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RESUMEN

El presente trabajo contiene el proceso de Disefio de un Sistema de
Suspension Automotriz para un vehiculo tubular tipo “Buggy”. Se ha disefiado un
sistema de suspension Independiente del tipo Cuadrilatero Deformable con
capacidad de uso en todo terreno. Ademas contiene el proceso de manufactura y
construccion del Sistema de Suspension.

Para este fin se ha estudiado los principios de funcionamiento de los sistemas
de suspensiones automotrices, se ha realizado un analisis de los esquemas de
suspensiones existentes y se ha hecho un analisis comparativo de todos ellos
para poder determinar cual seria el tipo de geometria mas adecuado para este tipo
de vehiculo.

El resultado de este proyecto es un sistema de suspension delantera
independiente con capacidad de operacion en todo tipo de terreno, que tenga la
capacidad de absorber grandes desniveles del terreno y que sea capaz de resistir
condiciones extremas como golpes y saltos.

Se puede concluir que es posible la construccion de vehiculos tubulares con
buenas caracteristicas de manejo y capacidades de operacion en todo terreno
utilizando materiales y partes disponibles en el mercado nacional.

Los costos de fabricacion de este tipo de suspension no resultan excesivos, ya
gue todas las partes se las encuentra en el mercado nacional, se puede hablar de
800 a 1000 USD. Por haber realizado unicamente la construccion de un prototipo
los valores alcanzados en la fabricacién no sobrepasan los 500 USD.

Los beneficiados seran los propietarios o futuros propietarios de vehiculos todo
terreno tipo buggy, construidos en el Ecuador, ya que se podria reemplazar los
sistemas de suspension delantera que actualmente equipan este tipo de
vehiculos, con lo que se daria un mejor desempefio y cualidades de manejo de los
mismos.
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INTRODUCCION

Histéricamente desde que el hombre comienza a transportarse, una de las
principales preocupaciones para los disefiadores y constructores de los
primeros vehiculos, fue la comodidad y la estabilidad.

Los primeros automdviles poseian sistemas sumamente simples, con poco
desarrollo tecnolégico. Poseian el mismo sistema de suspension de los
carruajes propulsados mediante animales, el mismo que no era capaz de
absorber las irregularidades del camino sin afectar la comodidad de los
ocupantes. Ademas, estos vehiculos tenian una velocidad de desplazamiento

muy limitada, por lo que no exigia de una mayor capacidad de respuesta.

A medida que los automoviles fueron evolucionando y las velocidades que
eéstos alcanzaban eran superiores, se ve la necesidad de crear sistemas de
suspension, capaces de absorber desniveles, mantener el control del automovil en
altas velocidades y la parte mas importante, que sean confortables y seguros. Asi
se crearon los primeros sistemas de suspension. Estos se basaban en un eje
rigido, sujetado a muelle de resortes. Luego se crean las suspensiones
independientes, las cuales eran mucho mas eficientes, ya que actuaban

individualmente en cada rueda, mejorando adicionalmente la estabilidad.

Con el pasar de los afios las suspensiones han sido desarrolladas hasta
alcanzar limites no imaginados, con ello tenemos ya, suspensiones inteligentes,
capaces de cambiar sus regulaciones automaticamente con solo sentir diferencias
en el camino y en el manejo.

e ANTECEDENTES

Actualmente en el medio existen vehiculos de chasis tubular, basados en una

plataforma del VolksWagen Escarabajo, cuya utilidad es para la recreacion y la
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participacion en pruebas automovilisticas. Estos modelos emplean la mayor
cantidad de piezas y partes del modelo original, es asi como mantienen el mismo

tipo de suspension.

Debido a que originalmente este tipo de suspension fue disefiado para que el
vehiculo se desplace por caminos homogéneos como el asfalto, se han
encontrado limitaciones en su utilizacion para las actividades del nuevo vehiculo.
Dentro de las principales restricciones tenemos, por ejemplo, el corto recorrido de
la suspension, la pobre maniobrabilidad, inestabilidad; al afrontar los obstaculos
fuera de terreno. Existen varios vehiculos prototipos en funcionamiento por lo que
se ve la necesidad de disefiar un sistema de suspension que solvente facilmente

los obstaculos.

Los prototipos que actualmente estan en funcionamiento, constan basicamente
de un chasis tubular, un motor de alrededor de 1300 a 1600 cc ubicado en la parte
posterior del chasis, con su respectiva caja de cambios y transmision; estan
disefiados para transportar a dos ocupantes en su interior, manteniéndolos
protegidos en caso de volcamiento por una estructura tubular; el deposito de
combustible esta situado en la parte frontal. Gran cantidad de dispositivos como el
sistema de frenos, sistemas de suspension, direccion, etc, son adaptados de

vehiculos convencionales VolksWagen Escarabajo.

e JUSTIFICACION

Los chasises tubulares que actualmente existen en el Ecuador son basados en
prototipos desarrollados en el exterior, sin tomar en cuenta determinados
parametros de disefio para la utilidad que poseen actualmente. Debido a la falta
de desarrollo tecnolégico, en el Ecuador es costumbre la adaptacion o la
importacion de piezas. Presentando problemas las dos opciones ya que en el
primer caso las piezas no se comportan de manera deseada y en el segundo caso

los precios a pagar son muy elevados. Se puede encontrar prototipos fabricados
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en el exterior, de caracteristicas similares, por alrededor de 15.000 ddlares o mas,

en ciertos casos.

La necesidad de una suspensién que se desenvuelva en las condiciones de
terreno del Ecuador amerita que se realice un disefio especifico. En el pais existe
el conocimiento para crear dispositivos que funcionen correctamente, utilizando

piezas que se pueden conseguir en el mercado a bajo costo.

En este proyecto los principales beneficiados son los propietarios actuales de
los vehiculos tubulares tipo “Buggy”, ya que son las personas que requieren el
disefio de la suspension delantera para sus vehiculos. Ademas se beneficiarian al
futuro, personas las cuales quieran adquirir un vehiculo tubular tipo “Buggy”
fabricado en el Ecuador.

Indirectamente se beneficiaria la industria automotriz ecuatoriana y el
automovilismo ecuatoriano, ya que se mejoraria el nivel competitivo de estos
vehiculos, logrando un mejor espectaculo e incrementando el interés de los
espectadores de las competencias en donde se encuentren participando los
MiSmos.

e OBJETIVO

- Realizar un estudio del sistema actual de suspension del vehiculo.

- Determinar los requerimientos necesarios para el disefio.

- Seleccionar elementos requeridos para el funcionamiento de la suspension.

- Disefar el sistema de suspension.

- Planificar los procesos de construccion de la suspension.
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- Realizar pruebas del sistema de suspension construido y obtener las

conclusiones.

e ALCANCE

El alcance del presente proyecto es, dar una alternativa de solucion a las
limitaciones y problemas encontrados en el sistema de suspension delantera de
los vehiculos tipo Buggy fabricados en el Ecuador. Se realizard el disefio del
sistema de suspension mas adecuado para los requerimientos del vehiculo; se
seleccionara y recomendara los elementos necesarios para el mejor
funcionamiento del sistema de suspension, tales como amortiguadores, ruedas,

etc.

Se realizara una simulacion gréafica en un paquete computacional, y mediante
este realizar un analisis de funcionamiento del sistema de suspension antes de su

construccion.
Se construira modelo didactico del sistema de suspension disefiado para el

vehiculo disponible, en el mismo que se llevaran a cabo mediciones de los

angulos caracteristicos del sistema de suspension.
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CAPITULO 1

LAS SUSPENSIONES Y SUS EFECTOS
SUSPENSION: PRINCIPIOS DE FUNCIONAMIENTO

Se define las suspensiones como mecanismos que unen el chasis con el
conjunto de elementos rodantes, que son las llantas, los neuméticos, méas todo el
conjunto de las masas.

Una definicibn mas estricta diria, que son las cadenas cinematicas que unen las
masas suspendidas con las no suspendidas con finalidades determinadas. Como
definicién, las masas suspendidas son todas aquellas partes del vehiculo que se
encuentran soportadas por los elementos elasticos y que no estan en contacto con
el piso, por ejemplo el motor, chasis, carroceria, mas todos los elementos que esta
los contiene; y las masas no suspendidas serian todos los elementos que estan en
contacto con el piso o0 que estan relacionados a ellos.

La funcion de las suspensiones es, a través de elementos elasticos, absorber
las irregularidades del piso, evitando que sean transmitidas a los ocupantes;
gobernando el movimiento vertical de las ruedas, ya que a través de las mismas,
determinan movimientos caracteristicos, que deben estar de acuerdo con las
deformaciones de los neumaticos.

La suspension soporta el peso del vehiculo y su carga, aislando a los pasajeros
de los golpes e irregularidades del camino y mantiene las ruedas en contacto con
el piso. Este trabajo es realizado principalmente por los elementos elasticos y los
amortiguadores.

Un elemento elastico es un dispositivo que al comprimirse almacena energia
potencial elastica y retorna a su forma original luego de ser modificada. En la
suspension de un vehiculo los elementos elasticos estan dispuestos entre el
chasis y las ruedas. Cuando el vehiculo encuentra desniveles en su trayectoria, el
elemento elastico absorbe el golpe por medio de compresién y extension.

Un resorte comprimido, cuando se libera, genera un movimiento oscilatorio,
estirdndose y comprimiéndose mas alla de su punto de equilibrio. Si bien cada
compresion y extensién es menor a la anterior, este tipo de oscilacion, en el caso
de los vehiculos, no es conveniente y puede tener una duracién suficiente como
para que los pasajeros la sientan e inclusive, afectar la trayectoria del vehiculo.

Existe un dispositivo encargado de contrarrestar estas oscilaciones, son los
llamados amortiguadores. Aunque no son estos los que amortiguan los golpes
sino, son los que estan encargados en controlar el exceso de movimiento de los
resortes. Estan compuestos basicamente de un cilindro, parcialmente lleno de
fluido hidraulico, y un piston. El pistdbn se mueve a través de este fluido en
respuesta al movimiento del resorte. Este posee agujeros calibrados o valvulas
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para permitir que el fluido sea forzado a pasar lentamente por ellos. Como los
fluidos no son compresibles, estos agujeros o valvulas determinan la relacion con
la cual el piston puede moverse y con la cual el resorte puede oscilar.

MASAS SUSPENDIDAS Y NO SUSPENDIDAS

Cuando se define las masas suspendidas y no suspendidas, se define la
diferencia de posicion de las mismas. Si bien la masa total del auto es la suma de
las dos, la diferenciacion de las mismas permite realizar definiciones y célculos
gue son de gran importancia.

Masas Suspendidas

Es una porcion del total del peso de vehiculo, la cual esta soportada por los
elementos elasticos de suspension. Esta incluye todos los elementos que se
encuentran suspendidos y no tienen contacto con el piso, por ejemplo, chasis,
motor, combustible, caja de cambios, etc.

Masas No Suspendidas

Es una porcion del total del peso de vehiculo, la cual no esta soportada por los
resortes de suspension.

Esta compuesta por las ruedas, neumaticos, masas, porta masas, calipers o
mordazas de freno y discos de freno, mas, aproximadamente el 50% del peso de
los brazos de suspension, ejes de transmision, resortes y amortiguadores.

La masa no suspendida sera la cual el amortiguador debe mantener en control
y mantenerla en contacto con el suelo.

La masas no suspendidas deben ser lo mas livianas posible, pues son las que
se mueven hacia arriba cuando la suspension encuentra un desnivel en el piso.
Como la aceleracion hacia arriba que esta sufre es muy alta, alcanza hasta los
10g en casos excepcionales, pues un desnivel violento es un cambio casi
instantaneo de una posicién a otra, y deben ser lo mas baja posible, o lo mas
liviana, para entenderlo mejor, pues con tan alta aceleracion que recibe la
suspension, la fuerza inercial que se genera es directamente proporcional a la
aceleracion que recibe, esta fuerza es tan grande que obliga a usar espirales y
amortiguadores de valores mayores de los que serian necesarios.
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Esta es la causa porque en los vehiculos de competencia se utilizan materiales
tan livianos para las suspensiones. Por ejemplo, en el caso de formula 1, el peso
de las masas no suspendidas no supera el 10% del peso total del vehiculo. Si
conocemos que un vehiculo de formula 1 actual, no supera los 650 kg de peso, las
masas no suspendidas totales no superan los 60 kg. En el caso de los vehiculos
para todo terreno las masas no suspendidas no son tan livianas, pues deben
afrontar esfuerzos mucho mas elevados por los desniveles del terreno.

Masa
Suspendida
Elemento —— Elemento
amortiguador Elastico
Masa No
Suspendida
% Deformaci6n Elastica Figura 1.1: Esq uema
de la rueda :
Masas suspendida y
Piso no suspendida
Fuente: Personal

ELASTICIDAD

Un elemento elastico es un cuerpo que se deforma por una fuerza exterior que
le produce esta deformacién y la misma que se acumula como energia de
deformacion en el cuerpo, para que cuando deje de actuar esta fuerza exterior, el
cuerpo retorne a su forma original.

Estos elementos elasticos son los que soportan las masas suspendidas y
gobiernan el movimiento vertical del chasis. Se puede decir que los elementos
elasticos son los encargados de definir la constante elastica o dureza de
funcionamiento del vehiculo.

En el caso de las suspensiones existen varios tipos o configuraciones del
elemento elastico. Se puede sefialar como los mas importantes a los sistemas
constituidos por:

e Espirales

e Barras de torsion

XXX



¢ Hojas de resorte

Ademas existen elementos adicionales en las suspensiones definidos también
como elementos elasticos, como es el caso de:

e Barras estabilizadoras o antirolido

e Topes o limitadores de recorrido

Espirales

Es un elemento elastico que se caracteriza por modificar su longitud al
momento en el que le aplicamos una fuerza y retorna a su longitud inicial al
momento en que la fuerza deja de actuar.

Los espirales estan construidos por una espira de alambre enrollado en forma
helicoidal, de forma tal que cuando se aplica una fuerza en el eje del mismo, las
espiras que lo forman, se torsionan y generan una resistencia. En concreto la
espira del resorte trabaja a torsion.

Los espirales tedricamente deben tener respuesta lineal. La principal funcion de
los resortes de suspension, es definir la frecuencia de la suspension. La frecuencia
de la suspension es una resultante de suma de frecuencias existentes en el
sistema pero el resorte, es la variable que se utiliza para modificarla. Esta
frecuencia resultante de la suspension define la adherencia del chasis.

Figura 1.2: Esquema resorte espiral helicoidal
Fuente: Personal

A

K=F«d
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Barras de Torsiéon

La barra de torsion es un elemento elastico, generalmente tiene forma cilindrica,
en la cual uno de sus extremos se encuentra empotrado o fijo y el otro extremo
esta apoyado sobre un soporte o cojinete que lleva un brazo de palanca donde se
aplica la fuerza. Para el caso de las suspensiones, el un extremo estaria anclado
al chasis y el otro seria el que se encuentra solidario a la rueda correspondiente.
Las barras de torsién también tienen el papel de definir la constante elastica a la
suspension.

La respuesta elastica de la barra de torsion es la misma que la de un espiral, o
sea es lineal y se usa normalmente para solucionar problemas de espacio. Los
materiales utilizados en la construccion de las barras de torsion son los mismos
gue en los espirales. El mas comun es el acero SAE 9260 con tratamiento térmico.
La dureza del tratamiento térmico de una barra de torsion debe estar entre los 40 y
42 Rc.

En la practica se utilizan mas los resortes por costo y facilidad de conseguirlos
en el mercado en una mayor gama.

Q F

Figura 1.3: Esquema de Barra de Torsion
Fuente: Personal

Hojas de Resorte

Son elementos elasticos que estan compuestos por un apilamiento de hojas
solidarias entre si, siendo el conjunto asimilable a una viga apoyada sobre sus dos
extremidades (muelles enteros) o una viga empotrada (semi-muelles).
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Con mucha frecuencia las hojas de resorte estan dispuestas en una hoja
principal y las siguientes son progresivamente mas cortas. Estan sujetas en el
centro y es ahi donde se aplica la fuerza.

e__ 9
T

Figura 1.4: Esquema de Hojas de Resorte
Fuente: Personal

Barras estabilizadoras o antirolido

Las barras antirolido son dispositivos que, como su hombre lo indica, evitan el
rolido del chasis o rotacion del chasis al momento de enfrentar una curva. Esto lo
logran a través de vincular ambas suspensiones de un mismo tren, por un
mecanismo que hace trabajar a la barra a la torsion. Las barras antirolido solo
trabajan durante el rolido del chasis, aportan rigidez y gobiernan la frecuencia de
rolido del chasis, no aportan rigidez a la suspension.

Se debe hacer una consideracion a las barras antirolido, que al ser muy rigidas,
limitan el recorrido de la suspension a sus posiciones extremas, cuando las ruedas
estén trabajando alternadamente.

Topes de suspension o limitadores de recorrido

Son dispositivos que limitan el recorrido de las suspensiones, sin que estas
tengan que toparse fisicamente entre dos metales y llevar el valor de la
suspension instantaneamente a un valor infinito.

Estan construidos de goma sintética, generalmente de un material llamado
celasto. Se los fabrica también de poliuretano. A diferencia de un resorte, donde el
comportamiento es lineal, estos topes son progresivos y a medida que se
comprimen van tomando cada vez un valor mayor. Para el momento de descarga
tienen cierta histérisis, tal que, su recorrido de regreso a su posicion de descarga
total, sea diferente a su recorrido de compresion.
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Los topes o limitadores Unicamente trabajan en las posiciones extremas de la
suspension y debe evitarse el contacto de los mismos en el recorrido normal de
las suspensiones.

AMORTIGUACION

Se sabe que un resorte deformado vuelve a su posicion de equilibrio después
de haber efectuado una serie de oscilaciones decrecientes. Estas se transmiten
parcialmente al vehiculo. Si el resorte se somete a un nuevo choque antes de
volver a la posiciéon de equilibrio, las dos series de oscilaciones se superponen y
las amplitudes resultantes pueden tomar valores peligrosos. Este efecto de
resonancia es de temer, sobre todo, en carreteras llenas de baches e
irregularidades frecuentes, aunque estas no sean tan grandes.

Los amortiguadores tienen por objeto frenar las oscilaciones de los resortes en

forma progresiva, a partir del primer rebote, por la introduccion de una resistencia
de rozamiento.

Amortiguadores de rozamiento soélido

Comprenden dos discos oprimidos el uno contra el otro, unidos uno al chasis y
el otro al eje. La fuerza de rozamiento desarrollada es constante e independiente
de la velocidad de oscilacion del resorte.

Se debe tener en cuenta que en los sistemas de hojas de resorte, son
parcialmente auto amortiguadores por el rozamiento de las hojas entre si.

Amortiguadores de rozamiento fluido

Estos dispositivos utilizan la resistencia de derrame de los fluidos viscosos como
aceite o liquidos especiales. El frenado se obtiene:

e por el laminado del aceite entre un pistén y la pared del cilindro
e por el paso del aceite a través de orificios de pequefia seccion o provisto de

valvulas calibradas
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Se puede variando el didametro de los orificios o el tarado de las valvulas variar
el paso del aceite para tener resistencia distinta a la compresion o al rebote. Los
amortiguadores de este tipo pueden tener diferentes formas.

Amortiguadores de paletas

Constituidos por una caja cilindrica llena de aceite en la que se puede desplazar
una paleta solidaria al eje. La paleta divide la caja en dos compartimentos, y el
aceite puede pasar del uno al otro a través de orificios hechos en la caja.

Amortiguadores telescopicos

Se construyen en forma de un conjunto cilindro-pistdn que se puede intercalar
entre el eje y el chasis, o al lado del resorte de suspension, o en el mismo eje del
de un resorte helicoidal.

Un amortiguador telescépico consta principalmente de un cilindro donde se
desplaza un piston cuyo vastago se une al chasis por la unién superior y una
cubierta tubular en forma de un depdsito estanco, unido al eje por la unién inferior.

El pistdn esta provisto de orificios colocados en cruz y valvulas taradas que
permiten dosificar el paso alternativo del aceite de una parte a otra de éste.

En la parte inferior del cilindro se encuentra una valvula tarada que deja pasar
el aceite hacia el depdsito tubular y una segunda valvula que permite el paso
inverso del depdsito hacia el cilindro.

Este cambio de fluido entre el cilindro y el depdsito es necesario para evitar que
el aire entre al cilindro debido a:
e La dilatacién del fluido bajo la influencia del calor.
e La presencia del vastago del piston en la capacidad superior; por ello, una
parte del aceite es rechazado durante la fase de compresion, se expulsa

hacia la reserva y vuelve al cilindro durante la fase de expansion.
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Amortiguadores Convencionales
Estan calibrados para un manejo ordinario, sin sobrecargas manteniendo el
confort en el vehiculo en todas las condiciones y el control.

Amortiguadores de Trabajo Pesado

Tienen una mayor capacidad de fluido y valvulas mas endurecidas que los
amortiguadores convencionales. Tienen la capacidad de incrementar la dureza,
mantener el control en altas velocidades y en superficies muy irregulares.
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Figura 1,6: Esqu 6 ortiguador Trapajo Pesado
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Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

Amortiguadores Ajustables

Pueden endurecer o suavizar su marcha siguiendo las instrucciones del
fabricante. La regulacion cambia la calibracién de los orificios por donde pasa el
fluido, permitiendo que el fluido pase a través de ellos mas rapido, para una
marcha suave, o el flujo es restringido, para dar una marcha mas dura. Algunos de
ellos pueden regularse para compensar niveles de uso.

\\I\
=4

Q
LY S Ajuste
J regulacion

Figyra 1 $HAXPOHBRIador Ajustable
Fuente. _..oo.c.2dia Salvat del Automovil

Amortiguadores para Sobrecarga

Este tipo de amortiguadores tienen un resorte helicoidal dispuesto alrededor del
amortiguador. Esto tiene el efecto de ayudar al resorte de suspension al momento
gue el vehiculo lleve un exceso de carga o este transportando un remolque.

Resorte para
sobrecarga

Figura 1.8
Fuen

L Amortiguador parg Sobrecarga
pedia Salvat del Automévil

Amortiguadores de Aire

Los amortiguadores de aire utilizan camaras de aire para combinar las
caracteristicas de un resorte ajustable y un amortiguador para sobrecarga. A
través de incrementar la presion de aire, las cAmaras generan un efecto de resorte
de soporte para poder incrementar la carga. Cuando los excesos de carga son
removidos del vehiculo, la presion de aire se puede disminuir. Este tipo de
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amortiguadores son de gran utilidad en vehiculos que estan sometidos a carga
muy variable o que ocasionalmente lleven un remolque.

Las camaras de aire pueden ser llenadas o vaciadas con una valvula
convencional de llantas, que generalmente es instalada en una zona facilmente
accesible dentro del vehiculo. Algunos de este tipo de amortiguadores son
ajustados a través de un compresor movido por el vacio del motor y controlado por
un dial en el panel de instrumentos.

Algunos vehiculos controlan su nivel de marcha automéaticamente bombeando
aire en sus amortiguadores. Este tipo de vehiculos posee sensores de nivel
electrénicos que operan con en compresor, manteniendo el nivel de marcha del
vehiculo.

Figura 1.9: Esquema
Amortiguador de aire
Fuente: Enciclopedia
Salvat del Automovil

Amortiguador Oleo neumatico Telescoépico

Estos amortiguadores, exteriormente similares a los telescopicos hidraulicos,
estan constituidos por un sistema cilindro-piston y por una camara que contiene
nitrdgeno comprimido. Falta el depdsito de reserva porque, en este caso, las
variaciones volumétricas debidas a la introduccién y extraccion del vastago
durante el funcionamiento son compensadas por la caAmara neumatica. De este
modo disminuyen las posibilidades de formacion de vacio cuando se tienen
movimientos rapidos.
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Figura 1.10: Esquema
Amortiguador Oleo
neumatico
Fuente: Enciclopedia
Salvat del Automovil

MANIOBRABILIDAD

Esta caracteristica del comportamiento del vehiculo, también denominada
manejabilidad, define la sensibilidad de los mandos al piloto en todas las posibles
condiciones de marcha, independientemente del agarre al piso, que se definiria
como la capacidad de oponerse a las solicitaciones exteriores o de inercia
laterales.

La mejor maniobrabilidad se obtiene de la combinacion de dos caracteristicas
que en parte se contrarrestan: un momento de inercia muy pequefio respecto al
centro de gravedad o baricentro del vehiculo y una batalla muy grande. En un
vehiculo, el momento de inercia pequefio puede obtenerse ya sea disminuyendo la
magnitud de las masas, solucion que implica ademas ventajas en las
caracteristicas de aceleracion y de frenado, o aproximandolas al centro de
gravedad (seria un vehiculo mas corto y con las partes mas pesadas proximas al
centro de gravedad). Con una distribucion correcta de las masas es posible
obtener un mejor balanceado del vehiculo.

Otro aspecto fundamental en el comportamiento del vehiculo, es las reacciones
gue el conductor consigue del terreno por medio de los neumaticos y de las
suspensiones, asi como el efecto que estas reacciones producen sobre el
baricentro al enderezar o corregir un bandazo o al recorrer una curva. El momento
creado por la adherencia lateral de los neuméaticos es proporcional a la distancia
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de las ruedas al baricentro y, por tanto, a la batalla del vehiculo. También la
anchura de via es importante, puesto que en las curvas la adherencia total de los
neumaticos resulta influida por este factor.

Para poder obtener un automovil compacto seria necesario reducir también la
batallal; mas, para conseguir un momento estabilizador lo bastante grande, es
necesario que la batalla y la anchura de via sean suficientemente grandes. La
relaciéon entre las dos exigencias se presta a una serie de soluciones relativamente
amplia.

En los automoviles de fabricacion en serie, la batalla y la anchura de via estan
condicionadas generalmente por las dimensiones interiores y por la colocacion de
los érganos mecanicos; en los vehiculos de competicién y para el caso de los
vehiculos tipo Buggy, para los que no existen dichos problemas, se nota una
tendencia hacia las batallas relativamente largas, con una mejor estabilidad en las
rectas, aunque existen limitaciones aconsejadas por problemas puramente
dimensionales (un vehiculo mas corto tiene mayor facilidad para recorrer una
curva, ocupa menos espacio transversal en el derrape, etc.).

En la maniobrabilidad de un vehiculo concurren también toda clase de reglajes
gue influyen directamente sobre el comportamiento en el camino; las
suspensiones demasiado blandas, que permiten grandes variaciones en las
oscilaciones, provocan cierto retraso entre la maniobra del piloto y la reaccion del
vehiculo, y ocurre tanto en los frenados como en las aceleraciones y al afrontar las
curvas. Para que el vehiculo sea manejable es fundamental una elevada rigidez
de balanceo, a fin de acortar el periodo de transicion entre la marcha en linea
recta y en curva o entre curvas de sentido opuesto.

La flexibilidad lateral del neumatico y el aplastamiento debido al aumento de la
carga, contribuyen en gran manera a la inclinacion lateral en las curvas o
introducen un elemento nuevo de retraso entre la maniobra y la reaccion del
vehiculo; para solucionar dicho inconveniente pueden emplearse neumaticos mas
anchos, con flancos mas bajos, o aumentar la presién de los mismos.

A este respecto es de importancia fundamental que la deriva del neumatico sea
lo mas proporcional posible a la fuerza lateral; el empleo de llantas con garganta
anchay el de neumaticos mayores, si por una parte mejora la rigidez transversal,
por otra puede ocasionar una pérdida de progresion en la deriva, con variaciones
bruscas en la adherencia en condiciones de conduccion limites (conduccion
rapida). Esto es lo que ocurre en los vehiculos modernos de competicion dotados
de una gran adherencia transversal con pequefios angulos de deriva, que, sin
embargo, aumentan de improviso cuando la adherencia supera ciertos valores. En

! Batalla: Distancia entre el eje delantero y el eje trasero de un vehiculo, también denominada

paso.
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este caso, la falta relativa de maniobrabilidad es compensada por las potencias
elevadas disponibles y por la habilidad del conductor.

Mientras que el comportamiento sobre carretera puede variarse mediante
técnicas especiales o reglajes mecanicos (eleccion de los neuméaticos y su
presion, rigidez de los muelles y amortiguadores, calibrado de las barras
estabilizadoras, regulacion de los resaltes aerodinamicos, etc.), la manejabilidad
de un vehiculo esta relacionada esencialmente con la facilidad con que éste
permite al conductor variar en marcha, con maniobras adecuadas, las derivas de
los ejes delantero y trasero, de manera que faciliten o se opongan al
comportamiento propio del vehiculo. Efectivamente, el conductor puede intervenir
s6lo para aumentar la deriva de un eje u otro, y un vehiculo es tanto mas
manejable cuanto mas facilmente permite conseguir un comportamiento
(sobrevirador o subvirador) adecuado al tipo de recorrido.

Las maniobras que permiten al conductor obtener, en marcha, variaciones de
deriva en ambos ejes, dependen exclusivamente de la posibilidad de producir un
aumento de la fuerza transversal o de disminuir la adherencia transversal
disponible del neumatico (o del eje).

Accionando la direccidn se provoca una doble accion, se aumentan la deriva y
la fuerza centripeta en el eje delantero y, al mismo tiempo, se descarga el eje
trasero; en esta situacion, la deriva del eje trasero aumenta en proporcion a la
transferencia dinamica que es posible obtener, y a las variaciones eventuales de
orientacion de los neumaticos.

Para disminuir la adherencia transversal disponible, es necesario aumentar el
esfuerzo longitudinal a que esta sometido el neumatico; esto se consigue
introduciendo una fuerza frenante o de traccion (si se hace que un neumatico
cargado lateralmente realice un esfuerzo complementarlo, acelerando o frenando,
se aumentara su deriva). Estas operaciones estan condicionadas por el tipo de
propulsion del vehiculo; en un coche de propulsion trasera, la deriva del eje
delantero se puede modificar mediante la direccién y los frenos, y la del eje
trasero, con los frenos y el motor, mientras que si es de traccion delantera, a una
posibilidad de maniobra sobre las ruedas directrices (aceleracién, frenado o
cambio de direccion) corresponde un limitado control del eje trasero neutro, sobre
el que solo es posible actuar a través de los frenos.

Esto explica las dificultades que se hallan en la conduccién al limite de los
vehiculos de traccion delantera, en los que es necesario recurrir a técnicas y a
maniobras especiales para contrarrestar la fuerte tendencia subviradora
determinada por dicho esquema.




Figura 1.11: Distribucion de pesos
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automavil

Para la maniobrabilidad es fundamental reducir el momento de inercia del
vehiculo respecto al baricentro; con este fin es necesario que los elementos que
mas influyen en la distribucién de los pesos, es decir, el motor y el cambio, estén
concentrados cerca del centro del vehiculo. En las figuras se ilustran 3 ejemplos
limite. De arriba abajo: todo delante, con motor en voladizo (A Ifasud TI); todo
atras, con motor en voladizo (Renault R S), y motor central (Lamborghini
Countach); en este ultimo ejemplo, el cambio también esta situado en el interior
del perimetro de las ruedas y se adentra en el habitaculo; esta solucion permite
obtener un vehiculo corto a pesar de la situacion en sentido longitudinal del motor.

El principal objetivo técnico en la competicion es conseguir, un vehiculo que
pueda desarrollar determinado recorrido en el menor tiempo posible, operado
manualmente por un piloto, usando sus mayores aptitudes. Para lograr este
objetivo debemos tratar por todos los medios que se cumplan condiciones
tendientes e ideales.

Un vehiculo de competicién debera sufrir, las mayores aceleraciones en cada
momento en las direcciones apropiadas. Esto significa que en el momento de
acelerar, debera obtener la mayor aceleracion hacia adelante, en el momento de
frenar la mayor aceleracion hacia atras; al realizar un viraje, la mayor aceleracion
lateral y al momento de afrontar un salto o un desnivel en el piso la mayor
aceleracion negativa.

CENTRO DE GRAVEDAD O BARICENTRO

Es el punto de aplicacion de la resultante de las fuerzas-peso. Un automovil se
compone de varias partes, cada una de las cuales posee un determinado peso; el
punto de aplicacion de la resultante de todas esas fuerzas-peso (igual al peso total
del vehiculo) define la posicion del baricentro del automovil.
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DETERMINACION DEL BARICENTRO

Figura 1.12: Determinacion del Baricentro
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

Para determinar la posicion del baricentro se mide la distribucién del peso sobre
las cuatro ruedas (mediante basculas situadas bajo los neumaticos), con lo que se
obtiene la situacion de la recta de aplicacion de las fuerzas-peso; repitiendo la
misma operacion inclinando el coche un angulo previsto, se determina la posicion
del baricentro sobre la recta citada y también la altura que con respecto al suelo
gueda el baricentro.

La importancia de la posicion del baricentro de un coche se deduce del hecho
de que sobre él se aplican las fuerzas de inercia que actian sobre el vehiculo. La
fuerza de inercia, proporcional tanto a la masa como a la aceleracion, proviene de
la resistencia que cualquier masa opone a todo lo que tienda a hacer variar su
movimiento, acelerandolo o decelerandolo.

Por ejemplo, durante las fases de frenado o de aceleracion, las masas del
coche estan sometidas a considerables variaciones de velocidad, lo que se
traduce en las consecuentes aceleraciones o deceleraciones; en las curvas, aln
tomadas a velocidad constante, dicha velocidad sufre variaciones de direccion con
lo que las masas quedan sometidas a aceleraciones centripetas.

Analogamente a cuanto sucede por efecto de la gravedad, las fuerzas de
inercia tienen también una resultante que pasa por el baricentro. Estas fuerzas de
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inercia, junto con las fuerzas aerodinamicas (la resultante de estas ultimas se
aplica sobre un centro de empuje muy distinto), deben estar equilibradas por la
reaccion de los neuméticos contra el suelo. Si el baricentro estuviera al nivel del
suelo, las fuerzas de inercia podrian quedar equilibradas por las fuerzas de los
neumaticos actuantes sobre el mismo plano, sin variacion de las reacciones
verticales. Si, por el contrario, el baricentro se hallase a una cierta altura, el par de
fuerzas de inercia respecto al suelo s6lo podria ser equilibrado mediante una
variacién de las reacciones verticales o, como suele decirse, por un
desplazamiento de la carga.

Se comprende facilmente que, en las curvas, las ruedas exteriores soporten
mas carga que las interiores y que, durante el frenado, las ruedas delanteras
gueden mucho mas sobrecargadas que las traseras. Para limitar los
desplazamientos de carga, se tiende a bajar todo lo posible la posicion del
baricentro o, mejor todavia, la relacion baricentro-via y altura del baricentro-
batalla.

DERIVA

Es la variacion de la trayectoria del vehiculo, determinada por la deformacion
transversal que sufren los neumaticos cuando son expuestos a la accion de una
fuerza lateral.

Se ha demostrado que un vehiculo no sigue rigurosamente la direccion que
corresponde a la orientacién de sus ruedas directrices; la diferencia de ruta
constituye la deriva, es importante en los virajes tomados a gran velocidad.

La deriva es consecuencia de las deformaciones elasticas de los neuméaticos
bajo el efecto de una fuerza perturbadora lateral (viento, baches, fuerza centrifuga,
inclinacion de la via). Por ello, la trayectoria del neuméatico sobre el suelo forma un
angulo, llamado "angulo de deriva”, con el plano axial de la llanta.

ANGULO DE DERIVA

figura 1

Cuando un vehiculo recorre una curva, estd expuesto a una centrifuga
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Figura 1.13: Angulo de Deriva
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automaovil
El neumético, sometido a una carpa P, por efecto de una fuerza axial T,
experimenta una deformacion en la parte adyacente a la superficie de la huella de
la cubierta, donde actua la adherencia necesaria para contrarrestar la fuerza T. Tal
deformacion determina un desplazamiento del centro de la rueda en el mismo
sentido de T, y hace que durante el rodamiento la banda de rodadura se
desarrolle, siguiendo la trayectoria 2 en lugar de avanzar a lo largo de la linea 1,
gue seguiria si no estuviese expuesta al empuje lateral. La trayectoria 2, si la
fuerza T es constante, es también una recta, que forma con la 1 un cierto angulo,
llamado angulo de deriva.

El &ngulo de deriva de una rueda:

e aumenta, si la carga aumenta
e disminuye, si la presion de inflado aumenta

e disminuya, si la anchura del neumatico aumenta

El efecto de deriva modifica la estabilidad del coche en linea recta, asi como en
los virajes.

Para demostrar de una manera evidente la influencia de la deriva sobre el
comportamiento del vehiculo en movimiento, se debe suponer que la accion del
empuje lateral se reparte igualmente sobre los ejes delantero y trasero y que estos
estan cargados con el mismo peso P. Para una medida y tipo de neumatico fijos y
una anchura de llanta determinada, esto equivale a hacer depender la deriva solo
de la presion de inflado. Sea a y B respectivamente, los angulos de deriva de los
neumaticos delantero y trasero se pueden presentar distintos casos.

Deriva en trayectoria rectilinea

a>p
Neumaticos traseros mas inflados que los delanteros a igualdad de carga.

La deriva del eje delantero es mayor que la del trasero: el vehiculo tiende a girar
hacia la derecha y origina una fuerza centrifuga F siendo contraria a la fuerza
perturbadora T, disminuye sus efectos. El vehiculo es estable: para conservar la
direccién inicial, sera suficiente mover ligeramente el volante para compensar el
efecto de la deriva.
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presion de neumdaticos
traseros > presion de
neumaticos delanteros

o>

Figura 1.14:
Deriva en
trayectoria
rectilinea o>
Fuente:
Enciclopedia
Salvat del
Automovil

a< B
Neumaticos traseros menos inflados que los delanteros a igualdad de carga.

La deriva del eje trasero es superior a la del eje delantero: el vehiculo tiende a
girar hacia la izquierda y origina una fuerza centrifuga F que, teniendo la misma
direccion que la fuerza perturbadora T, amplifica los efectos. El vehiculo es
inestable y tiende a colocarse a traves; la correccion para conservar la trayectoria
inicial exigira un contraviraje a golpe de volante, operacion mas dificil que la
anterior.
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presidn de neuméticos
delanteros > presion de
neumidticos traseros

B>a

Figura 1.15:
Deriva en
trayectoria
rectilinea a<f
Fuente:
Enciclopedia
Salvat del
Automovil

a=8
Neumaticos delanteros y traseros inflados a la misma presion y cargas iguales.

El vehiculo sufre un desplazamiento perturbador en el mismo sentido que T,
manteniéndose paralelo a si mismo y siguiendo una trayectoria rectilinea inclinada
un angulo o respecto a la inicial. El conductor estara obligado a corregir
continuamente la trayectoria de marcha, girando las ruedas en sentido contrario a
la direccion de deriva.

Deriva en las curvas

a>f

El vehiculo recorre una trayectoria de radio mas grande que el impuesto por la
orientacion de las ruedas delanteras. En este caso se denomina al vehiculo
subvirador y tiende a salirse de la curva (trayectoria 3 en la figura).



a< B

El vehiculo recorre una trayectoria de radio mas pequefio que el impuesto por la
orientacion de las ruedas delanteras. En este caso se denomina al vehiculo
sobrevirador y tiende a entrar hacia el interior de la curva (trayectoria 2 en la
figura).

a=p

El vehiculo es neutro, o0 sea que puede actuar como subvirador o sobrevirador,
segun sea la carga. Esta condicidn constituye un inconveniente para el conductor
que, habituado a un cierto tipo de conduccidn, encuentra dificultad en cambiarla
continuamente segun las circunstancias.

neutro

T

sobrevirador

Figura 1.16:
Deriva en
Curvas
Fuente:

Enciclopedia Salvat del Automaovil

Todo esto lleva a concluir que, para que un vehiculo sea estable, es preciso que
la resistencia a la deriva del eje trasero sea superior a la del eje delantero, o bien
en otros términos, que el angulo de deriva de las ruedas delanteras sea superior al
angulo de deriva de las ruedas traseras.

De esta forma, para aumentar la estabilidad de un coche, se puede actuar sobre:

e La distancia del centro de gravedad al eje delantero y al eje trasero;
aproximando el centro de gravedad al eje delantero, es decir cargando mas
la parte delantera del vehiculo.

e Aumentando la rigidez de los neumaticos traseros, es decir aumentando su

presiéon de inflado o aumentado su ancho.

Transferencia de pesos
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Cuando un automovil dobla en un viraje, peso es transferido desde las ruedas
interiores a la curva, hacia las ruedas exteriores. Esta transferencia de pesos, es
muy importante tomarla en cuenta, es independiente de las suspensiones o
elementos elasticos y solo depende de la altura del centro de gravedad y de la
trocha del vehiculo.

Esta transferencia de pesos también existe del tren o eje delantero al tren
trasero, al momento de aceleracion; y del tren trasero al tren delantero al momento
de desaceleracion o frenada. Esta transferencia de pesos depende solamente de
la altura del centro de gravedad y la distancia entre ejes del vehiculo

ALINEACION

Se dice que las cuatro ruedas de un vehiculo estan alineadas cuando sus
cuatro cubos (o los puntos A, B, C, D de la figura 1.17) constituyen los vértices del
cuadrilatero fijado previamente por el constructor y determinado por los valores del
paso o batalla y de las vias.

Si ambas. vias son iguales, el cuadrilatero es un rectangulo, mientras que si son
distintas es un trapecio isésceles.

No hay que confundir la alineacion con la verificacion de los angulos
caracteristicos de ruedas. Mientras que la alineacion establece la posicion de los
centros de las ruedas respecto al eje de simetria del vehiculo, la caida y la
convergencia establecen los angulos de las ruedas (en los tres planos) respecto
puntos A, B, C y D. Por tanto, puede darse el caso de coches con los angulos de
las ruedas correctos, pero con una alineacion errnea y viceversa.
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Figura 1.17: Alineacion de las Ruedas
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

Normalmente, cuando un coche sufre un accidente, tanto la alineacion como los
angulos de las ruedas resultan alterados a causa de la deformacion permanente
de la llanta, el cubo, el montaje del cubo, los brazos oscilantes, el puente, la caja
del puente (para ejes rigidos), las fijaciones de las suspensién o incluso la propia
carroceria. Al sustituir las piezas deformadas, tanto la alineacion como los angulos
vuelven a ser los correctos. Sin embargo, a veces es imposible determinar cuales
son las piezas deformadas, como ocurre en los coches nuevos debido a un
montaje defectuoso de los 6rganos de las suspensiones o a la construccion
defectuosa de una de las piezas antes mencionadas. No obstante, el desgaste
irregular de los neumaticos o la tendencia de la direccion a irse hacia un lado
testifican que las ruedas no se hallan en su posicién correcta. En tal caso, sélo la
verificacion de la alineacion, tras haber efectuado la revisién de los angulos, es
capaz de detectar el defecto.

Las principales consecuencias de una alineacion incorrecta son:
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e desgaste irregular de los neumaticos; -imprecision de la direccién y del
retorno de las ruedas;

e coche excesivamente sobrevirador o subvirador;

¢ inestabilidad direccional del coche;

e cargas anormales sobre los rodamientos de las ruedas y sobre las

articulaciones de las suspensiones.

Para revisar la alineacion de las ruedas de un coche es preciso proceder
gradualmente. Ante todo conviene medir los valores de los angulos caracteristicos
de las ruedas y, si son incorrectos, corregirlos. Luego puede procederse a la
revision de la alineacién con un sistema 6ptico u éptico electrénico. El sistema
manual de medir con un cordel el paso (de los dos lados), las vias y las diagonales
es exacto desde el punto de vista tedrico, pero no da seguridad debido a la
dificultad de obtener con exactitud los valores de las diagonales y las vias. Sin
embargo, hay que tener presente que los diferentes aparatos opticos sélo
controlan la simetria de un lado con su opuesto y no son capaces de evidenciar
una deformacioén igual en las ruedas delanteras y en las traseras, como sucede,
por ejemplo, en caso de choque frontal, en el que el paso se acorta de la misma
forma en ambos lados. Por tal motivo es preciso efectuar también la medicion del
paso y de las vias con un cursor. Una vez determinada cual es la suspension
defectuosa, tras haber corregido la alineacion a sus valores iniciales, sustituyendo
las posibles piezas deformadas o corrigiendo los tirantes y brazos extensibles,
conviene proceder de nuevo a la revision de los angulos caracteristicos de las
ruedas, cuyo valor habra variado con las operaciones precedentes.

En caso de deformacion de la carroceria o del bastidor, la alineacion se
restituye revisando los puntos de anclaje de las suspensiones. Para esta
operacion los fabricantes suministran unos calibres o unos bastidores especiales
sobre los cuales se ancla la carroceria para efectuar su revision. A veces solo se
dan algunas mediadas basicas, que permiten, precisamente, devolver las
fijaciones de las suspensiones a sus posiciones originales.

DIRECCION

El mecanismo de direccion que se aplica en la actualidad y universalmente en
todos los vehiculos esta basado y sigue las disposiciones del cuadrilatero de
Ackermann o Jeantaud. Este fue patentado en Londres en 1918 por Rudolf
Ackermann. Es un sencillo mecanismo que realiza la union entre los ejes de las
ruedas directrices del vehiculo.

Esta formado por dos lados inclinados, unidos rigidamente a las ruedas, que
toman el nombre de brazos de la direccién, y por un lado que los une
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transversalmente, que se denomina barra de acoplamiento. Esta se une a cada
uno de los brazos de la direccién con una rotula esférica que hace posibles
también los desplazamientos verticales diferentes de cada rueda.

Con el cuadrilatero de direccidén se consigue el viraje correcto con bastante
aproximacion, cuando la inclinacion de los brazos es tal que sus prolongaciones
se encuentran en la mitad del eje trasero. Por su precision y sencillez de
construccion, el cuadrilatero se emplea todos los vehiculos de motor. Con el
cuadrilatero se consigue el giro correcto para dos angulos en cada direccion. El
primer valor, comdn para ambos sentidos, es el que corresponde a la marcha
rectilinea; el segundo suele corresponder a un valor del &ngulo comprendido entre
25y 27 grados.

El error de direccion comprendido entre 0 y 25 grados es bastante pequefio
(unos 2 grados), lo cual es muy importante, puesto que se trata del campo de los
angulos normales de giro empleados durante la marcha del vehiculo a velocidad
elevada. Para angulos de mas de 25 o 27 grados, los errores de direccion son
mas importantes, pero no constituyen un problema grave, puesto que esos
angulos tan elevados se alcanzan raramente y siempre a baja velocidad.

En general, el disefio del cuadrilatero se efectua fijando un valor del angulo de
giro a de una rueda y determinando, a traves de la geometria del cuadrilatero real,
el angulo B de la otra rueda. Esta se compara después con el angulo Bt de la
misma rueda, que se conseguiria en caso de que el viraje fuese correcto y que se
determina con la formula 1.1. Repitiendo tal operacion para varios valores de a, se
obtiene un diagrama que permite conocer y reducir los errores de direccion.

BATALLA

B VIA

;!

Figura 1.18: Anglllnc de direccidn
Fuente: Personal
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Formula 1.1:

Via

cot g(a) —cot g(p) = Batalla

Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

El Unico dato del cuadrilatero que debe establecerse es el angulo y que forma el
plano de la rueda con el brazo de direccion. En cambio, la longitud de ese brazo
no tiene mucha importancia y es fijada so6lo en funcién de las dimensiones durante
el viraje. Las caracteristicas del vehiculo que interesan para construir un
cuadrilatero son:

e la distancia (al suelo) entre los pivotes de la direccién de las dos ruedas
delanteras (que coincide con la anchura de via cuando el radio de rodadura
es nulo).

e La batalla o paso, es decir, la distancia entre las ruedas delanteras y las

traseras.

De la misma manera el cuadrilatero no depende de la anchura de via trasera,
sino del paso y, por tanto, se modifica cada vez que se alarga o acorta. En la
practica, para obtener un cuadrilatero con errores casi nulos para virajes de 25
grados, es necesario que las proyecciones de los brazos de direccion se
encuentren delante del eje trasero (aproximadamente, a 1/10 del paso).
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Figura 1.19: Cuadrilatero de direccion
Fuente: Personal

Angulo de viraje maximo

Es del orden de 45 grados. Para que el vehiculo pueda maniobrar facilmente,
debe ser tal que las ruedas puedan girar en un circulo de diametro igual a cuatro
veces el valor de su batalla. Esta condicion se comprueba sobre el trazado.

Relacion de desmultiplicacion

Es la relacion de los angulos descritos respectivamente por la mangueta y por el
volante de direccion. Al variar segun la orientacion de las ruedas, esta relacion
debe medirse en la posicion aproximada de marcha en linea recta. Su valor varia,
en los vehiculos de pasajeros entre 1/12 y 1/24. Para los vehiculos de
competencia puede tener una relacion hasta de 1/10.

ANGULOS DE LAS RUEDAS

Las ruedas de los automoviles no estdn completamente verticales, ni paralelas,
al eje longitudinal del vehiculo. En particular las ruedas de la direccién no giran
alrededor de un eje vertical, sino en torno a un eje inclinado. Los angulos que las
ruedas y los ejes de las manguetas forman con los planos horizontales y verticales
sirven para obtener las mejores condiciones de conduccion, es decir, para evitar
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arrastres y los consiguientes desgastes de los neumaticos, para mejorar la
estabilidad, para obtener un esfuerzo suave y progresivo en la direccion y para
facilitar el retorno de la misma después de una curva.

Angulo de convergencia de la rueda (en inglés: toe-in):

Angulo formado por los planos medios de las ruedas con el eje longitudinal del
vehiculo. Cuando los dos planos se acercan hacia la parte anterior del vehiculo,
existe convergencia; cuando se separan, existe divergencia. Normalmente la
medida no se efectta por medio del angulo, sino como segmento (véase la figura).

divergencia
| 0 convergencia=A - B

igura 1.207 Angulo de convergencia de 1as ruedas
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

La convergencia de las ruedas anteriores en los automaviles de traccion trasera
sirve para compensar las cargas sobre el cuadrilatero de la direccién, debido a la
inclinacion de las ruedas y a las inflexiones del puente delantero sobre el plano
horizontal. Las maximas convergencias se dan en los vehiculos rapidos teniendo
en cuenta también el valor del &ngulo de inclinacién de las ruedas.

En el caso de automoviles de traccion delantera, las ruedas motrices pueden
presentar convergencia nula o una ligera divergencia. Esta solucion se adopta
porque las ruedas directrices, por efecto del par motor que se los aplica, tienden a
converger. Las ruedas posteriores de los automoviles de traccion anterior son
siempre convergentes, para mejorar la estabilidad del tren trasero en sentido
lateral.
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Angulo de incidencia o avance del pivote (en inglés: caster

angle):

Angulo que se forma entre el pivote o eje del montante de la mangueta y la
vertical de una rueda que cambia de direccién de un vehiculo. Generalmente, el
pivote esta inclinado respecto a los 2 planos verticales que atraviesan la rueda
(uno, en sentido longitudinal, y el otro, en sentido transversal). El &ngulo de
incidencia es el que se forma entre el pivote y el plano longitudinal; por tanto, es el
gue mide la inclinacién hacia delante del pivote. Dicho angulo determina que el eje
sobre el que gira la rueda al cambiar la direccion encuentre el terreno en un punto
diferente del centro de la superficie de la huella del neumatico. La distancia,
medida sobre el terreno, entre el centro de esa superficie y el punto en que se
encuentran el eje de cambio de direccién y el terreno se denomina angulo de
avance, puesto que, considerando el sentido de marcha del vehiculo, el punto de
contacto entre el eje de cambio de direccion y el terreno se encuentra delante del
centro de la superficie de la huella.

incidencia de los pivotes
0 Casler=q

Fig ral?21: Angllln de_avance de pivote
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automévil

El efecto del angulo de incidencia se manifiesta de varias maneras, segun que
el vehiculo esté parado o circule a velocidad normal. Cuando el vehiculo esta
parado, su efecto es esencialmente negativo, pues, al girar el volante, se obliga al
neumatico a rozar sobre el terreno mas intensamente que si el angulo de
incidencia fuese nulo. Por tanto, la direccién es mas dura. Por otra parte, durante
el cambio de direccién, el angulo de incidencia provoca un rebajamiento de la
altura de la parte delantera del vehiculo (cuya carroceria se encuentra en la
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posicién méas elevada cuando las ruedas estan perfectamente rectas). Esto hace
menos duro el cambio de direccion cuando el vehiculo ha adquirido velocidad.

En cambio, durante la marcha normal el efecto del &ngulo de incidencia es
fundamental para volver a alinear las ruedas después de una curva o tras leves
variaciones debidas a las asperezas del terreno. En realidad, la resistencia que el
neumatico encuentra durante su giro acta como un par que tiende a enderezar la
rueda. El valor de este par depende del rozamiento del neumatico, del &ngulo de
viraje, de la velocidad y del angulo de incidencia.

Para tener una idea del efecto del angulo de incidencia basta pensar en el
comportamiento de las ruedas de un carrito de camarero. Puesto que el empuje es
aplicado en un punto diferente del de la resistencia, se crea un par alrededor del
punto P que tiende a enderezar la rueda (figura 1.20); lo contrario ocurre en la
marcha atras; tanto es asi, que la direccién tiende a determinarla inicialmente la
rueda.

-
/

santido de marcha: - D~
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\ / vista en plama

Figura 1.22: Centro de rotacion
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

LX




Figura 1.23: Avance
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automdévil

En los vehiculos de traccion delantera el problema es mas complejo, puesto
gue la direccion y, sobre todo, el valor de las fuerzas que transmite el terreno al
neumatico, cambian en funcion de que el motor esté tirando o esté libre. En la
situacion de tiro las fuerzas aplicadas al neumatico se invierten: sobre la superficie
de la huella no hay resistencia (dirigida hacia atras), sino traccién (dirigida hacia
delante). Por consiguiente, queda claro que para obtener el enderezamiento de las
ruedas, el punto P debera encontrarse detras de la superficie de la huella. En este
caso, se lleva a cabo una combinacion entre las diferentes exigencias, dando a la
incidencia un valor muy pequefio o nulo y confiando a los demas angulos
caracteristicos de las suspensiones y al poder autoenderezante del neumatico la
funcidn de volver a poner las ruedas delanteras paralelas a la direccion de
marcha.

Angulo de inclinacion o caida de la rueda (en inglés: camber
angle):

Angulo formado por el plano medio de la rueda con la vertical. Cuando el
vehiculo esta en marcha rectilineo, los planos medios de las ruedas no son
paralelos entre si, sino que convergen hacia abajo o hacia arriba. El angulo es
positivo si las ruedas convergen hacia abajo, y negativo si convergen hacia arriba.
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inclinacion de los pivotes = [j

V.
caida o camber
=y positivo)

Figura 1.24: Angulo de inclinacion o camber
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil
La inclinacion de las ruedas (positiva) surgio para evitar que se salieran los
bujes y servia para aproximar el centro de apoyo del neumatico al punto de
interseccion del eje de la mangueta con el suelo, reduciendo asi el esfuerzo de
conduccion: en el pasado la inclinacion tuvo siempre valores positivos muy
elevados. En los afios sesenta se impuso la tendencia a usar inclinaciones nulas o
negativas por motivos de adherencia y de desgaste del neumatico.

Actualmente los valores del camber sobre las ruedas delanteras son muy bajos
(de 30’ a 2° positivos) para los vehiculos de propulsion trasera, mientras que son
nulos o negativos para los de traccion delantera. Sobre las ruedas traseras la
tendencia mas usual es la de aplicar camber negativo para mejorar la adherencia
de los neumaticos. El angulo de camber se determina segun el proyecto y las
experiencias realizadas para obtener un minimo desgaste en linea recta y la
maxima adherencia en las curvas (o sea la maxima superficie de contacto). El
angulo de camber varia, por lo general, cuando se modifica el angulo de balanceo
en funcidén del tipo de suspension adoptado.

Examinando algunos tipos de suspension, desde el punto de vista de las
variaciones de camber:
e Eje rigido y puente De Dion: el camber no varia con el angulo de balanceo.
e Suspension de brazos longitudinales: la rueda es obligada a permanecer
paralela a la caja del vehiculo; por consiguiente, la variacion del camber es
igual a la del angulo de balanceo. La misma explicacion es valida para
suspensiones telescépicas y para las de cuadrilatero transversal, con

brazos iguales paralelos.
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e Suspension de cuadrilatero transversal de lados desiguales y suspension
Mc Pherson: en general el camber varia poco con el angulo de balanceo.
Comunmente se selecciona una disposicion, 0 sea una combinacion de
longitudes y de angulos de los brazos, para las cuales el caber permanece
constante para la rueda externa (mas cargada en las curvas), mientras se
tolera una variacion notable del caber para la rueda interna (menos cargada

en las curvas).

Normalmente, el angulo de camber se controla a través de las medidas Ay B, a
efectuar en un vehiculo con carga estética cada 15.000 km. Segun los tipos de
vehiculo, es posible o no un registro del angulo de camber.

Angulo de inclinacion o salida del pivote de mangueta (en inglés:
king pin angle):
Angulo formado en el plano transversal del vehiculo por el eje del pivote de

mangueta (es decir, el eje alrededor del cual gira la rueda accionada por la
direccién) con la vertical.

angulo de inclinacion

Figura|1.25: Angulo de inclinacién del pivote
Fuente:_Enciclopedia Salvat del Automévil

Con este angulo se consiguen dos objetivos: al igual que el angulo de caida,
determina una aproximacién del centro de apoyo del neumatico a la interseccion
del eje del pivote con el suelo (disminuyendo el esfuerzo de conduccion); ademas,
determina la estabilidad en la trayectoria del movimiento del vehiculo, en el sentido
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de que por cada movimiento de la direccion se crean fuerzas estéticas que tienden
a llevar el coche a la posicion de marcha rectilinea.

La inclinacion del pivote de mangueta es un factor fundamental respecto a la
facilidad de conduccion, puesto que garantiza una tendencia automatica de las
ruedas directrices a mantenerse rectas. Si se imagina que la superficie de
contacto entre la carretera y el neumatico queda reducida a un punto, la
trayectoria que dicho punto recorre durante el cambio de direccion del eje de
rotacion es una circunferencia que, por efecto de la inclinacion del eje de rotacién,
se apoya sobre un plano inclinado respecto a la superficie del terreno.

Por consiguiente, a la accién del cambio de direccion corresponde un
levantamiento de la parte delantera del vehiculo, proporcional al &ngulo de cambio
de direccion, que da lugar a un retorn6 a la posicion mas baja, la cual resulta ser
precisamente la de las ruedas rectas.

Esta tendencia se manifiesta como una oposicion al esfuerzo del cambio de
direccion, pero no se advierte cuando esta parado el vehiculo a causa de los
elevados rozamientos existentes.

Por el contrario, cuando el vehiculo inicia la marcha, los rozamientos se
reducen y la inclinacion provoca una fuerza que se opone (proporcionalmente al
angulo de cambio de direccion) y garantiza el endurecimiento automatico de las
ruedas. El efecto de retorno debido a la inclinacién es independiente de la
velocidad del vehiculo y depende unicamente del angulo de cambio de direccion.
No obstante, a alta velocidad, actia otra fuerza de enderezamiento producida por
el angulo de incidencia o caster.

La aplicacion de las llantas de chapa estampada, eliminando todos los
problemas de posicion de las articulaciones, ha permitido el desarrollo en las
configuraciones de las suspensiones.

Es posible hacer caer la prolongacion del pivote en el exterior respecto al centro
de la superficie de la huella del neumatico (radio de rodadura negativo). Dicha
configuracion conserva todos los efectos debidos al angulo de incidencia, mientras
gue invierte los efectos de los pares que se crean con el en angulo de inclinacién o
king pin. Esta Ultima consecuencia es particularmente ventajosa en el caso de la
traccion delantera; efectivamente, si el radio de rodadura es negativo, el par
creado por la traccion tiende a abrir las ruedas y, por consiguiente, amplia el
esfuerzo en el volante.

Todos estos angulos tienen en general valores moderados, pero es suficiente
gue uno de ellos sea incorrecto para provocar inconvenientes en la estabilidad
direccional del coche, en el frenado, en la estabilidad sobre carretera y en el
desgaste de los neumaticos. Incluso es posible que se produzcan vibraciones
anormales en el volante de direccion.
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En el proyecto de un vehiculo, estos angulos no pueden fijarse por separado,
sino que, al menos en parte, son dependientes entre si. Para que actien solo
cuando el vehiculo estd en marcha, deben calcularse en base a valores dindmicos
variables segun las cotas de la suspension, la velocidad, la carga, etc. Los
sistemas para su medida pueden ser mecénicos, 6pticos y electronicos.

CENTRO INSTANTANEO DE ROTACION

Punto en torno al cual gira un cuerpo en un instante determinado. Se define
como la interseccion de las perpendiculares a las trayectorias que recorren los
puntos del cuerpo en movimiento. Durante el movimiento rectilineo de un cuerpo,
el centro instantaneo de rotacion se halla en el infinito en direccion perpendicular
al movimiento.

Un cuerpo rigido unido a un sistema de referencia por medio de un eje, posee
un centro instantaneo de rotacién, con relacion a este sistema, que coincide con
dicho eje. Si esta unido por medio de una varilla (por ejemplo el brazo longitudinal
de una suspensioén), el centro instantaneo de rotacion se halla sobre la recta que
pasa por la varilla. Si esta unido al sistema por medio de 2 varillas (por ejemplo,
las suspensiones de trapecio oscilante), su centro instantaneo de rotacion debera
pertenecer a las dos rectas representadas por las varillas y por tanto, se hallara en
el punto de interseccion de las mismas.

Con razonamientos analogos puede hallarse el centro instantaneo de rotacion
de cualquier sistema articulado, por complicado que sea el mismo.

(I

Figura 1.26: Centro Instantdneo de Rotacion
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automévil

Para el caso de las suspensiones este punto define lo que seria el centro virtual
instantaneo que remplazaria al conjunto de los elementos de suspensién por una
barra Unica equivalente. Se la denomina como virtual ya que no existe e
instantaneamente porque varia para cada posicion de la suspension.
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A lo largo de este eje virtual, es una suspension normal, debera situarse entre
1.25y 2.25 veces la trocha o ancho de via del vehiculo en ese eje.

Este es de real importancia ya que al determinar este punto, se define otro
punto tan importante como es el centro de rolido.

CENTROS DE ROLIDO

Punto situado en el plano transversal de la suspensién delantera o trasera, en
torno al cual gira la masa suspendida del vehiculo bajo la accién de la fuerza
centrifuga.

El Centro de Rolido es el lugar de giro instantaneo del chasis respecto de las
ruedas (o de la masa suspendida respecto de la no suspendida).

El Centro de Rolido se obtiene, trazando primeramente el Centro Instantaneo
de Rotacion respecto a la carroceria, punto definido por la geometria de la
suspension; se une este punto con el centro de la huella de la rueda (punto A) y se
prolonga la recta asi obtenida hasta encontrar el eje de simetria del vehiculo; este
punto de interseccion es el Centro de Rolido.

I CIR
i
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Figura 1.27: Centro de Rolido
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automévil

CR

Cuando las suspensiones son simétricas como en la mayoria de los autos, con
el calculo de una sola suspension, ya es suficiente pues al resolver la del otro lado
coincidira con el mismo punto.
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El Centro de Rolido es un punto muy importante pues su posicién, como
también su movimiento, son de vital importancia. Los dos centros de rolido,
delantero y trasero, definen una recta, el eje de rolido, en torno al cual gira el
vehiculo en sus oscilaciones laterales. Puede desplazarse lateral o verticalmente,
0 una combinacion de ambos, durante el rolido del chasis.

Estos movimientos pueden afectar el funcionamiento del chasis por variar
angulos de alineacion o distancias al centro de gravedad. La posicion de este eje
con respecto al centro de gravedad determina la mayor o menor tendencia del
coche a balancearse y a elevarse en las curvas. El Centro de rolido puede estar
situado sobre el piso, en el piso, o por debajo de este.

Tomando en cuenta la transferencia de pesos se dice que se traslada la fuerza
centrifuga actuante en el Centro de Gravedad, al Centro de Rolido, y aparece un
par (par de rolido) que es la responsable del rolido del chasis. La fuerza que ha
sido desplazada y queda actuando sobre el Centro de Rolido, tiene una importante
incidencia dependiendo de la altura del centro mismo. La reaccion a esta fuerza,
gue pasa por el punto de contacto del neumatico con el piso, se descompone en
dos fuerzas: una transversal que es la resistencia del neumatico y una vertical
cuyo valor depende de la altura del centro de rolido.

ANALISIS DE FUNCIONALIDAD DEL SISTEMA ACTUAL

El vehiculo prototipo tubular tipo “buggy” en el cual se realizé el analisis y en el
gue se va ha incorporar el nuevo disefio del sistema de suspension delantera, ha
sido pensado principalmente para un funcionamiento fuera de la carretera, en
condiciones extremas, donde se debe afrontar gran cantidad de desniveles y
obstaculos.

La suspension delantera con la que cuenta actualmente este prototipo es del

tipo brazos longitudinales paralelos con barra de torsibn. Como caracteristica
fundamental de este tipo de suspension es que posee un recorrido muy limitado,
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de 140mm, lo que en condiciones extremas de manejo, se hace poco controlable.
Ademas con el movimiento de la misma, varia notablemente los angulos de las
ruedas, provocando variaciones de direccion del vehiculo, falta de control en alta
velocidad e inestabilidades.

Para este tipo de condiciones de manejo se deberia tener un vehiculo que sea
muy confortable, liviano, estable, de gran flexibilidad y recorrido de suspensiones.
Justamente es ahi donde interviene el nuevo disefio, ya que actualmente el tipo de
suspension delantera que éste posee, no satisface estos requerimientos.

FICHA TECNICA

Motor

Tipo: 1.6 litros, 4 cilindros opuestos, Subaru
Posicion: trasera, longitudinal
Refrigeracion: por liquido

Sistema eléctrico: bateria 12V

Potencia maxima: 80 hp a 6500 rpm

Transmision

Traccion: trasera

Embrague: mono disco en seco

Caja de Cambios: manual, 4 velocidades y retro

Chasis
Tubular

Suspension
Delantera: brazos longitudinales paralelos con barra de torsion
Trasera: Braco longitudinal sencillo con barra de torsion

Frenos
Delanteros: disco
Traseros: tambor

Llantas
Delanteras: 205/75-R15
Traseras: 215/75-R14

Peso

Eje delantero: 233.5 kg
Eje trasero: 464.0 kg
Total: 697.5 kg

CARACTERISTICAS GEOMETRICAS
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Dimensiones

Distancia entre ejes: 2380 mm
Ancho de via (delantera): 1295 mm
Ancho de via (trasera): 1460 mm
Altura total: 1330 mm
Altura libre del vehiculo respecto al suelo: 230 mm
[
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Fuente:

Suspension delantera

Tipo: brazos longitudinales paralelos con barra de torsion
Longitud brazos de suspensiéon: 200 mm

Recorrido Total: 145 mm
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Amortiguador

Tipo: Doble accion de gas presurizado

Recorrido total sin amortiguador: 155 mm
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Figura 1.29: Esquema suspension actual
Fuente: Personal

Angulos Caracteristicos de las ruedas

Se tomo todos los datos de alineacion y angulos caracteristicos de las ruedas,
en una maquina de alineacion en dos situaciones diferentes. Se tomo los datos en
reposos sin carga adicional al peso del vehiculo. Para la segunda medicion se
afiadio carga, se realizo en condiciones normales de operacion, ubicando los dos

ocupantes que el vehiculo puede alojar.

Datos sin carga
Ruedas delanteras:

-CASTER Izquierdo:
Derecho:

-CAMBER Izquierdo:
Derecho:

-CONVERGENCIA Izquierdo:
Derecho:
Total:

Ruedas traseras:

-CAMBER Izquierdo:
Derecho:

0.1°
0.9°
1.3°
0.3°
-3.7°
-1.9°
-5.6°

3.7°
2.3°
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-CONVERGENCIA lzquierdo:  -4.0°
Derecho: -1.2°
Total: -5.3

Datos con carga (2 personas)
Ruedas delanteras:

-CASTER Izquierdo:  0.1°
Derecho: 0.9°

-CAMBER Izquierdo: 1.4°
Derecho: 0.2°

-CONVERGENCIA Izquierdo: 5.9°
Derecho: 8.1°
Total: 14.0°

Ruedas traseras:

-CAMBER Izquierdo:  4.6°
Derecho: 3.2°

-CONVERGENCIA Izquierdo:  0.0°
Derecho: 2.2°
Total: 2.2°

De los datos obtenidos se puede notar que el sistema de suspension actual,
varia los angulos caracteristicos de las ruedas notablemente considerando
solamente el peso de los ocupantes; al estar en movimiento la oscilacion hace que
Su variacion sea mas significativa. Se nota una variacion del angulo de camber de
1° en las dos ruedas delanteras, una variacion de la convergencia total de 19.6° en
las ruedas delanteras, y aunque no se puede notar cambios en los angulos de
caster, al existir mayor movimiento de la suspensién va ha haber un notable
cambio del caster por caracteristica propia del sistema de suspension.
REQUERIMIENTOS DEL VEHICULO

El presente proyecto esta orientado al nuevo sistema de suspension delantera,
por lo que al momento de definir los requerimientos del vehiculo, se define
principalmente, los de caminos irregulares y no superficies lizas como se
construyd la suspension original del vehiculo VW Escarabajo.

Para las condiciones en las cuales se desenvuelve este vehiculo, se nota que el
sistema con el que cuenta actualmente, no satisface las exigencias de un vehiculo
todo terreno.

Para obtener un vehiculo con cualidades para todo terreno, que cumpla con los
objetivos y desempefio de un vehiculo de este tipo, se debe seleccionar una
nueva configuracién. Se sabe que no existe un esquema Unico de suspension, y
gue entre las diferentes configuraciones, no hay uno que pueda satisfacer al ciento
por ciento las necesidades del proyecto, por lo que realizando una evaluacion de
todos ellos, se hallara la solucion mas adecuada del tipo de suspension.

LXXI



Como principal requerimiento y factor para la seleccion del tipo de suspension,
se debe definir el recorrido de suspension. Tomando en cuenta el tipo de
superficie en donde el vehiculo va a circular, se ha propuesto un recorrido mucho
mayor que el de la suspension actual. El nuevo recorrido de suspension sera de
350 mm.

Otro requerimiento que se deben tomar en cuenta es la resistencia; debe ser un
sistema resistente, capaz de soportar cargar elevadas, ademas no debe tener un
peso excesivo.

Tiene que ser un sistema de suspension que logre mantener la estabilidad de
marcha del vehiculo, que le de a este, maniobrabilidad y facilidad de manejo. Esto
se logra cuando la configuracién varia su geometria de acuerdo a las condiciones
de terreno, sin que se afecte su convergencia.
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CAPITULO 2

ESTUDIO DE ALTERNATIVAS

TIPOS DE SUSPENSION

Con el término suspensiones se indica genéricamente el conjunto de érganos

mecanicos que en un vehiculo unen las ruedas a la estructura principal.

Si la carretera, o en cualquier caso la superficie sobre la que se mueven los
vehiculos, fuera perfectamente nivelada y lisa, la unién rueda-coche podria
simplificarse y ser, en el limite, rigida, en el sentido de que el eje sobre el que gira
la rueda podria estar fijado directamente sobre el bastidor. Esto tiene lugar en
muchas maquinas de obras publicas y agricolas, dado que la marcha sobre
carretera se efectia a velocidad muy baja y se considera suficiente confiarse a la

flexibilidad de los neumaticos para no transmitir las solicitaciones al vehiculo.

Pero las carreteras nunca son perfectamente lisas y presentan una superficie
irregular, con asperezas de algunos centimetros. Por tanto, los automoviles deben
estar provistos de dispositivos de unidn ruedas-bastidor capaces de asumir estas
funciones: la elasticidad, es decir la unidn elastica para absorber y transmitir
suavemente las asperezas y obtener el necesario confort de marcha; el frenado de
la elasticidad, desarrollado por los amortiguadores, que sirve para amortiguar las
oscilaciones producidas por la elasticidad de la suspension, y, finalmente, aquella
serie de Organos que, con una particular disposicion de los puntos de anclaje,
permiten controlar los movimientos verticales de las ruedas para que la trayectoria

de marcha se acerque lo mas posible a la deseada por el conductor.

Por tales motivos, el automovil no podria confiar estas importantes funciones
exclusivamente a los neumaticos, por blandos que fuesen. De hecho, faltaria el
efecto amortiguante que el caucho y el aire poseen sélo en minima parte y que,

ademas del confort, resulta indispensable para mantener la rueda en contacto con
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el suelo. En caso extremo, el conjunto de las suspensiones podria estar inserto en
la rueda segun un esquema que fascind a los tedricos de principios de siglo y que
se ha traducido en los diversos ejemplos de rueda elastica en la cual el eje estaba
unido a la llanta a través de ballestas dispuestas en espiral.

Si el neuméatico no puede asumir todas las funciones de una suspension, cabe
preguntarse como es que los automoviles, a diferencia de los trenes, no tienen
ruedas con forros de hierro, sin caucho. La respuesta es que la funcién
fundamental del neumatico es aumentar enormemente (en todas las condiciones)
la adherencia entre rueda y terreno. Secundariamente, existen las funciones de
absorber las asperezas mas pequefias y conservar silenciosa la marcha del
vehiculo. Los trenes, en cambio, no tienen necesidad de una adherencia particular
en las curvas, ya que las ruedas son guiadas por los rieles (sin embargo, para la
adherencia longitudinal es necesario que las ruedas motrices estan fuertemente

cargadas).

LOS ESQUEMAS PRIMITIVOS

Los primeros tipos de suspension no preveian suspender cada rueda
independiente- mente de la caja del vehiculo, sino de dos en dos. De hecho, como
el automovil desciende del carruaje de caballos, los primeros constructores
transfirieron la técnica de la suspension de los carruajes a los coches. Estas
técnicas preveian 2 ejes rigidos unidos a la caja del vehiculo mediante ballestas
longitudinales o transversales. Las ruedas estaban forradas con hierro y faltaban
los amortiguadores verdaderos. No obstante, el rozamiento de las hojas de la

ballesta entre si facilitaba un cierto amortiguamiento.

El estado de las carreteras, la escasa adherencia ofrecida por las ruedas y la
limitada velocidad (consecuencia de los dos primeros factores mas que de la
potencia de los motores) no exigieron las sofisticaciones alcanzadas por otros

organos del vehiculo en los primeros afios del siglo. A pesar de que las primeras
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suspensiones independientes aparecieron alrededor de 1903, la gran masa de los
constructores se orientd hacia soluciones estandar (en general, ejes rigidos con
ballestas y asentamiento con notable cémber positivo delantero), que se
mantuvieron en vigor hasta los afios treinta cuando no tuvieron ya una justificacion

clara.

La primera gran revolucion, sobre todo respecto al confort de marcha, fue el
neumatico que obligd a una puesta al dia de las suspensiones alrededor de 1920,
cuando se introdujo el tipo balon.

Los 100 afios de evolucion de las suspensiones del automévil cabe dividirlos en

tres fases, cada una caracterizada por una fisionomia particular.

De 1885 a 1920: El paso del disefio de los carruajes hacia técnicas mas
adecuadas, por principios de construccion y por prestaciones a un vehiculo de
motor. Los esquemas de construccion permanecieron, aunque fueron

innumerables los intentos de nuevas soluciones.

De 1920 a 1955: Busqueda de soluciones con prestaciones crecientes y una
estabilidad que hacia poco se habla convertido en una fundamental exigencia. En
este periodo fue cuando se produjo la progresiva diferenciacién de los esquemas
de las suspensiones en funcion del tipo de coche (posicion del motor, tipo de pro
pulsién, condiciones de carga, etc.). En el sector de los coches de prestigio y de
competicion se produjo el desarrollo de esquemas nuevos, mas complejos, en

busqueda del confort y las prestaciones mas sofisticadas.

Desde 1955 a los afios setenta. Adopcion de soluciones ya formuladas
tedricamente y consideradas de nuevo con esquemas de construccion adecuados
a las grandes series (menor coste, mayor fiabilidad, menor mantenimiento); con
los mismos objetivos se actudé en busqueda de soluciones nuevas. También se
propusieron algunos esquemas antiguos originales, como el De Dion, el tipo Rover

(anterior), las suspensiones intercomunicadas, etc. Desde el punto de vista
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propagandistico, las soluciones de reclamo encuentran justificacion en las
tecnologias que permiten ahora una notable reduccion de los costes siendo
utilizadas en los coches de prestigio, o bien ante la necesidad de ofrecerlas al
publico, que todavia es atraido por la complejidad técnica.

Desde el punto de vista funcional, es necesario subrayar que un cierto esquema
de suspension dificilmente tiene de por si unas dotes de estabilidad y de confort
superiores a cualquier otro tipo, en el sentido de que el disefio de aplicacion de
cada esquema y otros numerosos factores (asentamiento, elasticidad,
amortiguadores y, sobre todo, la geometria) pueden modificar completamente el
comportamiento. Por ejemplo, una buena suspension de puente rigido puede
comportarse mejor, en cuanto a estabilidad, que una sofisticada pero mal

realizada suspension De Dion.

Los elementos componentes de las suspensiones se dividen, con base a las
funciones, en 3 grupos: los 6rganos geométricos y estructurales de la union rueda-
bastidor (brazos, rétulas, pivotes, manguetas, etc.), los muelles y los

amortiguadores.

Para unir las ruedas al bastidor se han estudiado numerosas soluciones,
divisibles en 2 grupos: ruedas rigidas (dependientes dos a dos) y ruedas
independientes (en las cuales el movimiento de una rueda no induce, al menos

tedricamente, movimiento en la otra rueda del mismo eje).

Al primer grupo pertenecen los ejes rigidos transversales, tanto para ruedas no
motrices, compuestas por un elemento forjado o por un tubo que une las 2 ruedas,
como para ruedas motrices. Para las ruedas motrices, el sistema mas difundido es
el de puente rigido, que asume las funciones de unir las 2 ruedas motrices entre si
y alojar el grupo de transmisién que comprende el par conico, el diferencial y los

semiejes de las ruedas.
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También la suspension De Dion comiunmente llamada semi independiente, no
es mas que un eje rigido que une las 2 ruedas, pero tiene el diferencial unido
directamente al bastidor de forma fija, permitiendo una reduccién de las masas no

suspendidas, aunque con una mayor complicacién de construccion.

Todas las suspensiones de puente rigido estdn completadas por una conexién
con el bastidor, tanto para el control de las fuerzas longitudinales (propulsion-
frenado) como de las fuerzas transversales (en las curvas), que en el caso de
suspensiéon por ballesta pueden desarrollarla las propias ballestas, o bien por
bielas sencillas o dobles longitudinales y por un triangulo central o rétula sobre el
puente, o incluso por una barra transversal (Panhard) y por 2 traviesas con
gemelas (paralelogramo de Watt), o, finalmente, por una guia vertical acanalada o

por una horquilla con perno.

RUEDAS INDEPENDIENTES

Los mayores inconvenientes, provocados en los primeros 20 afios del siglo
pasado en las suspensiones delanteras de eje rigido, consistian en la inestabilidad
de marcha y en la dificultad de conduccion por terrenos accidentados. De hecho,
las irregularidades encontradas por una rueda (que entonces eran de gran
didametro y muy pesadas) repercutian en la otra, provocando una variacion de
camber y un desplazamiento lateral. Debido al movimiento giroscépico, la
variacion de camber daba lugar a imprevistos golpes de la direccion, mientras que
por efecto del peso del eje, el mas leve rebote se traducia en una pérdida de
adherencia (sobre todo cuando las suspensiones para aumentar el confort eran

muy blandas).

Esto indujo a los proyectistas, hacia los afios treinta, a mantener la solucién de
las ruedas delanteras unidas rigidamente, dejandolas libres en sus movimientos.
En la actualidad, con carreteras mejores, las ruedas de pequefio diametro y la

capacidad tecnologica para construir ejes muy ligeros (de aluminio o de acero de
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estampacion) y no forjados como antes, probablemente el Unico problema
desfavorable al eje rigido anterior seria el de las solicitaciones giroscopicas. Pero
la moda y las tendencias de construccion han suprimido definitivamente esta
solucién para los coches de turismo.

Respecto a las ruedas traseras, la aplicacion del puente rigido tiene defensores
y detractores, tal es asi que, al final de los afios sesenta, en los coches de traccion
delantera el eje rigido encontr6 una segunda juventud. En general, las ruedas
independientes tienen un mayor coste industrial, por lo que, cuando no sea
indispensable, es decir para la gran mayoria de los coches econémicos de motor

delantero y propulsién trasera, se prefiere montar un puente rigido.

En particular, las ruedas independientes se pueden dividir asi:
De movimiento telescépico

Consisten en una guia cilindrica vertical sobre la cual se mueve el pivote,
permitiendo el vaivén vertical de la rueda. Con el coche en asentamiento plano, las
ruedas mantienen un angulo constante respecto al terreno, y la traza del
neumatico describe un segmento vertical manteniendo constante la anchura de

via.

Vista Vista
Frontal Superior

Figura 2.1: Suspension de Movimiento Telescopico
Fuente: Enciclopedia Salvat del" Automovil
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De cuadrilatero deformable

Las mas difundidas, comprendiendo dos brazos formados por uno o mas
elementos colocados sobre dos planos transversales, unidos mediante rétulas al
lado del bastidor y con el montante en el lado de la rueda. Para la, construccién de
éstos se emplea generalmente la chapa de estampacion, pero en muchos casos
se hace uso de elementos de acero forjado; raramente se usan aleaciones ligeras.
En funcion de la disposicion y de los angulos geométricos caracteristicos de los
brazos se pueden obtener sacudidas con variacion controlada tanto de la huella

del neumatico como de los angulos de la propia rueda respecto al terreno.

Cuadrilatero deformable con muelle
helicoidal y barra estabilizadora r—=

Vista Vista
Frontal Superior

Cuadrilatero deformable con elemento
inferior de ballesta

Vista Vista
Frontal Superior
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Figura 2.2: Suspensiones de Cuadrilatero Deformable
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automaovil

De brazos longitudinales paralelos

Estan formados por 2 bielas con eje de rotacién transversal y oscilante sobre el
plano longitudinal. Los extremos de las bielas estan unidos entre si con el
montante de la mangueta. Todos los elementos estan construidos con acero
forjado. La geometria es similar a la del tipo telescdpico, salvo que existe una
pequefa variacion de la batalla, dado que la traza del neumatico describe, sobre el

plano longitudinal, un arco de circunferencia.

L ..

Vista Vista

Frontal o Superior
Figura 2.3: Suspension de brazos longitudinales paralelos

Fuente: Enciclopedia Salvat del Automévil

De brazo longitudinal sencillo

Se trata de una simplificacion de la suspension de brazos paralelos y esta
representada por el brazo longitudinal, Unico, también de estampacién o de
fundicion. Para las ruedas directrices, esta suspension tiene la desventaja de
hacer variar el camber durante el viraje y el caster durante los rebotes de las
ruedas. Desde el punto de vista de las prestaciones, es similar a la de brazos
paralelos o bien a la telescopica.
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Figura 2.4: Suspension de Brazo Longitudinal sencillo
Con muelle helicoidal y amortiguador coaxil
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

De brazo transversal

De prestaciones completamente distintas, esta constituido por un brazo de un
elemento, o de dos elementos con planta en V oscilante transversalmente y en
cuyo extremo externo esta unida rigidamente la rueda. En algunas
configuraciones, la absorcion de los esfuerzos longitudinales (frenado,
aceleracion) esta confiada a una barra longitudinal. Este sistema produce una
variacion de camber, con las sacudidas, mas bien acentuada e inversamente
proporcional a la longitud del brazo.

De brazo compuesto y eje oblicuo de rotacion

Es un compromiso entre el brazo longitudinal sencillo y el brazo transversal.
Formado casi siempre de una V en planta, con articulaciones cuyos ejes forman
un angulo oblicuo respecto al eje transversal del coche; permiten una recuperacion
del camber, pero dan variacion del caster con las sacudidas de la rueda.

LXXXI




Figura 2.5: Suspension de brazo compuesto y eje oblicuo de rotacion
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automévil

McPherson

La mas reciente, representa una variante geomeétrica del tipo de cuadrilatero
transversal, solo que el brazo superior consiste en una guia telescopica con una
rotula en el extremo de la misma. Esta guia telescépica es utilizada generalmente
para combinar la elasticidad y el amortiguamiento con un grupo integrado muelle-
amortiguador.

McPherson con barra estabilizadora que
actiia como tirante longitudinal
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Vista —— Vista
Frontal Superior
McPherson con tirantes inferiores

transversales y longitudinales articulados

Vista ~ Vista
Frontal Superior

McPherson con muelle de barra de torsion y
barra estabilizadora

L Vista L | Vista l

Frontal Superior

Figura 2.6: Suspensiones del tipo McPherson
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

SELECCION DEL TIPO DE SUSPENSION

Para poder realizar la seleccion mas apropiada del sistema de suspension que

se va ha disenar, se tiene que evaluar las propiedades de cada tipo de
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suspensién, en cuanto a su movimiento, su comportamiento, limitaciones, etc.,
para asi poder decidir cual serd el tipo de suspensibn mas idoneo para la
aplicacion. Se entiende que no existe un tipo de suspension, el cual, reina todas
las caracteristicas para un tipo especifico de vehiculo, por esa razon se debe
evaluar los factores mas importante para este caso puntual, para asi definir cual

sera el mejor sistema.

El primer parametro que se debe analizar es, el recorrido de suspension. Por
requerimientos del vehiculo se debe tener un gran recorrido de la misma. Este
sera uno de los factores principales para poder hacer la seleccion. Como
requerimiento se tiene un decorrido de 350 mm. Conseguir este recorrido
demanda un sistema especifico, el cual pueda moverse esta distancia sin
inconvenientes, mantener el control del vehiculo en todas las condiciones de
terreno, ademas que se lo pueda conseguir sin grandes complicaciones de disefio
ni de construccion. Por esta razon al evaluar el recorrido de suspension, debe

pesar en la seleccion el 25%.

Otro parametro importante para la seleccion del tipo de suspension es, la
resistencia. Se sabe que el vehiculo va a estar sometido a cargas elevadas, mas
gue por el peso mismo vehiculo, se debe a que este estara expuesto a todo tipo
de superficies, en especial, fuera de carretera, donde el enfrentarse con grandes
obstaculos o golpes es comun, ademas que estard expuesto a un manejo

extremo. Para la seleccidn sera un factor importante que debe ser del 25%.

Otro problema que tiene el vehiculo con el sistema de suspension actual es la
maniobrabilidad y estabilidad de marcha. Por su misma construccion, el sistema
con el que cuenta actualmente el prototipo, es muy pobre en recorrido y tiene
variaciones de los angulos caracteristicos de las ruedas conforme trabaja; por
ejemplo, al estar en reposo tiene cierto angulo de caster y convergencia, pero a
medida que se comprime o expande la suspension, estos cambian notoriamente,

por lo que el vehiculo al encontrar obstaculos, se hace poco estable y dificil de
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controlar. Con respecto a la compensacién del angulo de cdmber, mientras afronta
un obstaculo o al momento del rolido del chasis, con el sistema actual, esta es casi
nula, por lo que en situaciones de manejo extremas el vehiculo no curva
adecuadamente. Se debe valorar a la maniobrabilidad y estabilidad de marcha con
un 30%, dividido en 10% a la variacion controlada de caster, 10% a la variacion
controlada de convergencia y un 10% a la compensacién del &ngulo de camber.

Se sabe que el peso en un sistema de suspensién es también importante por lo

se valora este factor con el 10%.

Por motivos de puesta a punto del vehiculo es necesario también hacer
referencia a las regulaciones que se puede obtener con cada tipo de suspension.
La regulacion de los angulos caracteristicos de la rueda debe ser un 5% de

importancia en la seleccion.

Como ultimo factor se evaluara la estética del sistema de suspension. Se podria
obtener un comportamiento muy similar, si se compara varios tipos de sistemas de
suspension, pero al disefiarlos y construirlos, estarian desproporcionados en
comparacion al vehiculo donde se los va a implementar. Para el caso especifico
del vehiculo tipo Buggy, en donde los sistemas de suspension estan a la vista, es

importante este factor, por lo que se le da un peso del 5%.

Puntuacién:

Se la realizara del nUmero 0 al niumero 5, en donde 5, es el maximo de ese
parametro, y el numero 0, sera nulo.
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TABLA 2.1: Tabla de seleccion del tipo de suspension

SELECCION DEL TIPO DE SUSPENSION
Puntuacion: 0 al 5.
MANIOBRABILIDAD Y 0=
< < ESTABILIDAD o
W g e S5 —
o g/ iN)/ = w LIDJ < Q 8 = Z
o < w n< — = Z0 () L O
Az = 0y O Z X S <= < 2= o
=0 | S |3<5 /352 |83| 2 |zk| & | 28 | 8
x D 5 S92 |[5qWsl 0S| o | O — Z 0 |
oZ O 5 x |©3© S| < (%) Ow w 2+ |
L B < 0 <pxo N Ll b [ o L
r 2 @ <Eh |sEST| U= 5 2 i
=2 = SEq |5=2z2 o 0
) o Z 5 50 s S 0
o ) (@] <
O (@) 8 xo
Suspensién de
Movimiento 4 3 5 5 0 5 1 1 3.35 NO
Telescépico
De cuadrilatero 5 5 5 4 4 3 4 4 45 S|
deformable
De brazos
longitudinales 2 5 0 2 1 4 2 4 2.75 NO
paralelos
De b_razo longitudinal 2 3 0 1 1 5 1 3 215 NO
sencillo
De brazo transversal 5 2 5 3 4 5 1 2 3.6 NO
De brazo compuestoy |, 5 1 1 4 1 4 3 33 NO
eje oblicuo de rotacion
McPherson 4 3 5 4 3 4 3 3 3.65 NO
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Aunque los pardmetros analizados no sean todos los que caracterizan a un tipo
de suspension, se realizado la seleccion tomando en cuenta los requerimientos del

vehiculo y sus dimensiones.

Por medio de la tabla de seleccion del tipo de suspension, se ha determinado
que el tipo de suspension méas apropiado para el prototipo tubular tipo Buggy
corresponde a una Suspension de cuadrilatero deformable.

ANALISIS GEOMETRICO DE LA SUSPENSION

Por geometria del tren delantero se entiende el conjunto de las dimensiones
caracteristicas que definen la posicion relativa entre las ruedas delanteras, terreno

y carroceria del vehiculo.

El tren delantero debe asegurar la posibilidad de cambio de direccion y
garantizar, junto con la suspension, la absorcion de las irregularidades del camino,

tanto en el agarre en carretera como para el confort de los pasajeros.

Para conseguir un desgaste regular de la banda de rodadura de las ruedas,
seria necesario que los neumaticos, al efectuar estos movimientos,
permaneciesen perfectamente perpendiculares al plano de la calzada y orientados
segun la tangente a la trayectoria. En realidad, existen numerosos factores que

impiden que se cumpla rigurosamente dicha condicion.

e la direccién debe estar dotada de retorno a la posiciéon de marcha rectilinea,
para que, con su endurecimiento al crecer la desviacion, el conductor tenga
la sensibilidad de la posicion de las ruedas directrices;

e la cinematica del movimiento relativo rueda-carroceria, debida al tipo de
suspension adoptado, influye sobre la posicién de la rueda respecto al

terreno al variar el equilibrio del vehiculo;



e la deformacién de los neumaticos bajo el efecto de las fuerzas laterales y
longitudinales necesita unos angulos de correccién sobre la posicion del
plano ecuatorial de la rueda.

La determinacién de la geometria del tren delantero es el resultado de un
compromiso entre estas exigencias funcionales y la necesidad de limitar los
desgastes de los neumaticos que se producen como consecuencia de las

desviaciones de la posicion tedrica.

Los elementos que se tiene a disposicion para elegir la geometria del tren
delantero son: los angulos de las ruedas (camber y convergencia); los angulos de
la mangueta (incidencia e inclinacion), y la forma (longitud, inclinacion y puntos de
fijacion) de los brazos de la suspension. Seguidamente, se examina la influencia

de cada elemento.

CAMBER

Es el angulo que el plano medio de la rueda forma con la vertical al terreno; se
mide en grados y, convencionalmente es positivo, cuando los planos medios de

las ruedas convergen hacia abajo, y negativo, cuando convergen hacia arriba.

En los vehiculos actuales, al reducir por otra causa el radio de rodadura, se
adoptan generalmente valores del angulo de camber proximos a cero, para evitar
desgastes asimétricos del neuméatico. Se adoptan valores considerables del
camber (negativo), para mejorar la adherencia del neumatico en las curvas,
cuando la estructura especial de la suspension adoptada ocasiona inclinaciones

positivas durante la deriva.
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En las suspensiones de cuadrilatero, dichas variaciones dependen
principalmente de las relaciones entre los 2 lados del cuadrilatero y de la

disposicion de sus fijaciones en el chasis.

CONVERGENCIA

Es el angulo formado por la proyeccion sobre el terreno del plano medio de la
rueda con el eje longitudinal del vehiculo; se mide en grados, o bien indicando en
milimetros la diferencia entre las medidas de la anchura de via de los bordes
delantero y trasero de las llantas de las ruedas.

Convencionalmente la convergencia es positiva cuando las ruedas estan
cerradas hacia delante, mientras que es negativa (llamada divergencia) cuando

estan abiertas en el sentido de marcha.

En los coches actuales, la convergencia o divergencia, se emplea sobre todo en
la parte trasera para corregir la tendencia sobreviradora o subviradora del vehiculo

y para dar mayor capacidad de direccion al tren trasero.

En el tren delantero sirve también para compensar las deformaciones de la
superficie de la huella (deriva del neumatico) y reducir el desgaste del neumatico.
En este sentido, se adoptan generalmente valores negativos de convergencia del
tren delantero en los vehiculos con traccion delantera y positiva con propulsion

trasera.

El valor de la convergencia varia al modificar las condiciones de carga, puesto

gue se desplaza el punto de anclaje del tirante de la direccion.

INCIDENCIA O CASTER

Es el angulo formado por el pivote de la mangueta con la vertical, si se mira el

vehiculo por la parte lateral; se mide en grados y se toma como positivo cuando la
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prolongacion del pivote encuentra el terreno en un punto situado delante de la

huella del neumatico.

Un valor positivo del angulo de caster hace que el eje de giro de la rueda se
encuentre delante del centro de la huella, creando al moverse un par que
endurezca la direccion; dicho fendmeno contribuye a mantener el vehiculo en linea

recta, garantizando una conduccion mas facil y segura.

La condicién indispensable para evitar fendmenos de deriva es que los valores
de incidencia de las ruedas delanteras sean iguales; en caso contrario, el vehiculo,
especialmente en las aceleraciones y en los frenados, tenderia a desviarse de la

trayectoria rectilinea por el lado de la rueda que tiene menor incidencia.

En las curvas, por efecto del caster positivo, la rueda exterior toma un camber
negativo (lo contrario que la rueda interior), mejorando la estabilidad del vehiculo.
Los valores de este angulo son variables y dependen de factores como el peso del
vehiculo, el tipo de neumaticos (deriva) y si es traccion delantera o trasera. Estos
valores normalmente fluctian entre 3° y 7°, siempre positivos, o sea el punto
inferior avanzado respecto del superior. Hay que tomar en cuenta que no es
deseable la variacion del angulo de caster con el rolido, pues esto generara una

variacion de la convergencia (bump steer) con el recorrido de las suspensiones.

INCLINACION TRANSVERSAL DEL PIVOTE DE MANGUETA O KING PIN

Es el &ngulo formado por el pivote con la vertical, mirando el vehiculo de frente;
se mide en grados y se toma como positivo cuando los 2 pivotes son convergentes

hacia arriba.

Fue introducido para reducir el radio de rodadura sin recurrir al camber;

favorece el retorno de la direccién a la posicion en linea recta.
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Este dngulo cuando es muy alto (mas de 10°) tiene un efecto indeseable, ya
qgue hace variar la altura del chasis con el giro de la direccion y por ende genera

una perdida de cdmber.

La proyeccién de este eje contra el piso define el lamado corrimiento (en ingles,
offset), que no es mas que la distancia donde este punto intercepta al piso con el
centro de contracto del neumatico. Una distancia légica es de alrededor de 25 mm,
pero claro esta medida va a depender del ancho y la deformacion del neumatico.
Esta medida es importante pues es la que da la sensibilidad al piloto de lo que

esta sucediendo a nivel del neumatico-piso.

Durante el movimiento de un vehiculo se producen variaciones de la geometria
del tren delantero, concretamente del camber y del céaster. Dichas variaciones
dependen del tipo de suspension y de la longitud e inclinacion de sus brazos. De
hecho, la inclinacion de los brazos determina la posicion instantanea del centro de
rotacion de la suspension y del centro de balanceo; la longitud de los brazos
determina la ley de variacion del centro de rotacion de la suspension (esta ultima

varia continuamente su posicion durante las sacudidas).

Convencionalmente, la geometria del tren delantero se mide haciendo
referencia al equilibrio correspondiente a la posicion del vehiculo bajo carga
estatica, apoyado sobre una superficie plana, con los neumaticos a la presion
prescrita por el fabricante; dada la importancia en relaciébn con el agarre en
carretera y del desgaste de los neumaticos, es buena norma, durante el empleo

del vehiculo, efectuar controles periddicos.

SUSPENSION DE CUADRILATERO DEFORMABLE

Para este caso puntual donde, de la evaluacion de varios sistemas de
suspension se obtuvo la suspension de cuadrilatero deformable como mejor

opcién para el tipo de vehiculo, se debe tratar las diferentes configuraciones de
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ésta. Se encuentran tres configuraciones principalmente para este tipo de sistema

de suspension.

Brazos paralelos

Se define una suspension de cuadrilatero deformable con brazos paralelos, a
aquella suspension que se compone de dos brazos, que cuyas prolongaciones no
se intersecan en ningun punto. Estos pueden ser de igual o diferente longitud.

Ya que las prolongaciones de sus brazos no se intersecan, por lo que no es
posible hallar el centro instantdneo de rotacion, el centro de rolido se halla,
generando una linea paralela a los brazos de la suspension, desde el punto de
contacto de la rueda con el piso, hasta la interseccién con el eje del centro de

gravedad.

Figura2-7-Suspension de cuadritatero deformabte combrazos paralelos
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automévil
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Brazos convergentes

La configuracién de brazos convergentes se caracteriza por la interseccion de
las prolongaciones de sus brazos en un punto, el cual esta situado en el lado
opuesto de las barras a las cuales se las ha proyectado. El punto de interseccion
de estas es el centro instantdneo de rotacidén. El largo de este eje en una
suspension normal, debera estar ubicado entre 1.25 y 2.25 veces la trocha del

vehiculo en ese tren.

Al unir el punto de contacto de la rueda con el piso y el centro instantaneo de
rotacion se encuentra el centro de balanceo o rolido, el cual esta ubicado en la
interseccion de esta linea y el eje donde se encuentra el centro de gravedad del

vehiculo.

Brazos divergentes
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Los brazos divergentes son aquellos, que su prolongacién se interseca en el
mismo lado que los brazos prolongados. Su centro de balanceo o de rolido se
halla en la interseccion del eje del centro de gravedad y la linea de prolongacién
del centro instantdneo de rotacién y punto de contacto de la rueda con el piso.

N
Ca

Figura 2.9: Suspension de cuadrilatero deformable con brazos divergentes
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automovil

ALTURA DEL CENTRO DE ROLIDO

Existen principalmente tres posibilidades de ubicacion del centro de rolido en un
vehiculo. La primera posibilidad es encontrar un centro de rolido por encima del
nivel del piso; la segunda, encontrarlo ubicado a la altura del piso; y la tercera

posibilidad, seria encontrarlo bajo el nivel del piso.

Uno de los cambios que se suscitan con la diferente posicion en altura del
centro de rolido es la variaciéon de camber. Todo vehiculo durante la etapa de
rolido genera una perdida de camber en las ruedas externas al viraje. Como
ejemplo, si se tiene una alineacion inicial de 2 grados negativos, luego del rolido

este cadmber puede pasar a ser de 1 grado negativo 0 aun menos. Esta
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disminucion puede hacer que no sea suficiente para compensar la deriva lateral

del neumético y asi pierda adherencia.
Centro de rolido por encima del nivel del piso

Es uno de los casos mas comunes. La fuerza vertical que actla en la
descomposicion de fuerzas, cuando mayor es la altura del centro de rolido, mayor
componente vertical tiene, lo cual hace que el vehiculo se eleve en los virajes.
Este efecto se denomina efecto gato (en ingles, Jacking Efect). Esta condicion es
indeseable pues hace variar la altura del chasis en los virajes y por ende varios

parametros de las suspensiones.

Como regla se puede decir que a mayor altura del centro de rolido, se obtiene
mejor compensacion de camber, (la rueda exterior en un viraje pierde menos

camber), pero mayor deformacion de neumaticos y efecto de elevacion del chasis.
Centro de rolido a la altura del piso

Caso también usado. Esta alternativa elimina la fuerza vertical. No existe Jacking
Efect. El chasis no sube ni baja en el rolido. Seria tedricamente el punto ideal,
pero no se cuenta con la compensacion de camber necesario para contrarrestar la
deformacion del neumético.

Centro de rolido por debajo del nivel del piso

Es un caso muy especial. Existe Jacking Efect negativo (la fuerza vertical hace
gue baje el tren que estamos analizando durante el rolido). Es solo usado con este
fin 0 en el caso de Formula 1 a causa de distribuciones de cargas aerodinamicas

en un tren. Tiene como inmensa desventaja la de tener la minima compensacion

de camber, pero es la de menos deformacion lateral del neumatico.

ANALISIS DE LA SUSPENSION EN VISTA LATERAL
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Si se realiza un analisis de la suspensién en vista lateral, se esta realizando un
andlisis de la posicion de los elementos en ese plano. En el caso de una
suspension de Cuadrilatero Deformable, que consta basicamente de dos brazos
en forma de A, uno superior y otro inferior, seran estos los estudiados en vista
lateral. Segun la orientacion que posean estos se puede determinar el
comportamiento que va a tener la suspension. Se determina el porcentaje de
resistencia adicional que posee la suspensién por su geometria al movimiento
vertical. Este porcentaje se lo denomina como porcentaje de anticabeceo (en
ingles, Antidive).

Si se realiza la misma construccidon geométrica que en la vista de frente para la
determinacion del Centro Instantaneo de Rotacion, se debe trazar prolongaciones
de los brazos de la suspension para hallar el punto de interseccion. Este punto
hallado sera el Centro Instantdneo de Rotacion. Si se unen, el punto de contacto
del neumatico con el Centro Instantaneo de Rotacion se hallard una recta, que
definira, en el punto de interseccién con el eje vertical del Centro de Gravedad,
una distancia, que comparada con la altura del Centro de gravedad, dara un
porcentaje. Este porcentaje se denomina Antidive y es el porcentaje entre 0 y 100
de resistencia que ofrece la suspension por su geometria al movimiento vertical

del tren que se esta analizando.
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Figura 2.10: Método para hallar el porcentaje de anticabeceo
Fuente: Personal

Férmula 2.1:

ANTIDIVE = 5*100

Fuente: Tune to Win
Autor: Carroll Smith

D: Distancia del punto de interseccion de la recta trazada desde punto de contacto
rueda-piso al CIR y eje vertical del centro de gravedad.
H: Altura del centro de gravedad

En otras palabras es la resistencia adicional que da la posicion de los
elementos de suspension en vista lateral, que se agrega a la originada por los

resorte, topes, y otros elementos elasticos.

Si se habla del 100 por ciento de Antidive, se dice que la suspension tiene la
maxima resistencia al cabeceo. Si por el contrario se habla del O por ciento de
Antidive, se dice que la resistencia es nula. Normalmente un tren delantero tiene

valores de Antidive que oscilan alrededor de un 30 por ciento.

El porcentaje de Antidive también tiene sus limitaciones. Se sabe que uno de
los principales angulos de las suspensiones también visto lateralmente es el
caster. Pues, cuando mayor es el porcentaje de Antidive, mayor es la variacion del

caster con el recorrido de la suspensidon. Esto trae dos inconvenientes, si el
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cambio de angulo es muy elevado, se tendr4 un cambio grande del angulo de
camber por rolido del chasis, una diferencia de distancia entre ejes de ambos
lados, mas una variacion de convergencia con el recorrido de la suspension (bump
steer). Por esta razén en vehiculos que tienen un gran recorrido de suspensiéon no
seria recomendable tener un alto porcentaje de Antidive, ya que los angulos

caracteristicos de las ruedas variarian drasticamente.

ANALISIS CINEMATICO

En el analisis cinematico se tomara en cuenta todos los movimientos que tiene
a cabo en una suspension de cuadrilatero deformable ya que la que se ha elegido

para el disefio.

SUSPENSION DE CUADRILATERO DEFORMABLE

Brazos paralelos

Como caracteristica fundamental de este tipo de configuracion, con respecto a
sus movimientos, se puede notar que al momento de afrontar un obstaculo la
rueda que sufre el desplazamiento, se mueve de forma tal, que el angulo de

camber no varia.

Hay que tomar en cuenta, que al momento de enfrentar una curva, el cuerpo del
vehiculo sufre una inclinacion, girando alrededor del centro de balance o rolido
(Cb), por consiguiente, las ruedas toman el mismo angulo que el descrito por el

cuerpo del vehiculo.
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Figura 2.11: Suspension de cuadrilatero deformable con brazos paralelos
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automaovil

Brazos convergentes

Con este tipo de configuracién se observa que al existir desplazamiento de la
suspension, existe un cambio de camber en la rueda. Esta adopta un angulo de
camber negativo. Este caso seria favorable al momento de enfrentar una curva, ya
gue compensaria la perdida de camber ocasionada por el rolido del vehiculo, asi

la rueda se mantendria en una posicion con inclinacién casi nula.

[gura 2. 127 Suspension de cuadritatero deformabie con brazos convergentes
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automévil

Brazos divergentes
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Su caracteristica es que al existir movimiento de la suspension, la rueda cambia
su angulo de cdmber, generando un movimiento positivo. Como resultado de un
viraje donde el vehiculo sufre una inclinacion, la rueda toma el angulo de rolido

mas el angulo que cambio con el movimiento de la suspension.

Figura 2.13: Suspension de cuadrilatero deformable con brazos divergentes
Fuente: Enciclopedia Salvat del Automavil

SELECCION DEL TIPO DE SUSPENSION

Por medio de la (Tabla 2.1) Tabla de seleccién del tipo de suspension se obtuvo
gue la suspension de cuadrilatero deformable es la mas adecuada para este
proyecto.

Se ha realizado entonces el andlisis geométrico y cinematico para este tipo de
suspension con sus diferentes variantes. De estos analisis se desprende que el
tipo de suspension mas adecuado para este propdsito es la suspension
cuadrilatero deformable con brazos convergentes.
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CAPITULO 3

DISENO DEL NUEVO SISTEMA DE SUSPENSION

ANALISIS DE CARGAS

Es importante diferenciar entre momento polar de inercia y distribucion estatica
de pesos, la cual es la cantidad del peso del vehiculo soportado por las ruedas
traseras comparadas con el soportado por las ruedas delanteras, mientras el
vehiculo se encuentra en reposo. Es posible, realizando cambios de posicién de
los componentes de un vehiculo y cambio de sus dimensiones, variar el momento
polar de inercia sin afectar la distribucion estética de pesos.

Actualmente es aceptable que, en la mayoria de vehiculos de traccion trasera,
se desea tener una distribucidén de pesos del 60% al 65% en las ruedas traseras,
con el objetivo de incrementar la capacidad de traccion, reducir la carga en las
ruedas delanteras y reducir la cantidad de fuerza de desgaste de las ruedas
delanteras en las curvas. Esta distribucion resulta util pero hay que tomar en
cuenta que se debe incrementar la capacidad de frenado de las ruedas traseras.

Por otro lado, la transferencia dinamica de carga, es la carga transferida de una
rueda a la otra a través de momentos actuantes sobre el centro de gravedad,
cuando el vehiculo es acelerado o cambia su movimiento de un sentido o en otro.

DISTRIBUCION ESTATICA DE PESOS

Para obtener la distribucion estatica de pesos se ha realizado la medicion de
pesos del vehiculo tubular tipo “Buggy”, con la ayuda de una balanza
especialmente disefiada. Esta consta basicamente de cuatro balanzas, una para
cada rueda respectivamente, conectadas a una escala digital, la cual arroja los
datos de peso por cada una de las ruedas en kilogramos y posee una precision de
0.5 kilogramos. De este analisis se han obtenido los siguientes datos.
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120.0 Kg

223.0 Kg

Figura 3.1: Peso por cada una de las ruedas del Prototipo tubular
Fuente: Personal

Por razones de posicion y diferencia de pesos de los tantos elementos que se
encuentran ubicados dentro del vehiculo, se pude observar que existe diferencia
de pesos entre las ruedas del lado derecho e izquierdo de cada eje,
respectivamente, pero al momento de hallar el centro de gravedad, se lo puede
definir en la linea media del vehiculo, asumiendo que los pesos del lado derecho y

del lado izquierdo son iguales.

Esta balanza digital tiene la opcién de obtener los pesos parciales de cada uno
de los ejes, ya sea el par de ruedas delanteras o traseras, ademas el peso total de

vehiculo.

adelante

113.5 Kg

atras

241.0 Kg

464.0 Kg
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Figura 3.2: Distribucion de pesos del prototipo tubular
Fuente: Personal

Con estos valores de peso para cada uno de los ejes, se obtiene la distribucion
estatica de pesos y la posicién longitudinal del eje del centro de gravedad.

Peso total de vehiculo (P): 697.5 Kg
Peso ruedas delanteras (Pd): 233.5Kg
Peso ruedas traseras (Pt): 464.0 Kg

Distribucion estética de pesos:

Adelante: 33.5%
Atras: 66.5 %

Posicion longitudinal del centro de gravedad:

Figura 3.3: DCL Posicion longitudinal del centro de gravedad
Fuente: Personal

L=a+b=2380mm

pd=p*2
L
pt=p*2
L

entonces:

Clv



a=1583mm
b=797mm

Mediante el método para determinar el centro de gravedad de un vehiculo,
indicado en el capitulo 1, seccién 1.2.1, se puede determinar la altura del centro de
gravedad del vehiculo. Inclinando el vehiculo un &ngulo determinado, para este
caso 10 grados. Se toman los pesos de las ruedas en cada uno de los ejes, y
realizando sumatoria de fuerzas y momentos se obtiene la altura del centro de
gravedad.

697.5 Kg
213.0 Kg

Pt
484.5 Kg

Figura 3.4: Distribucion de pesos con el vehiculo inclinado 10.0 grados
Fuente: Personal

Con estos valores de peso para cada uno de los ejes, se realiza la sumatoria de
fuerzas y de momentos, para la determinacion de la altura del centro de gravedad.

Peso total de vehiculo (P): 697.5 Kg
Peso ruedas delanteras (Pd): 213.0 Kg
Peso ruedas traseras (Pt): 484.5 Kg

Altura del centro de gravedad:

Se debe descomponer las fuerzas con relacion al &ngulo de inclinacién del
vehiculo, por tanto:
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Px =seno(10°) * P =121.12Kg
Py =cos(10°) * P = 686.90Kg

Pdx = 36.99Kg Ptx =84.13Kg
Pdy = 209.76Kg Pty = 477.14Kg

Figura 3.5: DCL Distribucion de pesos con el vehiculo inclinado 10.0 grados
Fuente: Personal
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D> Fx=0
Pdx + Ptx - Py =0
36.99 +84.13-121.12=0

> Fy=0
Pdy + Pty — Py =0
209.76 +477.14-689.90=0

Z Mo=0
(Py *797) — (Pdy * 2380) — (Px * H) = 0
_ (Py*797) — (Pdy * 2380)

H
Px
H = (686.90* 797) — (209.76 * 2380)
121.12

H =398.15mm = 398mm

La altura del centro de gravedad es de 398.15 mm. Por razones de precision al
determinar la altura del centro de gravedad y dificultad para realizar medidas de
centésimas de milimetro, se lo aproximara a 398 mm.

Por lo tanto el centro de gravedad o baricentro del vehiculo tubular tipo Buggy,
con el sistema actual de suspension, esta ubicado en la posicién segun la figura
3.6.

398

CG

1583 /97
c.380

Figura 3.6: Posicion Centro de Gravedad
Fuente: Personal
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TRANSFERENCIA LONGITUDINAL DE CARGA

La transferencia longitudinal de carga ocurre en el plano longitudinal, bajo la
accion de una fuerza lineal de aceleracion o desaceleracion. Toda fuerza de
aceleracion, por definicidn, actia a través del centro de gravedad del vehiculo.

El peso total del vehiculo no cambia, simplemente la carga es transferida de las
ruedas de un eje, a las ruedas del otro eje. La cantidad de transferencia
longitudinal de carga que tiene lugar por aceleracion es directamente proporcional
al peso total del vehiculo, la altura desde el piso al centro de gravedad y la
magnitud de la aceleracion; y es inversamente proporcional a la distancia entre
ejes o batalla del vehiculo. La Transferencia Longitudinal de Carga en (Kg) es
definida por la formula 3.1:

Formula 3.1: Transferencia Long. de Carga

TLoC=a*P*%

Fuente: EI Automovil
Autor: M. Boisseaux

Donde:

a = aceleracion positiva o negativa (g)
P = peso (Kg)

H = altura del centro de gravedad (m)
L = distancia entre ejes o batalla (m)

Entonces:

Al acelerar, el eje delantero se descarga y el eje trasero se sobrecarga en una
cantidad igual a TLoC. De igual forma, al momento de frenar ocurre lo contrario, el
eje delantero es sobrecargado y el eje trasero se descarga una cantidad TLoC.

Existe ademas otra componente implicada en la transferencia longitudinal de
carga, al momento que el vehiculo enfrenta una pendiente. La componente Rp, del
peso del vehiculo, paralela a la pendiente, se aplica al centro de gravedad del
vehiculo y da también lugar a un par que se equilibra con el suelo, por un par
equivalente TLoCp*L.

Formula 3.2: Transferencia Long. de Carga en Pendientes
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TLoCp=Rp *%

Fuente: El Automovil
Autor: M. Boisseaux

Donde:

Rp = resistencia debida a rampas = P*Sen(j)
P = peso total del vehiculo (Kg)

B = angulo de inclinacion de la rampa (grados)
H = altura del centro de gravedad (m)

L = distancia entre ejes o batalla (m)

Entonces:

En las subidas, esta fuerza descarga el eje delantero y sobrecarga el eje
trasero; su accion es inversa en los descensos.

Transferencia Longitudinal de Carga en el prototipo tubular

Realizando un analisis de las condiciones donde se desenvolvera el vehiculo
tubular tipo Buggy, se sabe que sera en condiciones fuera de carretera, donde
existen pendientes muy pronunciadas y ademas estara sometido a aceleraciones
y frenadas bruscas.

La mayor cantidad de Transferencia Longitudinal de Carga hacia al eje
delantero, en donde se enfoca la atencion para el nuevo disefio, se la encontrara,
al momento que el vehiculo esté descendiendo por una pendiente y ademas
realizando una frenada brusca, por lo tanto, se calculara la mayor cantidad de
Transferencia Longitudinal de Carga en Pendientes mas la Transferencia
Longitudinal de Carga debida al frenado.

Para el calculo se estima una pendiente de 40 grados y una desaceleracion de
0.8 g. Con estos datos se obtiene la carga soportada por el eje delantero,
(condiciones extremas de manejo).

Transferencia Longitudinal de Carga en Pendientes

TLoCp=Rp *%

Donde :
Rp = P*seno(P) = 697.5*seno(40) = 448.34 Kg
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H=0.398 m

L=2.380m

Entonces:

TLoCp =448.34Kg * 0.398m =74.97Kg
2.380m

Transferencia Longitudinal de Carga por frenado

TLOC=a*P*%

Donde:
a=08g

P =697.5 Kg
H=0.398 m
L=2.380m
Entonces:

TLOC = 0.8g * 697 5Kg * 2S00

2.380m

=89.09Kg

Total de carga transferida

TLOCp + TLOC = 74.97 + 89.09 = 164.06Kg

Carga soportada por el eje delantero:

La carga soportada por el eje delantero es la carga en condiciones de reposo mas
el total de carga transferida.

233.5Kg +164.06Kg = 397.56Kg

Carga soportada por el eje trasero:

La carga soportada por el eje trasero es la carga en condiciones de reposo
menos el total de carga transferida.

464.0Kg —164.06Kg = 299.94Kg

La suma de la carga soportada por el eje delantero y el eje trasero es el peso
total del vehiculo de 697.5 Kg.
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TRANSFERENCIA LATERAL DE CARGA

La Transferencia Lateral de Carga es producida por fuerzas muy similares a las
gue causan la Transferencia Longitudinal de Carga, con la particularidad, que son
perpendiculares a estas.

En cualquier situacién de viraje, la fuerza que actta sobre el centro de gravedad
del vehiculo, es la fuerza centrifuga. Esta fuerza centrifuga tiene sus reacciones
en las fuerzas laterales desarrolladas por los neuméaticos. Esta fuerza y sus
reacciones, generan el rolido del chasis, produciendo una transferencia de carga
de las ruedas interiores a las exteriores, con respecto a la curva que estas
describan.

El exceso de Transferencia Lateral de Carga es una situacién no favorable, ya
gue generara perdida de adherencia de las ruedas interiores y exceso de peso en
las ruedas exteriores, produciendo en estas ultimas, deformaciones excesivas, por
consiguiente también, perdida de adherencia. Por esto, se trata al momento de
disefiar un vehiculo, en tener lo mas bajo posible el centro de gravedad y la mayor
trocha posible.

La Transferencia Lateral de Carga se define por la formula 3.3:

Formula 3.3: Transferencia Lateral de Carga

TLaC:aI*P*$

Donde:

al = aceleracion lateral (g)

P = peso (Kg)

H = altura del centro de gravedad (m)
T =trocha (m)

Transferencia Lateral de Carga en el prototipo tubular

Al igual que en la determinacién de la transferencia longitudinal de carga, se
debe analizar las condiciones en donde se va a desenvolver el vehiculo. Se sabe
gue para el caso puntual del prototipo tubular, las condiciones de manejo seran en
todo tipo de caminos y se lo utilizara en ocasiones para competencias, lo que
implicard, que éste serd sometido a cambios de direccion a velocidades altas, por
consiguiente, curvas donde la aceleracion lateral es alta.
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Por ello, para el andlisis de transferencia lateral de carga, se tiene una
aceleracion lateral de 0.8 g.

CG

116.75 Kg 116.75 Kg

elanteras

h
J
Fuente: Personal

TLaC=aI*P*?

Donde:
al=0.8g

P =233.5Kg
H=0.398 m
T=1295m
Entonces:

TLaC = 0.8g * 233.5Kg * 258" _ 57 41Kg
1.295m
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59.34 Kg

1.295

Figura 3.8: Distribucion Pesos Ruedas Delanteras con transferencia de carga
Fuente: Personal

La Transferencia Lateral de Carga en las ruedas delanteras es de 57.41 Kg, por
lo tanto, para la rueda exterior a la curva, se suma la Transferencia Lateral de
Carga a la carga en reposo y para la rueda interior se resta; pero la suma de los
pesos de las dos ruedas sigue siendo el mismo de 233.5 Kg.

FUERZAS LATERALES EN LOS NEUMATICOS

Como ya se ha indicado, en cualquier situacion de viraje, la fuerza que actua
sobre el centro de gravedad del vehiculo, es la fuerza centrifuga. Esta fuerza
centrifuga tiene sus reacciones en las fuerzas laterales desarrolladas por los
neumaticos. (Figura 3.6)

Estas fuerzas de reaccion, Re y Ri, estaran definidas por el coeficiente de
friccion del neumatico con el piso y la carga vertical de cada una de las ruedas.
Entonces la manera de calcularlas sera:

Formula 3.4: Fuerza Lateral del Neumatico

R(e,i) = u*Cv(e,i)

Euente: El Automadvil

Autor: M. Boisseaux
Donde:

R(e,i) = Re o Ri, son las fuerzas de reaccién del neumatico exterior o interior
respectivamente (Kg)

u = coeficiente de friccion neumético — piso (adimensional) Anexo #1

Cv(e,i) = Carga vertical del neumatico en ese instante (Kg)

Para determinar el coeficiente de friccion del neuméatico y el piso nos
referiremos al Anexo #1, donde se muestra la grafica coeficiente de friccion vs.
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Carga vertical del neumético (en libras.) Esta grafica corresponde al coeficiente de
friccién de un neumético especialmente disefiado para uso en superficies de
asfalto seco. Se ha seleccionado esta grafica ya que seria la condicién mas
extrema a la que pudiera estar sometido el vehiculo, al momento de generase un
cambio de su aceleracién, ya sea longitudinal o lateral. Es la condicion donde
existiria la mayor cantidad de fuerza por el alto coeficiente de friccion de este
neumatico y el piso.

En la gréfica se puede observar que la relacion entre coeficiente de friccion vs.
Carga vertical es una curva con pendiente negativa, razén por la que, el
coeficiente de fricciébn de un neumatico decrece ligeramente a medida que su
carga vertical se incrementa.

Si se realiza un analisis de dos neumaticos, uno de ellos con mayor carga
vertical que el otro, se puede notar, que aquel neuméatico con mayor carga vertical,
tendra capacidad de generar mas fuerza, a pesar de tener un coeficiente de
friccion menor. Pero si se analiza un par de neumaticos de un mismo eje, se
notara que al momento de existir Transferencia lateral de carga entre ellos, la
suma de las dos fuerzas generadas, resultara en un decremento del total de la
fuerza generada por el par de neumaticos, si tendrian la misma carga vertical.

Por tal motivo, al momento de disefiar un vehiculo, se debe tratar de que exista
la menor cantidad de Transferencia Lateral de Carga.

Fuerzas Laterales en el prototipo tubular:

Para realizar el célculo de las fuerzas laterales generadas en el prototipo
tubular, hay que analizar primeramente en que condiciones va a existir la mayor
cantidad de fuerzas.

Luego de haber realizado el analisis de Transferencia Lateral de Carga, se
calculara las fuerzas laterales generadas por los neumaticos para este caso
(Figura 3.6), donde existe una aceleracion lateral de 0.8 g y cargas verticales para
la rueda exterior de 174.16 Kg y de 59.34 Kg para la rueda interior.

R(e,i) = 12 * Cv(e, )
Cve=174.16Kg = 383.15lb
Cvi=59.34Kg =130.55Ib

e =141

44 =1.45

Re =1.41*174.16 = 245.56Kg
Ri =1.45*59.34 = 86.04Kg
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Entonces, Re y Ri, seran las fuerzas que se han generado en los neuméticos al
momento de realizar un viraje con una aceleracion lateral de 0.8 g.

Este no seria el caso mas critico. Una situacién mas critica seria, un viraje
donde toda la carga vertical de la una rueda sea transferida hacia la otra, en
definitiva cuando una sola rueda delantera este cargada. En este caso se
calculara la fuerza lateral de una de las ruedas con carga vertical de 233.5 Kg.

Re = e *Cve
Cve=233.5Kg =513.7Ib
ue=1.35

Re =1.34*233.5=312.89Kg

Sin embargo, la situacion mas critica seria aquella en la cual el vehiculo se
encuentre realizando un viraje y en ese momento sufra un golpe en sus ruedas
interiores, o que sufra un salto, esto haria que la rueda exterior del tren delantero
se sobrecargue, asumiendo una carga vertical tal, como el peso total del vehiculo.
Por tanto esta sera la condicion mas critica para el disefio, ya que generara la
mayor fuerza lateral posible. Entonces el calculo seria de una rueda cargada con
el peso total del vehiculo, 697.5 Kg.

Re = e *Cve

Cve=697.5Kg =1534.5Ib

e =0.75

Re =0.75*697.5Kg =523.125Kg

Aunque ésta no sea una situacién comun en un vehiculo, se debera tomarla en
cuenta, ya que en condiciones de manejo extremo, pueden producirse tales
maniobras.

CARGA DEBIDO A GOLPES Y SALTOS

Se debe realizar un estudio de las capacidades del vehiculo y el uso que se lo
quiere dar. Este fue disefiado para circular en todo terreno, pero principalmente
fuera de carretera. En estas condiciones existe gran cantidad de obstaculos, que
en ocasiones pueden causar en un vehiculo, dafio a sus sistemas de suspension.
Por tal motivo se debe plantear que el vehiculo va a estar sometido a una cantidad
considerable de golpes y en ocasiones va a experimentar saltos.

Por motivos de disefio, se debe analizar la condicién mas critica que puede
experimentar el vehiculo, por tanto se plantea que el mayor salto que puede
afrontar el vehiculo sera de 1.00 metros de altura, con la particularidad que al
instante de la caida, sea la suspension delantera la que soporte toda la carga. Con
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esto se halla la carga que experimenta el sistema de suspension delantera,
entonces la fuerza aplicada a las dos ruedas delanteras.

Primero se debe determinar cual serd la constante de los elementos elasticos
actuantes en la rueda para poder determinar la fuerza que esta actuando sobre la
suspensioén delantera.

Se analizaré bajo el criterio de conservacion de la energia. Se debe igualar la
energia potencial gravitacional que tiene el vehiculo en su altura maxima con la
energia potencial elastica que generara al momento de topar el suelo.

1.000

Figura 3.9: DCL Vehiculo elevado
Fuente: Personal

Formula 3.5: Conservacion de la energia

Epg = Epe

CXVI



Epg = Epe

m*g*h==*K*d?

1
2
*g*
K =2 d2

2* (697.5Kg) * (9.81 ) * (1.00m)
K - s

(0.350m)?
K =111713.88 %
m
Kg

cm

K =114.00—

Hay que tomar en cuenta que este valor de constante elastica (K), es el total de
las dos constantes elasticas actuantes en las ruedas delanteras, la izquierda y
derecha respectivamente. Ya que estos se encuentran en paralelo, el valor de la
constante elastica para cada rueda es:

K = Kd + Kf
donde
Kd = Ki
entonces
K Kg

Kd = Ki = —=57.00—~
2 cm

Kd y Ki son las constantes elasticas actuantes en la rueda en el lado derecho y
lado izquierdo respectivamente.

Con la constante elastica total actuante en cada rueda ya definida, se puede
determinar, cual es la fuerza aplicada a cada rueda en el caso que el vehiculo
experimente un salto de 1.00 m de altura y tope el suelo segun las condiciones
antes descritas.

Formula 3.6: Fuerza aplicada a un elemento elastico

F=K=*d

Donde:
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F :fuerzaaplicada a cada rueda
d :distancia de recorrido de la suspension= 350 mm (35cm)
K :constantede los elementos elasticos de cada rueda

F= 57.00&*35cm =1995Kg
cm

Esta fuerza (F) obtenida a través del andlisis se tomara unicamente como
referencia de carga maxima en la suspension delantera del vehiculo. Sera tomada
en cuenta como carga de disefio.

RELACION DE RUEDA O WHEEL RATE

En este punto vale la pena definir otra variable de un sistema de suspension
gue es la Relacién de Rueda (en ingles: Wheel Rate). Esta es la relacion existente
entre el valor del elemento elastico (espiral) y su valor actuante en la rueda.

Para resolverlo existe un sistema practico de medicion que si se lo realiza con
precision se lo puede considerar muy aproximado. El método consiste dejar fijo el
chasis a la altura de trabajo. Luego se extrae el resorte de suspension (para el
caso de una suspension de cuadrilatero deformable seria el espiral de
suspension). Antes de comenzar la medicion es recomendable tomar la longitud
exacta del amortiguador (este es solamente un valor de referencia). Luego se ira
afiadiendo suplementos de una cierta medida (como ejemplo 5 mm de espesor)
gue se los ira colocando uno a uno debajo de la rueda. Por cada suplemento que
se coloque, hay que medir nuevamente la abertura del amortiguador. La relacion
de movimiento es la divisién de la distancia de movimiento de la rueda dividida por
la distancia de movimiento del amortiguador. Este sistema practico se lo aplica
cuando se tiene el vehiculo y sobre el cual se puede tomar las mediciones.

El célculo tedrico de la Relacion de Rueda se realiza mediante la utilizacion de
software basado en un método gréafico. Con esto se hallara la relacion de
movimiento de la rueda y el resorte. Este método es exacto y se realiza durante el
proceso de disefio de la suspension, cuando ésta aln no existe y se lo debe
definir para el futuro célculo de elementos elasticos. Se debe hacer una
consideracion de importancia y es que la relacién de movimiento debe ser del
menor valor posible, pues a menor valor, menor rigidez del espiral o amortiguador
necesario para igual valor de Relacion de Rueda, lo cual es un beneficio en peso y
caracteristicas del amortiguador.

El valor de Relacién de Rueda esta definida por la siguiente formula:

Formula 3.7: Relaciéon de Rueda
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Ke
Ks?

Wr =

Fauaenta: Trina -+t \AL
aCcTitC T arrc—tovvi

Autor: Carroll Smith

Donde:

Wr : Relacion de rueda
Ke : Constante del elemento elastico de la suspension
Mrueda

Ks : Relacion de movimiento: Ks = ——
Mresorte

Una vez definida lo que es la Relacion de Rueda o wheel rate, se puede notar
gue el valor de la constante elastica hallada para las ruedas delanteras del
vehiculo, en caso de un salto con las condiciones descritas, representa el valor de
Relacion de Rueda o wheel rate.

ESPIRALES Y TOPES DE SUSPENSION REQUERIDOS

Conociendo entonces el valor de wheel rate necesario para soportar un salto, con
las condiciones antes descritas, y determinando la Relacion de Movimiento, se
puede calcular, la constante elastica del espiral de suspension que soportara esta
fuerza. Vale la pena hacer una aclaracion. Si se utilizase este espiral, el vehiculo
seria demasiado rigido, tendria poco desplazamiento para condiciones de marcha
normal y minimo para condiciones estaticas, condicion no ideal para este tipo de
suspension, por lo que, para calcular el espiral requerido se debe realizar otro
analisis.

Para poder realizar el analisis del espiral requerido, se tiene que analizar segun
el peso del vehiculo en su parte frontal, (para el caso de la suspension delantera),
y segun el recorrido total que se quiere obtener en la suspension.

A través del pesaje del vehiculo, se conoce que el peso en la parte frontal, en
condiciones estaticas es de 233.5 Kg., 116.75 Kg en cada rueda. Se conoce
también el recorrido de suspension que se va a obtener con el nuevo sistema de
suspension, éste sera de 350 mm, compartidos para el movimiento vertical hacia
abajo y hacia arriba de la rueda. Se puede definir el recorrido vertical de la rueda
hacia arriba como 230 mm y 120 mm hacia abajo. Esta relacion no esta basada en
ningun parametro, solamente por condiciones en donde se desenvolvera el
vehiculo. Se determind un mayor recorrido hacia arriba, ya que el vehiculo va a
estar continuamente afrontando obstaculos, los cuales haran trabajar a la
suspension en compresion mas que en extension.
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Con estos datos entonces se requerira un espiral con una constante elastica
Ke, tal que, al momento de apoyar el vehiculo en el suelo, la suspensién recorra
una distancia, que permita, mantener la altura original del vehiculo. Este dato se
lo habia determinado y se obtuvo como altura libre al suelo y es de 230 mm. Por
tanto, cada espiral requerido debera recorrer 120 mm para cada 116.75 Kg, que
es la carga que esta en cada rueda.

Mediante la formula para obtener la fuerza aplicada al resorte, conociendo su
constante elastica y recorrido se obtiene.

F=Krr*d
despejando

Krr:E
d

donde:
Krr : constanteelastica requerida en la rueda
F : carga vertical estatica en cada rueda =116.75Kg
d : distancia que se comprimira el resorte =120mm (12cm)
rr = 16TSKG g 30
12cm cm

Este valor de Krr de 9.73 Kg/cm es entonces el valor de la constante elastica
que debera estar aplicada a la rueda, sera en definitiva el valor de Relacion de
Rueda o Wheel Rate del espiral de suspension, para que al momento de apoyar el
vehiculo en el suelo, la suspensién recorra 120 mm.

Ahora se calculara el valor de constante elastica del espiral requerido Ke, que
dependera de la relacion de movimiento que desee el disefiador dar. Se tratara de
mantener este valor lo mas bajo posible, pero aqui existe una condicién. Habra
gue limitar este, al recorrido del amortiguador que se instalara, ya que como el
espiral y el amortiguador son montados en el mismo eje, dependera de su
recorrido.

Un valor de Relacion de movimiento para mantenerlo bajo se podra situar entre
1.00 y 2.00, por lo que se puede decir, que se requerira un amortiguador con un
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recorrido minimo de 175 mm si se elige una relacion de movimiento de 2, que
seria la mas alta; y asi seguira aumentando los requerimientos de recorrido del
amortiguador a medida que la posicion de anclaje de éste, vaya acercandose a la
rueda o que la relacion de movimiento baje.

Se podré entonces realizar una tabla para varias opciones de amortiguadores y
constantes elasticas Ke requeridas, segun la posicion donde se los coloque. Se
despejara este valor de la formula 3.7.

Wr=K—e2
Ks

despejando
Ke =Wr * Ks?
donde

Wr = constanteelastica aplicada a la rueda
Ks = relacion de movimiento

Ke=9.73*(22)

Tabla 3.1: Constantes elasticas espiral segun la relacion de movimiento

Wheel rate (constante elastica espiral aplicada a la rueda) K = 9.73 Kg/cm
Relacion de dlzle;(r)r:gﬂ?gzgé%lr Constante elastica espiral Ke
Movimiento (mm) (Kg/cm) (Ib/pulg)

2 175,00 38,92 217,80
1,75 200,00 29,80 166,75
15 233,33 21,89 122,51
1,25 280,00 15,20 85,08

1 350,00 9,73 54,45

Fuente: Personal
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Con estos valores obtenidos se puede notar que la posicion donde estara
ubicado el amortiguador y el espiral es fundamental determinarlo, ya que nos dara
la constante elastica del espiral requerido y el recorrido total del amortiguador.

Hay que tomar en cuenta entonces, la importancia de la seleccién del punto de
apoyo amortiguador-espiral, que debe estar basada en el recorrido del
amortiguador disponible en el mercado.

Con estos valores ya determinados se puede realizar una tabla para observar
como funcionara el sistema de suspensién con el wheel rate del espiral elegido, de
9.73 Kg/cm.

Tabla 3.2: Movimiento Vertical de la rueda bajo cargas determinadas

MOVIMIENTO VERTICAL DE LA RUEDA
BAJO CARGAS DETERMINADAS
Wheel rate: 9.73 Kg/cm (54.45 Ib/pulg)
o desplazamiento | Diferencia de
Condicion de carga F (kg) d (cm) Altura (cm)
Peso estatico por rueda 116,75 12,00 0,00
Frenada 0,8 g 161,30 16,58 4,58
Curva 0,8 g rueda cargada 174,16 17,90 5,90
Frenada + pendiente 40 198.78 2043 8.43
grados
Todo peso frontal una rueda | 233,50 24,00 12,00
fuerza para completar todo el 340,55 35,00 23.00
recorrido

Bajo este analisis se puede ver que el valor de wheel rate elegido,
correspondiente al espiral de suspension, es valido. El desplazamiento vertical de
la rueda, correspondiente a cada una de las condiciones de carga, obtenidas del
analisis de cargas del vehiculo, es aceptable. Pero si se analiza la fuerza
requerida para deformar completamente al elemento elastico la distancia de 350
mm, se puede notar que es un valor muy bajo, solamente 340.55 Kg, comparado
con el valor de carga de 1995 Kg que deberia soportar un espiral, para poder
afrontar un salto de 1.00 m de altura con las condiciones anteriormente descritas.

Del analisis de cargas debido a golpes y saltos del punto 3.5.1 se obtuvo un

valor de constante elastica total Kd y Ki para cada rueda, de 57.00 Kg/cm, donde
vale recordar que este es el valor de constante elastica de un elemento capaz de
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soportar la carga al momento de afrontar un salto, mas no tener cualidades para
mantener una marcha suave, de ahi la diferencia en magnitudes de constantes
elasticas con los valores calculados para el espiral.

El funcionamiento del mecanismo de suspension, espiral, neumatico y tope de
suspension es tal, que el espiral de suspensién se comprime inicialmente, para
luego de haber cumplido todo su recorrido, empiece a comprimirse el neuméatico y
el tope de suspensién. Entonces, el total del recorrido del espiral de suspension se
logra con una fuerza de 340.55 Kg. La restante fuerza aplicada a la rueda al
momento de un salto, seré absorbido por la deformacion del tope de suspension y
el neumatico. Esta sera de 1654.45 Kg. Un valor de fuerza demasiado alto para
ser absorbido Gnicamente por el neumatico y el tope de suspension. Se requeriria
un tope de suspension con una constante elastica demasiado alta.

Ademas si de la formula 3.5 se despeja la altura, conociendo la constante
elastica en wheel rate de 9.73Kg/cm, la altura del salto maximo que podria afrontar
el vehiculo, comprimiéndose 350 mm el espiral, seria Unicamente de 171 mm.

En este punto se puede hacer una consideracion. La constante en wheel rate
determinada para el espiral, con un valor de 9.73 Kg/cm, se la pude utilizar como
una constante equivalente de dos elementos elasticos, en este caso, dos espirales
de suspension dispuestos en serie, y que trabajen de esta manera una distancia
determinada. Se conoce que la suspension debera comprimirse 120 mm
unicamente con el peso estatico del vehiculo en sus ruedas delanteras, 116.75 Kg.
Se conoce también que debera mantener una marcha suave para ciertas
condiciones de marcha y que debera aumentar la rigidez del espiral al momento
de afrontar un salto.

Con estas condiciones se puede definir que se requerird mantener un valor de
wheel rate de 9.73 Kg/cm, en al menos 150 mm de recorrido de suspension. Este
seria el desplazamiento limite para que los dos espirales trabajen en serie, punto
en el cual, el espiral de menor constante elastica haya cumplido todo su recorrido.
Luego de este punto solamente trabajara el espiral de constante elastica mayor.

Asi se podra mantener una suavidad de marcha para pequefios desniveles y
diferentes estados de carga del vehiculo, pero al momento de afrontar un gran
desnivel o un salto, el espiral utilizado puede absorber mayor cantidad de fuerza, y
no permitir que los topes de suspension y el neumatico sean los Unicos en
absorberla.

Entonces el andlisis sera el siguiente:

Kee = Constante equivalente para el espiral, en wheel rate, para un
desplazamiento de hasta 150 mm = 9.73 Kg/cm

Kel = Constante elastica del espiral #1

Ke2 = Constante elastica del espiral #2

D1 = desplazamiento espiral #1 aplicada fuerza de 116.75 Kg
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D2 = desplazamiento espiral #2 aplicada fuerza de 116.75 Kg

Condiciones:

D1 > D2, hasta los 150 mm

Ke2 > Kel

D1 + D2 =120 mm, aplicados 116.75 Kg de fuerza

Se define:

D1, aplicados 116.75 Kg de fuerza = 90 mm (9cm) (propuesta por el disefiador,
diferente a 60 mm)

Kel— 16-79Kg _ .5 47 K9
Entonces: 9cm cm

D2, aplicados 116.75 Kg de fuerza
D2 =120- D1=30mm (3cm)

116.75Kg _ 5 4, K9

3cm cm

Ke2 =

Se realiza la comprobacion, hallar la constante elastica equivalente, a partir de
las constantes elasticas halladas para el espiral #1 y #2.

Férmula 3.8: Calculo elementos elasticos dispuestos en serie

I I N T
Kee Kel Ke2

T 1
Kee Kel Ke2
despejando Kee

1 _ 1 N 1
Kee 12.97 38.92

Kee = 9.73@
cm

Sicumple

Anteriormente se propuso que el desplazamiento maximo del trabajo en serie
de los espirales, con constante elastica equivalente de 9.73 Kg/cm deberia ser de
150 mm (15cm).
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Fl1=Kee*d

Fl= 9.73@*15cm
cm

F1=145.95Kg

Esta fuerza F1 sera entonces la fuerza que desplazara a los dos espirales en
serie la distancia de 15 cm. Por tanto se pude definir los desplazamientos para
cada uno de los espirales al ser aplicada esta fuerza.

Para que la mayor cantidad de fuerza sea absorbida por el espiral #2, se define
gue el desplazamiento maximo del espiral #1, este dado por la fuerza F1.

D1t: distancia total de desplazamiento de espiral #1 aplicada fuerza de 145.95
Kg

= FPKG 1) oem

12.79Kg /cm

Entonces:

D2t = dt — D1t
D2t=35-11.25
D2t =23.75cm

Se puede determinar cual sera la fuerza F2 que sera absorbida por el espiral #2
de suspension.

F2=38.92 K9« 23.75Ccm
cm

F2=924.35Kg

Esta es la fuerza que se logra absorber con el espiral #2 y es en definitiva el
total de la fuerza que podra absorber el sistema de dos espirales.

Se puede notar que bajo ésta configuracién, dos espirales en serie que trabajen
una determinada distancia para que luego trabaje solamente uno, la fuerza que
estos pueden absorber sera mucho mayor que al tener solo un espiral, ademas se
consigue una marcha suave para condiciones de poca carga y al momento de
afrontar una salto se logra absorber mayor cantidad de fuerza.

Con estos valores ya determinados se puede realizar una tabla para observar
como funcionara el sistema de suspension con la constante equivalente del espiral
en wheel rate de 9.73 Kg/cm para los primeros 15 cm de desplazamiento vertical
de la rueda y de 38.92 Kg/cm para los 20 cm restantes.
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Tabla 3.3: Movimiento Vertical de la rueda bajo cargas determinadas utilizando
dos espirales en serie para 150 mm y un solo espiral para 200 mm

MOVIMIENTO VERTICAL DE LA RUEDA
BAJO CARGAS DETERMINADAS

Wheel Rate cada rueda
Espiral #1: 12.97 Kg/cm
Espiral #2: 38,92 Kg/cm
Equivalente en serie: 9,73 Kg/cm

Trabajo en serie Esp. #1 y Esp. #2

F | p1 | D2 |p1+p2| Diferencia
de altura
kg cm cm cm
cm
Peso estatico por rueda 116,75| 9,00 | 3,00 | 12,00 0,00
Fuerza para completar recorrido
esplrgl #ly dl_stanma max. de 145,95(11,25| 3.75 | 15,00 -3,00
trabajo en serie de los dos
espirales
Trabajo solo espiral #2
= D1 D2 |D1+D2 Diferencia
de altura
kg cm cm cm
cm
frenada 0,8 g 161,30(11,25| 4,14 | 15,40 -3,40
curva 0,8 g rueda cargada 174,16|11,25| 4,47 | 15,73 -3,73
frenada + pendiente 40 grados |198,78|11,25| 5,11 | 16,36 -4,36
Todo peso frontal una rueda 233,50(11,25| 6,00 | 17,25 -5,25
fuerza para completar todo el
recorr!do Si solamentg estuviese 340,55|11,25| 8,75 | 20,00 8,00
dispuesto un espiral de
9.73Kg/cm
Todo el peso del vehiculo en una 697.50|11.25| 17.92 | 2917 1717
rueda
Fuerza para todo el recorrido 924,35|11,25| 23,75 | 35,00 -23,00

Fuente: Personal

Se puede concluir que esta configuracion es adecuada para el nuevo sistema
de suspensidn, ya que los movimientos verticales de cada rueda para las cargas
determinadas son aceptables.
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Se realizara una tabla para hallar las constantes elasticas de los elementos
elasticos requeridos segun la relacién de movimiento.

Tabla 3.4: Constantes elésticas requeridas para espiral #1 y espiral #2 segun la
relacién de movimiento

Constantes elasticas requeridas para espiral #1 y espiral #2
segun larelacién de movimiento

Constantes elasticas en Wheel Rate

Espiral #1 12,97 Kg/cm
Espiral #2 38,92 Kg/cm
» Recorrido | const. elastica requerida | Const. elastica requerida
Relacionde | Total del espiral #1 Kel espiral #2 Ke2
Movimiento | amortiguador
mm Kg/cm Lb/pulg Kg/cm Ib/pulg
2 175,00 51,88 290,32 155,68 871,19
1,75 200,00 39,72 222,28 119,19 667,00
15 233,33 29,18 163,31 87,57 490,04
1,25 280,00 20,27 113,41 60,81 340,31
1 350,00 12,97 72,58 38,92 217,80

Fuente: Personal

Por motivo de seleccidn del espiral, se debera determinar cual sera el
desplazamiento total que tendra cada uno de estos, segun la posicién donde estén
ubicados. Se realizara entonces una tabla para determinar cual debe ser el
desplazamiento total de cada uno de los espirales segun la relacion de
movimiento.

Tabla 3.5: Desplazamiento total de cada espiral
segun la relacién de movimiento elegida

Desplazamiento total de cada espiral
segun larelacion de movimiento elegida

Relacion de Recorrldp Total Espiral # 1 Espiral # 2
- del amortiguador
Movimiento cm cm
mm
2 175,00 5,63 11,88
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1,75 200,00 6,43 13,57
15 233,33 7,50 15,83
1,25 280,00 9,00 19,00

1 350,00 11,25 23,75

Fuente: Personal
Topes de Suspension requeridos

No existe una informacién detallada acerca de la constante elastica y demas
caracteristicas de los neumaticos, ya que éstas van a cambiar notoriamente
dependiendo de la presion de aire que se tenga en el mismo. Como dato
aproximado de constante elastica de un neumatico rin 15, de 215 mm de ancho,
se tiene un valor de 350 Kg/cm. Un valor bastante alto comparado con el elemento
elastico requerido, por tal razén no se lo toma en cuenta para el calculo del espiral
de suspension.

El calculo de la constante elastica requerida en el tope de suspension, debera
entonces realizarse mediante el analisis de elementos elasticos dispuestos en
serie, ya que estos trabajan en esta disposicion con el neumatico.

Se calculara primeramente el valor aplicado a la rueda para luego calcularlo con
respecto a la Relacion de movimiento. Se conoce que la fuerza aplicada a la rueda
en el momento de un salto es de 1995 Kg, por tanto la fuerza aplicada al tope de
suspension y neumatico, es la diferencia entre el total de la fuerza y la fuerza
aplicada al espiral de suspension.

Entonces

Ft = Fe + Ftn

donde

Ft = fuerza totalal momento de un salto

Fe =fuerzaaplicada al espiral

Ftn=fuerzaaplicada al topede suspensiony al neumatico
Ftn=Ft- Fe=1995-924.35

Ftn =1070.65Kg

La fuerza Ftn, es la fuerza aplicada al tope de suspension y al neumatico, por
tanto, esta fuerza generara una deformacion determinada en los elementos. En
este punto, para poder determinar la constante elastica del tope de suspensiéon
habr&a que definir un valor de deformacion del conjunto tope de suspension-
neumatico, para asi poder determinar la constante elastica del conjunto. Un valor
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de deformacion racional en wheel rate de estos dos elementos en serie, es de 10
cm. Mediante la Formula 3.6 se determinara la constante elastica del conjunto.

Ftn = Ktn * dtn

donde:

Ftn:fuerzaaplicada al topede suspensiony neumatico
Ktn:constanteelastica conjunto topesusp.- neumatico
dtn:distancia de deformacion

Ftn  1070.65Kg

Ktn =
dtn 10cm
Ktn =107.06 @
cm

Entonces el calculo de la constante elastica del tope de suspension actuante a
la rueda Kitr estara dado por la férmula 3.8.

Foérmula 3.8: Céalculo elementos elasticos dispuestos en serie

Donde:

Ktn = constante elastica del conjunto tope de susp.-neumatico = 107.06 Kg/cm
Kn = constante elastica del neumatico = 350 Kg/cm
Ktr = constante elastica del tope de suspension actuante a la rueda

Lt 1
Ktn  Kn Kitr
despejando Ktr
1 1 1
Ktr  Kin  Kn
Kir — Ktn * Kn
Kn — Ktn
ir— 107.06 * 350
350 -107.06
Ktr = 154.25&
cm

CXXIX



Este valor de Ktr serd el valor del tope de suspension aplicado a la rueda, por lo
gue para su seleccién debe calcularse a través de la relacion de movimiento que
tendra el nuevo sistema de suspension.

Se podr& entonces realizar una tabla para varias opciones de constantes elasticas

del tope de suspension Kt requeridas, segun la posicién en donde se los coloque.
Se despejara este valor de la formula 3.7.

Tabla 3.6: Constante elastica tope de suspension segun la relacion de movimiento

Wheel rate (constante elastica tope de suspension aplicada a la rueda)
Ktr = 154.25 Kg/cm
Constante elastica tope de Deformacion tope
Movimiento 1070'65 Kg de
(Kg/cm) (Ib/pulg) fuerza aplicada a la

rueda
2 617,00 3452,73 3,47
1,75 472,39 2643,50 3,97
15 347,06 1942,16 4,63
1,25 241,02 1348,72 5,55
1 154,25 863,18 6,94

Fuente: Personal

Este valor de Kt sera el valor de la constante elastica del tope de suspension
segun la relacién de movimiento que se seleccione.

Con las constantes elasticas de los elementos de la suspension ya calculados
se puede notar que la carga de disefio calculada de 1995 Kg se cumple.
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ESTUDIO DE DISPONIBILIDAD DE ELEMENTOS

El estudio de disponibilidad de elementos es un punto fundamental en el disefio
del nuevo sistema de suspensién. Se debe tomar en cuenta todos los elementos
gue seran necesarios para la construccion del nuevo sistema y realizar un estudio
para determinar si se los puede conseguir en el mercado nacional o si se los tiene
disponibles. Se debe realizar ademas un estudio de costos, ya que uno de los
objetivos de este proyecto es el de realizar un nuevo sistema de suspension que,
cumpliendo las caracteristicas de una suspension todo terreno, sea construida al
menor costo posible.

NEUMATICOS

Existe en el mercado nacional una gran variedad de neumaticos con
caracteristicas para todo terreno. Se las puede encontrar en una variedad de
marcas y precios. Para el disefio del sistema de suspension no son un punto
critico y para este caso en donde se dispone ya, de dos neumaticos delanteros y
gue cumplen con los requerimientos del vehiculo tubular tipo buggy, se puede
utilizar los neumaticos que estan actualmente en el vehiculo.

Neumaticos: 205/75-R15
Fabricante: General Tire
Denominacion: Graber AT

AROS

En el caso de los aros, sucede de igual manera que los neumaticos, se pueden
utilizar los mismos aros que posee el sistema actual. Sus caracteristicas son las
de un aro convencional que equipaba los vehiculos VW Escarabajo mas recientes.
Son de acero y cumplen los requerimientos para la utilizacién de un neumatico con
las caracteristicas del que se va a utilizar.

Dimensiones:

Tamaiio / rin: 15 pulg
Ancho: 139 mm

Para mas informacién referirse al Anexo #2, donde se encuentra un plano
detallado del aro, con el total de sus medidas.

SISTEMA DE FRENOS
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El mercado nacional esta limitado con relacién a los sistemas de freno. No
estan a disposicion sistemas de frenos con caracteristicas especiales para
competencia. Se ha determinado que el prototipo tubular tipo “Buggy” no tiene un
problema de frenado debido al sistema de frenos, ya que este soporta de manera
correcta las exigencias de manejo en todo terreno. Por tal motivo se va a utilizar el
sistema de frenos convencional con el que cuenta el sistema de suspension
actual.

Este pertenece al VW Escarabajo. El sistema consta para las ruedas delanteras
con 2 discos de freno macizos de 278 mm de diametro y 7 mm de espesor, con
mordazas de dos pistones. La bomba principal de freno es la original del modelo
VW Escarabajo.

Caracteristicas:

Fabricante: Volks Wagen

Disco de freno: macizos de 278 mm de diametro

Espesor de los discos: 7 mm

Mordazas de freno: 2 piezas, 2 pistones de 1.75 pulg. de diametro
Bomba de freno: original VW, 19 mm de diametro

MANGUETAS

Con relacion a las manguetas se tiene una disponibilidad limitada. La opcion
mas adecuada seria realizar el disefio de una mangueta que cumpla con todas las
caracteristicas de forma, tamafo, peso, resistencia, geometria y precio, pero
resulta poco confiable la fabricacion directa de estas piezas, debido a que en
nuestro pais no se cuenta con procesos de fundicion rigurosamente controlados,
gue garanticen las caracteristicas de la pieza. Por tal motivo se tiene que realizar
un estudio de varios modelos fabricados en el exterior y que se encuentran a la
venta como partes o repuestos para vehiculos que se estan actualmente en
funcionamiento en el Ecuador.

Aunque existe mucha variedad de vehiculos traccién trasera en circulacion en el
Ecuador, no todos estan equipados con manguetas que satisfagan los
requerimientos para el proyecto.

Luego de haber analizado varios tipos de manguetas para diferentes marcas y
modelos de vehiculos, se determino bajo los parametros indicados en el Capitulo
2, que la opcion mas adecuada, debido a sus caracteristicas geométricas,
disponibilidad en el mercado y precio, son las manguetas delanteras del vehiculo
marca Chevrolet, modelo San Remo, ensamblado en el Ecuador. Las manguetas
de este vehiculo poseen caracteristicas que satisfacen los requerimientos para el
nuevo sistema de suspensidn independiente.
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Caracteristicas:

Fabricante: General Motors

Modelo: San Remo

Angulo de King Pin: 7.8 grados

Didmetros de eje: 27.0 mm rodamiento interior
17.5 mm rodamiento exterior

Largo total eje: 110 mm

Mas informacion sobre estas se encuentra en el Anexo #3, donde se encuentra
el plano con sus medidas.

EJES

En este caso no se realizo una seleccion o un disefio especifico, ya que las
manguetas seleccionadas del vehiculo Chevrolet San Remo, cuentan con su
propio eje. Las dimensiones de este eje son las mismas del eje de la mangueta
original VW con las que estaba equipado en sistema de suspension original en
cuanto a sus diametros, por tal motivo el montaje de los discos de freno del
sistema original VW se lo puede realizar sin ningun problema. La unica diferencia
entre las dos puntas de eje es el largo de la rosca del perno central, por tal motivo
se debe fabricar un alza para el rodamiento exterior.

Habra que referirse al Anexo # 4, donde se encuentra el plano del alza para el
rodamiento exterior del eje.

RODAMIENTOS

Con relacion a los rodamientos se puede decir que se dispone de todo tipo
rodamientos en el mercado nacional. Existen representantes de las marcas mas
importantes de rodamientos por lo que su existencia esta garantizada. Se utilizara
rodamientos especificos para el vehiculo San Remo, que cumplen con las
dimensiones de la punta de eje y también con las dimensiones del disco de freno
original VW. Estan fabricados por la casa NTN y su numeracion es la siguiente:

Rodamiento interior

Marca: NTN

Tipo: Cénico

Cabdigo pista: NTN 4T-L 44610
Cddigo rodamiento: NTN 4T-L 44649
Diametro interior: 27.00 mm
Diametro exterior: 50.35 mm
Rodamiento exterior

Marca: NTN

Tipo: Cénico
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Codigo pista: NTN 4T-LM 11710
Cédigo rodamiento: NTN 4T-LM 1749
Diametro interior: 17.50 mm

Diametro exterior: 40.00 mm

AMORTIGUADORES

Los amortiguadores se los puede conseguir en el mercado nacional. Este esta
provisto de una gran cantidad marcas en donde existen variedad de modelos y
precios. Ademas hay que tomar en cuenta que debera ser un amortiguador para
todo terreno.

La seleccién del amortiguador se la realizara tomando como referencia el
recorrido total de suspensién que se obtendra con el nuevo sistema de
suspension, que sera de 350 mm.

Del analisis de la Relacion de Rueda o Wheel Rate, se conoce que el
amortiguador, por su posicion con respecto a la rueda, va a tener un recorrido
menor al recorrido vertical de la rueda, 350 mm. Por esta razon si nos planteamos
un valor de Relacion de movimiento rueda-amortiguador maximo de 2 a 1, el
amortiguador que se deberia seleccionar es uno que por lo menos tenga 175 mm
de recorrido. Al plantearnos menores valores de Relacion de Movimiento, se
requerird un amortiguador de mayor recorrido.

Se tiene la disponibilidad en el mercado de un amortiguador, para servicio en
todo terreno, del fabricante Monroe, de un recorrido de 200 mm. Este
amortiguador seria una opcion lo bastante acertada, ya que se lo ubicaria para
gue se obtenga una Relacion de Movimiento rueda-amortiguador de 1.75.
Relacion aceptable para este tipo de suspensiones.

Caracteristicas:
Fabricante: Monroe
Dimensiones: 590 mm totalmente extendido
390 mm totalmente comprimido
Recorrido: 200 mm
Anclajes: Buje punto superior
Buje punto inferior
Otros: Bases para montaje de espiral

ELEMENTOS ELASTICOS (espirales)

Se los puede conseguir en una gran variedad de formas y tamafios, al igual que
diferentes constantes elasticas. En el mercado nacional existen espirales para
diferentes marcas y modelos de vehiculos. Dependiendo del valor de espiral que

CXXXIV



se requiera, se puede calcular sus dimensiones y conseguirlo en el mercado
nacional, o segun éstas, ordenar su fabricacion.

Para la seleccién de los espirales de suspension habra que basarse en los
amortiguadores disponibles en el mercado. Con los amortiguadores disponibles en
el mercado se puede obtener una relacion de movimiento de hasta 1.75. La
seleccion de los espirales se debera realizar para esta relacion de movimiento.
Las constantes elasticas para esta relacién de movimiento estan dadas en la tabla
3.4 y sus recorridos maximos en la tabla 3.5.

Espirales requeridos: (relacion de movimiento 1.75)

Espiral # 1

Constante elastica Kel: 39.72 Kg/cm (222.28 Ib/pulg)
Recorrido total: 6.43 cm

Espiral # 2

Constante elastica Ke2: 119.19 Kg/cm (667.00 Ib/pulg)
Recorrido total: 13.57 cm

SISTEMA DE DIRECCION

El sistema de direccion que sera utilizado con el nuevo sistema de suspension
sera el mismo con el que cuenta actualmente el vehiculo. Este consta
basicamente de la caja de direccion del VW Escarabajo con ciertos cambios en el
largo de la columna de direccion y en las barras de direccion.

ARTICULACIONES DE DIRECCION

Seran utilizadas las mismas articulaciones de direccién del VW Escarabajo ya
gue su costo es reducido y existe completa disponibilidad en el mercado.

ARTICULACIONES DE SUSPENSION O BUJES

En el mercado nacional se puede encontrar una gran variedad de bujes
importados para una marca especifica de vehiculo o de fabricacion nacional segun
los requerimientos de cliente. Por esta razdn existe disponibilidad de estos
elementos segun las dimensiones que se den al nuevo sistema de suspension.
Existen también articulaciones de tipo junta articulada o conocidos también cono
Uni-Ball, las cuales pueden remplazar de manera éptima a los bujes de
suspension. Estos se los puede encontrar de diferentes tamafios, capacidad de
carga y con diferentes caracteristicas como largo, diametro de su perno y su
agujero de sujecion.
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TOPES DE SUSPENSION

Los topes de suspension no son un problema en el disefio del nuevo sistema de
suspension, ya que en el mercado nacional existe gran variedad de estos.

TUBOS PARA LA CONSTRUCCION, LAMINAS Y PERFILES

En el mercado nacional existen muchas empresas encargadas de la
comercializacién de productos para la construccion razén por la cual su
disponibilidad es garantizada.

DISENO DE ELEMENTOS

El disefio de elementos comprende el disefio propiamente dicho del nuevo
sistema de suspension delantera del vehiculo tubular tipo “Buggy”. Se debe
determinar primeramente la geometria del nuevo sistema de suspension. La
suspension elegida es la Suspension de Cuadrilatero deformable con brazos
convergentes, para luego poder realizar los calculos de resistencia de cada
elemento, como son las barras de suspension, sus anclajes y la estructura que la
soportara.

GEOMETRIA DEL MECANISMO

La geometria del mecanismo esta determinada principalmente por el tipo de
suspension seleccionado, la suspension de Cuadrilatero deformable con brazos
convergentes. La geometria del mecanismo también estara influenciada por el
recorrido de suspension y los angulos que se quiera dar a los diferentes elementos
del sistema.

Como datos principales y puntos criticos de un sistema de suspension se deben
determinar el recorrido de suspension que se quiere obtener. Este viene dado por
los requerimientos del vehiculo y sera para este caso de 350 mm, compartidos en
120 mm de recorrido vertical de la rueda hacia abajo y 230 mm de movimiento
vertical hacia arriba. Estos parametros se determinaron segun el analisis de
cargas que se realizo en el vehiculo.

Se define luego los aros y neumaticos a utilizarse, esto es de real importancia
ya que el desplazamiento del centro de los aros debe estar de acuerdo con las
dimensiones de los frenos, por el espacio necesario y con el offset de la
suspension. Hay que tomar en cuenta que los aros que se van a utilizar son los
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originales del vehiculo VW Escarabajo al igual que su sistema de frenos, por lo
gue no existe impedimento con respecto al espacio.

Con estos pardmetros ya determinados se debe fijar las trochas del vehiculo.
Para este proyecto se va a mantener la trocha trasera y Unicamente la delantera
habra que definirla. Hay que tomar en cuenta el vehiculo que se esta disefiando.
Para el caso de un vehiculo el cual serd utilizado en trazados con gran cantidad de
curvas, donde la prioridad es la maniobrabilidad del mismo, la mayor trocha
posible, dara la mejor maniobrabilidad. Por tal motivo se incrementara su trocha
delantera hasta el valor de trocha del eje trasero que es de 1470 mm.

Definida la trocha delantera del vehiculo, se procedera a ubicar las ruedas es su
lugar y ubicar los diferentes elementos mecanicos dentro de estas, como las
manguetas, discos de freno y mordazas de freno.

Cumplida esta etapa se debe situar el punto inferior de la mangueta. Para ello,
se tratara de ubicarlo lo mas bajo posible en el aro y lo mas cerca al disco de
freno. Con este punto definido se determina el offset de la suspension. Para este
caso habra que regirse a la mangueta seleccionada, y ubicar el punto descrito, no
hay la posibilidad de cambiarlo. Trazando una linea desde este punto en el piso
hasta la posicion del anclaje determinado anteriormente. Este eje va a definir el
angulo de caida o kingpin. Si este no esta de acuerdo a las expectativas (no
deberia tener mas de 8 grados) se debe plantear nuevamente el punto inferior de
la mangueta o la medida de offset. Una medida aceptable de offset debe estar
alrededor de 25 mm.

/. ge

ﬁ A

/.6

Figura 3.10: Offset y angulo de King Pin para el nuevo disefio
Fuente: Personal
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Lo siguiente es definir el punto superior de la suspension en la mangueta. Ahora
se debe elegir la altura del centro de rolido segun la disposicion de los brazos de
suspension. Hay que tomar en cuenta que al definir la altura del centro de rolido se
debe definir también los neumaticos que se estan utilizando. Si estos tienen una
gran deformacién lateral, se debe utilizar centros de rolido bajos, pues, ayudan a
minimizar la deformacion de los neuméaticos, pero por otro lado crean baja
compensacion de camber.

Se aceptara un valor para la altura del centro de rolido entre 2100 mmy 200 mm
para obtener buena compensacién de cdmber. Como angulos caracteristicos se
debe definir en este punto que angulos se desea obtener. Se sabe que el tipo de
suspension elegido es el de cuadrilatero deformable con brazos convergentes.
Este tipo de suspensidn posee la caracteristica de variar el angulo de cadmber con
el movimiento de la rueda. Se deberia tener una compensacion de camber de por
lo menos 2 grados negativos.

1,470

102

cc/9,3

Figura 3. 11 CiR y CR paraefmuevo tisefio
Fuente: Personal

Con estos valores de distancia del CIR y de altura del CR, se cumplen los
requerimientos impuestos para el nuevo disefio.

Hay que determinar ahora las longitudes de las barras de suspension, en base
a las recomendaciones del Autor Des Hammill (en el libro How to build and modif.
Sportscar and kit car), el cual dice, que la diferencia de altura entre la articulacién
superior de la mangueta y la articulacion del apoyo superior del chasis debe ser
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entre 25.5 mmy 38 mm; y para la articulacién inferior de la mangueta y la
articulacion del apoyo inferior del chasis debe ser entre 6.3 mmy 16 mm.
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Figura-3-12:-Diferencia-de-altura-entre las-articulaciones-y

Determinadas las longitudes de las barras de suspensién, se puede determinar
la altura con respecto al suelo de los apoyos en el chasis. Se debe tomar en
cuenta la altura libre al suelo del vehiculo, la cual sera mantenida, que en este
caso es de 230 mm, y comprobar que los apoyos en el chasis no estén fuera de
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este rango. Ademas se determina la distancia entre los apoyos de la suspensién
en el chasis, dato importante para el disefio del chasis.

J
J

|

410

Figura 3.13: Distancia entre los apoyos de la suspension en el chasis
Fuente: Personal
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Con todas estas longitudes ya definidas se realiza una simulacion del
movimiento del nuevo sistema de suspension disefiado. Se simulara el movimiento
de la suspension en varias posiciones, donde se pueda notar el cambio del angulo
de camber y determinar si las longitudes de las barras y la posicion de los anclajes
es el adecuado para el proyecto.
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Figura 3.14: Cambio del angulo de camber en el nuevo disefio
Fuente: Personal

En este punto se define la posicion del amortiguador, tanto para su anclaje
inferior, como para su anclaje superior. Se tendra que ubicar el anclaje inferior
segun la relacién de movimiento definida anteriormente, la cual tiene un valor de
1.75; por tanto este anclaje estara ubicado aproximadamente a:

463/ 1.75 = 264.5 mm medidos desde el punto de apoyo en el chasis

Para el anclaje superior del amortiguador se tomo en cuenta algunas
consideraciones, por motivos de espacio y estética no se lo puede situar en
cualquier posicion; ademas se requiere que conforme se comprime el conjunto
amortiguador-resorte vaya ganando dureza, por lo tanto, la consideracion es que,
en su posicion de maximo recorrido el conjunto amortiguador-resorte este a 90
grados con respecto a la barra inferior de suspension.
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230

Figura 3.15: Posicion del amortiguador en el nuevo disefio
Fuente: Personal

Determinada la geometria del mecanismo de suspension, la posicion de sus
puntos de apoyo, las longitudes de las barras de suspension y la posicion de los
puntos de apoyo del amortiguador, se debe determinar la geometria de la
estructura que la soportara.

En base a las medidas tomadas del chasis actual, se determinara la geometria
del nuevo disefio de la parte frontal de chasis. El chasis actual del prototipo esta
fabricado con tuberia de acero de 2 pulgadas de diametro, por tanto, la nueva
parte frontal del chasis debera ser de las mismas caracteristicas. El chasis consta
de una estructura inferior y de una estructura superior, la nueva parte frontal del
chasis debera acoplarse a ellas.
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Figura 3.16: Nueva geometria parte frontal chasis
Fuente: Personal

En base a esta nueva geometria y a las medidas de los apoyos, se ira
disefiando las torres para los anclajes superiores de los amortiguadores y los
apoyos para las barras o mesas de suspension en el chasis.

Figura 3.17: Nueva geometria parte frontal chasis
Fuente: Personal

DISENO DE BARRAS

Determinada la geometria del mecanismo de suspension, la posicion de sus
puntos de apoyo, la posicion de los puntos de apoyo del amortiguador y la
geometria de estructura que la soportard, se realizara un analisis de fuerzas
actuantes sobre cada elemento, basado en el analisis de cargas realizado
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anteriormente en el Punto 3.1. Asi se podré determinar las dimensiones de todos
los elementos de la suspension.

Se tomaran en cuenta las condiciones de carga Yy la posicion que tendran las
ruedas y cada elemento del sistema, en este instante.

Carga en Condiciones estaticas

Primeramente se realizara un analisis de cargas con el vehiculo estético,
unicamente con la fuerza ejercida por el peso del vehiculo. Se lo realizara para
determinar la fuerza que actla sobre los espirales de suspension con estas
condiciones.

La carga aplicada a cada una de las ruedas en esta posicion sera de 116.75 Kg,
se mantiene la altura libre al suelo del vehiculo, y sera la posicién de equilibrio.

116.75 Kg

Figura 3.18: Posicion del vehiculo en condiciones estaticas
Fuente: Personal
DCL

| 116.75 Kg




Figura 3.19: DCL Carga vertical aplicada a la rueda en condiciones estaticas
Fuente: Personal

Donde:

F1: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccién del eje y

F2: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje x

F3: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje y

F4: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje x

F: Fuerza vertical aplicada en el punto de contacto neumatico-piso
Fx, Fy: Componentes de F en los ejes X,y.

Entonces:
F =116.75Kg

Fx = F *sen(7.8) =15.84Kg
Fy = F *cos(7.8) =115.67Kg

D> Fx=0
—Fx+F2-F4=0
F2=Fx+F4
> Fy=0
Fy - F1-F3=0
F3=0 Condiciénbarra superior
Fl=Fy=115.67Kg

> Mo(ri)=0
_ (Fx*269.6) + (F4*208.1) =0
,_ (Fx*269.6)

= 20.53Kg
208.1

F2=Fx+F4=36.37Kg

Barra inferior:
DCL
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F2
36.37Kg

| 115.67 Kg

Figura 3.20: DCL Fuerzas aplicadas a la barra inferior en condiciones estéaticas
Fuente: Personal

Donde:

F1x', Fly' Componentesde Flenlosejesx,y .

F2x', F2y- Componentes de F2 enlos ejesx,y .

Fam: Fuerza de reaccion en el punto de anclaje del amortiguador
Famx', Famy: Componentes de Famen los ejes X, y .

Faix': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x'.
Faiy': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y'.

Entonces:
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F1=115.67Kg
F1x'=sen(9.0) * F1=18.09Kg
Fly=co0s(9.0) * F1=114.25Kg

F2=236.37Kg
F2x'=c0s(9.0) * F2=35.92Kg
F2y=sen(9.0)* F2=5.69Kg

D> Fx=0

— F2x+F1x—Famx+Faix=0

> Fy=0

Fly+F2y—Famy+Faiy =0

> Mo(am) =0
— (F2y'*198.4) — (F1y *198.4) + (Faiy *264.5) = 0
Faiy'= (Fly+F2y’)*198.4
264.5
Faiy =89.97Kg

Famy= Fly+F2y+Faiy
Famy=209.91Kg

Famx'=tan(25.2) * Famy'=99.67Kg
Fam =232.37Kg

Faix = F2x—F1x+Famx =117.50Kg

Barra superior:
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DCL

Fuerzas aplicadasala barra s
en condiciones estaticas
Fuente: Personal

uperior

Donde:

FAx ", F4y" Componentes de F4 enlosejesx ',y .
Fasx ": Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x.
Fasy ': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y .

Entonces:

F4=20.53Kg
F4x '=cos(2.0)* F4 =20.52Kg
F4y '=sen(2.0)*F4=0.72Kg

> =0
F4x —Fasx =0
Fasx = F4x™
Fasx '=20.52Kg
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> Fy'=0

F4y —Fasy =0
Fasy =F4y™
Fasy =0.72Kg

Condiciones de Carga vertical maxima. (salto de 1.00 m de altura)

Esta condicién de carga, por ser la de mayor valor, 1995 Kg, sera considerada
como la carga vertical critica aplicada a la rueda.

igura 3:227 Posicion de fa suspension del veniculo

para condiciones de salto de 1.00 m de altura
Fuente: Personal
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DCL

rueda

Figura

Donde:

F1: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje y

F2: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje x

F3: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje y

F4: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje x

F: Fuerza vertical aplicada en el punto de contacto neumatico-piso
Fx, Fy: Componentes de F en los ejes x,y.

Entonces:
F =1995Kg

Fx = F *sen(15.8) =543.20Kg
Fy = F *co0s(15.8) =1919.62Kg

D> Fx=0
—-Fx+F2-F4=0
F2=Fx+F4
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> Fy=0

Fy - F1-F3=0

F3=0 Condiciénbarra superior
F1=Fy =1919.62Kg

> Mo(ri)=0
_ (Fx*269.6) + (F4*208.1) =0
,_ (Fx*269.6)

= 703.73Kg
208.1

F2=Fx+ F4=1246.93Kg

Barra Inferior:
DCL

1246.93 Kg y
' F1

/ 1919.62 Kg

fFigura 3.24: DCL Fuerzas aplicadas a la barra inferiofr
en el caso de salto de 1.00 m de altura
Fuente: Personal

Donde:

F1x', Fly' Componentesde Flenlosejesx,y .

F2x', F2y' Componentes de F2 enlos ejes X', Y.

Fam: Fuerza de reaccion en el punto de anclaje del amortiguador

Famx', Famy: Componentes de Famen los ejes X, y'.

Faix': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x'.
Faiy': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y'.
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Entonces:

F1=1919.62Kg
F1x'=sen(10.9) * F1=362.99Kg
Fly=cos(10.9) * F1=1884.99Kg

F2=1246.93Kg
F2x=c0s(10.9) * F2=1224.43Kg
F2y'=sen(10.9) * F2=235.79Kg

> Fx=0

Faix —F1x-F2x=0
Faix = F1x'+F2x
Faix'=1587.42Kg

> Fy=0

Fly—-F2y—Fam + Faiy =0

> Mo(am) =0
(F2y'*198.4) — (F1y'*198.4) + (Faiy *264.5) = 0
Loy
oy (FLY=F2y)*198.4
264.5
Faiy'=1237.06Kg

Fam = Fly -F2y+Faiy
Fam = 2886.26Kg

Barra Superior:
DCL
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Figura 3.25: DCL Fuerzas aplicadas a la barra superior
en el caso de salto de 1.00 m de altura
Fuente: Personal

Donde:

FAx", F4y"" Componentes de F4 enlosejesx ',y .

Fasx ": Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x.
Fasy ': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y .

Entonces:

F4=703.73Kg
F4x = c0s(20.2) * F 4 = 660.45Kg
F4y =sen(20.2) * F4 = 243.00Kg

> =0

F4x —Fasx =0
Fasx =F4x™
Fasx =660.45Kg

> Fy'=0

F4y —Fasy =0
Fasy =F4y"
Fasy =243.00Kg
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Condiciones de cambio de direccidn, con aceleracion lateral de
0.8¢g

Del andlisis de cargas, punto 3.1.4, andlisis de fuerzas laterales generadas por
el neumatico, se halla la condicién de viraje en la cual existe una aceleracién
lateral de 0.8 g. En esta condicion existe transferencia de peso de la rueda interior
a la curva, hacia la rueda exterior. De las condiciones analizadas donde existe
transferencia de carga lateral, esta seria la condicién de transferencia lateral de
carga mas comun presentada en el vehiculo.

Fig ra 3.26: Cambio de direccidon, con aceleracion Lateral del0.8 g
Fuente: Personal

DCL

245.56 f
174.16 kg




Figura 3.27: DCL Fuerza Lateral y vertical aplicadas a la Rueda
Fuente: Personal

En este punto se hallara las componentes, de la fuerza vertical FV y de la
fuerza lateral FL, en direccién de los ejes x e y, asi se puede obtener las fuerzas
resultantes en direccion de los ejes x e y.

FV =174.16Kg
FVx = sen(8.8) * FV = 26.64Kg sentido negativo
FVy =cos(8.8) * FV =172.11Kg sentido positivo

FL = 245.56Kg
FLx = cos(8.8) * FL = 242.67Kg sentido positivo
FLy = sen(8.8)* FL = 37.57Kg sentido positivo

entonces las fuerzas resultantes en direccion del eje x e y seran FRx y FRy,respectivamente

FRx = —FVx + FLx = —26.64 + 242.67 = 216.03Kg sentido positivo
FRy = FVy + FLy =172.11+ 37.57 = 209.68Kg sentido positivo

DCL

216.03Kg T FRy
l 20968 Kg

Figura 3.28: DCL Rueda aplicada resultantes fuerza lateral' y vertical
Fuente: Personal

Donde:
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F1: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccién del eje y

F2: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje x

F3: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje y

F4: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje x

FRx: Resultante de las fuerzas vertical y lateral en direccién del eje x
FRy: Resultante de las fuerzas vertical y lateral en direccion del eje y

Entonces: ZFX -0
FRX—F2+F4=0
> Fy=0
, _ (FRx*269.6) FRy - F1-F3=0
208.1 F3 = 0 Condicion de la barra
F4=279.87Kg F1= FRy = 209.68Kg

FRx-F2+F4=0 > Mo(ri) =0
F2=FRx+F4= 495'90K?|:Rx*269-6) —(F4*208.1) =0

Barra Inferior:
DCL

Figura 3.29: DCL Fuerzas aplicadas a la barra inferior

an caco-de viraie aceleracion lateral 0 8 a
eh-caso-ae-\Haje—acereraciontaterarJ-o-4g

Fuente: Personal

Donde:
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F1x', Fly : Componentes de F1 enlos ejes X', y.

F2x', F2y" : Componentes de F2 en los ejes X', y .

Fam: Fuerza de reaccion en el punto de anclaje del amortiguador

Famx', Famy': Componentes de Fam en los ejes X', y'.

Faix': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x'.
Faiy': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y'.

Entonces:
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F1=209.68Kg
F1x'=sen(5.3)*F1=19.37Kg
Fly'=cos(5.3)* F1=208.78Kg

F2 =495.9Kg
F2x'=cos(5.3)* F2 = 493.78Kg
F2y'=sen(5.3)*F2 = 45.80Kg

D> Fx=0

F2x'—F1x—Famx —Faix=0

> Fy=0

Fly+F2y—Famy+Faiy'=0

> Mo(am) =0
— (F2y'*198.4) — (F1y'*198.4) + (Faiy *264.5) = 0
Faiy = (Fly'+F2y')*198.4
264.5
Faiy =190.96Kg

Famy'= Fly +F2y+Faiy"
Famy'= 445.54Kg

mx= 2 _ 173 71Kg
tan(68.7)

Fam = 478.21Kg
Faix = F2x—F1x—Famx'= 300.70Kg

Barra Superior:
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DCL

F4

|
| _
Figura 3.30: DCL Fuerzas aplicadas a la barra superior
en caso de viraje, aceleracion lateral 0.8 g.
Fuente: Personal

Donde:

FAx", F4y " : Componentes de F4 enlos ejesx ',y .
Fasx ": Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x.
Fasy ': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y .

Entonces:

F4 =279.87Kg
F4x = cos(0.6)*F4 = 279.85Kg
F4y '=sen(0.6)* F4 = 2.93Kg

D FX=0
—F4x +Fasx =0
Fasx = F4x™

Fasx = 279.85Kg

> Fy'=0

-F4y +Fasy =0
Fasy = F4y™
Fasy = 2.93Kg
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Condiciones de Cambio de direccion, con el total del peso de las
ruedas delanteras, transferido a una de las ruedas

delanteras.

Del andlisis de cargas, punto 3.1.4, andlisis de fuerzas laterales generadas por
el neumatico, se halla la condicién de viraje en la cual, el total del peso distribuido
en las ruedas delanteras, es transferido a una sola rueda delantera. Se podria
decir que ésta condicion de carga, es una condicion critica de viraje, aunque no la
mayor, en la cual todo el peso del vehiculo esta soportado por las ruedas
exteriores a la curva que este describe. Pero sin embargo es una situacion de
carga un tanto comun, por las condiciones donde se desenvuelve en vehiculo.

Figura 3.31: Cambio de direccion, con el total del
peso de la parte frontal, transferido a una sola rueda
Fuente: Personal

DCL
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312.89

Figura 3.32: Fuerza Lateral y vertical aplicadas a la Rueda
Fuente: Personal

En este punto se hallara las componentes, de la fuerza vertical FV y de la
fuerza lateral FL, en direccion de los ejes x e y, asi se puede obtener las fuerzas
resultantes en direccion de los ejes x e y.

FV = 233.5Kg
FVx =sen(9.2) * FV = 37.33Kg sentido negativo
FVy = cos(9.2) * FV = 230.49Kg sentido positivo

FL =312.89Kg
FLx = cos(9.2) * FL = 308.86Kg sentido positivo
FLy = sen(9.2) * FL = 50.02Kg sentido positivo

entonces las fuerzas resultantes en direccion del eje x e y seran FRx y FRy, respectivamente

FRx = —FVx + FLx = -37.33+ 308.86 = 271.53Kg sentido positivo
FRy = FVy + FLy = 230.49 + 50.02 = 280.51Kg sentido positivo
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271.53 Kg l FRy
I 280.51 Kg

Figura 3.33: DCL Rueda aplicada resultantes fuerza lateral y vertical
Fuente: Personal

Donde:

F1: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje y

F2: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje x

F3: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje y

F4: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje x

FRx: Resultante de las fuerzas vertical y lateral en direccion del eje x
FRy: Resultante de las fuerzas vertical y lateral en direccion del eje y

Entonces:
D> Fx=0
FRX—F2+F4=0
> Fy=0
4 _ (FRx*269.6) FRy -F1-F3=0
208.1 F3 =0 Condicién de la barra

F4=351.77Kg F1= FRy = 280.51Kg

FRx—-F2+F4=0 .
" > Mo(ri) =0
F2 =FRx+ F4=623.3Kg

(FRx*269.6) — (F4*208.1) = 0

Barra Inferior:
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Figura 3.34: DCL Fuerzas aplicadas a la barra inferior en el caso de viraje
Fuente: Personal

Donde:

F1x', Fly : Componentes de Fl enlosejesx,Vy .

F2x', F2y : Componentes de F2 enlos ejes X,y .

Fam: Fuerza de reaccion en el punto de anclaje del amortiguador

Famx', Famy: Componentes de Famen los ejes X, y .

Faix': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x'.
Faiy': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y'.

Entonces:
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F1=280.51Kg
F1x'=sen(4.0)* F1=19.56Kg
Fly'=cos(4.0)* F1=279.83Kg

F2=623.3Kg
F2x'=cos(4.0)*F2 = 621.78Kg
F2y'=sen(4.0)* F2 = 43.48Kg

D> Fx=0

F2x—F1x—Famx'—Faix'=0

D> Fy=0

Fly+F2y—-Famy+Faiy'=0

> Mo(am) =0
_(F2y'*198.4) — (F1y *198.4) + (Faiy *264.5) = 0
raiy (FY'+F2y)*198.4
264.5
Faly = 242.51Kg

Famy= Fly+F2y+Faiy’
Famy'= 565.82Kg

Famy"

X=————=204.82Kg
tan(70.1)

Fam = 601.75Kg

Faix = F 2x'—F1x'—Famx'= 397.4Kg

Barra Superior:
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Figura 3.35: DCL Fuerzas aplicadas a la barra superior en el caso de viraje
Fuente: Personal

Donde:

FAx ", F4y " : Componentes de F4 enlosejesx ',y .

Fasx ": Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x.
Fasy ': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y .

Entonces:
F4 =351.77Kg

F4x = cos(2.1)*F4 = 351.53Kg
F4y '=sen(2.1)*F4 =12.89Kg

z Fx=0
—F4x +Fasx =0
Fasx'= F4x™

Fasx = 351.77Kg

> Fy'=0

-F4y +Fasy =0
Fasy = F4y™
Fasy =12.89Kg
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Condiciones de Cambio de direccidon, con el total del peso del
vehiculo en una sola rueda. (Condicibn mas critica de

viraje)

Del analisis de cargas, punto 3.1.4, andlisis de fuerzas laterales generadas por
el neuméatico, se desprende, que la condicion de viraje mas critica es aquella en la
cual, por algun motivo, todo el peso del vehiculo estara aplicado a una sola rueda
delantera del vehiculo. En esta condicion es donde se genera la mayor fuerza
lateral aplicada al neumético, por tanto la condiciébn mas critica de fuerza lateral.
Por tanto con esta condicion es importante realizar el analisis de las dos barras de
suspension, ya que la inferior y la superior, son las que soportaran esta fuerza.

Figura 3.36: Cambio de direccidn, con el total del
peso del vehiculo en una sola rueda
Fuente: Personal
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Figura 3.37: DCL Fuerza Lateral y vertical aplicadas a la Rueda
Fuente: Personal

En este punto se hallara las componentes, de la fuerza vertical FV y de la
fuerza lateral FL, en direccion de los ejes x e y, asi se puede obtener las fuerzas
resultantes en direccion de los ejes x e y.

FV =697.5Kg
FVx =sen(13.2)*FV =159.27Kg sentido negativo
FVy =co0s(13.2)*FV =679.07Kg sentido positivo

FL =523.13Kg
FLx =cos(13.2) * FL =509.31Kg sentido positivo
FLy =sen(13.2)*FL =119.46Kg sentido positivo

entonces las fuerzas resultantes en direccion del eje x e y seran FRx y FRy, respectivamente

FRx = —FVx + FLx = -159.27 +509.31 = 350.04Kg sentido positivo
FRy = FVy + FLy =679.07 +119.46 = 798.53Kg sentido positivo
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350.04 Kg FRy
798.53 Kg

Figura 3.38: DCL Rueda aplicada resultantes fuerza lateral y vertical

Donde:

Fuente: Personal

F1: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje y

F2: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje x

F3: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje y

F4: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje x

FRx: Resultante de las fuerzas vertical y lateral en direccion del eje x
FRy: Resultante de las fuerzas vertical y lateral en direccion del eje y

Entonces:

F4
208.1

F4 =453.49Kg

FRX - F2+F4=0

F2=FRx + F4 :803.53K%FRX

Barra Inferior:

_ (FRx *269.6)

> Fx=0

FRx-F2+F4=0

> Fy=0

FRy -F1-F3=0

F3 =0 Condicién de la barra
F1=FRy =798.53Kg

> Mo(ri) =0
*269.6) — (F4*208.1) = 0
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F2 ~=g
803.53Kg
S

/798.53Kg

e
Faiy/ Faix' |

Figura 3.39: DCL Fuerzas aplicadas a la barra inferior
en el caso de viraje
Fuente: Personal

Donde:

F1x', Fly : Componentes de Fl1 enlosejes X,y .

F2x', F2y : Componentes de F2 enlos ejes X,y .

Fam: Fuerza de reaccion en el punto de anclaje del amortiguador

Famx', Famy: Componentes de Fam en los ejes X, y'.

Faix': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x'.
Faiy': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y'.

Entonces:
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F1=798.53Kg
F1x'=sen(6.2) * F1=86.24Kg
Fly=cos(6.2) * F1=793.86Kg

F2=803.53Kg
F2x'=cos(6.2) * F2=798.83Kg
F2y'=sen(6.2)*F2=86.78Kg

D> Fx=0

F2x-F1x—Famx —Faix'=0

D> Fy=0

Fly'+F2y—Famy+Faiy =0

> Mo(am)=0
— (F2y'*198.4) — (F1y *198.4) + (Faiy *264.5) = 0
Faiy = (Fly+F2y’)*198.4
264.5
Faiy = 660.56Kg

Famy'=Fly+F2y+Faiy
Famy=1541.20Kg

x=—_ _197.43Kg
tan(82.7)

Fam =1553.80Kg

Faix = F2x-F1x—Famx'=515.16Kg

Barra Superior:
DCL
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Figura 3.40: DCI_ Fuerzas aplicadas a la barra superior
en el caso de viraje
Fuente: Personal

Donde:

FAx", F4y"" Componentes de F4enlosejesx ',y .

Fasx ": Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x .
Fasy ': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y .

Entonces:

F4 = 453.49Kg
F4x = cos(14.3) * F 4 = 439.44Kg
Fa4y =sen(14.3) * F4 =112.01Kg

> =0

- F4x +Fasx =0
Fasx = F4x™
Fasx '=439.44Kg

> Fy'=0

—F4y +Fasy =0
Fasy =F4y™
Fasy =112.01Kg
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Carga con las ruedas delanteras elevadas

En esta condicion de carga se analiza las fuerzas aplicadas a las barras de
suspension, en el caso que las ruedas delanteras del vehiculo se encuentren
elevadas, condicidn que se dard por motivo de un salto o por desniveles en el
terreno.

Para obtener la fuerza vertical que actuara sobre las barras de suspension (en
sentido negativo), habra que aplicar el concepto de las masas no suspendidas,
mencionado en el Capitulo 1, punto 1.1.1, el cual dice, que el peso de las masas
no suspendidas es igual al peso de los ruedas, neumaticos, porta masas,
mordazas de freno, discos de freno, rodamientos, mas, aproximadamente el 50%
del peso de los brazos de suspension, ejes de transmision, resortes y
amortiguadores. Se debera entonces realizar el pesaje de los diferentes elementos
gue componen el conjunto de las masas no suspendidas.

Como algunos elementos del sistema de suspension no existen todavia
fisicamente, ya que no estan construidos, el calculo de las masas no suspendidas,
arrojara un valor aproximado. Para dichas partes se debe dar pesos aproximados,
0 se podra tomar el peso de piezas con caracteristicas similares, lo que servira
como referencia.

Peso de la Masa no suspendida:

Peso Masano suspendida=TOTAL 1+ (50%)TOTAL 2

En la siguiente tabla se dan los pesos de los diferentes elementos que son
parte del conjunto de la Masas no suspendidas. Se han dado valores aproximados
de peso de las barras de suspension y del espiral de suspensidon ya que no estan
actualmente construidos.

Tabla 3.7: Peso de las partes del conjunto masas no suspendidas

Peso de las partes
conjunto masas no suspendidas
Cantidad | Descripcion Peso (Kg)

1 Neumatico y tubo 12,00
1 Aro 7,25
1 Disco de freno 5,50
1 Mangueta o porta masas 2,50
1 Mordaza de freno 4,00
2 Articulacion 0,75

tuercas, pernos, rodamientos 1,00
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TOTAL 1 33,00
1 Barra de suspension superior 3,00
1 Barra de suspension inferior 4,50
1 Amortiguador 6,50
1 Espiral de suspension 2,50
TOTAL 2 16,50

Fuente: Personal

Peso Masa nosuspendida = 33.00 + (50%)16.50 = 41.25Kg

e,/°

L 41.25 Kg

120

Figura 3.41: Carga con las ruedas delanteras elevadas
Fuente: Personal
DCL




Figura 3.42: DCL Rueda con Carga ruedas delanteras elevadas
Fuente: Personal

Donde:

F1: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccién del eje y

F2: Fuerza ejercida en la rotula inferior en direccion del eje x

F3: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje y

F4: Fuerza ejercida en la rotula superior en direccion del eje x

F: Fuerza vertical aplicada en el punto de contacto neumatico-piso
Fx, Fy: Componentes de F en los ejes X,y.

Entonces:

F =41.25Kg
Fx = F *sen(5.2) = 3.74Kg
Fy = F *cos(5.2) = 41.08Kg

D> Fx=0
Fx—F2+F4=0
F2=Fx+F4

> Fy=0

-Fy+F1+F3=0

F3=0 Condicionbarra superior
F1=Fy=41.08Kg

> Mo(ri)=0
(Fx * 269.6) — (F4*208.1) = 0
,_ (Fx*269.6)

= 4.84Kg
208.1

F2=Fx+ F4=8.58Kg

Barra Inferior:
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F1 4
41.08Kg |

F2
8.58Kg ===

Figura 343 DCt Barrainferior ruedas defanteras etevadas
Fuente: Personal

Donde:

F1x', Fly : Componentes de Fl1 enlosejes X,y .

F2x', F2y : Componentes de F2 enlos ejes X,y .

Fam: Fuerza de reaccion en el punto de anclaje del amortiguador

Famx', Famy': Componentes de Fam en los ejes X', y'.

Faix': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x'.
Faiy': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y'.

Entonces:
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F1=41.08Kg
F1x'=sen(21.1) * F1=14.79Kg
Fly=cos(21.1) * F1=38.33Kg

F2=8.58Kg
F2x=cos(21.1) * F2=8.00Kg
F2y=sen(21.1) * F2=3.09Kg

D> Fx=0

F2x—F1x+Famx—Faix'=0

D> Fy=0

- Fly—F2y+Famy—Faiy =0

> Mo(am) =0
(F2y'*198.4) + (F1y *198.4) — (Faiy *264.5) =0
. “ %
Faiy'= (Fly+F2y’)*198.4
264.5
Faiy =31.07Kg

Famy=Fly+F2y+Faiy
Famy'=72.49Kg

mx'= MY _ 53 84Kg
tan(53.4)

Fam =90.29Kg

Faix = F2x—F1x+Famx=47.05Kg

Barra Superior:
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Figura 3.44: DCL Barra superior ruedas delanteras elevadas
Fuente: Personal

Donde:

FAx ", F4y " : Componentes de F4 enlos ejesx ',y .
Fasx ": Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje x.
Fasy ': Fuerza de reaccion en la articulacion inferior en direccion del eje y .

Entonces:

F4=4.84Kg
F4x '=cos(17.2)* F4 =4.62Kg
F4y '=sen(17.2)*F4=1.43Kg

> =0

—F4x +Fasx'=0
Fasx = F4x™
Fasx =4.62Kg

> Fy'=0

F4y —Fasy =0
Fasy = F4y
Fasy =1.43Kg
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Esfuerzos en las barras de suspension

Luego de haber determinado las fuerzas, aplicadas a las barra de suspensién,
en cada condicién de carga, el siguiente paso en el proceso de disefio, sera
realizar el célculo de esfuerzos, para cada una de las partes que componen el
sistema de suspension delantera. Con estos resultados, se determinara que, las
dimensiones y los materiales propuestos para cada parte, cumplen con el factor de
seguridad propuesto por el disefiador.

Para determinar los esfuerzos en cada uno de los componentes de la
suspensién habra que analizar el sistema, como un sistema expuesto a cargas
ciclicas, que generaran fatiga en los elementos. Para esto, un punto fundamental
sera, definir las condiciones de carga en las que se calcularan los esfuerzos. Por
no existir un patron de funcionamiento del vehiculo o aplicacion de las fuerzas, se
puede definir que el sistema, estara expuesto a cargas ciclicas entre los limites de
carga estatica y condiciones de cambio de direccién, con aceleracion lateral de 0.8
g. Estas seran las condiciones de carga mas comunes a las que estara expuesto
el sistema de suspension, por tanto seran las cargas para el calculo de fatiga.

Del analisis de cargas se puede ver que existen condiciones de carga mas
criticas, como es el caso de las cargas aplicadas al sistema de suspension en un
salto, sin embargo, son situaciones que no se repiten de manera ciclica, por lo
tanto, seran tomadas en cuenta introduciendo en los céalculos un factor de choque
y suponiendo un factor de seguridad para estas condiciones.

Factor de Seguridad?2:
Al realizar el disefio se debe considerar varios aspectos importantes:

Variacion de las propiedades de los materiales: Debido a que las coladas en un
horno no son exactamente iguales, y que algunos materiales pueden tener
inclusiones, etc, las propiedades de resistencia de los materiales dadas en las
tablas son por lo general valores promedio. Si el valor es el dado por el fabricante
lo mas probable es que se refieran al valor minimo.

Efecto de tamafio con respecto a las propiedades de resistencia del material:
Las tablas de propiedades, a menos que se indique otra cosa, listan los valores de
la resistencia basados en pruebas de especimenes de % pulg. Por lo general,
componentes mayores fallan a esfuerzo menor que componentes menores hechos
del mismo material.

2 Factor de Seguridad: Informacién obtenida del libro: Disefio de Maquinas,

Teoria y Practica, del autor Deutschman Aaron
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Tipo de carga: Una carga estética simple es de facil de reconocer, pero ¢,que
puede decirse con respecto a cargas de impacto y a cargas subitamente
aplicadas? ¢ Coémo se debe tomar en cuenta la carga de fatiga por ocasion
aplicada y combinada con algunas cargas de choque (por ejemplo levas,
eslabones o sistemas de alimentacion)?

Efecto del maquinado o procesos de formacién: Estas operaciones en
produccion pueden y generalmente ocurre, dar lugar a introducir concentracion de
esfuerzos y a esfuerzos residuales.

Efecto del tratamiento térmico con respecto con las propiedades fisicas del
material: Un tratamiento térmico inadecuado puede producir esfuerzos residuales
y agrietamientos. Ademas el esfuerzo de cedencia real puede ser muy diferente de
la usada en los calculos efectuados para el disefio.

Efecto del desgaste con respecto a las funciones y vida de un miembro de una
magquina: El constante rozamiento sin la lubricacion adecuada puede reducir
apreciablemente la vida de trabajo, por lo que debe tomarsele en cuenta.

Efecto del tiempo y ambiente en que se espera vaya a trabajar el dispositivo:
Deben tomarse muchas precauciones cuando los componentes van a trabajar en
regiones radiactivas o atmosferas corrosivas. Deben tomarse las debidas
precauciones para el caso de esperarse que un material este sujeto a
deslizamiento (o sea, miembro cargado a temperatura elevada mediante un
periodo largo de tiempo). También debe considerarse la condicion a temperaturas
menores que la normal.

Requisitos especificos para vida y confiabilidad: Por ejemplo, una ametralladora
debe ser confiable, pero por lo general tiene vida infinita. Sin embargo, ciertas
maquinas podran tener vida casi infinita sin ser completamente confiables, pero
puede esperarse el que periddicamente puedan repararse.

Todo lo referente a seguridad humana: Todos los disefios deben considerar la
seguridad del operario y de las demas personas cercanas o en contacto con la
maquina o dispositivo. Sobrecargas subitas inesperadas pueden causar roturas o
dafio considerable.

Con el fin de tomar en cuenta en el disefio la lista de incertidumbres los
ingenieros emplean lo que se llama factor de seguridad.

El uso inadecuado de un factor de seguridad puede resultar en ciertos casos,
en desgaste innecesario del material o en otros casos en una falla operacional.
Por tanto, debe definir el significado del uso del factor de seguridad.

Para materiales ductiles se supone que los esfuerzos ultimos a tension y
compresion tienen el mismo valor, o0 sea:
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esfuerzoultimo

N, (disefio) = - —
esfuerzode trabajo o de disefio

esfuerzode cedencia
esfuerzode trabajo o de disefio

N, (disefio) =

Si un elemento de maquina o componente mecanico ha sido dimensionado (0
sea, que las condiciones son conocidas), entonces el factor de seguridad esta
definido como:

esfuerzo ultimo

N, (real) =
esfuerzocalculado

_esfuerzode cedencia

N, (real)
esfuerzo calculado
Para tipos de problemas no lineales, tales como columnas o rodillos sujetos a
falla por pandeo no deben usarse esfuerzos mayores al de cedencia y al ultimo.
En su lugar se utiliza la carga real de falla como base para determinar el factor de
seguridad. Por tanto, se tiene:

carga de falla

N(real) =
carga calculada

Para componentes mecanicos que estan sujetos a cargas continuamente
variables, el factor de seguridad se basa en el limite de ruptura para cargas
ciclicas del material utilizado. Sin embargo, debido a que se tienen cargas ciclicas
y estéticas, la definiciobn depende del analisis de fatiga de Soderberg.

Joseph P. Vidosic sigue los siguientes razonables factores de seguridad. Estos
factores de seguridad estan basados en la resistencia a la cedencia.
1. N = 1.25 — 1.5 para materiales excepcionalmente confiables usados bajo
condiciones controladas y sujetos a cargas y esfuerzos que pueda
determinarse con exactitud. Una consideracibn muy importante es que casi

siempre se usan para pesos pequefios.

2. N = 1.5 — 2.0 para materiales bien conocidos, para condiciones de medio
ambiente razonablemente constante y sujetos a cargas y esfuerzos que

puedan calcularse con facilidad.
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N = 2.0 — 2.5 para materiales promedio que trabajen en condiciones de
medio ambiente ordinarias y sujetos a cargas y esfuerzos que puedan

calcularse.

N = 2.5 — 3.0 para materiales poco experimentados o0 para materiales
fragiles en condiciones promedio de medio ambiente, carga y esfuerzo.

N = 3.0 — 4.0 para materiales no experimentados usados para condiciones
promedio de medio ambiente, carga y esfuerzo.

N = 3.0 — 4.0 debera también usarse con materiales mejor conocidos que
vayan a usarse en condiciones ambientales inciertas o sujetos a esfuerzos

inciertos.

Cargas repetidas: son aceptados los factores indicados el los puntos 1 al 6
pero debe aplicarse el limite de ruptura por carga ciclica o esfuerzo de

fatiga en lugar del esfuerzo de cedencia del material.

Fuerza de impacto: son aceptables los factores dados en los puntos 3 al 6,

pero debera incluirse un factor por impacto.

Materiales fragiles: si se considera a la resistencia ultima como la maxima
tedrica, los factores indicados en los puntos 1 al 6 deberan multiplicarse por
2.

10.Para el caso deseable de tener factores elevados, debera efectuarse un

analisis muy completo del problema antes de decidir sobre su uso.

Seleccién del Factor de Seguridad:

El sistema de suspension de un vehiculo es un componente esencial para el
funcionamiento del mismo; es un sistema que esta trabajando en condiciones de
medio ambiente ordinarias y esta sujeto a cargas y esfuerzos que son calculables,
por tal motivo se ha seleccionado un factor de seguridad basado en el punto 8, el
cual recomienda como aceptables los indicados en los puntos del 3 al 6 mas un
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factor de impacto. Se ha determinado un Factor de Seguridad con un valor de 1.75
a 2.0 indicado en el punto 3, por las condiciones que este abarca y que coinciden
con la definicion del disefio del sistema de suspension.

Seleccion del Factor de Choque:

En el libro, Disefio de Maquinas, Teoria y Practica, del autor Deutschman
Aaron, se propone como factores de choque los valores de Ksb y Kst (listados en
la Tabla 3.8), para ciertas condiciones de choque en flechas. Estos factores segun
el autor son Ksb, factor de choque para esfuerzos de flexion y Kst, factor de
choque para esfuerzos de torsion.

Por no contar con valores de factores de choque para elementos que tengan
otro tipo de seccion y estén sujetos a otro tipo de esfuerzos, se puede hacer una
analogia con los factores de choque para flechas y se los puede usar para el
disefio del sistema de suspension. Bajo este criterio se pueden asumir, el factor
Ksb, para los esfuerzos normales y el factor Kst, para esfuerzos cortantes.

Para la seleccion del factor de choque a utilizarse, hay que tomar en cuenta las
condiciones de choque que tendra el vehiculo. Se sabe que el funcionamiento de
este sera en todo terreno, por los que estara expuesto a una gran cantidad de
golpes. Pero al tener elementos elasticos en la suspension, estos ayudaran a
absorber la energia de un golpe. Por tal motivo se puede considerar que el
sistema de suspension del vehiculo tubular tipo Buggy estara expuesto a choques
menores y medios. Entonces los valores de los factores de choque Ksb y Kst
obtenidos de la Tabla 3.8 seran 1.5, correspondiente al valor maximo para
choques menores o el valor minimo para choques fuertes.

Los valores de Ksb y Kst son:

Tabla 3.8: Factores de choque

Coeficiente Valor

1.0 para cargas estables o aplicadas
gradualmente
1.0 — 1.5 para choques menores
1.5 — 2.0 para choques fuertes
Fuente: H.A. Berchardt: A comprehensive method for designing shafts to insure
adequate fatigue life. Mach. Des., (25 de abril de 1963)

Ksb, Kst
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Barra superior

Condicion 1: Carga en Condiciones Estaticas

DCL

"10.26Kg

Condicién 2: Cambio de direccion, con aceleracion lateral 0.8 g

DCL

139.93Kg

279.85Kg !
4
139.93Kg

Figura 3.45: DCL Barra superior en diferentes condiciones de carga
Fuente: Personal

Tubo # 1:
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Para lograr el ensamblaje de la rotula superior con el tubo # 1, se tiene un buje
roscado y una contratuerca. Con esta disposicidén se puede lograr una regulacion
de camber, haciendo variar la distancia del punto de anclaje de la rotula con la
mangueta con respecto al tubo. Por esta razén se tiene, para las dos condiciones
de carga que se han tomado en cuenta para los célculos, que el tubo # 1 se
encuentra a compresion.

H A

a .

Figura 3.46: Esquema buje roscado y tubo # 1
Fuente: Personal

DCL
10.26Kg 139.93Kg
**E g%
20.52Kg —
2erdg 10.26Kg 139.93Kg ~ 2/9:89Kg
Figura 3.47: DCL Tubo # 1 Mesa superior

Fuente: Personal
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Tubo seleccionado:
Descripcion: tubo ISO-65 light-2, diametro nominal 42.30m1
espesorde pared 2.60mm.

Dext := 42.30mm Dint:= 37.10mm

. (Dext — Din)

Espesor: > e =2.6mm
(Dext2 - Ding) 2
Area: A=nmn 2 A = 324.275mm
Largo total del tubo (L): L := 60mm
Resistencia:  Sut := 415-10%Pa Sy := 240-10°Pa

Condiciones de carga:
F1 .= 20.52kgf
F2 .= 279.85kgf

Esfuerzos Normales (carga axial)

oFL = Tt oF1 = 6.206 x 10°Pa
A
=)

oF2 = —< oF2 = 8.463x 10°Pa
A

omax = cF2 omin:= oF1

omax = 8.463 x 10°Pa omin= 6.206 x 10°Pa
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(csmax+ csmin)

om = : om = 4.542 x 10°Pa

ca = (Gmaxz_ omin ca = 3.921 x 10°Pa

™m := OPa ta = OPa

Aplicando TED:

cegm = «/cmz + 3rm2 cegm = 4.542 x 106 Pa

Kf =1 Kfs:=1 por no exigtir concentradores de esfuerz
ceqa = \/( Kf - csa)2 + 3(Kfs- ra)2 cega = 3.921 x 106 Pa

Determinacién de Se:

Se” = 0.504 - Sut Condicion:
Su <= 1400 MPa

Se” = 2.092 x 10%Pa

Factor de superficie Ka:

De la tabla 7-4 del libro de Shigley se hallan los valores
de ay b para el valor de Sut en MPa:

a:==451 b .= -0.265 Losfactores pertenecen a un acaba
de superficie estirado en frio
b b
Ka = a- Sut Ka := a- (400) Ka = 0.922

Factor de Tamafio Kb:
Caso que se aplique carga axial no existe efecto Kb:=1
de tamafio por tanto se utiliza:

Factor de carga Kc:

0.923

El factor de carga esta dado por el tipo de carga Kc:
por tanto para carga axial:
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Factor de temperatura Kd: Kd:=1

Factor de Confiabilidad Kconf:  para 99% Kconf := 0.814

Se = Se” -Ka-Kb-Kc- Kd- Kconf Se = 1.449 x 108Pa

Se puede hacer una analogia con el disefio de ejes a fatiga, expuesto en el libro
de Deutschman Aaron, donde se introduce un coeficiente de choque, el cual lo
denomina como Ksb, para los esfuerzos de flexion y Kst, para los esfuerzos de
torsion.

Para poder utilizar estos coeficientes en el calculo del sistema de suspension,
se puede asumir el coeficiente Ksb, multiplicador de los esfuerzos de normales y
el coeficiente Kst para los esfuerzos cortantes.

El valor de los coeficientes Ksb y Kst son obtenidos de la tabla 3.8 del libro de
Deutschaman Aaron, para choques menores.

Ksb:= 1.5 Kst:=1.5

ceqt = (Ksb- ceqm) + (%{j . (Kst- cseqa)

oeqt = 2.366 x 10 Pa

FS = ﬂ FS = 17.537
oeqt
Tubo # 2:
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Condicion de carga 1:

167

F1 !
10.26Kg

Figura 3.48: DCL Tubo # 2 Mesa superior
Fuente: Personal

Condicion de carga # 1:

Se hallan las componentes de lasfuerzas en direccién de losejes x
y se calcula el momento.

F1 := —10.26kgf

angulo de aplicacién de la fuerza: o := 35deg

largo del tubo: | .= 291.16mm

Fix := F1-cos(a) F1x = —8.404 kgf

Fly == F1-sin(a) Fly = —5.885kgf

M1:= Fly- | M1 = —1713.446 kgf - mm
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Condicion de carga 2:

167/

F2 <= !
139.93Kg

Figura 3.49: DCL Tubo # 2 Mesa superior
Fuente: Personal

Condicion de carga # 2:

Se hallan las componentes de lasfuerzas en direccién de losejes x
y se calcula el momento.

F2 := 139.93kdf

angulo de aplicacién de la fuerza: o := 35deg

largo del tubo: | .= 291.16mm

F2x = F2-cos(a) F2x = 114.624 kgf

F2y == F2-sin(a) F2y = 80.261kgf

M2:= F2y-| M2 = 23368.662 kgf - mm
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Tubo # 2

Tubo seleccionado:
Descripcion: tubo I1SO 65; light 2, diametro nominal 42.30 m
espesorde pared 2.60 mm.

Dext := 42.30mm Dint:= 37.10mm

Dext — Din
Espesor: e = % e=2.6mm
(Dext2 - Ding) 2
Area: A== 2 A = 324.275mm
Resistencia:
Sut := 415-10%a Sy := 240-10%Pa

Comprobacion de falla por pandeo:

Para comprobar s existe falla por pandeo se requiere analizar al tub
# 2 como una columna. Se verificara la relacion de esbeltez del tub
para ver s esnecesario o no realizar el analisis de falla por pandeo.

| = (%) (Dext* - Dinf) | = 6.416 x 10° mm’

rX .= l rx = 14.066 mm
A

esheltez .= —I esbeltez = 20.699

X

Al obtener la relacion de esheltez se observa que su valor es menor
gue 30, portanto se lo puede considerar al tubo, como una columne
razon por la cual no es necesario realizar el analisisde falla por pan

Calculo de Esfuerzos:

Para el calculo del esfuerzo flector se requiere la inercia de la seccién y la
distancia desde las fibras exteriores al eje neutro, por tanto susvalores son:

B Dext

| = (%j : (Dext4— Dint4) | = 6.416 x 10*mm’ C: 5
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Condiciones de carga 1:

F1 =-10.26 kgf M1=-1713.446 kgf -mm
Esfuerzo flector:

(M1-¢)
|

GMF1 = oMF1 = —5.539 x 10°Pa

Esfuerzo de compresion:

oF1 = %( oF1 = —2.542 x 10°Pa

El esfuerzo total bajo la condiciéon de carga 1 es:

otF1:= omF1 + oF1 otF1 = -5.793 x 10°Pa

Condiciones de carga 2:

F2 = 139.93kgf M2 = 23368.662 kgf - mm
Esfuerzo flector:

(M2-c¢)
|

GMF2 = oMF2 = 7.554 x 10 Pa

Esfuerzo de compresion:

F2
oF2 = —= oF2 = 4.232 x 10%Pa

El esfuerzo total bajo la condicion de carga 2 es:

otF2 = oMF2 + oF2 otF2 = 7.978 x 10’ Pa
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ocmax = ctF2

(csmax+ csmin)
2

om = 3.699 x 10’ Pa

tmax := OPa

(rmax+ rmin)
2

™m =
m = 0Pa

Aplicando TED:

[ 2 2
cegm = 4/om + 3tm

Kf:=1 Kfs:=1

cega = \/(Kf . csa)2 + 3(Kfs- ra)2

omin:= otF1

(cmax— csmin)
2

ca = 4.278 x 10’ Pa

tmin:= OPa
(rmax— rmin)
a=—
2
ta = OPa

ocegm = 3.699 x 10"Pa

por no existir concentradores de esfuerz

ceqa = 4.278 x 10 Pa

CXCll



Determinacién de Se:

Se” = 0.504 - Sut Condicion:
Su <= 1400 MPa

Se” = 2.092 x 10%Pa

Factor de superficie Ka:

De la tabla 7-4 del libro de Shigley se hallan los valores
de ay b para el valor de Sut en MPa:

a=451 b := -0.265 Los factores pertenecen a un acabau
de superficie estirado en frio

b b
Ka = a- Sut Ka = a- (415) Ka = 0.913

Factor de Tamano Kb:

Dext = 42.3mm
—-0.1133 —-0.1133
Dext 42.30
b:=|—— Kb:=| —— Kb = 0.823
7.62 7.62
Factor de carga Kc:
El factor de carga esta dado por el tipo de carga, Kc:=1
por tanto para flexion:
Factor de temperatura Kd: Kd:=1
Factor de Confiabilidad Kconf:  para 50% Kconf =1
Se := Se”-Ka- Kb Kc- Kd - Kconf Se = 1.572 x 10°Pa
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Aplicando Soderberg:

Se introducen losfactoresde choque recomendadosporel A
Deutschman Aaron

Ksb:= 15 Kst:= 15
ceqt = (Ksb- cseqm) + (Ss_utj . (Kst- cseqa)
e

seqt = 2.249 x 10°Pa

FS = Sut FS = 1.845
ceqt
Tubo # 3:

Para lograr el ensamblaje de las articulaciones superiores con el tubo # 3, se tiene
un buje roscado y una contratuerca. Con esta disposicion se puede lograr una
regulacion de caster, haciendo variar la distancia del punto de anclaje de la
articulacion — anclaje superior, con respecto al tubo. Por esta razon se tiene, para

las dos condiciones de carga que se han tomado en cuenta para los calculos, que
el tubo # 3 se encuentra a compresion.

Fuente: Personal

DCL

139.93Kg

- —
—» | 10.26Kg - -

10.26Kg 139.93K




Figura 3.51: DCL Tubo # 3 Mesa superior
Fuente: Personal

Tubo seleccionado:
Descripcion: tubo ISO-65 light 2, diametro nominal 42.30 m
espesorde pared 2.6 mm.

Dext := 42.30mm Dint:= 37.1mm

o (Dext — Din)

Espesor: 5 e =2.6mm
(Dext2 - Ding) 2
Area: A=nmn 2 A = 324.275mm
Largo total del tubo (L): L := 60mm
Resistencia:  Sut = 415-10%Pa Sy := 240 - 10%a
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Condiciones de carga:
F1 := 20.52kgf
F2 = 139.93kgf

Esfuerzos Normales (carga axial)

oF1 = 1 oF1 = 6.206 x 10°Pa
A
F2
oF2 == _Z oF2 = 4.232 x 10°Pa
A
omax ;= oF2 omin:= oF1
omax = 4.232 x 10°Pa omin= 6.206 x 10°Pa
om = (Gmaxz omin om = 2.426 x 10%Pa
ca = (Gmaxz_ omin ca = 1.806 x 10°Pa
tm := OPa ta := OPa
Aplicando TED:
cegm = \/cmz + 31m2 cegm = 2.426 x 106 Pa
Kf =1 Kfs:=1 por no existir concentradores de esfuerz
ceqa = \/( Kf- csa)2 + S(Kfs- ra)2 ocega = 1.806 x 106 Pa
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Determinacién de Se:

Se” = 0.504 - Sut Condicion:
Su <= 1400 MPa

Se” = 2.092 x 10%Pa

Factor de superficie Ka:

De la tabla 7-4 del libro de Shigley se hallan los valores
de ay b para el valor de Sut en MPa:

a:==4.51 b := —-0.265 Losfactores pertenecen a un acabau
de superficie estirado en frio

b b
Ka = a- Sut Ka := a- (400) Ka = 0.922

Factor de Tamano Kb:

Caso que se aplique carga axial no existe efecto Kb:=1
de tamafio por tanto se utiliza:

Factor de carga Kc:

El factor de carga esta dado por el tipo de carga Kc := 0.923

por tanto para carga axial:

Factor de temperatura Kd: Kd:=1

Factor de Confiabilidad Kconf:  para 99% Kconf := 0.814

Se := Se” -Ka-Kb-Kc-Kd- Kconf Se = 1.449 x 108Pa

El valor de los coeficientes Ksb y Kst son obtenidos de la tabla 3.8 del libro de
Deutschaman Aaron, para choques menores.

Ksb =15 Kst:=1.5
ceqt = (Ksb- ceqm) + (%) . (Kst- cseqa)
e

oeqt = 1.14 x 10" Pa

Sut

ceqt
Del analisis y célculo de esfuerzos de la barra de suspension superior se obtuvo
factores de seguridad acordes con los que se habian planteado al inicio. Se

FS = FS = 36.408
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comprobo6 que las dimensiones y caracteristicas de los materiales seleccionados
fueros los apropiados.

Por motivos de construccion se realizo un cambio en la geometria de la barra
superior de suspension, especificamente en el tubo # 2, para facilitar el ensamble
con los tubos # 1 y 3, pero se mantuvo las caracteristicas de los materiales
utilizados. Para comprobacion de este cambio en la geometria se utilizé un
programa (software) llamado COSMOS Desing Star 4.

Figu[a 3.52 Esquema mesa superior con cambio de la geO{netrl'a

COSMOS Desing Star 4

Para la barra superior de suspension se realiz6 también el calculo de esfuerzos
y comprobacién utilizando el paquete computacional COSMOS Desing Star 4.

Para la utilizacion de este programa se deben realizar graficos tridimensionales
con todas las caracteristicas y medidas, tal como la pieza real. Los gréaficos fueron
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realizados en el Programa AutoCad 2002, y utilizando las herramientas, se le dio
volumen a cada una de las partes.

El ingreso de los gréficos tridimensionales en el programa COSMOS Desing
Star 4 se lo debe hacer, grabando las figuras en el programa AutoCad con el
formato “.sat”.

Dentro del programa se debe seguir algunos pasos para poder realizar los
calculos, se debe primeramente definir el estudio que se quiere realizar de la
pieza, se deben definir los materiales, las fuerzas aplicadas a la pieza y sus
respectivas restricciones. Hay que poner atencion a la creacién de la malla, la cual
es generada por el programa, esta se la crea para poder realizar los célculos, ya
gue el programa es basado el elementos finitos; entonces se debe escoger el
tamafno adecuado de la malla para que el programa la pueda generar. Si los
valores escogidos para el tamafio de la malla no son los adecuados y no estan
conformes con los tamafios de la pieza a ser analizada, el programa simplemente
no termina de realizar el proceso.

Luego de seguir los pasos mencionados se obtiene graficas en las cuales se
muestran los valores de esfuerzos, desplazamiento, deformacion, asignando
colores a cada valor.

Andlisis Barra Superior:

Primeramente se define el tipo de estudio que se hara de la mesa superior de
suspension. Se lo ha definido como un andlisis estatico. Se asignara el material,
gue coincide con las caracteristicas de los tubos elegidos. Se definen las cargas
aplicadas a la figura y sus respectivas restricciones. Se le han asignado los
valores de carga maxima, para el caso de salto de un metro de altura, ya que seria
una condicion critica.
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Figurar3-53 Esquema mesa superiory-fuerzas
Fuente: Personal

El siguiente paso es generar la malla.

Figura 3.54 ESquema mesa superior y maita
Fuente: Personal

Ya definidos todas las variables del problema y generada la malla se hace
correr el programa, el cual generara las siguientes graficas.
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mesa superior cambio en geometria-analisis mesa superior :: Static Nodal Stress
Units : Nim*2 Deformation Scale 1: 830199

von Mises
7.190e+007
6.594e+007
5.997e+007
.5.400e+007
. 4.803e+007
4.206e+007
3.609e+007
3.013e+007
2.416e+007
1.819e+007
1.222e+007
6.253e+006
2.548e+005

Figura 3.55: Distribucion de Esfuerzos mesa superior

mesa superior cambio en geometria-analisis mesa superior :: Static Displacement
Units : m Deformation Scale 1: 830199

URES
5.624e-005
5.156e-005
4.687e-005

. 4.218e-005
. 3.749e-005
3.281e-005
2.812e-005
2.343e-005
1.675e-005
1.406e-005
9.374e-006
4.687e-006
1.000e-033

in: 1.000e-033

Figura 3.56: Desplazamiento mesa superior
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mesa superior cambio en geometria-analisis mesa superior :: Design Check Criterion : Max Normal Stress
Factor of safety distribution: Min FOS =24 Deformation Scale 1: 0

FOS

1.000e+002
9.186e+001
8.373e+001

L 7.559e+001
_6.745e+001

- 5.932e+001
5.118e+001
_4.304e+001

. 3.491e+001
_2677e+001
_1.863e+001
1.050e+001
2.361e+000

Figura 3.57: Distribucion del factor de seguridad mesa superior
Fuente: Personal

De la Figura 3.52 se obtiene la distribucion de esfuerzos, y se obtiene los
puntos o zonas donde los valores de esfuerzo son maximos y minimos. Los
valores obtenidos para la mesa superior de suspension son:

Esfuerzo maximo: 71.90 MPa
Esfuerzo minimo: 0.56 MPa

De la Figura 3.53 se obtiene el desplazamiento o deformacién de la mesa
superior de suspension. Se obtiene los puntos o0 zonas donde los valores del
desplazamiento son maximos y minimos. Los valores obtenidos para la mesa
superior de suspension son:

Desplazamiento maximo: 5.624e-005 m = 0.05624 mm
Desplazamiento minimo: 0 mm

De la Figura 3.52 se obtiene la distribucion del factor de seguridad, y se obtiene
los puntos o zonas donde el factor de seguridad es maximo y minimo. Los valores
obtenidos para la mesa superior de suspension son:

Factor de Seguridad Minimo: 2.4
Factor de Seguridad Maximo: 100.0

Con estos resultados se puede concluir que el disefio de la barra de suspension
superior esta bien realizada ya que los valores de esfuerzo, desplazamiento y
factor de seguridad, son aceptables.

Soldaduras Barra Superior:
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En calculo de las soldaduras de la barra superior de suspension, se tomara en
cuenta la zona donde exista el mayor esfuerzo, de esta manera se podra
comprobar que las dimensiones del cordén de soldadura cumple con los criterios

de disefo.

Figura 3.58: Corddn soldadura barra superior
Fuente: Personal

Soldadura:
Electrodo 6011 Su = 427 - 106Pa
Sy := 345-10°Pa
Area de soldadura:
Soldadura de filete
h: alto de la soldadura h = 2.6mm
La altura de corddn de soldadura no debe ser mayor
al espesor del material base, por tanto los célculos se

realiza con la altura max. que puede tener el cordén i
soldadura, en este caso, el espesor de lostubos a sold

r: radio del filete de soldadura

radio exterior del tubo a ser soldado r:= 21.15mm

As: Area de soldadura

As:=1414-1 -h-r As = 244277 mnt
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Fuerza cortante ala que esta expuesto el cordon de soldadura

Fmax := 703.73kgf condicion de carga max. salto 1m de altura

Fmax .
F .= T se divide para 2 ya que son dosloscordonesde soldadura
F
T — 1 = 1.413x 10'Pa
As
e 0.4Sy El valor de 0.4 Sy se lo utiliza de la tabla 9-5 del libro de Shigle)
T - para esfuerzos permitidos por el reglamento AISC para metal solc
para carga cortante.
n=9.769

Para el valor de altura del filete de soldadura de 2.6 mm, se obtiene un valor de
factor de seguridad de 9.8, por lo tanto la altura del filete de soldadura es correcto,
no excede el espesor maximo del material y cumple con el factor de seguridad. Ya
gue esta altura de filete de soldadura esta calculado en la zona mas critica, es
valido utilizar este mismo valor de altura de filete para todas las soldaduras de la
pieza.

Barra inferior

El andlisis para la barra inferior de suspension se lo realizo al igual que para la
barra superior en el programa (software) COSMOS Desing Star 4. Se siguio la
misma metodologia y se obtuvo las gréficas de esfuerzos, deformacion y factor de
seguridad.
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Figura 3.59: Esquema Geometria Mesa Inferior de suspension
Fuente: Personal
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Figura 3.60: Esquema mesa inferior y fuerzas
Fuente: Personal

Units : Nin*2 Deformatibn Scale 1 :.18.7033

von Mises
2.263e+008
2.074e+008
1.886e+008
.1.697e+003
~_1.509e+008
1.320e+008
1.131e+008
9.429e+007
7 .543e+007
5.657e+007
3.772e+007
1.886e+007
8.193e+001

Figura 3.61: Distribucion de ESfuerzos mesa inferior
Fuente: Personal
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mesa inferior 3d tubo 45.3 espesor 5.08-mesa inferior :: Static Displacement
Units : m Deformation Scale 1:18.7033

URES
2.794e-003
2.561e-003
2.328e-003

.2.095e-003

. 1.863e-003
1.630e-003
1.397e-003
1.164e-003
9.313e-004
6.954e-004
4 656e-004
2.328e-004
1.000e-033

fin: 1.000e-033

Figura 3.627 Desplazamiento mesa inferior
Fuente: Personal

mesa inferior 3d tubo 48.3 espesor 5.08-mesa inferior :: Design Check Criterion : Max Normal Stress
Factor of safety distribution: Min FOS =15 Deformation Scale 1:0

FOS
1.000e+002
9.180e+001
8.359e+001
7.539%e+001
6.718e+001
5.898e+001
5.077e+001
4.257e+001
. 3.437e+001
. 2.616e+001
1.786e+001
9.753e+000
1.549e+000

CCvil




De la Figura 3.57 se obtiene la distribucion de esfuerzos, y se obtiene los
puntos o zonas donde los valores de esfuerzo son maximos y minimos. Los
valores obtenidos para la mesa inferior de suspension son:

Esfuerzo méaximo: 226.30 MPa
Esfuerzo minimo: 81.93 Pa

De la Figura 3.58 se obtiene el desplazamiento o deformacion de la mesa
inferior de suspension. Se obtiene los puntos o zonas donde los valores del
desplazamiento son maximos y minimos. Los valores obtenidos para la mesa
inferior de suspension son:

Desplazamiento maximo: 2.794e-003 m = 2.794 mm
Desplazamiento minimo: 0 mm

De la Figura 3.59 se obtiene la distribucion del factor de seguridad, y se obtiene
los puntos o zonas donde el factor de seguridad es maximo y minimo. Los valores
obtenidos para la mesa inferior de suspension son:

Factor de Seguridad Minimo: 1.5
Factor de Seguridad Maximo: 100.0

Con estos resultados se puede concluir que el disefio de la barra de suspension
inferior esta bien realizada ya que los valores de esfuerzo, desplazamiento y factor
de seguridad, son aceptables. Aunque se puede ver que existen zonas donde los
esfuerzos son elevados, se acepta el disefio ya que son esfuerzos para cargas
puntuales y de muy poca duracion, por tanto no representan un peligro para la
pieza.

Soldaduras Barra Inferior:

Al igual que para la barra superior de suspension, el calculo de la soldaduras de
la barra inferior de suspension, se las realizara ubicando la zona donde se
encuentra el mayor esfuerzo.

Se realizara el célculo de la altura del cordon de soldadura tomando en cuenta
la fuerza que actla sobre la zona donde se encuentra el mayor esfuerzo, para el
caso de carga maxima, o de un salto de 1 m de altura.

Para este caso, la zona donde se calculara el cordon de soldadura sera, la
unién de los tubos laterales y los tubos de apoyo del amortiguador en la barra de
suspension inferior. Por lo tanto la fuerza que actia sobre cada uno de estos
cordones de soldadura sera, la mitad de la fuerza que aplica el conjunto
amortiguador-espiral sobre la barra de suspension.
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Figura 3.64: Corddn soldadura barra inferior
Fuente: Personal

Soldadura:
Electrodo 6011 Su := 427 - 106Pa

Sy := 345-10°Pa

Area de soldadura:

Soldadura de filete

h: alto de la soldadura h:= 3mm
La altura de corddn de soldadura no debe ser mayor
al espesor del material base, por tanto los célculos se

realiza con la altura max. que puede tener el cordoén
soldadura, en este caso, el espesor de los tubos a sold

b: ancho del corddn de soldadura b := 80mm
d: largo del cordén de soldadura d := 40mm

As: Area de soldadura

As:= 1.414-h- (b + d) As = 509.04 mnf
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Fuerza cortante ala que esta expuesto el cordon de soldadura

Fam := 2886.26kgf condicion de carga max. salto 1m de altura

Fam

Fi=—
2

F
T — 1 =278x10Pa

As
o 0.4y El valor de 0.4 Sy se lo utiliza de la tabla 9-5 del libro de Shigle

T - para esfuerzos permitidos por el reglamento AISC para metal
soldante para carga cortante.

n = 4.964

Para el valor de altura del filete de soldadura de 3.0 mm, se obtiene un valor de
factor de seguridad de 4.96, por lo tanto la altura del filete de soldadura es
correcto, no excede el espesor maximo del material y cumple con el factor de
seguridad. Ya que esta altura de filete de soldadura esta calculado en la zona mas
critica, es valido utilizar este mismo valor de altura de filete para todas las
soldaduras de la pieza.

DISENO DE ANCLAJES

Para el disefio de los anclajes de las barras de suspension y anclajes de los
amortiguadores se requiere primeramente hallar las fuerzas que actian sobre
estos. Del analisis de fuerzas y disefio de las barras de suspension en el punto
3.3.2, se pueden obtener las fuerzas que actian sobre cada elemento del sistema
de suspension. Para el célculo de esfuerzos para cada una de las partes se
tomara en cuenta las mismas condiciones de carga a las que estan sometidas las
barras de suspension.

Disefio del Anclaje Superior de los amortiguadores
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Carga en Condiciones estaticas

Para determinar la fuerza que actlia sobre el anclaje del amortiguador, se debe
tomar en cuenta cada condicion de carga e identificar la fuerza en el anclaje del
amortiguador.

232.37Kg

iciones estaticas

Se debe realizar un andlisis de fuerzas para determinar las reacciones en cada
punto, ya que con estas se calcularan los esfuerzos a los que estan sometidas
cada pieza.
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Figura 3.66: Fuerzas en direccion de los ejes x, Y,
aplicadas al anclaje amortiguador
Fuente: Personal

Entonces:
Fam =232.37Kg
Famx = cos(66) * Fam = 94.51Kg
Famy = sen(66) * Fam = 212.28Kg
Parte 1
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y
R1ly

Famx { R1x \
C, X

M1
Famy |
|
|

Figura 3.67: DCL anclaje amortiguador Parte 1
Fuente: Personal

Z Fx=0
Famx—-R1x=0
R1x = 94.51Kg

> Fy=0
Famy -Rly =0
Rly = 212.28Kg

D Mo(1) =0

—(Famy*78)+M1=0
M1=16557.84(Kg *mm)

Parte 2
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A
=
<

M2 C-’ R2x

Figura 3.68: DCL anclaje amortiguador Parte 2
Fuente: Personal

> Fx=0
R1x - R2x=0
R2x =94.51Kg

> Fy=0
Rly - R2y =0
R2y =212.28Kg

> Mo(2) =0
~M1-(RIx*225)+M2=0
M2 = M1+ (R1x*225)

M 2 = 37822.59(Kg * mm)

Parte 3
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R1X M1 R3x

R1ly

Figura 3.69: DCL anclaje amortiguador Parte 3
Fuente: Personal

D> Fx=0
RIx-R3x=0
R3x = 94.51Kg

D> Fy=0
Rly-R3y =0
R3y =212.28Kg

> Mo(3)=0
~M1-(Rly*179)+M3=0
M3 =M1+ (Rly*179)

M 3 = 54555.96(Kg * mm)

Salto de 1.00 m de altura

La condicion que genera mayor fuerza en el anclaje del amortiguador es la de un
salto, con una altura de 1.00 my que el vehiculo llegue al suelo con un angulo tal,
gue sean las ruedas delanteras, las que absorban primeramente la energia del
salto.
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Fam X
2886.26Kg
95
@

Figura 3.70: Fuerza aplicada al anclaje amortiguador
en el caso de salto
Fuente: Personal

Figura 3.71: Fuerzas en direccion de los ejes x, Y,
aplicadas al anclaje amortiguador (salto)
Fuente: Personal

Entonces:
Fam = 2886.26Kg

Famx = cos(63.3) * Fam =1296.85Kg
Famy = sen(63.3) * Fam = 2578.50Kg
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Parte 1

Famx

Famy

Figura 3.72: DCL anclaje amortiguador Parte 1
Fuente: Personal

> Fx=0
Famx-R1x =0
R1x =1296.85Kg

> Fy=0
Famy -Rly =0
R1y = 2578.50Kg

D Mo(1) =0

—(Famy*78)+M1=0
M1=201123.0(Kg * mm)

Parte 2
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R2y

M2 (-f R2x

Figura 3.73: DCL anclaje amortiguador Parte 2
Fuente: Personal

Z Fx=0
R1x-R2x=0
R2x =1296.85Kg

> Fy=0
Rly-R2y =0
R2y = 2578.50Kg

D Mo(2)=0
~M1-(RIx*225)+M2=0
M2 = M1+ (R1x*225)

M 2 = 492914.25(Kg * mm)

Parte 3
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R1X M1 R3x

R1ly

Figura 3.74: DCL anclaje amortiguador Parte 3
Fuente: Personal

D> Fx=0
R1x—R3x =0
R3x =1296.85Kg

> Fy=0
Rly-R3y =0
R3y = 2578.50Kg

> Mo(3)=0
~M1-(Rly*179)+M3=0
M3 =M1+ (Rly*179)

M 3 = 662674.50(Kg * mm)

Condiciones de Cambio de direccion, con el total del peso del vehiculo en

una solarueda
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Figura 3.75: Fuerza aplicada al anclaje amortiguador
en el caso de salto
Fuente: Personal

Figura 3.76: Fuerzas en direccion de los ejes x, Y,
aplicadas al anclaje amortiguador (viraje)
Fuente: Personal

Entonces:

Fam =1553.80Kg
Famx = cos(63) * Fam = 705..41Kg
Famy = sen(63) * Fam =1384.45Kg
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Parte 1

Famx

M1
Famy

Figura 377 DCtanctajeamortiguador Parte 1
Fuente: Personal

> Fx=0
Famx—-R1x =0
R1x = 705.41Kg

> Fy=0
Famy -Rly =0
R1ly =1384.45Kg

> Mo(1) =0
—(Famy*78)+M1=0
M1=107987.10(Kg * mm)

Parte 2
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R2y

M2 (J R2Xx

Figura 3.78: DCL anclaje amortiguador Parte 2
Fuente: Personal

D> Fx=0
RIx—-R2x =0
R2x = 705.41Kg

D> Fy=0
Rly-R2y =0
R2y =1384.45Kg

D Mo(2)=0
~M1-(RIx*225)+M2=0
M2 = M1+ (R1x*225)

M 2 = 266704.35(Kg * mm)

Parte 3
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Figura 3.79: DCL anclaje amortiguador Parte 3
Fuente: Personal

D> Fx=0
RIx-R3x=0
R3x = 705.41Kg

D> Fy=0
Rly -R3y =0
R3y =1384.45Kg

> Mo(3)=0
~M1-(Rly*179)+M3=0
M3 =M1+ (Rly*179)

M 3 = 355803.65(Kg * mm)

Ruedas delanteras elevadas
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Fam
90.29Kg

Figura 3.80: Fuerza aplicada al anclaje amortiguador
rueda elevada
Fuente: Personal

Figura 3.81: Fuerzas en direccion de los ejes x, Y,
aplicadas al anclaje amortiguador (salto)
Fuente: Personal

Entonces:
Fam =90.29Kg

Famx = c0s(69.4) * Fam = 31.77Kg
Famy = sen(69.4) * Fam = 84.52Kg
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Parte 1

Figura 3.82: DCL anclaje amortiguador Parte 1
Fuente: Personal

Z Fx=0
—Famx+Rl1x=0
R1x =31.77Kg

> Fy=0
—Famy+R1ly =0
Rly = 84.52Kg

D Mo(1) =0

(Famy*78)—-M1=0
M1=6592.56(Kg *mm)

Parte 2
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Figura 3.83: DCL anclaje amortiguador Parte 2
Fuente: Personal

Z Fx=0
—RIx+R2x=0
R2x =31.77Kg

> Fy=0
-Rly+R2y =0
R2y = 84.52Kg

D Mo(2) =0

M1+ (R1x*225)-M2=0
M2 = M1+ (R1x*225)

M 2 =13740.81(Kg * mm)

Parte 3
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R1ly
R1x MX3
M1 R3x
I R3y
o |
M |
1/9 .

Figura 3.84: DCL anclaje amortiguador Parte 3
Fuente: Personal

Z Fx=0
—RIXx+R3x=0
R3x = 31.77Kg

> Fy=0
~Rly+R3y =0
R3y = 84.52Kg

> Mo(3)=0

M1+ (Rly*179)-M3=0
M3 =M1+ (Rly*179)

M 3 = 21721.64(Kg * mm)

La siguiente figura muestra la geometria que se obtuvo para el anclaje superior
de los amortiguadores y las fuerzas aplicadas a este en el caso de ocurrir un salto
de 1 metro de altura.
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Figura 3.85: Esquema anclaje superior de los amortiguadores y fuerzas
Fuente: Personal

El analisis para el anclaje superior de los amortiguadores se lo realizo al igual
gue para la barra superior en el programa (software) COSMOS Desing Star 4. Se
siguid la misma metodologia y se obtuvo las gréaficas de esfuerzos, deformacion y
factor de seguridad.

soporte sup amortiguador-soporte amortiguador :: Static Nodal Stress
Units : Nim*2 Deformation Scale 1:113.189

von Mises
2.899e+008
2.657e+008
2.416e+008
.2.174e+003
_1.933e+003
1.692e+008
1.450e+008
1.209e+003
9.671e+007
7.256e+007
4.341e+007
2.426e+007
1.121e+005

Figura 3-86: Distribucion de Esfuerzos anclajes amortiguadores
Fuente: Personal
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soporte sup amortiguador-soporte amortiguador :: Static Displacement
Units : m Deformation Scale 1:113.189

URES
4.956e-004
4.543e-004
4.130e-004

_3.717e-004
_3.304e-004
2.891e-004
2.478e-004
2.065e-004
1.652e-004
1.239e-004
8.260e-005
4.130e-005
1.000e-033

Figura 3.87: Desplazamiento anclaje amortiguadores
Fuente: Personal

soporte sup amortiguador-soporte amortiguador :: Design Check Criterion : Max Normal Stress
Factor of safety distribution: Min FOS =14 Deformation Scale 1:0

FOS

1.000e+002
9.178e+001
§.356e+001
7.534e+001
6.712e+001
5.890e+001
5.068e+001
4 246e+001

. 3.423e+001
.2601e+001

1.779e+001
I 9.573e+000
1.352e+000

Figura 3.88: Distribucion del factor de seguridad anclaje amortiguadores
Fuente: Personal

De la Figura 3.81 se obtiene la distribucion de esfuerzos, y se obtiene los
puntos o zonas donde los valores de esfuerzo son maximos y minimos. Los
valores obtenidos para el anclaje superior de los amortiguadores son:
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Esfuerzo méximo: 289.90 MPa
Esfuerzo minimo: 0.10 MPa

Se puede notar que el valor donde el esfuerzo es maximo, solo pertenece a un
punto, el cual se encuentra marcado de color rojo. Para bajar este esfuerzo, lo que
se debe hacer al momento de la construccion, es afiadir un pequerio refuerzo de
forma triangular en este punto.

De la Figura 3.82 se obtiene el desplazamiento o deformacién del anclaje
superior de los amortiguadores. Se obtiene los puntos o zonas donde los valores
del desplazamiento son maximos y minimos. Los valores obtenidos son:
Desplazamiento maximo: 4.956e-004 m = 0.4956 mm
Desplazamiento minimo: 0 mm

De la Figura 3.83 se obtiene la distribucion del factor de seguridad, y se obtiene
los puntos o zonas donde el factor de seguridad es maximo y minimo. Los valores
obtenidos para el anclaje superior de los amortiguadores son:

Factor de Seguridad Minimo: 1.4
Factor de Seguridad Maximo: 100.0

Al igual que en la grafica de esfuerzos, el valor de 1.4 del factor de seguridad
solo pertenece a un pequefio punto, por tanto con un pequefio refuerzo, o
simplemente recortar las puntas del tubo central, aumentara el factor de seguridad
general de la pieza.

Con estos resultados se puede concluir que el disefio del anclaje superior de los
amortiguadores esta bien realizado ya que los valores de esfuerzo,
desplazamiento y factor de seguridad es aceptable.

Soldaduras Anclaje Superior de los Amortiguadores:

Al igual que para las barras de suspension, el calculo de la soldaduras del
anclaje superior de los amortiguadores, se lo realiza ubicando la zona donde se
encuentra el mayor esfuerzo o la zona mas critica, basado en el grafico de
esfuerzos que se obtiene del programa Cosmos.

Se realizara el calculo de la altura del cordén de soldadura y el tipo de
soldadura, tomando en cuenta la fuerza que actua sobre la zona donde se
encuentra el mayor esfuerzo, para el caso de carga maxima, o de un salto de 1 m
de altura. De la figura 3.67 se obtiene las fuerzas y las reacciones para el anclaje
superior de los amortiguadores.
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Figura 3.89: Soldadura anclaje superior amortiguador
Fuente: Personal

Famx := 1296.85kgf Famy := 2578.50kgf

L == 78mm

M1:= Famy- L M1 = 201123kgf - mm
Soldadura:

Electrodo 7011

Su = 482 -10%Pa
Sy := 393-10°Pa
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Area de soldadura:

Soldadura de filete

h: alto de la soldadura h := 5.08mm
La altura de corddn de soldadura no debe ser mayor
al espesor del material base, por tanto los célculos se los
realiza con la altura max. que puede tener el cordén de

soldadura, en este caso, el minimo espesor entre el tubo
la placa a soldar.

(7 - 48.30mm)
2

d: largo del filete en cada lado d:=
d = 75.869 mm

As = 1.414-h-d As = 544.979 mnt

Esfuerzo cortante debido a Famx:

Famx
2 7
R tFamx = 1.167 x 10 Pa
As

tFamx .=

Para Famy:

Esfuerzo cortante debido al momento:

Inercia Soldadura

3 El valor de lu se obtine de la tabla 9-3

U = d_ del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, de
T 6 Shigley
d
Is:=0.707-h-lu Ci=—
2

2
tmFamy ;= B tmFamy = 1.431 x 108 Pa
S
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Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Famy:

@

tFamy = 2.32 x 10 Pa
As

tFamy :=

El esfuerzo de corte total es:

1l = tFamx+ tmFamy 1l = 1.548 x 108Pa

El esfuerzo cortante debido a Famy:

12 = tFamy 12 =232x10'Pa

Como los esfuerzostl y 12 son perpendiculares entre si, su resultante e

e = 1d) + () t = 1.565 x 10%Pa

0.66Su
n:=

T

n=2.033

El valor de 0.66 Su se lo utiliza de la tabla 9-5 del libro de Shigley para
esfuerzos permitidos por el reglamento AISC para metal soldante para carga de

flexion, ya que es la de valor mas critico.

Se acepta el valor del factor de seguridad ya que segun la tabla 9-5 del libro de
Shigley para esfuerzos permitidos por el reglamento AISC para metal soldante,

acepta valores de factor de seguridad igual a 2.00

El resto de soldaduras del anclaje superior de los amortiguadores, se las puede
realizar con el mismo tipo de soldadura y con el mismo alto del cordén, ya que los
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esfuerzos en las otras uniones son de menor valor que los existentes en la zona
analizada, por tanto el factor de seguridad de las soldaduras sera mayor.

Disefio de anclajes de suspensién

Para el disefio de los anclajes de suspension también se requiere analizar los
esfuerzos para diferentes condiciones de carga. Del analisis de fuerzas de las
barras del punto 3.3.2, se puede obtener las fuerzas que actian sobre los anclajes
de suspension para diferentes condiciones de cargas. Se puede notar que la
mayor carga a la que van a estar expuestos los anclajes de suspension, es bajo la
condicion de salto de 1.00 m de altura, aunque para el célculo de esfuerzos se
tomaran en cuenta las mismas condiciones de carga que se tomd en cuenta para
las barras de suspension.

Figura 3.90: Geometria anclajes de suspension
Fuente: Personal
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Anclaje superior de suspensién (articulacion superior)

Para las diferentes condiciones de carga aplicadas al sistema de suspension
delantera del vehiculo, se tiene las siguientes fuerzas en los anclajes superiores
de la suspension.

Condiciones estaticas

Donde:
Fasx'"=20.52 kgf
Fasy = 0.72 kgf

AN

1/4Fasx

Nota:

Los valores de Fasx” y Fasy~ estan divididos para cuatro, ya que los valores
de Fasx™" y Fasy’” representan el valor total de las fuerzas que actian sobre los
anclajes de la suspension. Existen dos soportes para cada barra de suspension,
con dos anclajes cada uno, por lo tanto el valor de Fasx™" y Fasy™~ debera ser
divido para cuatro, para representar la fuerza que actia sobre cada una de las
placas de los anclajes.
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Salto 1.00 m de altura
y

1/4Fasx™

1/4Fasy™

Viraje con todo el peso del
vehiculo en una solarueda

y

37,1°

1/4Fasy™

1/4Fasx™

Donde:

Fasx”” = 660.45 kgf
Fasy”™ = 243.00 kgf

Donde:

Fasx™™ = 439.44 kgf
Fasy™ = 112.01 kgf
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Ruedas delanteras
elevadas

Ty

Donde:

Fasx”” = 4.62 kgf
Fasy”™ =1.43 kof

1/4Fasy™

Célculo de esfuerzos anclajes de suspension:

El calculo de esfuerzos de los anclajes de la suspension, estara basado en los
mismos criterios tomados en cuenta para el calculo de las barras de suspension.
Se realizara el calculo de resistencia a la fatiga basada en las dos condiciones de
carga mas comunes y se introduciran los factores de choque descritos
anteriormente.

Se debe hallar las componentes de las fuerzas en direccion de los ejes x e y,
para las condiciones de carga que sean de interés.

Condicidén 1: Carga en Condiciones Estaticas

y y
A A
espesor b=5mm
of\1/4Fasx" 1/aFasy’. F1y M1
= X A A
~e W 0 Fix ./ \ F1x
Fly
34 34
Donde:
Fasx” = 439.44

coxxxvi kot
Fasy”” =112.01



Condicion de carga 1:

FasxX " := 20.52kgf
ol := 14deg

Fuerzas en direccion eje x
FasxX "X := cos(al) -Fasx”

FasX "x = 19.91 kgf

Fasy™ x:= sir(al) -Fasy”
Fasy "x= 0.174 kgf

_ (~FasX"x+ Fasy"y
4

Flx:

Flx = —4.934kgf

L ;= 68mm

L
M1:= Fly. =
Y5

Fasy™” := 0.72kgf

Fuerzas en direccion eje y
FasX 'y := sir(al) -Fasx”
FasX 'y = 4.964 kgf

Fasy 'y:= cos(al) -Fasy”
Fasy“y= 0.699 kgf

_ (-FasX"y—Fasy”y

Fly:
y 4

Fly = —1.416 kgf

M1 = -48.134kgf - mm

Condicién 2: Cambio de direccion, con el total del peso del vehiculo en una sola

rueda:

y
5

espesor b=5mm

1/4Fasy”” X

—
=

-

~N
1/4Fasx”’ e

60]
NoJ

~

34 34

y
A
F2y
2X F2x
o
F2y M2
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Condicion de carga 2:

Fasx ™ := 439.44kgf Fasy™ := 112.01kgf
a2 := 37deg
Fuerzas en direccion eje x Fuerzas en direccién eje y
Fasx X := cos(ocz) -Fasx” FasX'y := sin(aZ) -Fasx”
Fasx "x = 350.952 kgf FasX 'y = 264.462 kgf
Fasy " x:= sir(oc2) -Fasy”™” Fasy y:= cos(a2) -Fasy”™”
Fasy"x= 67.409 kgf Fasyy= 89.455kgf
Fasx X+ Fasy’” Fasx 'v— Fasy””

Fox (FasxX 'x+ Fasy™'»3 Foy = (FasX'y—Fasy™y

4 4
F2x = 104.59 kgf F2y = 43.752 kgf
L := 68mm

L 3

M2 = FZyE M2 = 1.488 x 10" kgf - mm

Dimensiones de los anclajes:

Las dimensiones de los anclajes representados anteriormente estan basadas
en las recomendaciones para la construccion de placas con orificios, del libro
Disefio de Maquinas, Teoria y Practica, del Autor Deutschman Aaron, el cual
especifica las distancias minimas hasta la orilla, de modo que no sea necesario
verificar el esfuerzo de corte por desgarre.

La recomendacion dice que: “La distancia paralela a la linea de accion de la
fuerza desde el centro de un remache hasta la orilla debe ser por lo menos 1.5
veces el diametro del remache, mientras que la distancia normal a la linea de
accion de la fuerza desde el centro del remache hasta la orilla de la placa debe ser
por lo menos 2.0 veces el diametro del remache”. (capitulo 16, pagina 814, Disefio
de Maquinas, Teoria y Préactica, del Autor Deutschman Aarén)

Bajo este criterio se dio las diferentes dimensiones a cada placa, conociendo
gue el diametro del orificio, debe ser de 16 mm, ya que las juntas articuladas que
se tienen a disposicion, requieren el uso de un perno de didmetro 16 mm o su
equivalente en pulgadas.
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Espesor Placa: b=5mm
Altura Placa: h =68 mm
Largo Total Placa: L =68 mm

Material Seleccionado:
El material seleccionado es:

Acero estructural de acero al carbono
Designacion ASTM: A-36

Propiedades: Resistencia a la traccion Su =400 MPa

Punto de fluencia Sy = 250 MPa
Esfuerzos y resistencia a Fatiga:
Bajo Condicion de Carga# 1
Esfuerzos Normales
Para F1x:
A=b-h A = 340mnt

F1
oF1x := TX oF1x = —1.423x 10°Pa
Para Fly:
3
C:=— I:(bh)
12
M1l-c

GMFly = oMFly = —1.225 x 10°Pa
stotall := oF1x + omFly ototall = —2.648 x 10°Pa

Esfuerzos Cortantes

Para Fly:

3
2

xyl = (—j : %’ xyl=—6.125x 10*Pa
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No se requiere realizar un andlisis para el esfuerzo cortante ya su valor es muy
pequefo. Se analizaran los esfuerzos normales debido a traccion y flexion ya que
son mas criticos, situados en las fibras exteriores de la pieza.

Bajo Condicion de Carga # 2

Esfuerzos Normales

Para F2x:
A:=b-h A = 340mnt
GF2X = %‘ 6F2x = 3.017 x 10°Pa
Para F2y:

3
C=— I:(b'h)

12
M?2.

omF2y = 22 C GMF2y = 3.786 x 10°Pa
stotal2 .= oF2x + cmF2y stotal2 = 6.803 x 10°Pa

Esfuerzos Cortantes:

Para F2y:

3) F2
™y2 = (Ej - Ty y2 = 1.893 x 10°Pa

No se requiere realizar un andlisis para el esfuerzo cortante ya su valor es muy
pequefio. Se analizaran los esfuerzos normales debido a traccién y flexion ya que
son mas criticos, situados en las fibras exteriores de la pieza.
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omax := ctotal2

omin:= ctotall

tmax := OPa
tmin ;= OPa

(cmax+ csmin)
2

om = 3.269 x 10°Pa

om:=

Aplicando TED

2 2
cegm = 1/om” + 3tm

Kf=1 Kfs:=1

cega = \/(Kf . csa)2 + 3(Kfs~ ra)2

Determinacion del valor de Se:

Se’ = 0.504 - Su
Se” = 2.016 x 10%Pa

Factor de superficie Ka:

omax = 6.803 x 10°Pa
omin= —2.648 x 10°Pa

tmax = OPa
tmin= 0Pa
B (cmax— csmin)
2
ca = 3.534 x 10°Pa

seqm = 3.269 x 10°Pa

ceqga = 3.534 x 106Pa

Condicion:
Su <= 1400 MPa

De la tabla 7-4 del libro de Shigley se hallan losvalores

de ay b para el valor de Su en MPa:

a:=>577 b :=-0.718

b
Ka:= a-Su

b
Ka := a- (400) Ka = 0.781
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Factor de Tamano Kb:
1
_ 2 Condicion: h = 68mm
de := 0.808 - (h-b) by b on mm

b =5mm
de = 14.899mm

—-0.1133 —-0.1133
o[ 9 Kb - | 24899 Kb = 0.927
7.62 7.62

Factor de carga Kc: Kc := 0.923 Por existir carga axia
Sut<1520MPa

Factor de temperatura Kd: Kd:=1

Factor de Confiabilidad Kconf: Kconf := 0.814 para 99%

Se = Se¢" -Ka- Kb-Kc-Kd- Kconf Se = 1.097 x 10°Pa

Se puede hacer una analogia con el disefio de ejes a fatiga, expuesto en el libro
de Deutschman Aaron, donde se introduce un coeficiente de choque, el cual lo
denomina como Ksb, para los esfuerzos de flexion y Kst, para los esfuerzos de
torsion.

Para poder utilizar estos coeficientes en el calculo del sistema de suspension,
se puede asumir el coeficiente Ksb, multiplicador de los esfuerzos de normales y
el coeficiente Kst para los esfuerzos cortantes.

El valor de los coeficientes Ksb y Kst son obtenidos de la tabla de coeficiente de
choques del libro de Deutschaman Aaron, para choques menores.

Ksb := 1.5 Kst:=1.5
Su
oeqt .= (Ksb' cseqm) + (S_j . (Kst' ceqa)
e

oeqt = 2.423 x 10 Pa

Su
ceqt

FS = FS = 16.509
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Calculo de la Soldadura anclaje superior:

Por motivos de célculos se ha definido que la soldadura en los anclajes de
suspension sea de filete en ambos lados de la placa con orificio.

Figura 3.9 e suspension

Soldadura:

Electrodo 6011 Su = 414. 106Pa

Area de soldadura:

Soldadura de filete

h: alto de la soldadura h := 5mm
d: largo del filete en cada lado d := 68mm
As:= 0.707-h-(d + d) As = 480.76 mnt
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Figura 3.92: Corddn soldadura anclaje sup. de suspensién
Fuente: Personal
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Condicion de Carga 1:

Esfuerzo cortante debido a F1x:

tFIx = %( tF1x = —1.006 x 10°Pa
S

Para Fly:
Esfuerzo cortante debido al momento:

Inercia Soldadura

3 El valor de lu se obtine de la tabla 9-3

U = d del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, de
U= 6 Shigley
Is:=0.707-h-lu

d
Ci=—

2

M1-c

mFly = (M1-9 TmFly = -8.663 x 10*Pa

Is

Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

F1
Fly = A_y Fly = —2.888 x 10°Pa
S

El esfuerzo de corte total es

t1F1 = tF1x + tmFly 11F1 = ~1.873x 10°Pa

El esfuerzo cortante debido a Fly:

12F1 = tFly 12F1 = —2.888 x 10°Pa

Como los esfuerzost1F1 yt2F1 son perpendiculares entre si, su resultante es:

rcondiciont := yt1F1° + 12F1° zcondicionl = 1.895 x 10°Pa
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Condicion de Carga 2:

Esfuerzo cortante debido a F2x:

TF2X = %‘ tE2x = 2.133x 10°Pa
S

Para F2y:
Esfuerzo cortante debido al momento:

Inercia Soldadura

3 El valor de lu se obtine de la tabla 9-3
U = d_ del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, de
T 6 Shigley

Is:=0.707-h-lu

d
C=—

2

M2.-c
mF2y = < | ) tmF2y = 2.677 x 10°Pa
S

Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

F2
TF2y = A_y TF2y = 8.925 x 10°Pa
S

El esfuerzo de corte total es

t1F2 = TF2x + tmF2y 11F2 = 4.811 x 10°Pa

El esfuerzo cortante debido a F2y:

12F2 = TF2y 12F2 = 8.925 x 10°Pa

Como los esfuerzost1F2 yt2F2 son perpendiculares entre si, su resultante es:

rcondicion2:= yt1F2° + 12F2° zcondicion2 = 4.893 x 10°Pa

CCXLVII



tmax := tcondicion2

tmin ;= tcondicionl

(rmax+ rmin)
2

™m =

m = 2.541 x 10°Pa
Aplicando TED

[ 2 2
cegm = 4/om + 3tm

Kf:=1 Kfs:=1

tmax = 4.893 x 106 Pa

tmin= 1.895 x 10°Pa

(rmax— rmin)
2

Ta =

1a = 2.352 x 10°Pa

cegm = 4.401 x 106 Pa

oeqa = 4.073 x 10°Pa

cega = \/(Kf . csa)2 + 3(Kfs- ra)2

Determinacién del valor de Se:

Condicion:
Su <= 1400 MPa

Se” = 0.504 - Su
Se” = 2.087 x 10%Pa

Factor de superficie Ka:

De la tabla 7-4 del libro de Shigley se hallan losvalores
de ay b para el valorde Su en MPa:

a:=577 b :=-0.718
b b
Ka :=a-Su Ka = a-(414) Ka = 0.762
Factor de Tamafio Kb:
1 Condicion: h=5mm
de = 0.808 - (0.707 -h-d) hydenmm d - e3mm

de = 12.527mm

-0.1133
b= (ﬂj
7.62

~0.1133
b= (12'527j Kb = 0.945

7.62
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Factor de carga Kc:

Siempre el factor de carga para soldadurases: Kc := 0.577
Factor de temperatura Kd: Kd:=1

kf se obtiene de la tabla de losfactores de reduccién de la resistencia a la fe
del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, de Shigley, Tabla 9-6

1

kf .= 2.7 Ke = —
kf

Ke = 0.37

Se = Se’ -Ka-Kb-Kc-Kd-Ke Se = 3.213x 10’ Pa

Se utilizan los mismos criterios para el uso de los factores de choques,
detallados anteriormente para el calculo de los anclajes de suspension.

Ksb:= 1.5 Kst:=1.5

oeqt .= (Ksb- ceqm) + (?j . (Kst- ceqa)
e

oeqt = 8.532 x 10 Pa

Su
oeqt

FS = FS = 4.852

Se puede notar que el material seleccionado disponible en el mercado y las
dimensiones para los anclajes de las barras superiores son validos ya que
exceden el factor de seguridad de 4.0, el cual era el factor de seguridad de disefio.

Se acepta un factor de seguridad mas alto ya que al existir una carga
longitudinal en la rueda las placas que conforman los anclajes de suspension
resistirian.

Soldadura Anclaje superior-Chasis

CCL



Figura 3.93: Corddn soldadura anclaje superior - Chasis
Fuente: Personal

Condicién 1 Condicién 2

Figura 3.94: Condiciones de carga cordon soldadura anclaje superior - Ch

Fuente: Personal
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Soldadura:

Electrodo 6011 Su ;=414 . 106Pa

Area de soldadura:

Soldadura de filete

h: alto de la soldadura h := 3mm

d: largo del filete en cada lado d .= 68mm

b: ancho del filete de soldadura b := 35mm

As:= 1.414-h- (b + d) As = 436.926mnt

Condicion de Carga 1:

Esfuerzo cortante debido a Fi1x:

tF1X = ii( tF1x = —2.215 x 10°Pa
S

Para Fly:

Esfuerzo cortante debido al momento:

Inercia Soldadura

2
U = d’(3-b+d) El valor de Iu se obtine de la tabla 9-3
U= 6 del libro Disefio en Ingenieria Mecanicz
Shigley

Is:=0.707-h-1lu
y= 9

S22

2M 1.

mFly = ZM1Y) tmFly = —1.135 x 10°Pa
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Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

2Fly

tFly = —6.355 x 10*Pa
As

tFly =

El esfuerzo de corte total es:

t1F1 = tF1x + tmFly t1F1 = —-3.35x 10°Pa

El esfuerzo cortante debido a Fly:

12F1 = tFly 12F1 = —6.355x 10" Pa

Como los esfuerzost1F1 yt2F1 son perpendiculares entre si, su resultante e:

tcondicionl := \/rlFl2 + r2F12 tcondicionl = 3.41 x 105 Pa

Condicion de Carga 2:

Esfuerzo cortante debido a F2x:

TF2X = 3235 tF2x = 4.695 x 10°Pa
S

Para F2y:
Esfuerzo cortante debido al momento:
Inercia Soldadura

2 El valor de Iu se obtine de la tabla 9-3
U = d(3-b+d) del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, ¢

6 Shigley
Is .= 0.707-h-lu
gy
)
2M2.
rmay:ﬁ—T—ﬁ TmF2y = 3.508 x 10°Pa
S
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Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

2F2y

tF2y = 1.964 x 10°Pa
As

tF2y =

El esfuerzo de corte total es:

t1F2 = TF2x + tmF2y 11F2 = 8.203 x 10°Pa

El esfuerzo cortante debido a F2y:
12F2 = tF2y 12F2 = 1.964 x 106Pa

Como los esfuerzostlF2 yt2F2 son perpendiculares entre si, su resultante es:

reondicion2:= \t1F2° + t2F2° ccondicion2 = 8.435 x 10°Pa

Entonceslos esfuerzos cortantes para el analisisde fatiga son:

omax := OPa omin:= OPa
B (omax+ cmirD . (cmax— omin)
2 2
om = 0Pa ca = 0Pa

tmax := tcondicion2

tmin ;= tcondicionl

(rmax+ rmin)
2

™m =

m = 4.388 x 10°Pa

tmax = 8.435 x 10°Pa

tmin= 3.41 x 10°Pa

(rmax— rmin)
2

Ta =

1a = 4.047 x 10°Pa



Aplicando TED

cegm = «/cmz + 37:m2 cegm = 7.6 x 106Pa

Kf:=1 Kfs:=1

cega = \/(Kf . csa)2 + S(Kfs- 1:a)2 ceqga = 7.009 x 106 Pa

Determinacién del valor de Se:

Se” = 0.504 - Su Condicion:
8 Su <= 1400 MPa
Se” = 2.087 x 10 Pa

Factor de superficie Ka:

De la tabla 7-4 del libro de Shigley se hallan losvalores
de ay b para el valorde Su en MPa:

a:=577 b :=-0.718

b b
Ka:=a-Su Ka = a-(414) Ka = 0.762

Factor de Tamarfo Kb:

1 Condicion: h=3mm

2 hydenmm

de := 0.808-(0.707 - h-d) d = 68mm

de = 9.704 mm

—0.1133 —0.1133
o[ Kb = | £2:327 Kb = 0.945
7.62

7.62

Factor de carga Kc:

Siempre el factor de carga para soldadurases: Kc := 0.577

Factor de temperatura Kd: Kd:=1
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kf se obtiene de |la tabla de los factores de reduccion de la resistencia a la fa
del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, de Shigley, Tabla 9-6

1

kf =27 Ke = — Ke = 0.37
kf
Se = Se’ -Ka-Kb-Kc-Kd-Ke Se = 3.213x 10'Pa
Ksb = 1.5 Kst:= 15

ceqt := (Ksb~ cseqm) + (%) . (Kst- cseqa)
e
seqt = 1.469 x 10°Pa

Su
ceqt

FS = FS = 2.819

Con este valor de factor de seguridad se acepta las dimensiones del cordon de
soldadura para Anclaje superior-Chasis.

Anclaje inferior de suspension (articulacién inferior)

El anclaje inferior de suspensién va a experimentar la mayor carga en el caso
de un salto de 1.00 m de altura. Del andlisis de fuerzas en cada una de las barras
de suspension se obtiene la carga que esta aplicada al anclaje inferior de
suspension (articulacion inferior de suspension). Para el célculo de esfuerzos, se
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tomaran en cuenta las mismas condiciones de carga que se tomo en cuenta para
las barras de suspension.

Cabe mencionar que la geometria de los anclajes inferiores de suspension, es
la similar a la de los anclajes superiores, pero se requiere realizar el analisis de
esfuerzos ya que sus dimensiones y las cargas a las que estaran expuestas son
distintas.

Para las diferentes condiciones de carga aplicadas al sistema de suspensién
delantera del vehiculo, se tiene las siguientes fuerzas en los anclajes inferiores de
la suspension.

Condiciones estaticas
y

Donde:

1/4Faiy’
Y Faix” = 117.50 kgf

ij Faiy” = 89.97 kgf

Salto 1.00 m de altura

Donde:

Faix” = 1587.42 kgf
X Faiy” = 1237.06 kgf

1/4Faix

AN

X

Donde:

CCLVIN Raix = 300.70 kgf

Faiy” = 190.96 kgf



Viraje, aceleracion
lateral 0.8 g

1/4Faiy’

Ruedas delanteras
elevadas

6,3°

P

1/4Faix’

Se debe hallar las componentes de las fuerzas en direccion de los ejes x e y, para

y

1/4Faiy’

Donde:

Faix” = 47.05 kgf
Faiy” =31.07 kgf

las condiciones de carga que sean de interés.

Condicién 1: Carga en Condiciones Estaticas

y

N ge

7\ espesor b=5mm

1/4Faiy’

X o
=0

1/4Faix’

34 34

Fly M

F1x F1x
F1ly

\ A SR NN}



Condicion de carga 1:
Faix := 117.50kgf
al = 8deg

Fuerzas en direccion eje x
Faix'x == cos(al) - Faix’

Faix'x = 116.356 kgf

Faiy x:= sir(al) - Faiy”
Faiy x= 12.521 kgf

_ (FaixX'x+ Faiy"y
- 4
Fix = 32.219kgf

Flx:

L ;= 68mm
L

Faiy” := 89.97kgf

Fuerzas en direccion ejey
Faix'y .= sir(al) - Faix’
Faix'y = 16.353 kgf

Faiy'y:= cos(ocl) - Faiy”
Faiy y= 89.094 kgf

_ (FFaiX'y+ Faiy’y
- 4
Fly = 18.185kgf

Fly:

M1:= Fly: - M1 = 618.303kgf - mm

Condicién 2: Cambio de direccion, con aceleracion lateral de 0.8 g.

y
A

espesor b=5mm

{/4Faiy"
™ aly ~
NZQMFaix' o

F2y

X
68
0

%

F2x F2x

F2y

34 34
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Condicion de carga 2:

Faix" := 300.70kgf Faiy” := 190.96kgf
a2 = 13deg
Fuerzas en direccidn eje x Fuerzas en direccion eje"
Faix x := cos(a2) - Faix Faix'y := sin0.2) - Faix
Faix'x = 292.993 kgf FaiX'y = 67.643 kgf
Faiy x:= sin(.2) - Faiy” Faiy'y:= cos(a2) - Faiy”
Faiy x= 42.957 kgf Faiy y= 186.066 kgf
Fox (—FaixX'x+ Faiy"3 F2y = (FaiX'y+ Faiy’y
4 4

F2x = —62.509 kgf F2y = 63.427 kgf
L := 68mm

L 3
M2 := F2y-§ M2 = 2.157 x 10" kgf - mm

Dimensiones de los anclajes:

Las dimensiones de los anclajes representados anteriormente estan basadas
en las recomendaciones para la construccion de placas con orificios, del libro
Disefio de Maquinas, Teoria y Practica, del Autor Deutschman Aaroén, el cual
especifica las distancias minimas hasta la orilla, de modo que no sea necesario
verificar el esfuerzo de corte por desgarre.

Bajo este criterio se dio las diferentes dimensiones a cada placa, conociendo
gue el diametro del orificio, debe ser de 16 mm, ya que los bujes de caucho que se

tienen a disposicion, requieren el uso de un perno de diametro 16 mm o su
equivalente en pulgadas.

Espesor Placa: b=5mm

CCLX



Altura Placa: h =68 mm
Largo Total Placa: L =68 mm

Material Seleccionado:

El material seleccionado es:

Acero estructural de acero al carbono
Designacion ASTM: A-36
Propiedades: Resistencia a la traccion

Punto de fluencia

Esfuerzos y resistencia a Fatiga:

Bajo Condicion de Carga# 1

Esfuerzos Normales

Su =400 MPa
Sy = 250 MPa

Para Fl1x:
A=b-h A = 340mnt
oF1X = %( oF1x = 9.293 x 10°Pa
Para Fly:
3

h .
C:=— I::(b h)

2 12

M1-

omFly = —2=C

ototall := cF1x+ omF1ly

sMFly = 1.574 x 10°Pa

ototall = 2.503 x 10°Pa
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No se requiere realizar un andlisis para el esfuerzo cortante ya su valor es muy
pequefo. Se analizaran los esfuerzos normales debido a traccion y flexion ya que
son mas criticos, situados en las fibras exteriores de la pieza.

Bajo Condicion de Carga # 2

Esfuerzos Normales

Para F2x:
A:=b-h A = 340 mnf
F2
GF2X = TX GF2x = —1.803 x 10°Pa
Para F2y:
3
C:=— | = @'h)
12
M2

omF2y = 22 C GMF2y = 5.488 x 10°Pa
stotal2 := oF2x + cmF2y stotal2 = 3.685 x 10°Pa
omax = ototal? omax = 3.685 x 10°Pa
omin = ototall omin= 2.503 x 10°Pa

(cmax+ csmin) (cmax— csmin)
om = oa =

2 2

om = 3.094 x 10°Pa oa = 5912 x 10°Pa
tm = 0Pa ta = OPa
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Aplicando TED

cegm = \/csm2 + 31m2 cegm = 3.094 x 106 Pa

Kf:=1 Kfs:=1

cega = \/(Kf . csa)2 + 3(Kfs- ra)2 ceqga = 5.912 x 105Pa

Determinaciéon del valor de Se:

Se” .= 0.504-Su Condicién:
8 Su <= 1400 MPa
Se” = 2.016 x 10 Pa

Factor de superficie Ka:

De la tabla 7-4 del libro de Shigley se hallan los valores
de ay b para el valorde Su en MPa:

a:= 577 b .= -0.718

b b
Ka:=a-Su Ka := a- (400) Ka = 0.781

Factor de Tamario Kb:

1

de = 0.808 - (h-b)* ondicon: M= e8mm
b =5mm
de = 14.899 mm

—0.1133 —0.1133
Kb — [ 98 Kp — | 14899 Kb = 0.927
7.62

7.62

Factor de carga Kc: Kc := 0.923 Por existir carga axia
Sut<1520MPa

Factor de temperatura Kd: Kd:=1

Factor de Confiabilidad Kconf: Kconf := 0.814 para 99%

Se := Se” - Ka- Kb - Kc- Kd - Kconf Se = 1.097 x 10°Pa
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Se puede hacer una analogia con el disefio de ejes a fatiga, expuesto en el libro
de Deutschman Aaron, donde se introduce un coeficiente de choque, el cual lo
denomina como Ksb, para los esfuerzos de flexion y Kst, para los esfuerzos de
torsion.

El valor de los coeficientes Ksb y Kst son obtenidos de la tabla de coeficiente de
choques del libro de Deutschaman Aaron, para choques menores.

Ksb := 1.5 Kst:=1.5
Su
oeqt .= (Ksb' cseqm) + (S_j . (Kst' ceqa)
e

oeqt = 7.875 x 10°Pa

Su
ceqt

FS = FS = 50.795

Célculo de la Soldadura anclaje inferior:

Por motivos de calculos se ha definido que la soldadura en los anclajes de
suspension sea de filete en ambos lados de la placa con orificio.




Figura 3.95: Disposicion soldadura anclaje de suspension
Fuente: Personal

Soldadura:

Electrodo 6011 Su = 414. 106Pa

Area de soldadura:

Soldadura de filete

h: alto de la soldadura h:= 5mm
d: largo del filete en cada lado d = 68mm
As:= 0.707-h-(d + d) As = 480.76 mnt
T
G ©
b

Figura 3.96: Cordon soldadura anclaje inf. de suspension
Fuente: Personal
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Condicion de Carga 1:

Esfuerzo cortante debido a F1x:

F1
FIX = —— tF1x = 6.572 x 10°Pa

As
Para Fly:
Esfuerzo cortante debido al momento:

Inercia Soldadura

d3
Iu:=—
6
Is := 0.707 -h- Iu
d
Ci=—
2
M1-c
mFly = | ) tmFly = 1.113 x 10°Pa
S

Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

F1
Fly = — tFly = 3.709 x 10°Pa

As
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El esfuerzo de corte total es:

t1F1 = tF1x+ tmFly tlF1 = L77><106Pa

El esfuerzo cortante debido a Fly:

12F1 = tFly 12F1 = 3.709 x 10°Pa

Como los esfuerzostlF1 yt2F1 son perpendiculares entre si, su resultante es:

ccondicion] := t1F1° + 12F1° rcondicionl = 1.809 x 10°Pa

Condicion de Carga 2:

Esfuerzo cortante debido a F2x:
tF2x = 1.275x 10°Pa

Para F2y:
Esfuerzo cortante debido al momento:

Inercia Soldadura

d3
Iu=—
6
d
lIs:=0.707-h-lu  ¢:=—
2
M2-c
mF2y = | ) tmF2y = 3.881 x 10°Pa
S

Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

F2
TF2y = Ty tF2y = 1.294 x 10°Pa
S

El esfuerzo de corte total es:

11F2 = TF2x + tmF2y 11F2 = 5.156 x 10°Pa
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El esfuerzo cortante debido a F2y:

12F2 = tF2y 12F2 = 1.294 x 10°Pa

Como los esfuerzostlF2 y12F2 son perpendiculares entre si, su resultante es:

wcondicion2 = yJt1F2° + 12F2° wcondicion2 = 5.316 x 10°Pa
om = 0Pa ca = 0Pa
tmax := tcondicion2 tmax = 5.316 x 106 Pa
tmin := tcondicionl tmin= 1.809 x 106Pa

(rmax+ rmin) (rmax— rmin)
mm=-——— Q= —-

2 2
6

m = 3.562 x 10°Pa a =1.754x10"Pa

Aplicando TED

cegm = «/cmz + ’Bn:m2 cegm = 6.17 x 106Pa

Kf:=1 Kfs:=1

cega = \/(Kf . ca)2 + 3(Kfs- ra)2 oceqa = 3.038 x 106 Pa

Determinacién del valor de Se:
Se” :=0.504 - Su Condicién:

8 Su <= 1400 MPa
Se” = 2.087 x 10 Pa

Factor de superficie Ka:
a:=5h7.7 b :=-0.718

b b
Ka:=a-Su Ka = a-(414) Ka = 0.762
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Factor de Tamafio Kb:

1 Condicién: h = 5mm
de == 0.808 - (0.707 - h-d) > hydenmm 4 — 68 mm
de = 12.527mm
—0.1133 —0.1133

de 12.527
Kb:=|— Kb = Kb = 0.945

7.62 7.62
Factor de carga Kc:
Siempre el factor de carga para soldaduras es: Kc := 0.577
Factor de temperatura Kd: Kd:=1

kf se obtiene de la tabla de los factores de reduccion de la resistencia a la fatiga,
del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, de Shigley, Tabla 9-6

kf := 2.7 Ke : 1

= — Ke = 0.37
kf

Se == Se”-Ka-Kb-Kc-Kd-Ke Se = 3.213x 10 Pa

Se utilizan los mismos criterios para el uso de los factores de choques, detallados
anteriormente para el célculo de los anclajes de suspension.

Ksb:= 1.5 Kst:=1.5

oeqt .= (Ksb- ceqm) + (%j . (Kst- ceqa)
e

oeqt = 6.796 x 10’ Pa

Su
oceqt

FS = FS = 6.091
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Soldadura Anclaje inferior-Chasis
h . h

Figura 3.97: Corddn soldadura anclaje inferior - Chasis
Fuente: Personal

Condicién 1 Condicién 2

Figura 3.98: Condiciones de carga corddn soldadura anclaje inferior - Chasis
Fuente: Personal
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Soldadura:

Electrodo 6011 Su ;= 414 . 106Pa

Area de soldadura:

Soldadura de filete

h: alto de la soldadura h := 3mm

d: largo del filete en cada lado d := 68mm

b: ancho del filete de soldadura b := 85mm

As:= 1.414-h- (b + d) As = 649.026 mni

Condicion de Carga 1:

Esfuerzo cortante debido a F1x:

2F1
Flx = &2 tF1x = 9.737 x 10°Pa

AS
Para Fly:
Esfuerzo cortante debido al momento:

Inercia Soldadura

2
. G b
6
Is == 0.707 - h- lu
_d
=
M1
TMFLy = (|—y) TmF1y = 7.809 x 10°Pa
S
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Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

2F1ly

tFly = 5.496 x 10°Pa
As

tFly =

El esfuerzo de corte total es:

11F1 = tF1x + tmFly t1F1 = 1.755 x 10°Pa

El esfuerzo cortante debido a Fly:

12F1 = tFly 12F1 = 5.496 x 10°Pa

Como los esfuerzost1F1 yt2F1 son perpendiculares entre si, su resultante es:

weondicionl := \t1F1° + t2F1° condicion1 = 1.839 x 10%Pa

Condicion de Carga 2:

Esfuerzo cortante debido a F2x:

 |2r2x
T As

TF2X : tF2x = 1.889 x 10°Pa

Para F2y:
Esfuerzo cortante debido al momento:
Inercia Soldadura

_ d%3-b+ d)
' 6

lu

Is == 0.707-h-u y::g

(2M2-y)

| TMF2y = 2.724 x 10°Pa
S

TmF2y =
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Esfuerzo cortante debido al fuerza cortante Fly:

F2y = =2 tF2y = 1.917 x 10°Pa

El esfuerzo de corte total es

11F2 = TF2x + tmF2y 11F2 = 4.613 x 10°Pa

El esfuerzo cortante debido a F2y:
12F2 = tF2y 12F2 = 1.917 x 106Pa

Como los esfuerzost1F2 yt2F2 son perpendiculares entre si, su resultante es:

wcondicion2 := y/t1F2° + 2F2° condicion2 = 4.995 x 10°Pa

Entonceslos esfuerzos cortantes para el analisisde fatiga son:

omax := OPa omin:= OPa
B (cmax+ cmirD oa - (cmax— omin)
2 2
om = 0Pa ca = 0Pa

tmax := tcondicion2

tmin ;= tcondicionl

(rmax+ rmin)
2

™m =

m = 3.417 x 10°Pa

tmax = 4.995 x 106 Pa

tmin= 1.839 x 10°Pa

(rmax— rmin)
2

Ta =

1a = 1.578 x 10°Pa
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Aplicando TED

cegm = «/cmz + 3rm2 cegm = 5.918 x 106 Pa

Kf:=1 Kfs:=1

ceqa = \/( Kf - csa)2 + 3(Kfs- ra)2 ceqa = 2.734 x 106Pa

Determinacién del valor de Se:

Se” := 0.504 - Su

Condicion:

8 Su <= 1400 MPa
Se” = 2.087 x 10" Pa

Factor de superficie Ka:

a:=577 b :=-0.718
b

b
Ka:=a-Su Ka := a-(414) Ka = 0.762
Factor de Tamafio Kb:
1 Condicion: h=3mm
de := 0.808-(0.707-h-d)> ~ "vdenmm d - e8mm

de = 9.704mm

—-0.1133 —-0.1133
o[ 9 Kb = | 12527 Kb = 0.945
7.62 7.62

Factor de carga Kc:

Siempre el factor de carga para soldadurases:

Kc := 0.577

Factor de temperatura Kd:

Kd:=1
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kf se obtiene de la tabla de los factores de reduccidn de la resistencia a la fatiga,
del libro Disefio en Ingenieria Mecanica, de Shigley, Tabla 9-6

kf = 2.7 Ke = + Ke = 0.37
Kf
Se = Se’ -Ka-Kb-Kc-Kd-Ke Se = 3.213x 10'Pa
Ksh = 15 Kst:= 15

oceqt == (Ksb~ cseqm) + (?j . (Kst' cseqa)
e

eqt = 6.171 x 10’ Pa

Su
oceqt

FS = FS = 6.709

Con este valor de factor de seguridad se acepta las dimensiones del cordon de
soldadura para Anclaje inferior-Chasis.

ANALISIS CHASIS

El andlisis de la nueva parte frontal del chasis, del vehiculo tubular, se lo realizo
al igual forma que para la barras de suspension, en el programa (software)
COSMOS Desing Star 4. Se sigui6 la misma metodologia y se obtuvo las gréficas
de esfuerzos, deformacién y factor de seguridad.
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Figura 3.99: Esquema parte frontal chasis y fuerzas
Fuente: Personal

chasis completo-analisi chasis :: Static Nodal Stress
Units : Nim*2 Deformation Scale 1:159.113

von Mises
2.243e+00
2.0559+001
1.869e+00!
. 1.682e+00
L1 .49894—001

. 1.308e+00
1.122e+00§
9.348e+007
7.478e+007
5.609e+007
3.739e+007
1.870e+007
7 673e+00

Figura 3.100: Distribucion de Esfuerzos Parte Frontal Chasis
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chasis completo-analisi chasis :: Static Displacement
Units : m Deformation Scale 1: 159113

URES

9.751e-004

ax: 9.751e-004 l 8.938e-004
§.126e-004

.7.313e-004
_6.500e-004
_5.688e-004
4.875e-004
4.063e-004
3.250e-004
2.438e-004
1.625e-004
8.126e-005

1.000e-033

Figura 3.101: Desplazamiento Parte Frontal Chasis

chasis completo-analisi chasis :: Design Check Criterion : Max Normal Stress
Factor of safety distribution: Min FOS =17 Deformation Scale 1:0

1.000e+002
9.180e+001
5.361e+001
7.541e+001
6.722e+001
5.902e+001
5.083e+001
- 4.263e+001
_3.443e+001
. 2624e+001
_1.804e+001
9.847e+000
1.651e+000

Figura 3.1027 Distribucion def Factor de Seguridad Parte Frontal Chasis
Fuente: Personal

De la Figura 3.88 se obtiene la distribucidén de esfuerzos, y se obtiene los
puntos o zonas donde los valores de esfuerzo son maximos y minimos. Los
valores obtenidos para la parte frontal del chasis son:

Esfuerzo méaximo: 224.30 MPa
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Esfuerzo minimo: 0.0 MPa

De la Figura 3.89 se obtiene el desplazamiento o deformacién de la parte frontal
del chasis. Se obtiene los puntos o zonas donde los valores del desplazamiento
son maximos y minimos. Los valores obtenidos para la parte frontal del chasis
son:

Desplazamiento maximo: 9.751e-004 m = 0.975 mm
Desplazamiento minimo: 0 mm

De la Figura 3.90 se obtiene la distribucion del factor de seguridad, y se obtiene
los puntos o zonas donde el factor de seguridad es maximo y minimo. Los valores
obtenidos para la parte frontal del chasis son:

Factor de Seguridad Minimo: 1.7
Factor de Seguridad Maximo: 100.0

Al igual que en la grafica de esfuerzos, el valor de 1.7 del factor de seguridad
solo pertenece a un pequefio punto, por tanto con un pequefio refuerzo,
aumentara el factor de seguridad general de la pieza.

Con estos resultados se puede concluir que el disefio de la parte frontal del
chasis esta bien realizada ya que los valores de esfuerzo, desplazamiento y factor
de seguridad es aceptable.

Soldaduras Anclaje Superior de los Amortiguadores:

Se observa del gréafico generado en el programa Cosmos, que la zona mas
critica del chasis, en cuanto a esfuerzos, es la union de la estructura de anclaje
superior de los amortiguadores y el chasis, por tanto el calculo del tipo y cordén de
soldadura se lo debe realizar para esta union.

Se realizara el calculo de la altura del corddn de soldadura y el tipo de
soldadura, tomando en cuenta la fuerza que actia sobre la zona donde se
encuentra el mayor esfuerzo, para el caso de carga maxima, o de un salto de 1m
de altura. De la figura 3.68 se obtiene las fuerzas de reaccion para el anclaje
superior de los amortiguadores, en los puntos de union con el chasis.
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Figura 3. 1037 Cordon de sotdadura anctaje sup. amortiguador

Soldadura:

Electrodo 6011

Area de soldadura:

Soldadura de filete
h: alto de la soldadura

Fuente: Personal

Su = 427-10%a

Sy := 345-10°Pa

h = 3mm

La altura de corddn de soldadura no debe ser mayor

al espesor del material base, por tanto los célculos se
realiza con la altura max. que puede tener el cordén
soldadura, en este caso, el espesor de lostubos a sold

r: radio del filete de soldadura

radio exterior del tubo a ser soldado r:= 24.15mm

As: Area de soldadura

As=1414-= -h-r

As = 321.838mnt
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Fuerza cortante ala que esta expuesto el cordon de soldadura

R2y := 2578.50kgf  condicion de carga max. salto 1m de altura

R2y o
F = T se divide para 2 ya que son dosloscordonesde soldadura
F 7
T = — T =3.928x%x 10 Pa
As
e 0.6y El valor de 0.6 Sy se lo utiliza de la tabla 9-5 del libro de Shigle)

para esfuerzos permitidos por el reglamento AISC para metal solc

T -
para carga de tension.

n = 5.269

El tipo de soldadura y alto del cordon de soldadura es correcto ya que se
obtiene un valor del factor de seguridad mayor a 5. El alto del cordon no excede el
espesor del material base, en este caso el tubo del chasis, el cual tiene un espesor
de 3.0mm, entonces se acepta esta soldadura.

E resto de soldaduras no calculadas del chasis se pueden realizar bajo el
mismo criterio de esta soldadura, con el mismo tipo de electrodo y el mismo alto
del cordon de soldadura.

SELECCION DE PERNOS

Para realizar la seleccidn de los pernos para cada uno de los anclajes de la
suspension y de los anclajes del amortiguador, se debe tomar en cuenta las
mismas condiciones de carga que se tomaron en cuenta para los céalculos de las
barras de suspension y de los anclajes de suspension.

Se realizara los célculos de esfuerzos para cada uno de los pernos bajo
condiciones de fatiga, donde existe dos limites de carga, una carga en condiciones
estéticas y otro en condiciones de cambio de direccidén con aceleracion lateral de
0.8 g. Se hallara un factor de seguridad el cual dira si es valido el perno
seleccionado o no.

Las caracteristicas de los pernos y propiedades de los mismos estan basadas

en las tablas del libro Disefio en Ingenieria Mecanica del autor Joseph Edward
Shigley.
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Perno Anclaje Superior de Suspension

Figura 3.1047 DCL Perno Anclaje Superior de Suspension
Fuente: Personal

Caracteristicas Perno Seleccionado:

Tabla 8-6: Especificaciones mecanicas métricas para pernos, tornillos cornr
y tornillosde presién o prisionerosde acero.
Fuente:Disefio en Ingerieria Mecanica, Joseph Edward Shigley

Denominacion:

Clase de propiedad: 8.8

Resitencia ultima minima a la tension: 830 MPa
Resitencia de fluencia minima a la tension: 660 MPa
Acero de mediano o bajo carbono, Ty R

Tamaifo: M12x40

Diametro:
D := 12mm
2
D
A=m - —
4
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Condiciones de carga 1: Condiciones estaticas

F1 := 10.27kgf

Esfuerzos Cortantes

F1
,Cl -—

= 1 = 4.453 x 10°Pa
2A

Condiciones de carga 2: Cambio de direccién con aceleracién
lateral 0.89

F2 := —139.94kgf

Esfuerzos Cortantes

=)

2= -2 12 = —6.067 x 10°Pa
2A

tmin:= tl Tmax := 12

Aplicando Soderberg

e M = 2811 10°Pa

a = (me+rr"”) ta = —3.256 x 10°Pa

Aplicando TED

cegm = \/31m2 cegm = 4.869 x 106 Pa
Kf =1 Kfs:=1

ceqa = 3(Kfs- ra)2 ocega = 5.640 x 106 Pa
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Caracteristicas Perno:

Tabla 8-12: Limites de fatiga corregidos totalmente para pernosy tol
con rosca laminada

Su = 830 -10°Pa
6
Se := 129-10%Pa

Se puede hacer una analogia con el disefio de ejes a fatiga, expuesto en el libro
de Deutschman Aaron, donde se introduce un coeficiente de choque, el cual lo
denomina como Ksb, para los esfuerzos de flexion y Kst, para los esfuerzos de
torsion.

Para poder utilizar estos coeficientes en el calculo del sistema de suspension, se
puede asumir el coeficiente Ksb, multiplicador de los esfuerzos de normales y el
coeficiente Kst para los esfuerzos cortantes.

Los valores de los coeficientes Ksb y Kst son obtenidos de la tabla 3.8 del libro de
Deutschaman Aaron, para choques menores.

Ksb = 1.5 Kst:= 1.5
Su 7
ceqt == (Ksb- ceqm) + < -(Kst- ceqa) oeqt = 6.173x 10 Pa
e
Fs = 2L FS = 13.445
ceqt

Se tiene este valor de factor de seguridad ya que las articulaciones universales
gue se utilizaran en este punto de anclaje de la suspension poseen orificios de un
cierto diametro, por lo tanto se debe elegir un perno acorde a ese diametro.

Obtenido este valor de factor de seguridad se puede concluir que la seleccién del
perno que se realizo es correcta, inclusive sobredimensionado, ya que con tener
un valor de factor de seguridad entre 1.75 a 2.0, es suficiente.

Perno Anclaje Inferior de Suspension
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Caracteristicas Perno Seleccionado:

Tabla 8-6: Especificaciones mecanicas métricas para pernos, tornillos corr
y tornillosde presién o prisionerosde acero.

Fuente:Disefio en Ingerieria Mecanica, Joseph Edward Shigley
Denominacion:

Clase de propiedad: 8.8

Resitencia ultima minima a la tension: 830 MPa

Resitencia de fluencia minima a la tensién: 660 MPa

Acero de mediano o bajo carbono, Ty R

Tamafo: M14x95

Diametro:
D = 14mm
2
D
A=m —
4

Condiciones de carga 1: Condiciones estaticas

F1 := 73.99kgf

Esfuerzos Cortantes

_ Kl

- = 1 = 2.357 x 10°Pa
2A

Tl :

Condiciones de carga 2: Cambio de direccién con aceleracién
lateral 0.89

F2 := —178.10kgf

Esfuerzos Cortantes

F2 6
T2 = — 12 = -5.673x 10 Pa
2A
tmin:= tl Tmax = t2
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Aplicando Soderberg

(rmax+ rmirb
2

(rmax— rmin)
2

Aplicando TED

ceqm := \/?Tmz

Kf:=1 Kfs:=1

cega = 43 ( Kfs- ra)2

Caracteristicas Perno:

Tabla 8-12: Limites de fatiga corregidostotalmente para pernosy tol

con rosca laminada
Su = 830-10°%Pa
Se = 129-10%Pa

Ksb:= 1.5 Kst:=1.5

oeqt == (Ksb- ceqm) + (?j . (Kst- cseqa)
e

Su

m = —1.658 x 10°Pa

1a = -4.015 x 10°Pa

cegm = 2.872 x 106 Pa

cega = 6.954 x 106 Pa

FS = — FS = 11.621

oeqt

Perno Anclaje Amortiguador
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Caracteristicas Perno Seleccionado:

Tabla 8-6: Especificaciones mecéanicas métricas para pernos, tornillos comr
y tornillosde presidn o prisioneros de acero.

Fuente:Disefio en Ingerieria Mecanica, Joseph Edward Shigley
Denominacion:

Clase de propiedad: 8.8

Resitencia ultima minima a la tensiéon: 830 MPa

Resitencia de fluencia minima a la tensién: 660 MPa

Acero de mediano o bajo carbono, Ty R

Tamafo: M14x75

Diametro:
D = 14mm
2
D
A=m - —
4

Condiciones de carga 1: Condiciones estéaticas

F1 := 232.37kgf

Esfuerzos Cortantes

_ K1

_ 0 1 = 7.402 x 10°Pa
2A

Tl :

Condiciones de carga 2: Cambio de direccién con aceleracién
lateral 0.89

F2 := 478.21kdf

Esfuerzos Cortantes

F2 7
2 = — 12 = 1.523x 10 Pa
2A
tmin:= tl Tmax = t2
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Aplicando Soderberg

(rmax+ rmirD

= —— m = 1.132x 10" Pa
(rmax— rmin) 6
1a = — ta = 3.915x 10 Pa
Aplicando TED
2 7
cegm = 4/3tm cegm = 1.960 x 10 Pa

Kf:=1 Kfs:=1

ceqa = 3(Kfs- ra)2 cega = 6.782 x 10°pPa

Caracteristicas Perno:

Tabla 8-12: Limites de fatiga corregidostotalmente para pernosy tc
con rosca laminada

Su = 830 -10%°Pa
Se = 129-10%Pa

Ksb:= 1.5 Kst:=1.5

oeqt == (Ksb- cseqm) + (%j . (Kst- cseqa) oceqt = 9.485 x 107 Pa
e

Su
ceqt

FS = FS = 8.750

Se puede ver que los factores de seguridad obtenidos de los calculos de cada

uno de los pernos son muy aceptables. Con estos resultados se acepta las
dimensiones de los pernos elegidos.

CCLXXXVII



PLANOS

Para el nuevo sistema de suspension se ha realizado un grupo completo de
planos, en los cuales estan dibujadas cada una de las partes que lo componen, se
encuentra planos de conjunto y planos para su construccion.

Ademas se ha realizado un esquema tridimensional para el proceso de montaje
de los elementos. Se encuentran ubicados en los anexos y la lista de planos es la

siguiente:

LISTA DE PLANOS

© 0 N o g R~ w0 DdPRE

R N N T i T i < e
©O © ©® N O O M W N B O

Chasis: Lista de partes

Tubo inferior chasis

Tubo superior chasis

Tubo rectangular union chasis
Tubo refuerzo inferior chasis
Tubo torre amortiguador

Tubo union torres amortiguadores
Anclaje mesa inferior

Anclaje mesa superior

. Anclaje superior amortiguador

. Placa anclaje superior amortiguador

. Soporte superior amortiguadores

. Soldaduras chasis

. Mesa superior de suspension: Lista de partes
. Tubo central mesa superior

. Tubo unién mesa superior

. Tubo extremo mesa superior

. Mesa superior de suspension: Conjunto

. Soldaduras Mesa superior de suspension

. Mesa inferior de suspension: Lista de partes
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21. Buje central mesa inferior

22. Tubo mesa inferior

23. Tubo extremo mesa inferior

24. Tubo central 1 mesa inferior

25. Tubo central 2 mesa inferior

26. Anclaje inferior amortiguador

27. Mesa Inferior de Suspensién: Conjunto
28. Soldaduras Mesa Inferior de Suspension
29. Plano de conjunto armado

30. Despiece: Esquema de montaje

SIMULACION GRAFICA

La simulacion gréfica del nuevo sistema de suspension se la realizo en el
programa computacional (software) SOLID WORKS, con la aplicacion COSMOS
MOTION.

Se utiliz6 estos paquetes computacionales por ser los de Ultima generacion y
gue permiten al usuario generar los movimientos y los ensambles que este
requiera.

Para poder realizar la simulacion grafica, se debe iniciar con los dibujos del
nuevo sistema de suspension, se los debe realizar a todos en tres dimensiones
(3D).

En este caso, se realizaron los dibujos del nuevo sistema de suspension en el
programa AUTOCAD, en el cual todos fueron realizados en 3D. Luego se importo,
cada uno de ellos, al programa SOLID WORKS, donde se realiz6 los ensambles y
ubicacion de cada una de las partes.
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Figura 3.105: Dibujo Partes Suspensién 3D (AutoCad)
Fuente: Personal
Bajo la aplicacion COSMOS MOTION, se ira definiendo cada tipo de junta o
unién, que tipo de movimiento o cuantos grados de libertad tiene cada una de
ellas. Ya definidos estos parametros ya se puede conseguir la simulacién del
movimiento del nuevo sistema de suspension.

§¥ SolidWorks 2004 - [Ensamble de la suspension?]

W@ Archivo Edicion Ver Insertar Hemamientas Mokion Vertana ?

[DEEHE® SR ~-~ | h/8 BEE-% 2 ¥ QAGaC+e-@HOF SaGa|>xB "~

a
B [y i 5 < 1] = B o hird L) ]
Ensamblajes | Crequis = Insertar  Ccultaris . Camciar idnde  Mower Girar Smart Wista Croquis con Detecddn de | Operaciones Sirmul
£omponentes Coi entes estado de component mponente  Fasteners plosionada (neas 1

MEIEYE
9

| [ | [Editando Ensamblaje | B

i# Inicio
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Figura 3.106: Partes Suspension Ensambladas (Solid Works)
Fuente: Personal

EFECTOS DE LAS DIMENSIONES DE LOS ELEMENTOS

En el disefio de la geometria del mecanismo en el punto 3.3.1 se puede notar,
gue las dimensiones de las barras de suspensién y posicion de los anclajes de
estas, son los parametros fundamentales que dan el comportamiento
caracteristico a sistema de suspension.

El efecto que se obtiene por las dimensiones de cada uno de los elementos del
sistema de suspensién, es el tipo de movimiento que se requiere dar al
mecanismo.

Se puede notar que al variar las longitudes de las barras de suspension, el
mecanismo obtenido, tendra otro tipo de comportamiento. Se han definido las
dimensiones de las barras de suspension y la posicion de sus anclajes segun
ciertos parametros, los cuales determinan que el movimiento de la suspension
obtenida, concuerde con las condiciones que fueron propuestas al inicio del
proceso de disefio. El efecto de las dimensiones de los elementos estara
relacionado entonces con la variacion de la geometria de la posicion de las
ruedas.

VARIACION DE LA GEOMETRIA DE LA POSICION DE LAS RUEDAS

La variacion de la geometria de la posicion de las ruedas se refiere a las
variaciones de los angulos caracteristicos que tienen las ruedas en las diferentes
posiciones que se encuentre el mecanismo de suspension.

Figura 3.107: Sistema de Suspension Ensamblado (Solid Works)
Fuente: Personal
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Al igual que el la Figura 3.11 se realiz0 la simulacion del nuevo mecanismo de
suspension con todos los componentes con sus dimensiones y volumenes reales,
para observar que no existe ningun tipo de interferencia y que existe la variacion
de los angulos caracteristicos de las ruedas. Se obtiene entonces diferentes
posiciones para el sistema de suspension.

i o me== il
Hmki‘ﬂ PSS | | I
iy 2/ |

"“","‘,Ji l\i .

ifﬂ W\l

PDarcaonal

De la figura se observa la variacion del angulo de camber que existe para
distintas posiciones del mecanismo de suspension.
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RECORRIDOS DE SUSPENSION

En el disefio del nuevo sistema de suspension para el prototipo tubular se
definieron los recorridos de suspension, por tanto para la simulacion grafica, se
debe llevar el mecanismo de suspensién a las posiciones extremas del recorrido,
para comprobar que no existan impedimentos para las mismas. Los valores de
recorrido que se llevo el sistema de suspension son, 230 mm de recorrido en
compresiéon y 120 mm de recorrido en extension, valores que son los valores de
recorrido extremos para el nuevo sistema de suspension.

Asi se obtiene la simulacién gréfica de los recorridos del nuevo sistema de
suspension.

§W SolidWorks 2004 - [Ensamble de la suspension2]

@Archwo Edicisn Ver Insertar Herramisntas Motion Ventana ?

[PEEE® SR -~ LV EEE % 2 |¥0aqaces - #F0F 0 (gRe|ss 8~
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Insetar  Ocultarifis.. Cambiar Editar Relacion de Mowver Girar Smart Wists Croguis oo Deteceddn de | Ope
componentes componentes estado de . componente posicidn componente componente  Fasteners  explosionada [roo0 oo o interferencias
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‘s Inicio \ . olidarks K Es %)

Figura 3.109: Recorrido del Sistema de Suspension
Fuente: Personal
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$¥ SolidWorks 2004 - [Ensamble de la suspension2]

@Archwo Edicisn Wer Insertar Herramientas Motion Vertana 7 - 8 X
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Insertar  Ocultaris, . Cambiar Edier Reladénde  Mower Gira# Smart Vista Croquic con - Deteccidn de
componentes componentes estado de o components  posiidn  componente  componente  Fasteners  erplosionada (ness de e intetferencias
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Figura 3.110: Recorrido del Sistema de Suspension y Direccion
Fuente: Personal
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CAPITULO 4

CONSTRUCCION

PROCESO DE MANUFACTURA DE LOS DIFERENTES ELEMENTOS

Para el proceso de manufactura de los diferentes elementos que componen el
nuevo sistema de suspension, se requiere detallar el proceso de construccion de
cada una de las partes.

Los procesos para la fabricacion de piezas no complejas o que no requieran de un
proceso complejo para su construccion, solamente sera detallado en un diagrama
de procesos.

En piezas para las cuales el proceso de fabricacion es mas complejo, se requiere
una hoja de procesos con los detalles para su construccion.

Por tanto se ira describiendo el proceso de construccion de cada parte que
conforma cada conjunto del nuevo sistema de suspension.

Capacidad Del Taller

Para la construccion del sistema de suspension se requiere un taller especializado
en el doblado de tubos, en la fabricacion de elementos y estructuras tubulares.

Ademas, que la maquinaria disponible tenga la capacidad de realizar el doblado
de tubos con precision, principalmente en los angulos, ya que es un factor
importante en la construccion de las partes del nuevo sistema de suspension.

La maquinaria necesaria para la construcciéon del nuevo sistema de suspension
delantera se desprende del disefio del la misma. Se ha tratado de minimizar las
operaciones complicadas y que la construccién de esta no requiera procesos
complejos, soldaduras especiales, ni operaciones de gran exactitud.

Maquinaria y Herramientas

- Dobladora de tubos

- Prensa o entenalla

- Arco de sierra

- Soldadora eléctrica (AC)
- Soldadora MIG
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- Torno

- Fresa

- Esmeril

- Limas

- Taladro de banco
- Brocas

- Amoladora

- Soplete

- Compresor de aire

- Instrumentos de medicion: Pie de rey, flexdbmetro, graduador, escuadras

Mano de Obra requerida

La mano de obra necesaria para la construccion del nuevo sistema de suspension
debe ser la especializada en el manejo de la maquinaria requerida para la
construccion. Se requerira basicamente de:

- Operador de la dobladora de tubos
- Soldador
- Operador del torno, fresa, taladro, esmeril, amoladora

- Pintor
Tolerancias y Ajustes

Las tolerancias y ajustes dependen del tipo de estructura 0 maquinaria a ser
construida. Para este caso, el sistema de suspension delantera de un vehiculo, es
un mecanismo que estara sujeto a gran cantidad de golpes y fuerzas, por tanto, no
debe ser un sistema delicado, donde existan tolerancias y ajustes muy rigurosos.
Debe ser un capaz de absorber cierta cantidad de golpes sin modificar
drasticamente su geometria y medidas bases.

Ademas, si en el caso de haberse generado desviaciones, cambios en alineacion
0 angulos caracteristicos de las ruedas, debe existir la posibilidad de corregir estas
desviaciones, con ajuste o calibracion de ciertos elementos.

Por lo tanto, las tolerancias al construir el nuevo sistema de suspension delantera

para el vehiculo tubular tipo “Buggy” para el uso en todo terreno, no deben ser
muy exigentes, ya que tendra elementos que permitiran una modificacion fina de
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las medidas de ciertos elementos, calibrarla y dejarla con las medidas y &ngulos
gue interese.

Se ha determinado una tolerancia general de 0.5 mm para todos los elementos a
ser fabricados.

En el caso de los ajustes, seran los recomendados por los fabricantes de los
elementos, como roturas de direccion, rotulas de suspensién, rodamientos y
bujes.

Estas tolerancias y ajustes estaran especificados en los planos de cada elemento
y planos de montaje.

Planificaciéon de la Construccion

La planificacion del nuevo sistema de suspension se basa en los diagramas de
procesos de cada una de las partes y su respectiva secuencia de ensamblaje.

Chasis

Consta de varias partes, las cuales deben ser construidas y unidas por soldadura.
Se van a ir detallando los procesos de construccion de cada una de ellas para
luego detallar el proceso de montaje.

- Tubo inferior chasis

- Tubo superior chasis

- Tubo rectangular unién chasis

- Tubo refuerzo inferior chasis

- Tubo torre amortiguador

- Tubo union torres amortiguadores

- Anclaje mesa inferior

- Anclaje mesa superior

- Anclaje superior amortiguador

- Placa anclaje superior amortiguador

Mesa superior de suspension

Consta de varias partes, las cuales deben ser construidas y unidas luego por
soldadura. Se van a ir detallando los procesos de construccion de cada una de
ellas.
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Tubo central mesa superior
Tubo unidon mesa superior

Tubo extremo mesa superior

Mesa inferior de suspensién

Tubo mesa inferior

Tubo extremo mesa inferior
Tubo central 1 mesa inferior
Tubo central 2 mesa inferior

Anclaje inferior amortiguador

Buje central mesa inferior

HOJA DE PROCESOS
(SCD-04-00-03-01)

60.0

200

430
\
\
52.0
60.0

VELOC.
DESIGNACION CROQUIS UTIL HERR. AVANCE CORTE RPM PROF.
VERIF. mm. mm/min mm
1 11 Posicionar pieza
12 Refrentar cara A HSS 0.25 46 360 1
13 Hacer punto 1 : Broca manual 33 270 7

centro

CCXcvil




2 2.1 Perforar D. 15mm Broca manual 28 260
15mm

3 3.1 Cilindrar HSS Pie de 0.25 33 360 35
D. 60mm*60mm @]@ rey

4 4.1 Cilindrar interno D. HSS Pie de 0.25 33 360 14
43mm*60mm @j'{@ rey

4.2 Cilindrar interno D. &r’ HSS Pie de 0.25 33 360 18.5

52mm*40mm rey

MONTAJE DE LOS ELEMENTOS

Se ha planeado la construccion de un modelo didactico parcial del nuevo sistema
de suspension. Se realizard un modelo a escala 1:1, ya que la fabricacion y
obtencion de ciertos elementos a una escala menor generaria gran cantidad de
problemas.

En la construccion del modelo didactico se utilizaron materiales con dimensiones
similares a los requeridos en el modelo real, por lo tanto, el modelo construido
cumple con todas las caracteristicas dimensionales, tolerancias y ajustes
propuestos en el disefio del nuevo sistema de suspension.

El proceso de montaje de los diferentes elementos del nuevo sistema de
suspension sera detallado en el esquema de montaje, donde constan todos los
elementos que componen el nuevo sistema de suspension.

(Ver Anexos, Esquema de Montaje)

NOTA: Por facilidad en la construccion se utilizara en el proceso de soldadura,

soldadura tipo MIG con electrodo E70RS3, aunque en los calculos y en los planos
de soldadura se indique soldadura de otro tipo.

MEDICIONES EN EL MODELO DIDACTICO EN CONDICIONES DE
LABORATORIO

Para verificar el comportamiento del sistema de suspension construido y
determinar que cumple con el disefio propuesto, se ha determinado, realizar
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mediciones de los angulos caracteristicos de las ruedas, como son, camber y
caster. Ademas se determinaran los rangos maximos y minimos de regulaciones
gue se puede obtener con este esquema de suspension, ya que la variacion de
estos &ngulos son los que darén el comportamiento y desempefio al nuevo
sistema de suspension.

Metodologia

Para poder realizar las mediciones se obtuvo un dispositivo especialmente
disefiado para medicion de angulos de las ruedas en vehiculos, el cual mediante
un soporte magnético, se adhiere al aro del vehiculo, y a través de un nivel de
burbuja, el que puede regularse mediante una escala graduada, se obtiene las
lecturas de los angulos caracteristicos. Su rango es de +6.00 grados con una
apreciacion de 0.25 de grado.

Medicién del angulo de Camber

Primero se debe posicionar el dispositivo de medicién en la punta de eje del
vehiculo, sujeto al aro del mismo. Para este caso puntual, donde se realizaran las
mediciones de los angulos de camber para las posiciones limite de recorrido, sera
recomendable, calibrar a cero el angulo de camber para la posicion de reposo del
vehiculo, para asi poder apreciar la variacion de este segun la posicion de la rueda
y determinar si cumple con los impuestos en el disefio.

Para determinar los rangos maximos y minimos de calibracion de este angulo, se
dejara la suspension en la posicion de reposo, y se calibrara mediante la rotula
superior de la suspension a la posicion maxima y minima de camber. Los valores
entregados por el dispositivo sera el rango permitido para calibracion de este
angulo.

Medicién del angulo de caster

Para realizar la medicidén de este angulo, se debe al igual que para la medicion del
camber, posicionar el dispositivo de medicién en la punta de eje del vehiculo. Se
llevara la suspension a la posicidén de reposo y sera recomendable calibrar en cero
el angulo de camber para asi tener una mejor apreciacion de la variaciéon del
mismo. Segun el manual de operacion del dispositivo de medicién, se debe girar
las ruedas del vehiculo 20 grados, encerar el dispositivo, y volver a girar las
ruedas del vehiculo en direccion opuesta 20 grados, desde la posicion normal o de
marcha en linea recta. Asi de este modo se determinara el &ngulo de caster del
nuevo sistema de suspension.
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Al igual que para el angulo de camber, es posible calibrar de una manera sencilla
el &ngulo de caster, por lo que, para determinar el rango maximo y minimo de
regulacién que se puede obtener con el nuevo sistema, se deberé repetir la
operacion anterior, pero calibrando a sus posiciones extremas el mismo. Esto se lo
consigue calibrando las articulaciones de la mesa superior de suspension.

Reporte de los &ngulos obtenidos en el modelo didéactico

CAMBER

Variacion del angulo de Camber por movimiento a las posiciones extremas:
Posicion 1: Suspension totalmente extendida
Medicién: +3.00 grados

Posicion 2: Suspension totalmente comprimida
Medicion: menor a -6.00 grados

Variacion del angulo de Camber por calibracion:
Posicion 1: Rotula de suspension calibracion minima
Medicion: -5.00 grados

Posicion 2: Rotula de suspension calibracion maxima
Medicion: +5.25 grados

CASTER

Medicién del angulo de Caster

Posicion: Vehiculo en reposo

Medicion: +5.25 grados

Variacion del angulo de Caster por calibracién:
Posicion 1: Maxima, pivote inferior avanzado
Medicion: mayor a +6.00 grados

Posicion 2: Minima, pivote inferior retrasado
Medicion: menor a -6.00 grados

Interpretacién de Resultados
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Para la interpretacidn de los datos se debe hacer una comparacion con el literal
3.3.1 Geometria del Mecanismo, donde se especifican los angulos de camber que
debe adoptar el nuevo sistema de suspensién en relacion al recorrido de la misma.

Se puede observar que el &ngulo de camber propuesto en el proceso de disefio
debe variar desde +2.70 grados con la suspensién totalmente extendida hasta -
7.80 grados con la suspension completamente comprimida. De las mediciones de
camber en el modelo didactico se obtuvo +3.00 grados para el primer caso, y una
lectura menor de -6.00, ya que es la medida minima que se puede obtener con el
aparato de medicion, por esa razén se puede decir, que para la posicién
totalmente comprimida se obtuvo una medicion menor a -6.00 grados.

En relacién al rango minimo y maximo de calibracion del angulo de camber se
toma la medicién en sus valores extremos obteniendo valores de -5.00 grados y
+5.25 grados para las regulaciones minima y maxima respectivamente.

De las mediciones del angulo de camber se puede concluir que, el angulo que
adopta el sistema de suspension en sus posiciones extremas satisface con los
propuestos en el proceso de disefio y que los rangos de regulacion sobrepasan los
requerimientos de regulacion de sistema de suspension, en definitiva, permitiria
regulaciones de camber para el vehiculo tubular mayores a lo necesario.

Para el caso del angulo de caster se deberia comparar con el literal 2.3.3, donde
las recomendaciones de caster para un vehiculo traccidon posterior deben estar
entre 3 a 7 grados positivos. De las mediciones se obtuvo un valor de caster de
+5.25 grados, y rangos de regulacion mayores a +6.00 grados y menores a -6.00
grados. Por lo tanto se puede llevar al nuevo sistema de suspension a tener
valores de angulo de caster entre los limites recomendados, lo que implica decir
gue es correcto el funcionamiento del nuevo sistema de suspension.

Por ser las mediciones de angulos caracteristicos de un vehiculo un proceso que
implica la verificacion de un técnico especializado en mecanica automotriz, se
requirid la colaboracién de un taller de servicio técnico automotriz.

Para este proyecto se cont6 con la valiosa ayuda de ECOTECH, un taller
especializado en mecéanica automotriz, quienes dan el aval de las mediciones que
se efectuaron en el modelo didactico construido. (Ver Anexos, Reporte de
Medicion de Angulos)
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CAPITULO 5

CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

CONCLUSIONES

Se ha realizado un estudio del sistema de suspension actual del prototipo
tubular, se ha encontrado las capacidades y limitaciones del mismo.

Se ha determinado los requerimientos para el disefio del nuevo sistema de
suspensién, incluyendo mejoras de comportamiento y capacidades.

En el nuevo disefio se han tomado en cuenta que los elementos
seleccionados para el funcionamiento del sistema de suspension sean los

adecuados ademas de ser facilmente encontrados en el mercado nacional.

Se puede concluir que se ha culminado el proyecto satisfactoriamente, se
ha realizado el disefio del nuevo sistema de suspension siguiendo todos los
parametros y recomendaciones para este tipo de configuracion de sistema

de suspension.

Se logro la planificacion del proceso de construccién del nuevo sistema de
suspension, ademas de la construccion de un modelo didactico con el que

se pudo realizar las pruebas.

Aunque por razones de fuerza mayor, el nuevo sistema de suspension no
fue montado en el prototipo tubular, se puede apreciar que segun la
simulacién grafica y las mediciones de los angulos caracteristicos de las
ruedas en el modelo didactico, se cumplen los parametros impuestos en el

disefio.

Se ha logrado un comportamiento de la misma, segun lo planificado. Las

variaciones de los angulos son los correctos, ademas que los rangos de
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calibracion de los mismos, permiten la puesta a punto del sistema para el

tipo de comportamiento que se requiera dar.

RECOMENDACIONES

Como recomendacion principal, se debe al momento del disefio de un
sistema de suspension, tomar en cuenta las condiciones donde tiene que
desenvolverse el mismo. Para este proyecto uno de los factores
determinantes para el disefio del nuevo sistema de suspension, fue la
robustez que debia tener, ya que el uso que se quiere dar es en todo

terreno lo cual va a dejar expuesto a la nueva suspension gran maltrato.

Se tiene que tomar en cuenta, las limitaciones de disefio que tiene nuestro
pais, ya que al requerir cierto tipo de piezas, no se las puede encontrar
facilmente, y se ve la necesidad de que sean importadas. Sin embargo para
este proyecto, se han utilizado partes comunes de vehiculos, tales como
amortiguadores, manguetas, bujes, articulaciones; claro esta que existen
fabricantes en el exterior de piezas de alto desempefio que daria un valor

agregado al nuevo sistema.
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