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Resumo

O trabalho teve como objetivo propor um modelo para o isolamento de de vibra-
¢oes com o intuito de amenizar as vibragoes que sao sentidas pelo piloto de Baja SAE da
Universidade de Brasilia. Para o projeto do isolador foi feito o estudo das vibracoes as
quais estao sujeitas o piloto na atual configuragdo do veiculo e nos dois modelos de iso-
lamento de vibragoes propostos: um com rigidez constante e outro com rigidez dinamica.
Em principio buscou-se entender os aspectos ergonomicos associados a exposicao de vei-
culos as vibragoes e apresentar os niveis aceitaveis de conforto segundo a Norma ISO 2631
(1997). Representou-se numericamente o carro a partir de dois modelos de diferentes graus
de liberdade: um com 2GDL e outro com 4GDL. Apresentou-se a andlise de ensaios de
resposta livre com dados fornecidos pela equipe, de onde foi possivel obter as frequéncias
naturais do sistema e a caracterizacao de alguns parametros que foram usados nas anali-
ses numéricas. O projeto dos isoladores compreendeu as andlises sob excitacao harmonica
dos modelos de 1GDL, 3GDL e 5GDL, sendo as duas tltimas referentes ao acréscimo de
1GDL dos isoladores aos modelos de 2GDL e 4GDL do carro. Para cada uma delas foram
analisadas as influéncias dos principais parametros que modificam o comportamento da
curva de transmissibilidade visando estudar o desempenho dos isoladores quando aco-
plados a sistemas de multiplos graus de liberdade. As curvas de transmissibilidade dos
isoladores para os diferentes modelos foram entdo comparadas, constatando-se que apesar
de apresentar um 6timo desempenho em isolamento de vibragoes quando avaliado em um
sistema de 1GDL, o SIRD nao se mostrou eficaz ao ser acoplado aos sistemas de 2GDL e
4GDL do carro, nao apresentando o resultado esperado de isolamento no caso particular
estudado. As aceleragoes r.m.s. foram avaliadas segundo a norma ISO 2631 (1997) para
o SSI, o SIRC e o SIRD, onde obteve-se uma reducao das aceleragoes em até 65% para o
SIRD e 78% para o SIRC, quando avaliados no sistema de 3GDL. Com isso, foi proposto
o projeto do isolador de vibragoes com rigidez constante a ser usado pela equipe Piratas

do Cerrado, sendo apresentada suas caracteristicas de projeto.

Palavras-chaves: Transmissibilidade. Isolamento de vibrac¢oes. Ergonomia veicular.
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Abstract

The work had the objective of propose a model for the isolation of vibrations
designing a vibration isolator

in order to reduce the vibrations suffered by the Baja SAE pilot from the Univer-
sity of Brasilia. For the design of the isolator, the study of the vibrations to which the pilot
is subjected in the current configuration of the vehicle and in the two models of vibration
insulation proposed: one with constant stiffness and the other with dynamic stiffness. At
first the search was to understand the ergonomic aspects associated at the exposure of
vehicles to vibrations, and to present the acceptable comfort levels established by the
International Standard ISO 2631 (1997). The car was represented numerically from two
models with different degrees of freedom: one with 2GDL and the other with 4GDL. It is
presented the analysis of free response tests with data provided by the team, from where
it was possible to obtain the natural frequencies of the system and the characterization
of some parameters that were used in numerical analysis. The isolators design included
harmonic excitation analysis of 1GDL, 3GDL and 5GDL models, the last two being the
addition of 1GDL of the isolators to the car’s 2GDL and 4GDL models. For each one of
them the influences of the main parameters that modify the behavior of the transmissibil-
ity curve were analyzed in order to study the performance of the isolators when connected
to systems with multiple degrees of freedom. The transmissibility curves of the isolators
for the different models were then compared, and it was verified that despite presenting an
excellent performance in vibration isolation when evaluated in a 1GDL system, the SIRD
was not efficient when connected to the 2GDL and 4GDL systems of the car, not being
adapted to the particular case studied. The r.m.s. accelerations are evaluated according
to ISO 2631 (1997) for SSI, SIRC and SIRD, where a reduction of the accelerations of up
to 78% for SIRC and 65% for SIRD was obtained, when it was evaluated in the 3GDL
system. With this, it is proposed the design of the vibration isolator with constant stiff-
ness to be used by the Piratas do Cerrado team, presenting its prototype in 3D and the

design characteristics.

Key-words: Transmissibility. Vibration isolation. Vehicle ergonomics.
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1 Introducao

1.1 Projeto Baja SAE - Equipe Piratas do Cerrado

No projeto Baja SAE, os estudantes tem o objetivo de projetar e construir um
prototipo fora de estrada que seja capaz de transpor obstaculos e cumprir provas propostas
pelo comité organizacional, seguindo os requisitos técnicos previstos em regulamento.
Durante as competi¢oes, o prototipo é sujeito a condigoes extremas e é esperado um alto
nivel de desempenho, tanto em provas dindmicas quanto em provas de projeto. Sendo
assim, os estudantes tem a oportunidade de aplicar os conhecimentos adquiridos no curso
para promover melhorias nas subareas da equipe: freio, estrutura, suspensao e direcao,

ergonomia, eletronica, trem de forca e calculos estruturais.

A equipe Piratas do Cerrado surgiu em 1997 com um grupo de 5 estudantes de
Engenharia Mecanica e no primeiro ano depois de fundada ja comecou a participar das
competicoes. As etapas de criacdo e desenvolvimento (elaboragdo do projeto, desenho,
calculo e construgao) sao feitas pelos integrantes da equipe. Concluido o protétipo, sao
feitos testes e simulagoes para a identificagao de possiveis falhas e suas corre¢ées. Busca-
se com isso encontrar solugoes para melhorias na qualidade do projeto e desempenho do
veiculo, além de conseguir o destaque entre as outras equipes. Simula-se, dessa forma,

uma realidade proxima aquela que os integrantes enfrentarao apods a graduagao.



Figura 1: Protétipo desenvolvido pela equipe Piratas do Cerrado - Ano de 2019

1.2 Motivacao

O grande desconforto percebido pelo piloto apds poucas horas de pilotagem

prejudicando nao s6 o piloto mas também o desempenho da equipe nas competicoes
foi uma observacao pertinente relacionada ao veiculo desenvolvido na UnB em testes e
competicoes dando origem a motivagao para o desenvolvimento desse trabalho. Entende-
se que um dos principais fatores causadores desse desconforto decorre da exposicao as
vibragoes da pista e motor, que sao transmitidas ao piloto através da gaiola, do banco e

do sistema de suspensao e diregao.

A qualidade na condugao pode ser melhorada através do ajuste de parametros do
veiculo, como a suspensao. Porém, algumas configuragoes podem prejudicar o desempe-
nho do carro, principalmente em ultrapassagem de obstaculos. Por esse motivo, torna-se
de grande importancia o estudo das caracteristicas vibracionais do assento de forma a

garantir o conforto do piloto sem prejudicar a performance do veiculo.

1.3 Objetivo

O presente trabalho tem como objetivo propor um modelo para o isolamento de
vibragoes visando a atenuacao das vibracoes sentidas pelo piloto, sendo realizado através
das analises de desempenho das curvas de transmissibilidade para diferentes modelos de
1GDL, 3GDL e 5GDL. As aceleragoes r.m.s. obtidas dos modelos numéricos sdo compa-
radas aos niveis de vibragao aceitaveis ao ser humano para assim, propor a melhor solucao

visando conforto ao piloto.



1.4 Metodologia

Em primeiro instante, é feita uma revisao bibliografica dos conceitos tedricos para
o entendimento da analise de vibragoes e transmissibilidade, contextualizando para o con-
forto de veiculos e norma regulamentadora. Em seguida, a transmissibilidade de um osci-
lador de 1GDL ¢ avaliada numericamente. Duas configuracoes de isolador sdo estudadas,
uma com rigidez constante e outra com rigidez dindmica, sendo o desempenho das duas
comparado. Também é apresentada a analise de diferentes parametros que influenciam no

comportamento da transmissibilidade para os dois isoladores.

Os dados dos ensaios de resposta livre sao analisados, de onde foi possivel obter
parametros do carro que foram utilizados nas andalises numéricas. A partir dos ensaios,
foram obtidas as frequéncia naturais do caro que serviram como base para o projeto
dos isoladores. Sao apresentados os modelos numéricos do carro BAJA com 2GDL e
4GDL, e a partir dai sao feitas as analises acrescentando os isoladores de vibragdes com
rigidez constante e com rigidez dindmica. Um estudo considerando a variagao de diferentes
parametros é feito para avaliar a influéncia de cada um deles no desempenho dos isoladores

quando acoplados a sistemas de multiplos graus de liberdade.

Por ultimo, os niveis de conforto sdo avaliados segundo a norma para os sistemas
sem isolamento, com isolamento de rigidez constante e com isolamento de rigidez dinamica
quando submetidos a uma excitacdo harmonica. O desempenho dos isoladores é compa-
rado para os modelos de 1GDL e 3GDL, sendo apresentada uma sintese dos resultados

obtidos durante o trabalho e, finalmente, a melhor solu¢ao ao problema.

1.5 Organizacao do texto

Este trabalho é composto por 7 capitulos dispostos de acordo com a descri¢ao a

seguir.

O capitulo 2 contém a revisao de literatura, abordando os conceitos tedricos ne-
cessarios para o estudo de ergonomia e transmissibilidade em veiculos, apresentando a
descricao dos elementos da norma regulamentadora para a analise de ergonomia em vi-

bragoes.

O conceito de isolamento de vibragoes é abordado no capitulo 3, sendo apresenta-
dos dois modelos de isolamento: um com rigidez constante e outro com rigidez dinamica.
Sao estudados os parametros que influenciam no desempenho de cada um deles e é feita

a comparacao de desempenho para a transmissibilidade de vibragoes.

O capitulo 4 apresenta a caracterizagao do sistema em estudo, sendo apresentado,
primeiramente, a analise dos ensaios para identificacao das frequéncias naturais e caracte-

rizacao de parametros do carro a partir da resposta livre. Os dados do ensaio servem como



base para o projeto dos isoladores e os parametros encontrados sao usados nos modelos

numéricos.

Com o estudo dos dois tipo de isoladores em um sistema de 1GDL, sdo apresentados
no capitulo 5 os modelos de 3GDL e 5GDL acrescentando esses ao sistemas discretos
com pardmetros do carro da equipe. E analisado o desempenho dos dois isoladores para
diferentes configuragoes e o comportamento dos mesmo quando acoplados a um sistema

de multiplos graus de liberdade.

Por fim, o capitulo 6 contém a sintese dos resultados obtidos nas analises numéricas
para cada um dos isoladores comparando os resultados. Também compara-se as acelera-
¢Oes obtidas de cada sistema aos niveis de conforto aceitaveis ao ser humano. Para, entao,
apresentar no capitulo 7 a proposta de isolamento de vibragoes que melhor se adaptada

ao caso em estudo.



2 Revisao de literatura e conceitos

tedricos

2.1 Ergonomia e conforto humano

A palavra ergonomia, ciéncia da aplicagdo das leis naturais para projetar o traba-
lho, vem da jungao de duas palavras gregas: "ergon'(trabalho) e "nomos"(leis). Segundo
Bhise (2011) é uma ciéncia multidisciplinar que aborda informagdes sobre as pessoas (por
exemplo, psicologia, antropometria, biomecénica, anatomia, fisiologia, psicofisica) para
projetar sistemas e equipamentos adaptando-os as caracteristicas, capacidades e limita-
¢oes humanas. O objetivo é projetar equipamentos que melhor se ajustem ao ser humano
aprimorando seguranga (liberdade de danos, lesoes e perdas), conforto, desempenho e

eficiéncia do usuério.

Alguns dos efeitos prejudiciais ao conforto humano estao relacionados as exposi-
¢oes a vibragdo, que podem conter frequéncias que levam ao comportamento ressonante
do corpo inteiro ou de partes do corpo. Para o caso de veiculos, a vibragao predominante
sentida pelo motorista é a vibracao de corpo inteiro que pode ser transmitida pela super-
ficie em contato com os pés, por assentos ou por encostos (International Standard ISO
2631, 1997). Ela afeta todas as partes do corpo ao mesmo tempo e é muito comum em

estradas com grandes irregularidades, como estradas off-road.

As vibragoes sentidas podem induzir diferentes respostas fisiologicas a depender da
intensidade de frequéncia, do tempo de exposicao e da postura do ocupante. As vibragoes
em baixas frequéncias podem ser responsaveis pelas nduseas, vomitos e mal-estar. Ja as
vibragoes com frequéncias mais altas podem causar patologias no nivel da coluna vertebral,
afecc¢oes no aparelho digestivo, perturbagoes da fungao respiratoria ou até mesmo da visao.
A Figura 1, apresenta as frequéncias de ressonancia de partes do corpo e o desconforto

causado quando o ser humano é sujeito a excitagoes nessa faixa.



Tabela 1: Frequéncias naturais de partes do corpo submetidas a vibragdes no sentido

vertical. (KROEMER, K.H.E.; KROEMER, H.B.; KROEMER-ELBERT, 1994)

Parte do corpo Frequéncia de Ressonancia (Hz) Sintomas
Corpo inteiro 4ab,10a 14 Desconforto Geral
Cérebro abaixo de 0,5 Enjdo
la?2 Sono
Cabeca 5 a 20
Olhos 20 a 70 Dificuldade visual
Queixo 100 a 200 Dificuldade de fala
Laringe 5a 20 Mudanca de Voz
Ombros 2a 10
Antebraco 16 a 30
Maos 4ab
Tronco 3a’
Coracao 4a6
Caixa Torécia 60 Dores no peito
Estomago 3a6b Dores estomacais
Abdoémen 4a8
Rins 10 a 18 Urina solta
Sistema Cardiovascular 2a 20

Depois de um tempo de pilotagem exposta a vibragdo de corpo inteiro a pessoa
estara mais suscetivel a vibragoes de baixa frequéncia transmitidas através das nadegas
e costas por meio da coluna vertebral, via o assento e o encosto do banco, de origem,
principalmente, da iteragdo entre a estrada e o veiculo (GRIFFIN, 1990). Apesar de a
postura sentada ser menos comprometida que a postura em pé em condigoes estaticas,
quando submetido a longos periodos de trabalho a postura pode proporcionar maior
carga a coluna vertebral. Além disso, em posi¢oes sentadas os seres humanos sdo mais
sensiveis as vibragoes de baixa frequéncia. (ALPHIN; SANKARANARAYANASAMY;
SIVAPIRAKASAM, 2012)

2.2 Transmissibilidade em veiculos - Norma ISO 2631

Para avaliar se os niveis de aceleragao transmitidos ao banco sao suportados pelo
motorista, é usada a Norma ISO 2631 (1997). Ela tem como objetivo padronizar a avalia-
¢ao e comparacao de dados e ainda fornecer um guia sobre os niveis aceitaveis de exposicao
a vibragao de corpo inteiro para as faixas de frequéncia entre 0,1 e 80 Hz, avaliados em
1/3 de oitava. Os valores acima de 80 hz constituem um problema especial, que depen-
dem de fatores individuais complexos e particulares e por isso é dificil a formulagao de

recomendacoes validas para essas frequéncias.

Os limites de exposigao as vibragoes transmitidas ao corpo humano sdo apresen-
tados na norma de acordo com o tempo de exposicao, avaliados de 1min a 24h, e com

trés critérios de preservagdo do conforto (nivel de conforto reduzido, nivel de eficiéncia

6



reduzida (fadiga) e limite de exposi¢do). Segundo a norma, para o projeto de banco para
passageiros deve ser levado em consideragao o nivel de conforto reduzido. Os valores de
aceleracao limite para esse caso sao obtidos a partir dos valores correspondentes para o
nivel de eficiéncia reduzido (fadiga), multiplicando-os por 3,15 e reduzindo 10 dB (Figura
2). (International Standard ISO 2631, 1997)

No intervalo de frequéncia de 4 a 8 Hz o valor de tolerancia a vibracgao atinge seu
valor minimo para todos os tempos de exposi¢ao. Isso acontece porque é esse intervalo,
em particular a frequéncia de 5Hz, que corresponde a frequéncia de ressonancia do corpo
humano na diregao vertical. (GRIFFIN, 1990)
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Figura 2: Limite de aceleragao longitudinal (a,) como fungao da frequéncia e tempo de
exposi¢do para nivel reduzido de eficiéncia (fadiga). (International Standard
ISO 2631, 1997)

Quando os valores maximos sdo medidos, estes devem ser convertidos adequa-
damente a valores eficazes, antes da referéncia aos limites dados na Norma. Os valores
eficazes sao importantes porque estao diretamente ligados a energia contida nas ondas,
representando a poténcia real da vibragao e seu poder destrutivo. Os limites sao expressos
em valores médios quadraticos (root-mean-square - r.m.s.) e para obté-los deve-se usar a

equagao (2.1) ou o equivalente no dominio da frequéncia, onde a é a aceleragao ponderada



em m/s*> e T é o tempo de duracao da medi¢io da vibragdo em segundos.

1y = \/; /:OT a2 (t)dt (2.1)

A transmissibilidade da magnitude de vibracao desde a fixacdo do banco até a

superficie de contato do assento com o motorista é feita a partir da amplitude efetiva
da transmissibilidade - SEAT% (seat effective amplitude transmissibility), equagao (2.2),
que permite mensurar a eficiéncia de isolagdo das vibragoes pela comparacao entre as
medidas de vibragao de dois pontos, um no assento e outro na fonte de excitacao (fixagao

do banco).

r.m.Sqssento

SEAT% = (2.2)

T.11.S.ponto de fixacdo do banco
Para valores de SEAT% maiores que 100% ha uma amplificagdo das vibragoes

enquanto que para valores menores que 100% ha um isolamento.

2.2.1 Direcao de medicao

A diregao de atuacao da vibragao pode ser vertical, longitudinal ou transversal. As
vibragoes transmitidas sao medidas nas direcoes do sistema coordenado ortogonal, Figura
3, tendo sua origem na localizacao do coragao. De acordo com esse sistema aceleragoes no
eixo do pé (ou nadega) a cabega (ou vertical) sdo designadas +a,; aceleragao no eixo das
costas ao peito, +a, (longitudinal); e no eixo do lado direito ao lado esquerdo (lateral),
+a,.(International Standard ISO 2631, 1997)

Paddan e Griffin (2002) realizaram um estudo com 100 diferentes veiculos em suas
estradas caracteristicas e constataram que em todos os veiculos as vibracoes no eixo z
dominam o valor total da vibracao r.m.s. calculada de acordo com os trés eixos, tendo
uma participacao de 80% a 90% do valor da magnitude total. Como a Norma ISO 2631
(1997) baseia sua anélise apenas no eixo mais severo, o eixo vertical serd o foco de medigoes

para o presente trabalho.

2.3 Func3o Resposta em Frequéncia (FRF)

A fungdo resposta em frequéncia (FRF) ou fungdo de transferéncia é a relagiao
da resposta dindmica de um sistema (X (w)) e da excita¢do aplicada ao mesmo (F(w))
em fungao da frequéncia de excitagdo (w). E uma funcio de resposta complexa usada

para a solucao de problemas de miltiplos graus de liberdade e pode ser obtida de forma



— -y

NN

Eixo x= costa ao peito
Eixo y= lado direito ao lado esquerdo
Eixo z= pé& (ou nadega) & cabega

Figura 3: Diregao de atuagao das vibragoes. (International Standard ISO 2631, 1997)

experimental através da medicao dos valores de entrada e saida dos sinais, utilizando a
relagdo da equacao abaixo. (PAULA; SAVI, 2017)

H(w) = (2.3)

-

E uma importante ferramenta pra a identificacdo de parametros dindmicos ine-
rentes de cada sistema como modos de vibracao, frequéncias naturais e amortecimento e
ainda, permite detectar danos e modifica¢oes estruturais. A FRF recebe diferentes nomes
de acordo com as diferentes medicoes de saida. Para saidas medidas em deslocamento
(x(w)) a FRF recebe o nome de complidncia, para saidas em velocidade (v(w)), mobi-
lidade, e para saidas em aceleracdo (a(w)), acelerancia. Essas FRFs sao algebricamente

inter-relacionadas e podem ser convertidas umas nas outras usando a relacoes:

olw) o) ()
Fl)  “Flo) - Y Flw) 24

Os dados de medicao podem ser obtidos no dominio do tempo ou no dominio da
frequéncia, dependendo do objetivo da andlise e do instrumento usado para o proces-
samento de sinais. Para transformar um sinal no dominio do tempo para o dominio da

frequéncia é utilizada a transformada de Fourier.



2.3.1 Transformada de Fourier

A Transformada de Fourier é uma transformada integral que permite integrar a de-
pendéncia de tempo de uma func¢ao para se tornar uma funcao de uma variavel alternativa
ou pardmetro, que pode ser manipulado algebricamente. E usada para passar sinais obti-
dos no dominio do tempo para o dominio da frequéncia. A transformacao faz-se necessaria
quando se deseja analisar o comportamento do sistema. Em uma resposta no dominio do
tempo sdo mostradas as variagoes de sinal no decorrer do tempo (permitindo analisar
fontes de sinais e interferéncias), porém, nao é possivel a identificacdo de frequéncias do-
minantes e quais delas se concentram a energia do movimento, informacoes importantes

para o estudo dindmico do sistema tiradas dos dados no dominio da frequéncia. (PAULA;
SAVI, 2017)
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3 Isolamento de vibracoes por
Rigidez constante e Rigidez

dinamica

3.1 Isolamento de vibracoes

Inman (1994) define o isolamento de vibragdes como a redugao dos efeitos inde-
sejaveis da vibragao. Conhecendo-se a frequéncia minima que se deseja isolar é possivel
projetar um sistema que trabalhe em isolamento a partir dessa frequéncia. Isso pode ser
feito de diferentes formas, dentre elas estdao: o uso de um material de alta rigidez (como
borrachas) para mudar o amortecimento e a rigidez entre a fonte de vibragdo e a massa
ou o uso de uma configuracdo de molas para diminuir ou zerar a rigidez do sistema. O
primeiro método trabalha com uma rigidez do sistema constante definida pelo tipo de
material do isolador, ja o segundo trabalha com uma rigidez que varia com a amplitude

de excitagao aplicada.

3.2 Rigidez constante

O sistema de isolamento com rigidez constante (SIRC) é feito utilizando-se um
material com rigidez e amortecimento selecionado para atuar em uma faixa de frequéncia
desejada. Pode-se empregar o isolamento de duas formas diferentes: isolando a base do

dispositivo ou isolando o dispositivo da base de excitacao.

Para a andlise do SIRC, considera-se um oscilador de 1GDL sujeito a excitacao de
base conforme apresentado na figura 4, onde y é o deslocamento vertical da base e = é
o deslocamento vertical da massa. O conjunto mola-amortecedor representa o isolador, a

massa m representa o banco com o piloto e a base de excitacao, o chassi do carro.
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Isolador de vibragdo
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Figura 4: Sistema 1GDL SIRC.

Aplicando-se a 2* Lei de Newton para o sistema tem-se a equagdo (3.1) como

equagao do movimento para o sistema.

mi+c(t—y)+k(x—y)=0 (3.1)

onde k e ¢ sdo a rigidez e a constante de amortecimento do conjunto de isolamento,

respectivamente.

Segundo Piersol e Harris (1976) a transmissibilidade pode ser definida como a
relacdo entre a amplitude de resposta de um dispositivo e a amplitude de excitagao da base.
Essa razao é usada para descrever quanto do movimento da base esta sendo transmitido
a massa. Seja a base excitada por uma excitacdo harménica y(t) = Ycos(wpt), onde wy, é

a frequéncia de excitacao da base, a TR para o sistema apresentado pode ser obtida por:

TR =

X _ J 1+ (2r€)2 5.

Y (1 —72)2+ (2r¢)?
em que X é a amplitude de resposta da solucao particular da equagao (3.1), £ é a razdo
de amortecimento do sistema e r a razao entre a frequéncia de oscilacao da base, wy, € a

frequéncia natural do sistema, w = «/%.

3.2.1 Influéncia da rigidez k para a transmissibilidade

Para se analisar a influéncia da rigidez no desempenho de isolamento do sistema,
foi construida a curva de transmissibilidade a partir da integracao numérica da equacao
(3.2), realizada com a rotina ode45 do programa Matlab. A ferramenta usa o método de
Runge-Kutta de quarta e quinta ordem com passo variavel (Dormand-Prince). Para plotar
as curvas usou-se a relagao entre as amplitudes de saida e entrada, correspondentes a am-
plitude em regime permanente e a amplitude de deslocamento Y da base, respectivamente.
Os parametros utilizados na analise sao apresentados na Tabela 2. Para a integracao nu-
mérica, a equagao de segunda ordem (3.1) foi reescrita como duas equagoes de primeira

ordem, apresentadas nas equagoes (3.3) e (3.4), utilizando-se as varidveis de estado y; = «
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e yo = @ e sabendo-se que y = Ycos(wpt), § = —wpY sen(wpt) e § = —wiY cos(wyt). O
tempo de integracao utilizado foi de 20s e apenas os 10s finais foram considerados como
regime permanente. A faixa de frequéncia avaliada foi de 0,1 Hz a 80 Hz com variagao de

0,1 em 0,1Hz, que consiste na faixa importante para o estudo ergonémico recomendado
pela Norma ISO 2631 (1997).

Tabela 2: Tabela de constantes modelo SIRC.

Constantes [Unidade] | Valores
Massa [kg] 100
¢ [Ns/m] 300
% [N/m] 1000
% =Y2 (3.3)
) c c k k
Yo = =779 + Mowsen(wbt) — + Mowcos(wbt) (3.4)

A Figura 5 apresenta o resultado da influéncia da rigidez na transmissibilidade.
Onde é possivel perceber que quanto maior a rigidez maior a amplitude da curva de

transmissibilidade do sistema e menor é a zona de isolamento.
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Figura 5: Curvas de transmissibilidade para diferentes valores de rigidez K do SIRC.

3.3 Rigidez dinamica
O isolador de vibrac¢ao nao-linear com sistema de rigidez dindmica (SIRD) vem
sendo estudado por ser um sistema que proporciona um bom isolamento em vibragoes de

baixas frequéncias sem diminuir a carga suportada. Além disso, possui um 6timo custo
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beneficio e confiabilidade. Geralmente, é composto por um elemento elastico na vertical
que suporta a carga, e dois elementos de rigidez que variam a direcao da forca restauradora

de acordo com a carga suportada.

Platus (1992) apresentou alguns sistemas com o uso de uma rigidez dindmica para
diminuir ou cancelar a rigidez de uma suspensao de mola. A redugao da rigidez amplia o
amortecimento intrinseco do sistema, criando uma forma pratica para alcancar um alto
amortecimento histérico. Um dos sistemas apresentados ¢ ilustrado na Figura 6. O modelo
¢ um isolador de movimento vertical dinamico que utiliza uma mola de rigidez K, para
suportar o peso da carga estatica W e um sistema de rigidez dinamica, Ky, para anular
ou reduzir a rigidez equivalente do sistema, K. O sistema apresentou bons resultados para

o isolamento tanto para baixas quanto para altas frequéncias.

Le e Ahn (2011) analisaram um modelo nao linear de isolador de vibragao usando
rigidez dindmica para uso em assento de veiculos. O modelo apresentado, Figura 7, é
composto por uma mola e um amortecedor em paralelo, dispostos na vertical, suportando
a carga, e duas molas dispostas na horizontal conectadas a massa por uma barra, exercendo
a funcao de rigidez dindmica do sistema. As caracteristicas de transmissibilidade desse
sistema foram comparadas com o modelo sem sistema de isolamento de forma numérica
e experimental. Os resultados mostraram que com o uso do isolador de rigidez dinamica
os valores de r.m.s. do deslocamento da massa foram reduzidos em até 67,2%, enquanto

que para o sistema sem isolamento o valor de r.m.s. era ampliado 268,54%.

R R

e e
%Ka&, %Kﬁs—&

(a) (b) ©

Figura 6: Modelo do isolador de vibragoes com rigidez dindmica/negativa; (a) sistema sem
carga; (b) sistema com carga, ; (c) sistema com carga, , e forga compressiva, P.
(PLATUS, 1992)
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Figura 7: (a) Modelo da suspensdo de assento veicular com estrutura de rigidez nega-
tiva; (b) Representacao esquemadtica do sistema de isolador ilustrado.(LE; AHN,
2011)

Bolzan (2016) também apresenta um estudo sobre um modelo nao-linear de rigidez
dindmica para o uso em sistema de isolamento de assento veicular visando conforto do
condutor. O sistema seguiu o modelo de Le e Ahn (2011), porém com diferentes aborda-
gens e parametros. A analise numérica desse sistema foi feita com e sem um sistema de
amortecimento, tanto nas molas horizontais quanto nas verticais, e os resultados foram
comparados. Para o sistema com rigidez dindmica sem amortecimento nas molas horizon-
tais os valores de r.m.s. do deslocamento transferidos ao assento nas frequéncias naturais

de cada sistema foram reduzidos 60, 7% e para o sistema com amortecimento a reducao
foi de 70, 5%.

No presente trabalho estudou-se um modelo baseado no apresentado por Bolzan
(2016) com amortecimento apenas na mola vertical, sendo apresentada, inicialmente, a

analise numérica baseada nos parametros dados pelo autor.

3.3.1 Modelo de rigidez dinamica

O sistema de isolamento estudado possui um conjunto mola amortecedor em para-
lelo disposto na vertical e duas molas lineares dispostas na horizontal. A Figura 8 mostra
a posigao do sistema em equilibrio (linha tracejada) e a posi¢ao com deslocamento verti-
cal com influéncia da massa (linha continua). No ponto de equilibrio as molas horizontais
estao distendidas enquanto a mola vertical esta relaxada. Com a massa fazendo parte
do sistema a mola vertical estard sempre em compressao, permitindo com que as molas
horizontais contribuam para a rigidez dinamica do sistema. Assim, quando a base é ex-

citada a resposta de vibracao do conjunto dependera da rigidez resultante do sistema de
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isolamento.

Uma das extremidades da mola horizontal esta fixada na estrutura enquanto a
outra é fixada nas guias que se movimentam lateralmente com atrito e massa despreziveis.
As barras de comprimento a conectam a massa as guias das molas horizontais, utilizando

articulacoes livres pra girar 360° sem atrito.

Posicdo de equilibrio
N

Posicdo inicial com massa

Figura 8: Modelo de rigidez dindmica. Modificada de Bolzan (2016).

As variaveis da Figura 8 sao:

e M ¢é a massa suportada pelo sistema de isolamento sendo igual a soma da massa do

piloto e a do banco;
e K, ¢ a rigidez linear da mola vertical [N/m)];
e K, é arigidez linear das molas horizontais [N/m];
e a ¢é o comprimento da barra que liga as guias horizontais a massa M [Kg];

e b é a distancia da articulagdo entre a barra e a massa ao ponto de fixagdo da mola

horizontal na estrutura do assento [m];
e L é o comprimento inicial das molas horizontais (com carga) [m];

e J,(t) é o deslocamento da guia horizontal com relagao a sua posicao inicial em fungao

do tempo;

e h; é a distancia entre as molas horizontais e a posicao inicial do movimento (com

carga) [m];
e (3 (5(t)) é o dngulo da barra com o eixo horizontal em fun¢ao do tempo [°];

e y (y(t)) é o deslocamento vertical da base representado por uma excitagao harmonica
y(t) = Ycos(wpt) ;
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3.3.1.1 Forca restauradora das molas horizontais e sua influéncia na rigidez dinamica

Quando a massa M é deslocada no sentido positivo de x, as molas horizontais
ainda estao distendidas gerando forcas restauradoras que agem sobre a massa. A Figura

9 mostra os detalhes geométricos junto ao diagrama de corpo livre para esse caso onde
8> 0.

S

Fhv F Fha L
hv 0
""""" @ — x+hy
! M M\V
Fkl'yhh

Figura 9: Forca restauradora molas horizontais.

De acordo com as configuragoes geométricas do sistema as forcas Fjp, Fhq € Fho,
na direcao horizontal, na direcao da barra e na direcao vertical, respectivamente, podem

ser determinadas de acordo com as equagoes (3.5), (3.6) e (3.7).

th = khéh = kh(b — LO — acos(ﬁ)) (35)
F}m = thCOS<ﬂ) (36)
Fhy, = Fpasen(pB) (3.7)

Os valores de b, a e Ly sao constantes geométricas e, baseados nos resultados dos
estudos apresentados por Bolzan (2016), sao adotados os valores 500 mm, 312, 5 mm e 180
mm, respectivamente. Substituindo as equagoes (3.5) e (3.6) na equagao (3.7) é possivel

obter a equacao:

F hv
kn

= (b — Lo — acos(3))cos(B)sen(f) (3.8)

A direcao da forga F}, agindo sobre a massa depende diretamente do valor de
B, essa relacao é mostrada na Figura 10. Para valores positivos do angulo 8 as molas
horizontais estarao tracionadas exercendo uma for¢a na mesma dire¢ao porém com sentido
contrério a for¢a da mola vertical (Figura 11(a)), assim F}, terd valor negativo. Nessa
situacao, a rigidez do sistema tera seu valor reduzido. Para valores negativos de 3 as

molas horizontais também estarao tracionadas e exercendo uma forca na mesma direcao e
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sentido da forga da mola vertical (Figura 11(c)). Assim, Fj, terd valor positivo e, portanto,
a rigidez do sistema serd aumentada. Ja para § = 0 as forgas restauradoras das molas
horizontais irdo se anular, F}, = 0, e apenas a mola vertical ird exercer forga sobre a

massa (Figura 11(b)). Sendo este o ponto de mudanca da rigidez do sistema.

0.03

002 >a
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Fhvf kh
o
T

1
1
|
|
|
|
\
[
|
[
|
\
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1
|

-0.01F s -
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0.03 | | | | |
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Figura 10: Grafico de direcao da forca restauradora pelo angulo .

F, Massa Fy,
B
Massa
Ead ] e ] R

(@ (®) ©

Figura 11: Anélise de forgas restauradoras das molas para diferentes valores de /3: (a)5 >

0. (b)8=0. (c) B < 0.

O diagrama de corpo livre do sistema na posi¢ao inicial com a presenga da massa

é apresentado na Figura 12. Pela aplicacao da 1* lei de Newton é obtida a equacao (3.9).
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Massa

Figura 12: Diagrama de Corpo Livre posi¢ao de equilibrio.

F,—P=0 (3.9)

sendo P = Mg e F, = K,6,, onde g é a aceleracao da gravidade e 9, é o deslocamento
inicial da mola vertical devido a adi¢do da massa ao sistema, a equacao (3.9) pode ser
reescrita da seguinte forma:

Mg = K6, (3.10)

Aplicando a 2* Lei de Newton para a andlise dindmica do sistema com desloca-

mento x a partir do diagrama de corpo livre da Figura 13, logo,

P
|-
Massa
Fh Fh
Fku Fcu

Figura 13: Diagrama de Corpo Livre inicio do movimento.

Fi — Fppy — P — 2Fy, = Mi (3.11)

em que Fy, = K,0, — K,z. Pela Figura 9 cos(f) e sen(f) podem ser determinados pelas
equagoes (3.12) e (3.13), respectivamente.

a? — (x + h;)?
cos(p) = (a i) (3.12)
sen(f) = ’ —Z b (3.13)
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Substituindo as equagoes (3.10), (3.7), Fky, (3.12) e (3.13) na equagao (3.11) é

possivel rearranji-la da seguinte forma:

5 (@ + hi)

5 =0 (314)

Mi + ¢, + Kyx + 2K,(b— Lo — \/a2 - (x+hz-)2)\/a2 — (z + hy)

Sendo a base excitada por y(t) = Ycos(wpt), a equagao (3.14) pode ser reescrita:

Miitey (3—§)+ Ko (2—y)+2Kn (b—Ln— /a2 — (2 —y+h)2) /a2 — (@ —y+h;)2 E=4D —0 (3.15)

Para obter a resposta da equagdo do movimento (3.15) foi feita a integragao nu-
mérica utilizando o integrador ode45 do software Matlab. O tempo de integracao utilizado
foi de 20s, tempo suficiente para que o sistema entrasse em regime permanente. Para a
integragao numérica, a equagao de segunda ordem (3.15) foi reescrita como duas equagoes
de primeira ordem, apresentadas nas equagoes (3.16) e (3.17), utilizando-se as varidveis
de estado y; = x e yo = & e sabendo-se que y = Ycos(wpt), y = —w,Y sen(wpt) e

i = —wiY cos(wyt).

U1 = Y2 (3.16)

Yo=—F%y2+YwY sen(wpt)— %gﬂ +%Ycos(wbt)f

72k:h(b7L07\/a27(y17Ycos(wbt)+hi)2)(\/a27(yl7Ycos(wbt)+hi)2)w (3 17)

A Tabela 3 apresenta todos as constantes utilizadas para obter a resposta dinamica
da equacao (3.15). A massa M é determinada por Bolzan (2016) pela adigao da massa de
um motorista de 80kg a massa de um banco de 20kg e os outros parametros determinados
de acordo com as restri¢des geométricas do modelo. As influéncias dos valores de K}, k,
e Ly para a resposta dindmica e consequentemente, a transmissibilidade, serao analisadas

na proéxima secao.

Tabela 3: Tabela de constantes modelo SIRD.

Constantes [Unidade] | Valores
Massa [kg] 100
¢y [Ns/m] 300

a [m] 0,3125

hi [m] 0,2500

b [m] 0,5000

3.3.2 Transmissibilidade para diferentes parametros

Para encontrar a curva de transmissibilidade foi utilizada a relagdo entre as am-

plitudes de saida e entrada, correspondentes a amplitude em regime permanente e a

20



amplitude de deslocamento Y da base, respectivamente. Para a construgao das curvas foi
utilizada a amplitude de Y = 0,025 m. Variou-se a frequéncia de excitacao de 0,1 Hz a 80
Hz (com variagao de 0,1 em 0,1 Hz), faixa de frequéncia relevante para o estudo ergond-
mico segundo a Norma ISO 2631 (1997). A transmissibilidade foi avaliada para diferentes
valores de K}, K, e Ly, de forma a analisar a influéncia desses parametros. Em todas as

analises, foram utilizados os valores da Tabela 3.

e Influéncia de L na transmissibilidade do sistema

Na anadlise de influéncia do comprimento inicial das molas horizontais na transmis-
sibilidade do sistema, o valor de L foi variado de 90 mm a 180 mm para cada curva

da Figura 14, seguindo as restrigoes geométricas do modelo de Bolzan (2016).

—Lo=90 mm
—Lo=120 mm i
—Lo=150 mm

Lo=180 mm

N
o

Transmissibilidade T.R.

|

30 40 50 60 70 80
Frequéncia [Hz]

Figura 14: Transmissibilidade do modelo SIRD para diferentes valores de Ly com ampli-
tude de excitacao Y = 0,025 m.

A partir dos resultados tem-se que com o aumento de L a regiao de isolamento de
vibragao é expandida, sendo que a atenuacgao de vibragao, onde TR é menor que
um, se inicia em 12,1 Hz para Ly = 90 mm enquanto que para para Ly = 180 mm
esse valor é de 8,9 Hz. A mudanca do parametro Ly também interfere no valor de
pico para a curva de transmissibilidade, sendo esse variado de 3,2 para 2,4 de acordo

com o aumento de Lg.

Com o objetivo de diminuir a transmissibilidade e trabalhar abrangendo as mais
variadas faixas de frequéncia possiveis, principalmente em baixas frequéncias, para
as proximas andlises de influéncia de parametros sera utilizado o valor de Ly = 180

1mnin.

e Influéncia de K, na transmissibilidade do sistema

Para a analise de influéncia da rigidez da mola vertical na resposta e na transmis-
sibilidade do sistema foi utilizado o valor de Ly = 180 mm e variou-se a rigidez

vertical de 1000 N/m a 10000 N/m, seguindo a andlise proposta por Bolzan (2016).
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Figura 15: Transmissibilidade do modelo SIRD para diferentes valores de K, com ampli-
tude de excitacao de Y = 0,025 m.

E possivel perceber a partir da Figura 15 que com o aumento de K, a regiao que
trabalha em isolamento de vibracao ¢ expandida, seguindo o mesmo padrao da
variacao de Ly, com frequéncia minima para a regiao de isolamento de vibragao
saindo de 17 Hz (k, = 10000 N/m) para 9,1 Hz (k, = 1000 N/m). A mesma
tendéncia de expansao de isolamento com o aumento da rigidez foi observada na

analise de influéncia de parametro para o isolador com rigidez constante, Figura 5.
Para a préxima analise de influéncia de parametro, foi escolhida a rigidez com melhor
resposta em conjunto com Ly, sendo esse valor K, = 1000 N/m.

e Influéncia de K} na transmissibilidade do sistema

Para a anélise de influéncia da rigidez das molas horizontais na resposta e na trans-
missibilidade do sistema, utilizou-se os valores de K, = 1000 N/m e L, = 180 mm.
K, foi variado de 2000 N/m a 26000 N/m. A andlise é apresentada na Figura 16.
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Figura 16: Transmissibilidade do modelo SIRD para diferentes valores de K} com ampli-
tude de excitacao de Y = 0,025 m.

Com o aumento de K} nota-se a expansao da regiao de isolamento, com uma frequén-
cia de inicio da regiao de 6,7 Hz com K; = 2000 Hz para 13,1 Hz com rigidez
K} = 26000 N/m. Também ¢é observada maior amplitude de movimento da massa

para maiores valores de Kj,.

A partir de valores de Kj; = 18000 N/m pode-se perceber perturbagdes na curva de
transmissibilidade no intervalo de frequéncias entre 12 Hz e 40 Hz. Essas pertubagoes

podem estar associadas a algum erro numérico derivado da integracao pela funcao
oded5 do software Matlab.

Na analise de influéncia de K} também foi identificado, para valores de Y maiores
que 0,04 m, o surgimento de picos nas curva de transmissibilidade a partir da
rigidez de 18000 N/m. Além disso, a resposta de deslocamento no tempo apresentou
valores muito altos, incoerentes com os valores de montagem do modelo analisado.
Esse fato pode estar associado a mudanca de direcao da forga restauradora da mola
vertical, porém, fisicamente isso seria inviavel uma vez que quando a massa faz parte
do sistema a mola vertical sempre estard em compressao. Uma forma de resolver
esse problema, seria revisar os parametros constantes a, h; e b e ainda, inserir uma
restri¢ao para o deslocamento do sistema, sendo o deslocamento méaximo a distancia

inicial entre as molas horizontais e a massa (h;).

3.4 Comparacao entre rigidez constante e rigidez dindmica
Utilizando os parametros das Tabelas 3 e 2, e dos valores de Ly = 180 mm,

K, = 1000 N/m e Ky = 2000 N/m, construiu-se o grafico de transmissibilidade em

funcao da frequéncia, apresentado na Figura 17, para a comparacao entre os sistemas
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SIRC e SIRD apresentados anteriormente. Para a construgao do grafico também foi usado

a funcdo ode4b do software Matlab e a amplitude de excitagao foi de Y = 0,025 m.

A linha tracejada representa o sistema de rigidez constante enquanto a linha conti-
nua, o de rigidez dindmica. E possivel notar que, para uma mesma amplitude de excitacéo,
o SIRD apresenta melhor desempenho para o isolamento de vibragoes tanto em baixas
quanto em altas frequéncias. Enquanto a area de isolamento, com TR=1, do SIRC se
inicia em 10,8 Hz, a do SIRD se inicia em 6,8 Hz.

Além, disso, a partir da frequéncia de 8Hz o sistema de rigidez dindmica apresenta
uma 7. R < 0,5, tendéncia que se estende para todos os valores subsequentes, sendo essa

transmissibilidade alcancada pela curva de rigidez constante apenas a partir de 30 Hz.
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Figura 17: Comparacao de transmissibilidade entre os sistemas de rigidez constante e
dinamica.
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4 Sistema estudado

4.1 Apresentacao do sistema

O sistema estudado é apresentado na Figura 18. Atualmente, o banco do veiculo
é fixado diretamente no chassi, sendo assim a transmissibilidade entre a carroceria e o
assento é TR=1. A absorcao de vibracao do banco de couro é desprezada por este ser
um material sem propriedades isolantes de vibragao. Tanto o assento quanto o encosto do

banco estao expostos a vibragao da pista.

Figura 18: Fixacdo do banco veiculo Baja na configuracao atual.

4.2 Ensaio para identificacao de parametros

Para o projeto de um isolador é importante conhecer qual a frequéncia minima
de trabalho em que se deseja amenizar os efeitos vibracionais. Em uma anélise ergond-
mica essa frequéncia esta relacionada com baixos valores, principalmente entre 4 Hz e
8 Hz, valores prejudiciais a satide humana. Em um carro, frequéncias dessa magnitude

sao provenientes, principalmente, das excitacoes da pista que variam consideravelmente
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dependendo do terreno e do tipo de obstaculo. Além disso, para as analises numéricas é

necessaria a caracterizagao de parametros do sistema como a suspensao do carro.

Sendo assim, para uma primeira analise buscou-se entender como o sistema es-
tudado se comporta, identificando as frequéncias naturais do veiculo e os parametros
de rigidez e amortecimento da suspensao a serem usados nas analises numéricas. Para
isso, analisou-se o ensaio feito a partir da resposta livre do carro. Os resultados desse
ensaio foram fornecidos pelo Grupo de Sistemas Dindmicos da Universidade de Brasilia,

relacionados a ensaios realizados na disciplina Vibracoes I.

Os dados foram obtidos através da perturbacao gerada por saltos de uma pessoa
nas partes dianteira e traseira do carro, realizados separadamente. Foram medidas apenas
as aceleragoes no eixo vertical. Os acelerometros foram fixados na estrutura como indicado

na Figura 19. Foram feitas 3 medi¢oes em cada eixo para garantir repetibilidade dos dados.

(a)

Figura 19: Fixacao de acelerdmetros para aquisi¢ao de resposta livre do veiculo Baja SAE:
(a) Eixo dianteiro. (b) Eixo Traseiro.

Os valores de pico da amplitude de aceleracao obtidos sao mostrados nas Figuras

20 e 21, sendo esse valor a média das 3 medigoes realizadas em cada eixo.
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Figura 20: Média da resposta livre para ensaio no eixo dianteiro.
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Figura 21: Média da resposta livre para ensaio no eixo traseiro.

Com os espectros de resposta obtidos no ensaio foi possivel encontrar as frequéncias
naturais wy = 5,53 Hz do eixo dianteiro e w; = 2,038 Hz do eixo traseiro. A partir dos

valores de frequéncia determinou-se as rigidezes de cada eixo, ks e kg, utilizando as

equacoes 4.1 e 4.2, respectivamente. Em que, mgy 14,29 kg e mg = 19,05 kg sao
as massas nao suspensas de cada um dos eixos separadamente. Considerando apenas

o deslocamento vertical do chassi (ou seja, aproximando para um modelo de 1GDL) e
desprezando a dinamica dos pneus, é possivel encontrar a frequéncia natural do carro todo
utilizando a equagao 4.3, onde m,. = 134 kg é a massa total do veiculo. O valor encontrado

para a rigidez dianteira foi de 17296,09 N/m, para a rigidez traseira de 3125,61 N/m e a
frequéncia natural foi de 1,96 Hz.
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kst = (42)

ksd + kst

Wtotal = T (4-3)

Para o projeto do isolador o ideal seria obter as respostas do carro enquanto
em movimento, de preferéncia em sua estrada caracteristica, visto que as frequéncias de
excitacao da pista sdo as mais criticas para o ser humano segundo a Norma ISO 2631

(1997). Porém, o ensaio nao foi possivel devido a falta de instrumentagao.

Sendo assim, a frequéncia natural total do carro encontrada no ensaio é usada como
base para o projeto dos isoladores, visto que esta se aproxima das baixas frequéncias de
excitagdo de uma pista. Os valores de rigidez encontrados para cada um dos eixos serao

usados para a caracterizacao do sistema através de sistemas discretos de diferentes graus
de liberdade.

4.2.1 Amortecimento da suspensao

A partir dos espectros obtidos no ensaio de resposta livre, determinou-se a largura
de banda (LB) de cada um dos eixos utilizando a equacao 4.4, onde G4, corresponde
ao pico de aceleracao da funcao resposta em frequéncia e £ o coeficiente de amorteci-
mento do sistema. Considerando um amortecimento subamortecido da suspensao, a lar-
gura de banda se relaciona com o coeficiente de amortecimento pela relagdo apresentada
na equacao 4.5. Sendo assim, é possivel calcular os coeficientes de amortecimento dos
eixos dianteiro e traseiro e, a partir da equagao 4.6, os amortecimentos. Os resultados sao

apresentados na Tabela 4.

Gmaz o ii
Vi % 44)
=27 (4.5)
C =2tmw (4.6)
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Tabela 4: Resultados analise de dissipacao de energia.

Eixo dianteiro
LBy, 0,18
&g 0,09
Cad 89,78 Ns/m
Eixo traseiro
LB, 0,49
& 0,24
Cut 119,69 Ns/m

Os valores encontrados sao referentes as pressoes de 50 psi e 60 psi dos amortece-
dores dianteiro e traseiro, respectivamente, correspondentes a configuracao utilizada no

ensaio de resposta livre.

4.3 Pneu

Os pneus utilizados pela equipe sao do modelo AT21x7-10, com carcaca diagonal
e sem camara, utilizados em veiculos off-road. Morlin (2017) apresenta um estudo onde
submete os pneus a compressao utilizando 5 mm/min como velocidade de aplicagao do
carregamento. Através do ensaio percebeu-se que a rigidez é diretamente proporcional ao
aumento da pressao interna dos pneus e, além disso, a curva 'For¢a [N] X Deformagao

Y

[m]” apresenta um comportamento linear sendo possivel obter os dados apresentados na

Tabela 5.

Tabela 5: Valores de Rigidez do Pneu. Modificada de Morlin (2017).

Pressao interna [psi] | Rigidez [N/m]
6 45780
8 71760
10 83160
13 90280
16 100650
19 109340
21 118950

Para as analises numéricas algumas hipdteses sao consideradas: o pneu esta sempre
em contato com o solo, o amortecimento do pneu nao é considerado e o contato entre pneu

e pista se da de forma pontual, desprezando assim, o efeito de escorregamento.
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5 Analise numeérica

As andlises numéricas sao feitas a partir de uma abordagem simplificada sendo
apresentados os modelos discretos de 2GDL e de 4GDL para a caracterizacao do sistema.
Ao se realizar as andlises com os isoladores de vibracao esses sistemas sao acrescidos de
1GDL entre a carroceria e o banco do piloto. E considerado que os modelos se comportam
de forma linear e as representagoes de 2GDL e 3GDL nao consideram os movimentos de
arfagem, rolagem nem guinada. Ja as de 4GDL e 5GDL desconsideram os movimentos de

rolagem e guinada.

As constantes utilizadas sao apresentadas na Tabela 6, onde as rigidezes kg € ky
sao equivalentes as pressoes de 10 psi dos pneus dianteiros e 13 psi dos pneus traseiros,
respectivamente. As rigidezes kg, e kg e 0os amortecimentos Cygq € Cyy, também referentes
a cada um dos eixos do carro, foram estimados a partir da andlise dos dados dos ensaios
de resposta livre apresentado no capitulo 4 deste trabalho, sendo que para os modelos de

2GDL e 3GDL mg, k,, ks e C, sao utilizados como valores totais equivalentes dos dois

eixos.
Tabela 6: Tabela de constantes referentes ao carro para a analise numérica.
Constantes [Unidade] Significado Valores
m, [Kg] massa do piloto + banco 80
m. [Kg] massa do carro 134

msa [Kg massa nao suspensa eixo dianteiro 14,29

my [Kg massa Nao suspensa eixo traseiro 19,05

ms [Kg] massa nao suspensa média 33,34

I [Kgm?] Inércia de arfagem 24,188

lq [m] Distancia do eixo dianteiro ao ponto de CG 0,8084

Iy [m] Distancia do eixo traseiro ao ponto de CG 0,5916

kpa [N/m] Rigidez equivalente pneus dianteiros 166320

kpe [N/m)] Rigidez equivalente pneus traseiros 180560

k, [N/m] Rigidez equivalente dos pneus 346880

Cua [Ns/m] Amortecimento equivalente eixo dianteiro 89,78

Cat [Ns/m] Amortecimento equivalente eixo traseiro 119,69

C, [Ns/m] Amortecimento equivalente 209,47
ksq [N/m] Rigidez equivalente da suspensao eixo dianteiro | 17296,09

ks [N/m] Rigidez equivalente da suspensdo eixo traseiro | 3125,61
ks [N/m] Rigidez equivalente da suspensao 20421,70
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5.1 Caracterizacao do sistema

Para a caracterizacdo numérica do carro BAJA sdo apresentados dois modelos
com diferentes graus de liberdade: um com 2GDL e outro com 4GDL, obtendo para
cada um deles suas frequéncias naturais. Essas frequéncias sao obtidas através de um
problema de autovalores como o apresentado na equacgao 5.1, onde as matrizes simétricas
de massa M e rigidez K sao formadas a partir das equagoes de movimento de cada um
dos sistemas. A solucdo da equacdo 5.1, composta por 'n’ autovalores A2 e 'n’ autovetores
U,.(r=1,2,...,n), fornece as frequéncias naturais através da raiz quadrada dos autovalores
e os modos vibracionais, pela raiz quadrada dos autovetores, sendo que 'n’ representa o
numero de graus de liberdade do sistema. No presente trabalho sao analisadas apenas as

frequéncias naturais.

(K —NM)¥ =0 (5.1)

Para resolver os problemas de autovalores e obter as frequéncias naturais é utilizada

a funcao ’eig’ do software MatLab.

5.1.1 2GDL

O modelo discreto de 2GDL apresentado na Figura 22 consiste em duas massas,
uma representando a massa suspensa do carro sem piloto (m.) e outra a massa nao
suspensa (my), ligadas entre si por um amortecimento viscoso C, e uma rigidez k, que
representam a suspensdao do carro. As massas sdo conectadas a base por meio de uma
rigidez k, equivalente aos pneus. Da Figura 22, tem-se que x; é o deslocamento vertical

da massa nao suspensa, o da carroceria e, ¥y e o, suas respectivas velocidades lineares.

sz

F T

| T

Mg
K, §
y
I )—I

Base

Figura 22: Modelo representativo massa e mola 2 graus de liberdade.

Aplicando-se a 2°Lei de Newton ao modelo tem-se as equagoes 5.2 e 5.3 como equa-

¢oes do movimento para a massa nao suspensa e a massa da carroceria, respectivamente.

MeT1 — Ca(fz - 351) - ks(l“Q - xl) + kp(xl - ?J) =0 (5'2)
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medo + Co(2g — 21) — Ci(25 — Xg) + ks(x2 — 1) — ki(x3 — 22) =0 (5.3)

A partir das equagdes do movimento, tém-se as seguintes matrizes de massa e

rigidez e os valores de frequéncia naturais, em Hz, associados aos dois graus de liberdade:

1,91
w] =
16, 38
Sendo a rigidez dos pneus muito alta em relacao a rigidez da suspensao, ¢ possivel
comparar a frequéncia estimada a partir dos dados dos ensaios experimentais utilizando

a equacao 4.3, com a frequéncia natural referente ao primeiro modo vibracional obtida

pelo modelo numérico. Os valores sao apresentados na Tabela 7.

Tabela 7: Tabela comparativa de frequéncia natural obtida no ensaio e no modelo numé-

rico - 2GDL.
Frequéncia total equivalente [Hz|
Ensaio de Resposta Livre 1,96
Modelo numérico 1,91
Diferenca 0,03%
5.1.2 4GDL

No modelo de 4GDL o sistema de suspensao é separado entre os eixos dianteiro e
traseiro. Nesta andlise é adicionado o movimento de arfagem a massa suspensa (retratado
pelo dngulo ) e as excitagoes de base independentes de cada eixo. Da Figura 23, tem-se
que z1 € o deslocamento vertical da massa nao suspensa do eixo dianteiro, xo da massa
nao suspensa do eixo traseiro, xs da carroceria, 21, 2y e 23, suas respectivas velocidades

lineares e 6 a velocidade angular do movimento de arfagem da massa suspensa 6.
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Figura 23: Modelo representativo massa e mola 4 graus de liberdade.

Para esse sistema, ao se aplicar a 2*Lei de Newton, tém-se as equagoes 5.4, 5.5,

5.6 e 5.7 como equagoes do movimento.

msdx"'l - Cad(x'g - Jfl - HZd) — ksd($3 — T — Hld) + kpd($1 — y) =0 (54)

mstl.’.g — Cat(x.g — I'Q - Glt) - k5t<$3 — X9 — Qlt) + k'pt(xz - y) =0 (55)

mCZE”3+Oad(l;3—Z:1—éld>+cat(l:3—ng—élt)+ksd($3—xl—Qld)—i-kst(l’g—l'g—glt) = 0 (56)

16 — Cog(dis — 2y — 0lg)lg + Coy (25 — 29 — 011,
— /{st(.fg — T — Hld)ld + ]{Zst(l’g — L9 — Hlt)lt = O (57)

Ao obter as equagoes de movimento para o sistema, sdo apresentadas as matrizes

de inércia e rigidez e as frequéncias naturais, em Hz, associadas a cada um dos graus de
liberdade:

Meqg 0O 0 O
M = 0 mg 0 O
0 0 m., O
0 0 0 I
(ksq + kpa) 0 —ksq ksalq
K] = 0 (kst + kpt) —kgt —kstly
_ksd _kst (ksd + kst) (kstlt - ksdld)
ksdld _kstlt (kstlt - ksdld) (ksdlczl + kstltZ)
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1,15

3,74
15,63
18,08

5.2 Projeto de isoladores

No projeto dos isoladores é utilizada como base a frequéncia natural de wyotq =
1,96 Hz, identificada no ensaio de resposta livre. Afim de se estudar o desempenho dos iso-
ladores quando acoplados a um sistema de mais de 1GDL é feita uma anélise paramétrica
das curvas de transmissibilidade nos modelos de 3GDL e 5GDL.

Ao definir o coeficiente de amortecimento ¢ e a transmissibilidade TR (consequen-
temente, a razao de frequéncias r a partir da relacdo da equagao 3.2), é possivel encontrar
os valores de rigidez e amortecimento para o projeto do isolador de rigidez constante atra-
vés das equagoes 5.9 e 5.10, respectivamente. Onde w; é a frequéncia natural do isolador,

calculada a partir da equacao 5.8 e m, = 80 kg ¢ a massa do banco com o piloto.

Weotal
i = 5.8
i = 2 (58)
ki = myw? (5.9)

Para o projeto do isolador de rigidez dindmica, os parametros geométricos sao
adaptados ao carro da equipe Piratas do Cerrado, sendo as constantes apresentadas na
Tabela 8. Segundo Bolzan (2016) para se definir os valores de h; e de a deve-se atentar
aos seguintes critérios: valores de h; muito proximos de zero eliminam o efeito da rigidez
negativa das molas horizontais; valores de h; muito préximos de a possuem um ponto de
equilibrio instavel podendo amplificar as vibragoes. Na selecao desses valores constantes
para as analises do presente trabalho foram utilizadas as mesmas proporgoes usadas no

modelo apresentado pelo autor.
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Tabela 8: Tabela de constantes para o projeto do isolador de rigidez dinamica.

Constantes ..
[Unidade] Significado Valores
a [m] Comprimentq da bz.n"ra que liga as guias 0.25
horizontais ao banco
hi [m] Distancia entre as molas horizontais e a posigao 0.2

inicial do movimento
Distancia da articulagao entre a barra e a massa
b [m] ao ponto de fixagdo da mola horizontal na 0,4
estrutura do assento

Os valores utilizados para o conjunto mola amortecedor vertical sao os mesmo
utilizados no isolador de rigidez constante a fim de comparagao. Para a andalise paramétrica
das curvas de transmissibilidade sao avaliadas as influéncias do comprimento inicial das

molas horizontais Ly e sua rigidez kj,.

5.3 Modelo com isolamento de vibracoes e excitacao harménica

Ao apresentar os modelos de 2GDI e 4GDL do carro, sao feitas as andlises acres-
cidas de 1GDL com os isoladores de rigidez constante e de rigidez dindmica, para entao
estudar as vibragoes que chegam ao piloto. Os sistemas sao submetidos a excitagdo harmo-
nica de base y(t) = Ycos(wpt), onde y(t) é o deslocamento vertical da base, Y é amplitude

de excitagao definida como 0,025 m e wj é a frequéncia de excitagao.

As respostas sao obtidas pela integracao numérica no tempo com um passo de
0,1 e um tempo de integracao de 300 segundos, tempo suficiente para que os sistemas
apresentados entrassem em regime permanente. As curvas de transmissibilidade sao for-
necidas a partir da relagao entre as amplitudes em regime permanente do banco e da
carroceria, sendo avaliadas no intervalo de frequéncias de 0,1 a 8 Hz. As condigoes iniciais

sao consideradas nulas para todos os casos analisados.

Para comparacao de desempenho sao analisados os seguintes sistemas sob excitagao
harmoénica: sistema sem isolador (SSI), sistema com isolador de rigidez constante (SIRC)

e sistema com isolador de rigidez dindmica (SIRD).

5.3.1 Modelo de 3GDL

Para encontrar as respostas dos sistemas de 3GDL sao utilizadas as variaveis de
estado apresentadas na Tabela 9, onde x; ¢ o deslocamento vertical da massa nao suspensa,
o da carroceria, xs3 do banco com o piloto e 'y, ¥y e 23, suas respectivas velocidades

lineares.
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Tabela 9: Variaveis de estado para os modelos de 3GDL.

YI =21 | Yo =11
Yo =Ty | Y5 = T2
Y3 =13 | Yo = I3

5.3.1.1 Rigidez constante

O isolador de rigidez constante pode ser representado por um conjunto amortecedor
e mola, com valores definidos seguindo as equagoes 5.9 e 5.10, e uma massa representada
pela massa do piloto com o banco (m,). Esse modelo é acrescido ao modelo de 2 GDL

apresentado na secao 5.1.1, resultando no modelo da Figura 24.

_TXB

K; C;

| 1

|
\T_l
K ﬁ_‘ Cq
J x4

| Kp§ >—T”

Base

my,
me
mg

Figura 24: Modelo de 3GDL - SIRD.

Aplicando-se a 2* Lei de Newton para o sistema tem-se as equagoes 5.11, 5.12 e
5.13 como equagoes do movimento para a massa nao suspensa, a massa da carroceria e a

massa do piloto, respectivamente.

M2y — Co(2g — #1) — k(22 — 1) + Kkp(21 —y) =0 (5.11)
meds + Co(2 — 1) — Ci(2g — Z2) + ks(v2 — 1) — ki(x3 —22) =0 (5.12)

As equacgoes de segunda ordem 5.11,5.12 e 5.13, foram reescritas nas equagoes

de primeira ordem 5.14, 5.15, 5.16, nessa ordem. As variaveis de estado utilizadas sao
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apresentadas na Tabela 9 e a excitacao de base y foi substituida nas equagoes por y =
Y cos(wyt).

. , C, C, ks + k ks k
Y1 =Ya, Ya= ——Ys+ —Ys5 — Pyr + —y2 + Y cos(wyt) (5.14)
mg mg mg mg

S

C, Ci +Cq C; k ki 4 kg k;

Yo =Us, Us = —Ys — ——— Y5 + Y6 + — Y1 — Yo + —y3 (5.15)
me me me me c me
Ys="Ye» Y6 = —Ys — — Y6+ — Y2 — — Y3 (5.16)
my my my my

Na inten¢ao de analisar a influéncia do coeficiente de amortecimento e da rigidez
no desempenho dindmico do isolador no sistema de 3GDL, variou-se os valores de ( e de r
(j& que esse determina o valor da frequéncia natural do isolador e a partir dele é calculada
a rigidez) e, para cada um deles é apresentada uma curva de transmissibilidade, Figuras
25 e 26. Para a variacao de ( utilizou-se uma razao de frequéncias igual a 1 e para a

variacao de r, o coeficiente de amortecimento de 0,1.

Transmissibilidade [T.R.]

Frequéncia [hz]

Figura 25: Curvas de transmissibilidade para o SIRC com 3GDL e diferentes valores de

C.
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—e—r=1-k=12903 N/m
- - =2 - k= 3225 N/m T

..... r=3 - k=1433 N/m
—+—r=4 - k=806 N/m
r=5- ki:516 N/m

Transmissibilidade [T.R.]

0 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequéncia [hz]

Figura 26: Curva de transmissibilidade para o SIRC com 3GDL e diferentes valores de 7.

Da Figura 25 percebe-se que ao aumentar os valores de ¢ a amplitude da curva de
transmissibilidade diminui, enquanto as zonas de isolamento permanecem bem proximas
para os diferentes valores de coeficiente de amortecimento. Ja para a razao de frequéncias
r, quanto maior o seu valor (e, consequentemente, menor o valor de ki) maior é a zona de
isolamento de vibragoes. Comportamento também observado na avaliagao do isolador com
1 GDL, apresentado no capitulo 3 deste trabalho (Figura 5), diferenciando-se deste pela
amplitude da curva de transmissibilidade que, nesse caso, nao ¢é alterada com a variagao

da rigidez.

5.3.1.2 Rigidez dinamica

Considerando o modelo de 2GDL do carro, foi adicionado ao conjunto o isolador
de rigidez dindmica resultando no modelo apresentado na Figura 27, com duas molas

horizontais e um conjunto mola amortecedor disposto na vertical.
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Base

Figura 27: Modelo de 3GDL - SIRD.

Ao aplicar a 2* Lei de Newton para o sistema obteve-se as equagoes 5.17, 5.18 e
5.19, como equagoes do movimento para a massa nao suspensa, a massa da carroceria e

a massa do piloto, respectivamente.

Mgl — Ca(ilfz — 951) — ks($2 - 331) + kp(xl - y) =0 (5-17)
meLy + Co(2e — #1) — Cp(@5 — X2) + k(22 — 1) — ky(23 — 22) =0 (5.18)
M tey (33 —22)+ Koy (13 —22)+ 2K (b~ Lo— /a2 — (23 —22+hi)2) /a2 — (w—wa-+hy)2 L322 ) g (5.19)

As equagbes de segunda ordem 5.17, 5.18 e 5.19 foram reescritas nas equacoes de
primeira ordem 5.20, 5.21 e 5.22, respectivamente, sendo as varidveis de estado apresen-
tadas na Tabela 9.

. , C, C, ks + k ks k
Y1 = Y4, Ya= ——Ya+ —Y5 — Poyr + —yo + LY cos(wpt) (5.20)
mS mS S mS mS
C, C, + C, C k ky + ks k.,

Yo = Yss Y5 = —Ya — Ys + —Y6 + —y1 — Y2+ —U3 (5.21)
me Me me Me

Cc C

. . — h;
Y3=Ys, y6=ﬂ%’)ysf,%’)ytﬁf%];yz*,’%;)?,13*2Kh(b*LO*\/aQ*(ys*szrhi)Q)\/aQ*(y:ry2+hz‘)27(113 :§+ 2 (5.22)
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Para o SIRD variou-se os valores de Ly e de Kj para estudar sua influéncia no
desempenho do isolador no sistema com 3GDL. A cada valor foi plotada uma curva de
transmissibilidade avaliada nas frequéncias de excitacao de 0,1 a 8 hz, apresentadas nas
Figuras 28 e 29. Para plotar as curvas variando os valores de L foi utilizado k;, = 2kz,

correspondente a 25806 N/m, enquanto que para a variacao de kj, o valor de Ly foi de
0,13 m.

T T T T
10 :
—e—L0=0,O4m

x| . - L,=007m |
L 8 ¥ L,=0,1m
3 L+ L=013m
© 0
he.
E
@
@
=
[72]
cC
©
)_

Frequéncia [hz]

Figura 28: Curva de transmissibilidade 3GDL com SIRD para diferentes valores de Lj.

[{=]

—k, =k =12903 N/m
——k, =2k:=25806 N/m
ek =3k =38709 N/m i
- = k, =4k =51612 N/m
—o—k =5k =64515 N/m

[o2]

-~
T

=]
T

=S

Transmissibilidade [T.R.]
w [9)]

1
0 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequéncia [hz]

Figura 29: Curva de transmissibilidade 3GDL com SIRD para diferentes valores de kj,.

Na Figura 28 nota-se que com o aumento dos valores de Ly o pico de transmissi-
bilidade decai de 8,8 para 7,8 e a regiao que trabalha em isolamento ¢ expandida, tendo
inicio em 4,3 Hz para Ly = 0,13 m e em 5 Hz para Ly = 0,04 m. J4 na Figura 29, ao
se aumentar os valores de kj; é possivel perceber a atenuacao da zona de isolamento e

um aumento do pico de TR (saindo de 7,6 em kj, = k; para 9,2 em kj, = 5k;). Ambos os
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comportamentos também foram percebidos nas andalises de influéncia de parametros do

modelo de 1GDL para o SIRD apresentadas nas Figuras 14 e 16, respectivamente.

5.3.2 Modelo de 5GDL

Para se encontrar as respostas dos sistemas de 5GDL sao utilizadas as variaveis
de estado apresentadas na Tabela 10, onde z; é o deslocamento vertical da massa nao
suspensa do eixo dianteiro, 9 da massa nao suspensa do eixo traseiro, x3 da carroceria, x4
do banco com o piloto e 21, Z9, X3 € 24, suas respectivas velocidades lineares. f corresponde
a0 movimento de arfagem da carroceria em relacdo ao centro de gravidade e 6 A sua

velocidade angular.

Tabela 10: Variaveis de estado para os modelos de 5GDL

Y1 =1T1 | Yo = X1
Y2 = X2 | Y7 = T
Ys=1T3 | Ys = T3
Yo = Ty | Yo = Ty
ys =0 | yio=10

5.3.2.1 Rigidez constante

Para a andlise do carro com o isolador de rigidez constante e o estudo independente
dos eixos dianteiro e traseiro, inclui-se ao modelo de 4GDL (apresentado na se¢ao 5.1.1) o
modelo discreto do isolador, resultando no sistema de 5GDL ilustrado na figura 30. Para
simplificacao da andlise considera-se que o banco do piloto estd localizado exatamente no

centro de gravidade do veiculo, ndo contribuindo assim, para o movimento de arfagem.

X
my

st
me, Ipf!:ch

Kea | Cad Kse | Car
%%J =y

_TXZ

X1

Mgq Mgt
Kpd Kpt
y Y

Figura 30: Modelo 5GDL - SIRC.

Para esse sistema, ao se aplicar a 2* Lei de Newton sao fornecidas as equagoes

5.23, 5.24, 5.25, 5.26 e 5.27 como equagoes do movimento relacionadas a cada um dos
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graus de liberdade.

msdx"l — Cad<f3 - 151 — Qld) — ksd(l’g — 1 — Qld) + /{Zpd<l’1 — y) = 0 (523)

mst.fg — Oat(l:g — CC:Q — Olt) — k?st(f,(]g — L9 — Qlt) —|— k’m(l’g — y) = 0 (524)

mex3—C} (CE'4 71:3)+Cad ({Elgfw'l 7éld)+c¢n (2'37:1:'2 79.11)7]{:2‘ ($4 7x3)+k5d($371'1 791d)+k5t (13712 79[15):0 (5 . 25)

mpai'4 + Ci<1:4 - 1’3) + ki(xz; — 5133) =0 (5.26)

Ié—cad(m"g—sﬁ—éld)ld-l-cat(512'3—.1;2—élt)lt—k‘sd(l’g—Ctl—eld)ld-f—kst(Ctg—xg—elt)lt:() (527)

As equagoes de segunda ordem 5.23, 5.24, 5.25, 5.26 e 5.27 sdo reescritas nas
equacoes de primeira ordem 5.28, 5.29, 5.30, 5.31 e 5.32, respectivamente, utilizando as

varaveis de estado apresentadas na Tabela 10.

. ) C, ks k

Y1 = s, Yo = —2 (ys — Y6 — Yrola) + ——(ys — v1 — ysla) — —2=(y1 — Yeos(wpt)) (5.28)
Msa Mga Mga
Cat kst

k
(ys —y7 — yrols) + (ys —y2 — ysly) — Pt (y2 —Ycos(wpt)) = 0 (5.29)

st st st

Yo = Y7, Yr =
m

. — . C; C C k.
Y3 =Yg, ys=1.E (yo—ys)— 324 (ys—ve —y10la) — 72 (ys—yr—y1ole)+ .k (ya—y3)

— 5 (g3—v1-vsla)— 5t (ws—v2-wsle)  (5.30)

me

C; k;
s =Yg, Yg = — — — — 5.31
Ya = Yo, Yo mp(yg Ys) mp(y4 Ys) (5.31)
Ys = Y10, yio=c}ld (ysfyG*ylold)ld*fc}” (y87y7*y101t)lt+k§d (yS*yry&sld)ld*L?t (y3—y2—yslt)lx (5-32)

Para o sistema de 5GDL com SIRC também sao apresentadas as curvas de trans-
missibilidade a cada valor de ( e de r, Figuras 31 e 32, verificando assim a influéncia de

tais parametros para o desempenho do isolador nesse modelo.
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Transmissibilidade [T.R.]
h] w
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Figura 31: Curva de transmissibilidade 5GDL com SIRC para diferentes valores de (.

—=—r=1-k=12903 N/m
- - r=2-k=3225 N/m
e l=3 - K =1433 N/m
——r=4 - k08 N/m b
r=5 - ki:516 N/m

(3]

E-N

Transmissibilidade [T.R.]
N w

Frequéncia [Hz]

Figura 32: Curva de transmissibilidade 5GDL com SIRC para diferentes valores de 7.

Com o aumento de ¢ nota-se o mesmo comportamento das curvas analisadas no
modelo de 3GDL, com diferenca no inicio da zona de isolamento de vibragoes que passa
de 1,9 Hz do modelo de 3GDL (Figura 25) para 2,9 Hz do modelo de 5GDL (Figura 31).
Com a variacdo da razao de frequéncias r, esse sistema, além de se comportar de forma
semelhante, também tem picos de transmissibilidade e regioes de isolamento de vibragoes

muito proximos ao sistema de 3GDL para cada um dos valores de r.

5.3.2.2 Rigidez dinamica

O modelo SIRD apresentado na se¢ao 5.3.1 é acrescido agora ao modelo de 4GDL,

resultando no sistema ilustrado na Figura 33. Para esta andlise também considera-se que
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o banco estd localizado na linha vertical do centro de gravidade, permitindo com que
apenas os eixos dianteiro e traseiro exercam influéncia sobre o movimento de arfagem do

veiculo.

| —w _—1 ™ ==, —

Ky K,
Iy

)
I T I

1
me, I @—J o T X3

st§ \T|—l Cad Kst§ \T—‘ Cat
Mg

| e

my
Kpd Kpt
y y

Figura 33: Modelo 5GDL - SIRD.

Aplicando-se a 2* Lei de Newton para o sistema tem-se as equacoes 5.33, 5.34, 5.35,
5.36 e 5.37 como equagdes do movimento para a massa nao suspensa do eixo dianteiro, a
massa nao suspensa do eixo traseiro, a massa da carroceria, a massa do piloto e a inércia

do conjunto, respectivamente.

msdaé'l — Cad<1:3 — 1:1 — 9ld) — ksd(l’g — T — 0ld) -+ k‘pd<l‘1 — y) =0 (533)

mst,fz — Cat(fg — I:Q — Qlt) — kst(l'g — L9 — @lt) + k?pt(xg — y) =0 (534)

Mmediz—Cy (B4 —13)+Crq (3 —x1 —0lg)+Cat (€3 —T2—0l;) —ky (ta—23)+heq(w3—21 —0lg)+kst (23 —22—01;)=0 (5 . 35)

mp95}1+cv(95471"3)+kh(:)347m3)+2Kh(b7L07\/CLQ*($4*x3+h¢)2)\/&2*($4*x3+h¢)2WLE7§+W=0 (536)

IéLCad (90'3 —x 79‘ld)ld+cat (St'gfx’g *élt)lt*ksd(l“s —x1 79ld)ld+k5t (137332 79lt)lt =0 (5 . 37)

Para esse sistema, as equagoes de segunda ordem 5.33, 5.34, 5.35, 5.36 e 5.37
podem ser reescritas nas equagoes de primeira ordem 5.38, 5.39, 5.40, 5.41 e 5.42, nesta

ordem, utilizando as variaveis de estado da Tabela 10.

Cad ksd

k
(ys — Y6 — Yrola) + (y5 — y1 — Ysla) — —22(y1 — Ycos(wpt)) (5.38)

Y1 = Y6, Yo =
Msq Msq Msq
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) ) C, ks k.
Yo = Y7, Y71 = J(?Js — Y7 — y1olt) + — (Y3 —y2 — yslt) — L (y2 — Ycos(wpt)) = 0 (5.39)
Mg Mgt Mgt

o e c c Kk
Y3 = Y8, ys=- (yo—ys)— 2% (ys—y6—y10la) — 72 (ys—y7—y10le)+ 5.5 (ya—ys3)

Ifif (y3—y1—ysla)— 25t (ys—y2—ysle)  (5.40)

c

Ya = Yo, y9=*,%’)(ygfys)*%(y4*y3)*kh(y4*y3)

+2K, (b~ Lo—/a?— (ya—ys+hi)?)\/a— (ya—ys+h)? LA=23TR) - (5.41)

. . C k
Ys = Y10, yio=—92 (ys—ys—y100g)la— oL (ys—yr—y10le)le+ 3% (ys—y1 —ysla)la— "5t (ys—y2—ysle)le (5'42)

Ao se obter a resposta para o sistema sao plotadas as curvas de transmissibilidade
para cada um dos valores de L e ky, avaliando o desempenho do isolador quando acoplado
a um sistema com 4GDL. As curvas obtidas através das frequéncias de excitacao de 0,1 a
8 Hz, sao apresentadas nas Figuras 34 e 35.

w

~l

Transmissibilidade [T.R.]
w ~ 4] [=2]

[av]

14

Frequéncia [Hz]

Figura 34: Curva de transmissibilidade 5GDL com SIRD para diferentes valores de Lj.
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—k, _=k.=12903 N/m
10 F B8 h i
+kh:2ki:25806 N/m
----- kh=3ki=38_{09 N/m
- = k=4k=51612 N/m
%kh:Ski: 64515 N/m

Transmissibilidade [T.R.]

Frequéncia [Hz]

Figura 35: Curva de transmissibilidade 5GDL com SIRD para diferentes valores de kj,.

Nota-se nesse sistema, tanto para a variagao de Ly quanto para a de kj,, os mesmos
padroes observados nas andlise de influéncia desses pardmetros no modelo de 3GDL. Ao se
aumentar o valores de Ly percebe-se diminui¢ao dos picos das curvas de transmissibilidade,
saindo de 8,8 com Ly = 0,04 m para 7,9 com Ly = 0,13 m, e uma redugao na zona de
isolamento de vibragoes com inicio em 5 Hz (Lo = 0,04 m) e 4,5 Hz (Lp = 0,13 m ). Com
a variacao de kj, os valores de frequéncia correspondentes ao inicio da regiao de atenuacao
de vibragoes sao 4,5 para k, = k; e 5,7 para k, = 5k;. Também observa-se variacdo do
pico da curva de transmissibilidade, sendo esse amplificado de 7,9 para 10 com o aumento
de ky,.
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6 Analise de resultados e

comparacao entre modelos

Ao se avaliar as influéncias de cada um dos parametros, tanto para o SIRC quanto
para o SIRD, nos modelos de 3GDL e 5GDL, selecionou-se valores constantes para compa-
racao de desempenho dos dois isoladores. As constantes sao apresentadas na Tabela 11 e
sao utilizadas para plotar as curvas analisadas neste capitulo. Os parametros geométricos
do SIRD sao os mesmos apresentados na Tabela 8. Devido a semelhanga de resultados
entre os modelos de 3GDL e 5GDL observados no capitulo 5, as andlises de multiplos
graus de liberdade feitas neste capitulo sao apresentadas apenas para o modelo de 3GDL,

diminuindo o tempo de simulagao para o estudo de dados.

Tabela 11: Tabela de constantes isoladores de vibracao.

Constantes [Unidade] Significado Valores
my, [kg] Massa do banco com o piloto 80 kg
¢ Coeficiente de amortecimento 0,1
SIRC r Razao de frequéncias 1

C'i [Ns/m] Amortecimento 203

Ly [m] Comprimento inicial das molas horizontais 0,13

SIRD kp, [N/m)] Rigidez das molas horizontais 2k,
C, [Ns/m] Amortecimento da mola vertical 203

6.1 Resultados das analises numéricas - comparacao entre isolado-

res

Para a selecao do isolador para o caso em estudo sao apresentadas as comparagoes
das curvas de transmissibilidade avaliando o desempenho dos isoladores SIRC e SIRD,
nas analises com diferentes graus de liberdade. As curvas de transmissibilidade do modelo
de 1GDL sao obtidas através da razao entre as amplitudes em regime permanente da
massa e de deslocamento Y da base. Ja para as transmissibilidades do modelo de 3GDL
sao comparados duas transmissibilidades: uma referente a relacao entre as amplitudes
de deslocamento em regime permanente do banco com a carroceria (£2) e outra, entre o

banco e a amplitude de deslocamento Y da base (52).
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E estudada também, para os modelos de 1GDL e 3GDL, a influéncia da rigidez
vertical, sendo o desempenho dos dois isoladores comparados a cada valor de rigidez. Sao
avaliadas as rigidezes de 12903 N/m, 5780 N/m e 2000 N/m referentes as frequéncias de
base para o projeto dos isoladores de 1,96 Hz, 1,35 Hz e 0,8 Hz, nessa ordem. Tanto o
SIRC quanto o SIRD possuem as mesmas rigidezes em cada uma das curvas a fim de

comparacao.
Para o modelo de 1GDL com os valores referentes a equipe Piratas do Cerrado, os

resultados da andlise sao apresentados nas Figuras 36, 37 e 38.

Ao utilizar a amplitude de Y = 0,025 m, usada nas simulagdes anteriores, para
esse caso resultou-se em respostas elevadas que necessitavam de um passo de integracao
muito pequeno. Como as amplitudes de excita¢do ndo comprometem a comparac¢ao entre

os isoladores, nessas analises utilizou-se a amplitude de Y = 0,015 m.
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Figura 36: Curvas de transmissibilidade modelo de 1GDL - comparacao entre SIRC e
SIRD. k, = 2000 N/m e Y = 0,015 m.
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Figura 38: Transmissibilidade modelo de 1GDL - comparacao entre SIRC e SIRD. k, =
12903 N/m e Y = 0,015 m.

Comparando as Figuras 36, 37 e 38 associadas aos diferentes valores de rigidez
para o sistema de 1GDL nota-se que para ambos os isoladores a rigidez de 2000 N /m foi a
que apresentou os melhores resultados. Ao se analisar as curvas, nota-se com a redugao da
rigidez de 12903 N/m para a de 2000 N/m, uma reducao nas amplitudes de deslocamento
da massa de 85% para o SIRD e de aproximadamente 62% para o SIRC. Confrontando
os dois isoladores percebe-se que o SIRD apresenta desempenho em isolamento de vibra-

¢oes muito superior ao SIRC para todos os valores de rigidez e em todo o intervalo de

frequéncias analisado.
Para o modelo de 3GDL sdo obtidas as curvas de transmissibilidade com uma

amplitude de excitagdo de Y = 0,025 m. As Figuras 39 e 40 apresentam os resultados
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para o valor de rigidez de 2000 N/m com os deslocamentos o2 ¢ 3, respectivamente.
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Figura 39: Transmissibilidade modelo de 3GDL - comparacao entre SIRC e SIRD. Deslo-
camento 7 - k, = 2000 N/m e Y’ = 0,025 m.
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Figura 40: Transmissibilidade modelo de 3GDL - comparacao entre SIRC e SIRD. Deslo-
camento 2 - k, = 2000 N/m e Y = 0,025 m.

Da Figura 39 percebe-se que o SIRC, além de ter menor amplitude de deslocamento
da massa, possui também maior regiao de isolamento de vibragoes, tendo inicio em 1,1

Hz para esse sistema e em 1,8 Hz para o SIRD.

Para as curvas de transmissibilidade referentes as amplitudes de deslocamento
entre o piloto e a base de excitacao, Figura 40, é possivel perceber dois picos de trans-
missibilidade. Embora apresente uma menor transmissibilidade no primeiro pico da curva

em relagdo ao SIRC, o SIRD tem os dois picos em amplificacdo de vibragoes, sendo o
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primeiro correspondente a TR=3,9 e o segundo a TR=1,1. Ja4 no SIRC apesar apresentar

maior deslocamento da massa, com TR=4,9, tem sua regiao de isolamento de vibragoes

iniciando em 0,8 Hz enquanto para o SIRC alcanca esse ponto apenas apds o segundo

pico, aproximadamente TR=1,5 Hz.

As Figuras 41 e 42 apesentam os resultados para o valor de rigidez de 5780 N/m.
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Figura 41: Transmissibilidade modelo de 3GDL - comparacao entre SIRC e SIRD. Deslo-

camento 7 - k, = 5780 N/m e Y = 0,025 m.
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Figura 42: Transmissibilidade modelo de 3GDL - comparacao entre SIRC e SIRD. Deslo-
camento 2 - k, = 5780 N/m e Y = 0,025 m.

Comparando as Figuras 39 e 41 percebe-se uma semelhanca entre os picos de

transmissibilidade para os dois valores de rigidezes ao passo que ha uma reducao na
regiao de isolamento de vibragoes. Para a rigidez de 2000 N/m os isoladores SIRD e SIRC
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apresentam essa regiao iniciando em 1,8 Hz e 1,1 Hz, nessa ordem, enquanto que para a

rigidez de 5780 N/m esses valores passam a ser 3 Hz e 2 Hz.

Das Figuras 40 e 42 nota-se que ao aumentar a rigidez vertical para 5780 N/m os

dois isoladores apresentam apenas um pico em amplificagao de vibragoes, sendo que nesse
pico para o SIRC TR=3,8 e para o SIRD TR=3,3.

Por fim, sao apresentas nas Figuras 43 e 44 as curvas de transmissibilidade para a

rigidez de 12903 N/m, rigidez referente a frequéncia de base de projeto de 1,96 Hz.
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Figura 43: Transmissibilidade modelo de 3GDL - comparacao entre SIRC e SIRD. Deslo-
camento 2 - k, = 12903 N/m e Y = 0,025 m.
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Figura 44: Transmissibilidade modelo de 3GDL - comparacao entre SIRC e SIRD. Deslo-
camento 2 - k, = 12903 N/m e Y = 0,025 m.

Da Figura 43 tem-se maior area de isolamento de vibragoes para o SIRC com ponto

de TR=1 em 2,8 Hz enquanto o SIRD inicia o isolamento em apenas 4,4 Hz. Além disso,
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enquanto o SIRC tem um pico de transmissibilidade em 5 o SIRD ultrapassa 7,5.

Para o grafico de amplitude de deslocamento T2 apresentado na Figura 44, assim
como observado na Figura 42 com rigidez de 5780 N/m, o SIRD apresenta menor pico de

transmissibilidade em relagao ao SIRC e regioes de isolamento de vibracdes bem proximas.

z3

para os diferentes
2

Comparando os 3 graficos de amplitude de deslocamento
valores de rigidez no modelo de 3GDL, percebe-se que com o aumento da rigidez ha uma
diminuigao dos picos de transmissibilidade para os dois isoladores, saindo de 3,9 (k,=2000
N/m) para 3,1 (k,=12903 N/m) para o caso do SIRD; e de 4,9 (k,=2000 N/m) para 3,5

(k,=12903 N/m) para o caso do SIRC.

Analisando a influéncia da rigidez para os dois modelos de diferentes graus de
liberdade, constata-se que apesar do modelo de 1GDL apresentar melhores resultados

com a redugao dos valores de rigidez, para o modelo de 3GDL o resultado é inverso.

Ao comparar os dois diferentes modelos verifica-se que em um sistema simples
com 1GDL o SIRD se mostrou a melhor solucao para o problema em questao apresen-
tando desempenho muito superior ao SIRC para todas as diferentes rigidezes. Porém,
quando acoplado ao modelo com mais graus de liberdade do veiculo, onde hd mudanca

do comportamento dindmico desse sistema, esse isolador nao tem bons resultados.

6.2 Aceleracao r.m.s. - avaliacao segundo norma ISO 2631

Feita a analise das curvas de transmissibilidade, sao comparadas as aceleragoes
r.m.s. em regime permanente dos espectros obtidos a partir da excitacao harmoénica do
sistema de 3GDL, sendo esse mais préximo ao modelo real que o sistema de 1GDL. E
feita a varredura de frequéncias de excitacao entre 0,1 e 80 Hz para os sistemas SSI, SIRC
e SIRD. Também sao avaliadas as aceleragoes para diferentes rigidezes verticais com o

intuito de se escolher a que apresenta o melhor desempenho para o projeto de isolador.

Os valores sao calculados segundo a Norma ISO 2631 (1997) para o nivel de efici-
éncia reduzido, caso aplicado ao conforto de bancos de automédveis. Sao avaliados em um
intervalo de frequéncia de 1/3 de oitava de 1 a 8 Hz, intervalo que oferece maiores riscos
ao ser humano. O tempo de exposicao do estudo é de 4 a 8 h, de acordo com a duracao

da competicao Baja SAE e testes de desempenho do carro realizados pela Equipe Piratas

do Cerrado.

Para esse tempo de exposicdo e o intervalo de frequéncias avaliado, os limites
de aceleracao segundo a norma sao representados nos graficos 45, 46 e 47 pelas linhas
verde e amarelo. Sendo a linha verde o limite para aceleragoes suportaveis e a amarela,
para aceleragoes pouco confortaveis, onde os valores de aceleragao acima desse ultimo sao
avaliados como nao aceitdaveis. Sao comparados os sistemas SSI, SIRC e SIRD para as 3

diferentes rigidezes.
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Com o intuito de analisar o desempenho dos isoladores em uma situagao critica de

desconforto, as aceleracoes sao obtidas através da excitagao do sistema com um amplitude
de Y =0,8 m.
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Figura 45: Aceleracdes r.m.s. [m/s?] correspondentes a varredura de frequéncias de 0,1 a
80 hz - 3GDL - k, = 2000 N/m

Para o valor de rigidez de 2000 N/m sdo apresentadas as aceleragdes na Figura 45.
O sistema SSI a partir da banda de frequéncia de 1/3 de oitava de 2,5 Hz, apresenta valores
de aceleragao acima do limite de aceleracoes suportaveis, sendo que entre as bandas de 4 e
5 Hz esses valores chegam a ultrapassar o limite de pouco confortaveis, classificados como
nao suportaveis. Nesse caso é possivel perceber que em relacao ao SSI, os dois isoladores
apresentaram diminuigdo significativa nos valores de aceleragao, com exce¢ao do SIRD
avaliado na frequéncia de 1/3 de oitava de 1,25 Hz. Ambos nao apresentam aceleragoes
avaliadas como nao aceitavel. Para essa rigidez de trabalho o SIRD apresenta média na

reducao de aproximadamente 65% enquanto que para o SIRC esse valor é de 78%.
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Figura 46: Aceleragoes r.m.s. [m/s?] correspondentes a varredura de frequéncias de 0,1 a

80 hz- 3GDL - k, = 5780 N/m
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Com a rigidez de 5780 N/m sdo avaliadas as aceleragbes apresentadas na Figura
46. O SIRC, apesar de apresentar um ponto de amplificagao da aceleragao na banda de
frequéncia de 1/3 de oitava de 1,25 Hz, nos valores subsequentes tem uma diminuigao
com média de 60% em relacdo ao SSI e ndo apresenta nenhuma aceleracao avaliada como
nao aceitavel. Para o SIRD a amplificacao das aceleracoes acontecem nas bandas de 1.25
e 1.6 Hz, sendo a primeira avaliada como nao aceitavel. Para todos os outros valores de

frequéncia é observada uma reducao com média de 44%, avaliadas no nivel de conforto.
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Figura 47: Aceleragoes r.m.s. [m/s?| correspondentes a varredura de frequéncias de 0,1 a
80 hz - 3GDL - k, = 12903 N/m

Para o caso apresentado na Figura 47, com a rigidez de 12903 N/m, tanto o SIRC
quanto o SIRD apresentam valores de aceleracao avaliados como nao aceitaveis e ainda
maiores que o SSI. Enquanto o SIRD tem amplificacio das aceleragoes entre as frequéncias

de 1,25 a 2,5 Hz e para o SIRC essa amplificacdo acontece nas frequéncias de 1,25 e 1,6
Hz.

Nas trés analises, assim como nas curvas de transmissibilidade apresentadas na
secao 6.2, o sistema SIRC apresenta os melhores resultados quanto a atenuacao das vi-
bragoes para o caso em estudo. Apesar de apresentarem valores de aceleragao r.m.s. altos
para as frequéncias entre 1,25 e 2,5 Hz, na faixa de frequéncia mais critica ao ser humano,
de 4 a 8 Hz, os dois isoladores apresentaram redugao significativa em relacao ao SSI, com
aceleracoes avaliadas na faixa de suportaveis para as diferentes rigidezes. Comparando os

valores de rigidez das molas verticais, a rigidez que apresentou melhor desempenho foi a
de 2000 N/m.

E importante destacar que esses valores sao obtidos através de uma varredura de
frequéncias em excitagdo harmonica, situacao essa que nao acontece durante o uso do
carro. Sendo assim, para outras excitagoes o comportamento do sistema pode apresentar

diferentes resultados.

95



6.3 Modelo proposto

Tendo apresentado melhores resultados para o isolamento de vibragoes em analises
mais fieis a realidade do caso em estudo, o modelo de isolamento de vibracdes com rigidez
constante é proposto para o uso no carro da equipe Piratas do Cerrado. No modelo atual
de fixacado do banco, tanto o encosto quanto o banco estao fixos a carroceria. No modelo
proposto, ambos devem estar em isolamento. Além disso, pensando em atender ao conforto
de diferentes percentis, propoe-se uma regulagem da angulacao do encosto. Na adaptacao
da configuracao atual do veiculo ao isolador é feita uma estrutura para acoplamento do

sistema, sendo o modelo apresentado na Figura 48.

Figura 48: Modelo com sistema de isolamento de vibrac¢oes com rigidez constante para o
isolamento de vibracoes do banco do carro da equipe Piratas do Cerrado.

A estrutura deve manter ainda o movimento vertical do banco para que a mola do
isolador possa trabalhar e assim isolar as vibragoes que chegam ao piloto. Esse movimento

¢é garantido pelas guias indicadas na Figura 49.
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Figura 49: Detalhe de guias para o movimento vertical do isolador de vibracoes.

Levando em consideragao as analise de influéncias do coeficiente de amortecimento
( realizadas no capitulo 5 deste trabalho, onde verificou-se que ao aumentar os valores de
( a zona de isolamento nao se alterava, e os picos de transmissibilidade eram reduzidos, e
buscando atender a diferentes percentis, foi selecionado um maior valor para o coeficiente
de amortecimento obtendo deslocamentos mais baixos. Para a determinacao da rigidez
vertical, levou-se em consideracao as analises realizadas nas se¢ao 6.1 e 6.2 para o modelo
de 3GDL, de onde conclui-se que ao diminuir os valores de rigidez tem-se um melhor
desempenho, sendo a rigidez de 2000 N/m a que apresentou as maiores redugoes de

aceleragoes em comparagao com o SSI. Sendo assim, a Tabela 12 contém o resumo das

decisoes tomadas para o projeto do isolador.

Tabela 12: Resumo de decisoes para o projeto do isolador de rigidez constante.

Constantes [Unidade] Significado Valores
¢ Coeficiente de amortecimento 0,5
wp [Hz] Frequéncia base para o projeto do isolador 0,8
m [kg] Massa base para projeto do isolador 80
k; [N/m] Rigidez isolador SIRC 2000
C; [Ns/m] Amortecimento isolador SIRC 400

Com esses valores, sao apresentadas na Figura 50 as curva de transmissibilidade
do sistema avaliadas no intervalo de frequéncias de 0,1 a 8 Hz com amplitude de excitacao
de 0,025 m. As curvas sao obtidas a partir das rela¢oes de amplitude dos deslocamentos

em regime permanente do banco com a carroceria (linha tracejada) e do banco com a
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excitagao de base (linha continua). Devido a semelhanca de resultado entre os modelos de

3GDL e 5GDL, ¢é apresentada nessa se¢cao apenas a curva de TR para o modelo de 3GDL.
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Figura 50: Transmissibilidade para o projeto proposto para a equipe com SIRC.
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7 Conclusoes

Tendo em vista o grande desconforto sentido pelo piloto da equipe Piratas do
Cerrado nas competicoes buscou-se nesse trabalho estudar as vibragoes que estao sujeitas
o piloto na atual configuracao do veiculo e ainda propor um modelo para a atenuacao das
vibragoes no banco. Para isso, foram apresentados os modelos de 2GDL e de 4GDL para
a representacao do veiculo e com base nesse modelo, sdo apresentadas as analises com os
isoladores de vibragoes propostos. Para o projeto dos isoladores foram feitas as analises e
comparagoes dos modelos de 1GDL, 3GDL e 5GDL, sendo os dois ultimos referentes ao
acréscimo de 1GDL dos isoladores nos sistemas de 2GDL e 4GDL do carro. Os resultados
de cada uma das andlises sao confrontados, assim como o desempenho dos isoladores com

rigidez constate e com rigidez dinamica.

Ao analisar os modelos de 3GDL e 5GDL nota-se uma semelhanca nos resultados
de desempenho dos isoladores nas diferentes curvas de transmissibilidade apresentadas no
capitulo 5. Com isso, conclui-se que o modelo de 3GDL é o suficiente para representar o
sistema, sendo necessario o uso do modelo de 5GDL apenas em casos onde as excitagoes

dos eixos dianteiro e traseiro sdo distintas.

Tendo como base as analises numéricas da transmissibilidade dos modelos de rigi-
dezes dinamica e constante, verificou-se que o primeiro, ao ser analisado em um sistema
com 1GDL, como proposto pela literatura, apresenta um desempenho em isolamento de
vibragoes superior ao segundo. Porém, quando acoplado ao sistema com multiplos graus
de liberdade do caso em estudo nao se obteve o mesmo resultado. Devido as restrigoes
fisicas do carro da equipe Piratas do Cerrado os parametros geométricos do modelo de
isolamento de rigidez dindmica nao puderam sofrer muitas alteragoes. Levando em consi-
deracao que esse fator é diferencial para o desempenho do isolador em questao, acredita-se

que uma analise para outros casos possa ser valida.

A partir dos valores de aceleragoes r.m.s. avaliados nas frequéncias criticas ao ser
humano para os sistemas SSI, SIRC e SIRD conclui-se que os isoladores de vibragoes
atendem as expectativas, diminuindo as aceleracoes que chegam ao piloto em até 78%
para o SIRC e 656% para o SIRD, valores referentes ao intervalo de banda de frequéncia
de 1/3 de oitava entre 1 e 8 hz.

Devido ao melhor desempenho nas anélises de miiltiplos graus de liberdade apre-

sentadas e ainda levando em consideragao a facilidade de fabricagao deste isolador, o SIRC
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é proposto para o uso pela Equipe Piratas do Cerrado. Utilizando como base a frequéncia
wp = 0,8 Hz e a massa do piloto de m,, = 80 kg propoe-se para o projeto do isolador o
valor de rigidez de 2000 N/m e de amortecimento de 400 Ns/m.

Para estudos futuros na equipe de Baja recomenda-se medir as aceleragoes do carro
enquanto em movimento, comparando-as com os resultados numéricos e, assim, chegar
a um modelo mais fiel a realidade. Para as andlises numéricas recomenda-se também
o estudo de um modelo que considere os movimentos de guinada, arfagem e rolagem
levando em consideracao o perfil de pista caracteristico de um Baja onde muitos obstaculos
excitam as rodas separadamente. Por fim, é também de grande importancia o estudo dos
parametros da suspensao como rigidez da suspensao, amortecimento e rigidez dos pneus,
em conjunto com os sistemas de isolamento de vibragoes em busca de solugdes mais

eficientes para a equipe.

Para estudos futuros do isolador de rigidez dinamica recomenda-se a andlise de
desempenho do isolador sem as restricdes geométricas e ainda, para diferentes amplitudes

de excitacao.
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