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1. STADIUL ACTUAL AL CERCETARILOR IN DOMENIUL
SISTEMELOR DE SUSPENSIE AUTO

1.1. ASPECTE GENERALE PRIVIND SISTEMELE DE SUSPENSIE DESTINATE
AUTOMOBILELOR

Odata cu cresterea vitezelor de deplasare, echiparea automobilelor cu sisteme de
suspensie din ce Tn ce mai evoluate, capabile si realizeze o “barierd” de vibratii si zgomote
intre sistemul de rulare si caroserie, a devenit o necesitate, cu atat mai mult cu cat viteza de
deplasare pe drumuri denivelate nu este limitata de performantele sistemului de propulsie, Ci
de calitatea suspensiei. Una dintre cele mai importante realizdri in acest domeniu a fost
introducerea intre roatd si caroserie a unui mecanism cu bare articulate - mecanism de
ghidare, care determind pozitia rotii fatd de caroseria automobilului si, totodata, preia fortele
care apar la contactul roatd — sol, asigurdnd inclinarea necesard caroseriei in curba si
urmadrirea suprafetei cdii de rulare de catre rofi. Aceste mecanisme impreund cu partea elastica
si cea de amortizare formeaza sistemul de suspensie al automobilului [16], [29], [41], [54].
Pentru un sistem de suspensie dat, comportamentul dinamic poate fi modificat prin
modificarea caracteristicilor arcurilor §i amortizoarelor, precum si prin modificarea
proprietatilor flexiblocurilor din articulatii. Sistemele de suspensie pasive au limitari inerente,
ca o consecintd a alegerii caracteristicilor elastice si de amortizare in vederea asigurdrii unui
comportament acceptabil pe intreaga gama de frecvente de lucru. Dupa cum este cunoscut din
teoria sistemelor liniare, un sistem masa - arc - amortizor cu grad mare de amortizare are un
comportament acceptabil 1n apropierea frecventei de rezonantd, dar necorespunzator departe
de aceasta, In timp ce un sistem cu amortizare joasa se comporta invers. Necesitatea obfinerii
unui compromis Intre aceste cerinte contradictorii justificd cercetarea sistemelor inteligente de
suspensie, in cazul cdrora caracteristicile elastice si de amortizare pot fi controlate in bucla
inchisa, utilizand surse de putere externa si actuatori controlati in feedback.
In cazul suspensiilor pasive, caracteristicile sistemului riman constante, iar raspunsul
este dependent doar de marimile fizice care afecteaza raspunsul in mod direct. in plus,
raspunsul sistemului de suspensie inteligentd depinde si de marimile fizice care nu afecteaza
comportamentul in mod direct. Un exemplu de marime (fizicd) care afecteaza direct raspunsul
sistemului de suspensie este viteza de comprimare/destindere a amortizorului, Tn timp ce
viteza miscarii de ruliu a caroseriei poate fi consideratd ca exemplu de méarime care nu
afecteaza direct functia suspensiei automobilului. Inteligenta unui sistem de suspensie este
caracterizatd de existenta unui controler care preia date din dinamica automobilului si
transmite semnale catre sistemul de suspensie in sensul imbunatatirii comportamentului
(control in feedback, care lipseste in cazul suspensiilor pasive).
Conform celor precizate, sistemele de suspensie ale automobilelor pot fi clasificate in
trei categorii:
= sisteme pasive - sunt realizate din elemente elastice si disipative (amortizoare),
comportarea dinamicd (regim tranzitoriu §i regim stationar) a acestui sistem fiind datd de
caracteristicile elementelor mentionate (Se precizeaza faptul ca acest comportament nu
poate fi modificat in timpul functionarii) [61], [62], [70];

= sisteme semiactive - contin elemente comandate, prin modificarea on-line a caracteristicii
de amortizare modificandu-se comportamentul dinamic al suspensiei, ceea ce permite o
mai buna functionare a acesteia; este important de mentionat faptul ca strategia de sinteza
dinamica semiactiva nu introduce forte exterioare in sistem [15], [19], [27], [28];

= sisteme active - au in componenti elemente elastice si de amortizare, alaturi de care apar
si sisteme de actionare (motoare hidraulice, pneumatice etc.), modificarea
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Stadiul actual al cercetarilor in domeniul sistemelor de suspensie auto

comportamentului dinamic al sistemului realizandu-se prin forta exterioara introdusa de
sistemul de actionare [36], [42], [43], [49].

Din prezentarea efectuatd, este evident faptul ca sistemele de suspensie pasiva sunt
mai pufin performante, dar si mai ieftine, alegerea tipului de suspensie bazandu-se pe un
compromis intre calitate si pret. In cazul automobilelor de competitie tip monopost Se
utilizeaza, cu precadere, sisteme de suspensie pasiva [8], [14], [50], [77], [78], [105], teza de
doctorat fiind focalizata pe cercetarea acestor solutii. Sistemul inovativ de suspensie dezvoltat
- implementat in lucrare (v. cap. 2 - 5) se incadreaza in categoria suspensiilor pasive, dar
totodata se prezintd (la nivel teoretic) si o solutie de suspensie activa, derivatd din solutia
pasiva de baza.

1.2. SISTEMATIZAREA MECANISMELOR DE GHIDARE A ROTII AUTO

Ghidarea independenta a rotilor se realizeaza prin cate un mecanism de ghidare pentru
fiecare roatd. Comparativ cu ghidarea puntii rigide (mecanism de ghidare pentru intreaga
punte), se asigura urmdatoarele avantaje: spatiu alocat mai redus, greutate redusa, confort
sporit, nu exista influenta reciproca intre roti. Ca dezavantaje se pot puncta: modificarea
convergentei rotilor, modificarea caderii rotii i variatii de ecartament.

Solutia constructiva de realizare a legaturile barelor mecanismului de ghidare consta
dintr-un bloc silentios - flexibloc (fig. 1.4) format dintr-un element de cauciuc presat intre o
bucsa interioara - 2 (fixatd pe caroserie/sasiu printr-un surub) si una exterioard - 1 (care se
preseaza in brat). La dezbaterea suspensiei, urmare a fortelor din sistem, in flexiblocuri se
produc deformatii unghiulare torsionale (conice) si mici deformatii liniare radiale (axiale),
legitura dispunand de fapt de 6 grade de libertate restrictionate elastic. In modelul structural
al mecanismului de ghidare se neglijeaza deformatiile liniare din flexibloc, care se va asimila
cu o articulatie sferica. Evident, in cazul bratelor de ghidare triunghiulare, dublu articulate la
caroserie, cele doua articulatii sferice aferente determina, de fapt, o cupla de rotatie, cu axa de
rotatie definitd de centrele cuplelor sferice.

Fig. 1.4. Legatura tip flexibloc.

Din punct de vedere cinematic, mecanismul de ghidare trebuie sd asigure deplasarea
pe verticald a rotii, deci mobilitatea necesard este M=Il. Pentru a obtine astfel de mecanisme,
in literatura de specialitate sunt prezentate diverse metode de sinteza structurald, in functie de:
tipul mecanismului, numarul punctelor de ghidare pe portfuzeta si pe caroserie (sasiu), tipul
lanturilor cinematice utilizate intre portfuzetd si caroserie, numarul de conture. Necesitatea
obtinerii de mecanisme de ghidare simple si sigure in exploatare, a impus, in constructia
automobilelor actuale, tipurile de ghidare prezentate in figura 1.5.
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sasiu

/

sasiu ' sasiu

C. d

Fig. 1.5. Variante de bazda pentru ghidarea rotii auto.

Ghidarea pe sfera (fig. 1.5, a, c) se realizeaza prin interpunerea intre portfuzeta si sasiu
a unui element binar cu articulatii sferice la ambele capete (a), respectiv cu o cupla sferica la
sasiu si una de rotatie la portfuzetd (c). Ghidarea pe arc de cerc (fig. 1.5, b, d) este realizata
prin utilizarea unei legaturi binare avand cupla de rotatie la sasiu si cupla sferica la portfuzeta
(b), respectiv cuple de rotatie la ambele capete (d). Prin legarea in paralel a lanturilor de baza,
se obtin o serie de tipuri de mecanisme de ghidare a rotii (v. tab. 1.1).

Tabelul 1.1. Tipuri de mecanisme de ghidare a rotii auto.
> fi Combinatii posibile
7 1[a]+1[d]
13 1[a]+1[b]+1[c];1[a]+1[b]+1[b];1[a]+1[c]+1[c]
19 1[a]+1[a]+1[a]+1[b]; 1[a]+1[a]+1[a]+1[c]
25 1[a]+1[a]+1[a]+1[a]+1][a]

BAIWIN|FP X

Forma generala la mecanismului de ghidare a rotii este aceea a ghidarii unui corp in
spatiu pe cinci suprafete fixe [1], [7], [88], cu k = 4 conture cinematice (fig. 1.6), avand
mobilitatea M=1. Prin particularizari structural - constructive ale mecanismului din figura 1.6
se obtin o serie de mecanisme de ghidare a rotii, prezentate in figura 1.7.

Fig. 1.6. Forma generald a mecanismului de ghidare a rotii.

-5-
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e. (a)
Fig. 1.7. Mecanisme de ghidare a rotii auto (b - f) derivate din cazul general (a).

In constructia mecanismelor de ghidare a rotilor automobilelor se utilizeaza solutii
foarte diverse, unele dintre acestea neputdnd fi incadrate in sistematizarea prezentatd. De
exemplu, sunt utilizate uneori mecanisme de ghidare care, teoretic, au mobilitate M=0, dar
care functioneaza prin deformarea elastica atat a barelor cat si a articulatiilor.

1.4. MECANISME DE GHIDARE A ROTILOR AUTOMOBILELOR DE
COMPETITIE

Pe langd mecanismul de ghidare a rotii prin cinci puncte (V. fig. 1.6), la suspensia
automobilelor de competitie (inclusiv la monoposturi) se utilizeaza, cu precadere, mecanismul
patrulater clasic. Astfel, mecanismul din figura 1.28 este utilizat la ghidarea rotilor unor
automobile Porsche, la care rolul arcului elicoidal este preluat de un arc bard de torsiune
actionat de parghia superioard a mecanismului (axa arcului trece prin No), prin modificarea
pozitiei arcului realizandu-se ridicarea sau coborarea automobilului in functie de cerintele
pistei (modificarea gardei la sol).

La unele automobile Ferrari (fig. 1.29), parghia superioara are aspectul unei piramide
de tevi, actionand arcul elicoidal si amortizorul, amplasate aproximativ orizontal si legate la
baza aproape de mijlocul sasiului.

Fig.1.28. Mecanism de ghidare a rotilor utilizat la automobile Porsche.
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w0
Fig. 1.29. Mecanism de ghidare a rotilor utilizat la automobile Ferrari.

Suspensia din figura 1.30 utilizata la automobile McLaren are parghia superioara sub
formd unui brat oscilant simplu, iar parghia inferioard de forma triunghiulard cu baza pe
fuzeta rotii si varful fixat pe sasiu. Pentru preluarea fortelor laterale se folosesc doua brate
oscilante montate spre fata automobilului. Arcul elicoidal si amortizorul hidraulic sunt
dispuse vertical si sunt actionate de elementul 6 antrenat de bara 5.

Suspensia din figura 1.31 a automobilului Tyrell este formata din doua brate oscilante
simple 1-3, montate in planul transversal al automobilului si doua brate oscilante montate spre
fata automobilului, pentru preluarea fortelor laterale. Arcul elicoidal si amortizorul sunt
actionate direct de biela 2.

Tn suspensia unor automobile Lotus (fig. 1.32) se utilizeaza ca element elastic arcul
bara de torsiune, legat prin mecanism articulat de bratul de ghidare superior, realizandu-se
astfel o incarcare progresiva avantajoasa.

Fig. 1.31. Mecanism de ghidare a rotilor utilizat la automobile Tyrell.
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Fig. 1.32. Mecanism de ghidare a rotilor utilizat la automobile Lotus.

1.6. METODE REPREZENTATIVE UTILIZATE IN ANALIZA SI OPTIMIZAREA
CINEMATICO — DINAMICA A SISTEMELOR DE SUSPENSIE AUTO

Analiza si optimizarea cinematico-dinamica a mecanismelor de ghidare / suspensie
auto constituie o preocupare si provocare continud, referintele indicate in cele ce urmeaza
oferind o imagine relevanta asupra acestor evolutii.

Studiul cinematic este realizat, de regula, prin metode analitice si cu ajutorul
programelor dedicate, datoritd ipotezelor simplificative (eX. sasiul fixat, elementele elastice &
disipative sunt neglijate). In [10], analiza cinematica a unui mecanism de suspensie prin cinci
puncte este realizata cu ajutorul coordonatelor carteziene ale unor puncte de interes definite pe
corpuri si in legaturi, constrangeri geometrice fiind introduse pentru a bloca miscarea relativa
intre puncte care apartin aceluiasi corp.

O altd metoda foloseste modelul miscarii spatiale a rotii ca miscare de insurubare
(roto-translatie), utilizdnd tensori si indicatori de rotire [33]. O metoda de sinteza a
mecanismelor de suspensie pentalater este prezentatd in [39], ecuatiile de constrangere fiind
formulate folosind axa instantanee de roto-translatie. Studiul sistemului de suspensie a puntii
spate este abordat in [40] prin utilizarea unui model MBS elastico-cinematic.

Tn lucrarea [56], analiza cinematici a mecanismelor de suspensie destinate
autovehiculelor este abordata prin metode de calcul bazate pe analiza de interval. Algoritmul
folosit in [60] pentru sinteza locatiilor articulatiilor bieletei mecanismului de ghidare se
bazeaza pe determinarea centrului si a normalei unui cerc in functie de coordonatele date
(cunoscute) a trei puncte apartinand acelui cerc. Un alt algoritm de calcul folosit Th analiza
cinematicd a unei suspensii multi-brat cu legaturi compliante se bazeaza pe rezolvarea cu
metoda celor mai mici patrate a unor sisteme neliniare [64].

Proiectarea cinematica a unui sistem de suspensie tip patrulater este realizata in [66]
printr-o tehnica de sintezd dimensionala multi-obiectiv, care este bazata pe determinarea
gradiantului prin diferentiere exacta. Analiza si sinteza cinematici a unui mecanism de
ghidare prin cinci puncte a puntii spate sunt realizate in [73] folosind un mecanism fictiv care
are toate corpurile deconectate de la cuplele aferente. Problema formularii ecuatiilor de
miscare ale unui sistem cu numar mare de grade de libertate este abordatd in [75] prin
utilizarea ecuatiilor Kane. Sinteza unui sistem de suspensie independenta, care poate ghida
roata pe o linie dreapta in timpul dezbaterii acesteia pe verticala, este prezentata in [91] prin
sintetizarea unui mecanism de ghidare a corpului rigid, rezultatele fiind ulterior verificate prin
teoria surubului (miscarea de roto-translatie).

Optimizarea cinematicd a mecanismelor de ghidare a rotii/puntii auto poate fi totodata

egeiw e

de proiectare in procesul de optimizare coordonatele globale ale locatiilor articulatiilor barelor
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de ghidare la portfuzeta, respectiv caroserie (sasiu) [11], [44], [51]. Ideea este aceea de a
determina influenta variabilelor de proiectare asupra functiei (functiilor) obiectiv care
defineste (definesc) comportamentul cinematic al mecanismului de ghidare si de a realiza
studiul de optimizare prin modificarea variabilelor principale (cu influentd majord asupra
functiei/-ilor obiectiv) in domenii de variatie predefinite. Aceste metode trebuie
particularizate pentru fiecare tip de mecanism de ghidare, reprezentand, de fapt, o analiza de
tip “multi-rulare” cu diferite date de intrare, care ofera raspunsuri asupra efectelor
modificarilor efectuate.

Complexitatea modelului dinamic al sistemului de suspensie auto necesitd
implementarea unor metode automate de analiza si optimizare, de genul celor incorporate in
softurile comerciale MBS (Multi-Body System) [12], [21], [30], [31], [45], [46], [68].
Tehnica de optimizare in mediu MBS se bazata, in principiu, pe parametrizarea modelului
virtual si selectarea variabilelor de proiectare principale prin studii parametrice si proiectare
de experimente (tehnicd DOE - Design of Experiments) [25], [55], avand ca scop, dupa caz,
minimizarea sau maximizarea functiei (functiilor) obiectiv. In general, acesti algoritmi (cum
este si cel incorporat in solutia software ADAMS/View) sunt limitati la probleme de
optimizare mono-obiectiv, dar, suplimentar, se pot utiliza constrangeri de proiectare, care pot
fi folosite ca si obiective aditionale Tn procesul de optimizare [2], [4], [5].

Pentru prezenta lucrare, considerand limitirile metodelor existente, atat
optimizarea cinematica cat si cea dinamica a sistemului de suspensie dezvoltat pentru
automobilul de competitie vizat (monopost tip Formula Student) sunt abordate intr-un
proces de proiectare optimald multi-obiectiv, bazat pe tehnicdi DOE si modele de
regresie multipld (v. capitolele 3 si 4 ale tezei de doctorat), prin utilizarea cuplata a
modulelor View si Insight din pachetul software MBS ADAMS. Aceasti abordare
constituie element de noutate (originalitate) major adus prin teza de doctorat.

1.7. CONCLUZII SI1 OBIECTIVELE TEZEI

In urma analizei stadiului actual al cercetirilor in domeniul sistemelor de suspensie auto,

se formuleaza urmatoarele concluzii majore:

= Tn cazul suspensiilor pasive, caracteristicile sistemului riméan constante, iar raspunsul este
dependent doar de marimile fizice care afecteaza raspunsul in mod direct, in timp ce
raspunsul sistemului de suspensie inteligentd (activa sau semiactivad) depinde si de marimi
care nu afecteaza in mod direct comportamentul;

= sistemele de suspensie semiactiva nu introduc forte exterioare in sistem, spre deosebire de
sistemele de suspensie activa, care au in componentd - pe langa elemente elastice si de
amortizare - sisteme de actionare, introducand astfel forte exterioare;

» automobilele de competitie de tip monopost folosesc, cu precadere, sisteme de suspensie
pasiva,

= datorita complexitatii ridicate a modelelor “tot-automobil”, pentru minimizarea erorilor ce
ar putea rezulta in cazul unei abordari globale, este necesar/util ca intr-o prima faza si se
abordeze modele segmentate pe rotile sau puntile automobilului;

= studiul cinematic al sistemelor de suspensie poate fi abordat prin metode analitice si programe
dedicate, datorita ipotezelor simplificative specifice modelului cinematic, in timp ce
complexitatea modelului dinamic impune implementarea unor metode (tehnici) automate de
analiza & optimizare, de genul celor incorporate in softurile comerciale MBS.

In aceste conditii, obiectivul general al tezei de doctorat consta din proiectarea

optimala si implementarea unui sistem de suspensie inovativ (pur mecanic) destinat
automobilelor de competitie (concret, monopost tip Formula Student).
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Stadiul actual al cercetarilor in domeniul sistemelor de suspensie auto

Obiectivul general este indeplinit prin abordarea/rezolvarea urmatoarelor obiective

operationale:

proiectarea conceptuala a sistemului de suspensie (obiectiv abordat in cap. 2 al lucrarii);
modelarea, analiza si optimizarea cinematica a sistemului de suspensie, utilizand modele
MBS de tip “sfert de automobil” (v. cap. 3);

modelarea, analiza si optimizarea dinamica a sistemului de suspensie, utilizand modele
MBS de tip “jumatate de automobil”, care ulterior sunt inglobate (integrate) in model “tot-
automobil” (v. cap. 4);

dezvoltarea, implementarea si testarea modelului experimental (v. cap. 5).
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2. PROIECTAREA CONCEPTUALA A SISTEMULUI DE
SUSPENSIE AL MONOPOSTULUI

2.1. CERINTE SPECIFICE MONOPOSTURILOR TIP FORMULA STUDENT

Toate categoriile de monoposturi sunt proiectate in strAnsa legiturd cu regulamentele

specifice fiecarei competitii. In cazul sistemului de suspensie, aceste regulamente sunt foarte
riguroase. Dupa o analizd asupra mai multor regulamente apartindnd mai multor tipuri de
competifii destinate automobilelor de tip monopost, s-au determinat un numar de cerinte
specifice pe care suspensia trebuie sa le indeplineasca. Cele mai importante cerinte specifice
destinate suspensilor automobilelor de competitie tip Formula Student sunt [105]:

monopostul trebuie sa fie de tip “open-wheeled” si “open-cockpit”;

monopostul trebuie sa fie echipat cu patru roti;

partea superioarda de 180° a rotilor nu trebuie sa fie obstructionata vizual cand este privita
de la 68.6 mm de deasupra planului format de punctele de tangenta superioare ale rotilor;
rotile nu trebuie si fie obstructionate vizual cand sunt privite din lateral;

din vedere laterald, nicio componenta a monopostului nu are voie sa se afle in zona
definitd ca fiind raza rotii plus 68.6 mm, cu monopostul incarcat; pentru portiunca
interioara a rotii, adica zona dintre roata si sasiu, nu exista nicio reglementare;

monopostul trebuie sd fie echipat cu un sistem de suspensie (inclusiv amortizare) deplin
functional atat pe puntea fata, cat si pe puntea spate;

sistemul de suspensie trebuie sia permitd o deplasare pe verticald a rotii de 50.8 mm, din
care 25.4 mm comprimare si 25.4 mm destindere din pozitia sa initiala, cu pilotul asezat in
monopost; toate punctele de sustinere a suspensiei de pe sasiu trebuie sa fie vizibile, fie
direct, fie prin Inldturarea anumitor panouri din caroserie;

sistemul de directie trebuie sa integreze limitatoare de cursa care sa previna blocarea
acestuia; limitatoarele trebuie sa prevind, in momentul bracarii, cd roata sa poatd atinge
orice componenta a suspensiei,

ampatamentul monopostului trebuie sa fie de minim 1525 mm, acesta fiind masurat din
punctul central al petei de contact a rotii cu solul, de la roata din fatd pana la cea din spate,
cu rotile drepte;

raportul ecartament fata - ecartament spate sau spate - fata nu trebuie sa fie mai mic de
75% din ecartamentul mare;

sistemul de suspensie trebuie sd fie proiectat si realizat astfel incat toate fortele pe care
acesta le descarca cétre sasiu sa fie descarcate in noduri de rigidizare;

monopostul trebuie sa fie in conformitate cu cerintele regulamentului pe durata intregii
competitii, in ceea ce tine de cursa mecanismului de suspensie, garda la sol, capacitatea de
franare si nivelul de zgomot admis;

nici o alta componentd, cu exceptia cauciucurilor, nu trebuie sa atingd solul in timpul ce
monopostul se afla pe circuit;

sasiul trebuie sa fie construit 1n asa fel incat sd ofere protectie maxima in caz de accident;
rotile trebuie sa aiba diametrul de minim 203.2 mm, in timp ce dimensiunea cauciucurilor
si tipul acestora se aleg liber;

monopostul trebuie sa fie echipat cu sistem de franare cu actionare asupra celor patru roti,
cu doua circuite independente actionate de o singurd comanda.
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Proiectarea conceptuala a sistemului de suspensie al monopostului

2.3. IDENTIFICAREA DE SOLUTII CONCEPTUALE PENTRU SUSPENSIA
MONOPOSTULUI

In elaborarea/conceperea solutiei de principiu pentru suspensia monopostului vizat, s-a
plecat de la particularitatile functionale (inclusiv avantajele — dezavantajele) sistemului bazat
pe suspensia cu patrulater, atat in varianta pasiva, cat si activa. Ideea a fost de a concepe un
mecanism cu un grad de mobilitate, corespunzator variantei de suspensie pasiva, dar care sa
permita reglajele specifice mecanismului cu doud grade de mobilitate, corespunzator variantei
de suspensie activa.

Rezolvarea cerintei anterior formulatd s-a realizat prin dezvoltarea unui sistem de
ghidare care are la bazd un mecanism pentalater, cu doua grade de mobilitate. Sistemul de
suspensie corespunzator acestei variante de baza (inifiald), care integreaza si lantul cinematic
specific dispunerii ansamblului arc & amortizor, este prezentat in figura 2.11. Tn acest fel
devine posibild decuplarea miscarilor contradictorii (variatie ecartament - variatie unghi de
cadere) din cazul suspensiei cu patrulater.

O

4‘<E

Fig. 2.11. Sistem de suspensie bazat pe mecanism pentalater (M=2).

Controlul celui de al doilea grad de mobilitate (ceea ce va permite, dupa caz, anularea
variatiei de ecartament sau variatiei unghiului de cadere a rotii) se poate realiza printr-un
element de actionare (rezultdnd o suspensie activa) sau printr-un element mecanic (suspensie
pasiva). Astfel, suspensia activa se poate constitui prin utilizarea unui element de actionare
(actuator liniar), dispus - de exemplu - intre bicla superioard a mecanismului pentalater si
sasiu, schema astfel obtinuta fiind prezentata in figura 2.12.

O

TN

Fig. 2.12. Sistem de suspensie activa bazat pe mecanism pentalater (M=2).
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Analiza si optimizarea sistemelor de suspensie pentru automobile de competitie

Pentru obtinerea unei suspensii pur mecanice (deci, pasivd), dar care sd asigure
parametrii functionali ai suspensiei active (adicd, dupa caz, variatia de ecartament sau variatia
unghiului de cadere a rotii sa fie anulatd) se parcurg urmatorii pasi:

1) n suspensia cu mecanism pentalater (v. fig. 2.11) se anuleazi, de exemplu, variatia
unghiului de cadere prin intermediul unei restrictii cinematice de forma Ay =y -y =0, In
care vy este valoarea curenta a unghiului de cadere, iar yo valoarea initiala;

2) se efectueazd analiza cinematicd a mecanismului, impunandu-se legea de miscare pe
verticala a rotii in conformitate cu profilul de cale de rulare vizat (v. subcap. 3.4, 3.5);

3) in urma analizei cinematice se obtine traiectoria unui punct de interes de pe bicla
superioard a mecanismului pentalater; se pot monitoriza traiectoriile mai multor puncte de
pe biela, in final alegdndu-se punctul care genereaza traiectoria convenabila (care poate fi
un arc de cerc, sau - in cazul variantei spatiale a mecanismului - o suprafata sferica);

4) se inlocuieste restrictia cinematica de la pasul (1) cu una din solutiile urmatoare:

4.1) o constrangere geometrica de tip rola - ghidaj (fig. 2.13), cu rola apartinand

bielei si ghidajul, conectat fix pe sasiu, avand forma traiectoriei obtinuta la pasul (3);

4.2) un balansier dispus intre biela si sasiu (fig. 2.14), articulat la bield in punctul
generator al traiectoriei §i la sasiu in focarul (centrul) traiectoriei.

O

_<E

Fig. 2.13. Sistem de suspensie cu mecanism pentalater si legdaturd rola - ghidaj (M=1).

Q

Fig. 2.14. Sistem de suspensie bazat pe mecanism pentalater si balansier suplimentar (M=1).

Ambele solutii pur mecanice obtinute la pasul ,,4” conduc la mecanisme mono-mobile
(evident, in varianta plana) si pot fi utilizate in cazul unei suspensii pentru monoposturi
ntrucat gabaritul este redus (nu necesita spatii mari de lucru), in timp ce complexitatea este
inferioara celei corespunzatoare sistemului de suspensie activa.

Trebuie mentionat faptul ca varianta de la pasul ,,4.2” (fig. 2.14) este viabild in
conditiile in care traiectoria generatd de punctul de interes aproximeaza un arc de cerc sau
echivalentul spatial. In acest caz, studiul trebuie continuat cu determinarea coordonatelor
globale (X, Y, Z) ale focarului la sasiu, problema abordata in detaliu in subcapitolul 2.5.
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Proiectarea conceptuala a sistemului de suspensie al monopostului

Dupa cum s-a mentionat, abordarea anterioard este specificd variantelor plane de
mecanisme de suspensie, cu scopul de a simplifica formularea si schemele aferente. Evident,
in practicd si in studiul teoretic dezvoltat in capitolele 3 si 4 ale tezei de doctorat (pentru
analiza si optimizarea cinematicd & dinamica a sistemului de suspensic) se va aborda /
implementa varianta spatialda a mecanismului de ghidare. Comparativ cu variantele plane, la
echivalentele spatiale ale sistemelor de suspensie identificate (propuse) intervine o mobilitate
susplimentard, corespunzitoare variatiei unghiului de fuga a rotii. in aceste conditii, la pasul
,,1” din algoritmul anterior precizat trebuie utilizate doua restrictii cinematice pentru anularea
variatiilor unghiurilor de cadere (Ay =y - yo = 0) si fuga (Ap = B - Bo = 0), care ulterior, la
pasul ,,4”, se inlocuiesc cu solutiile indicate (conform fig. 2.13, 2.14).

2.5. SINTEZA SOLUTIEI CONCEPTUALE PROPUSE

Conform studiului de proiectare conceptuald anterior prezentat, se retine ca solutie
inovativa ce urmeaza sa fie implementatd pe monopostul vizat (atat pentru rotile directoare
fata, cat si pentru rotile motoare spate) mecanismul de ghidare din figura 2.14, care - la
varianta spatiald - permite anularea variatiilor unghiurilor de cadere si fugd ale rotii prin
utilizarea unui balansier de ghidare (4) dispus intre biela superioard (3) a mecanismului
pentalater si sasiu (0). Schema plana a acestui mecanism (fara evidentierea bieletei de directie
de la roata fata, respectiv a echivalentului acesteia la roata spate) este redata in figura 2.15.

Fig. 2.15. Schema pland a mecanismului de ghidare propus.

Problema pe care o ridica solutia propusa consta in determinarea locatiei articulatiei la
sasiu a balansierului, astfel incat sd se asigure anularea variatiilor unghiurilor de cadere si
fuga prin alegerea convenabild a traiectoriei punctului M de articulare a balansierului pe biela
(de exemplu, o traiectorie circulara, precum cea din figura 2.15). Pentru aceasta, in cele ce
urmeaza se propune o metoda de sinteza bazati pe metoda celor mai mici patrate, prin care
plecand de la traiectoria impusda punctului M (traiectorie descrisd printr-o serie de pozitii
succesive M) se obtin coordonatele globale ale focarului Mo pe sasiu.

Constrangerea punctului M prin care este ghidata biela (3) consta din obligativitatea ca
acesta sa se afle in permanentd pe 0 suprafata sau curba fixa cu focarul Mo pe sasiu. Tn cazul
ghidarii punctului M pe o suprafati sferica cu centrul in Mo, ecuatia analiticad de ghidare
este de forma:

(Xm - Xmo)? + (Ym - Ymo)2 + (Zm - Zwmo)* - 17 =0, (2.2)
,,1”” fiind lungimea balansierului de ghidare.
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Analiza si optimizarea sistemelor de suspensie pentru automobile de competitie

Coordonatele punctului M (Xm, Ywm, Zm) n sistemul global OXYZ constituie date de
intrare ale problemei de sinteza, in timp ce coordonatele punctului fix Mo (Xmo, Ymo, Zmo) de
pe sasiu si lungimea bratului de ghidare sunt necunoscutele ce vor trebui determinate.

Relatia (2.2) poate fi exprimata sub forma:

X2+ Ym2 + Zv2 + X- Xm+ Y- Ym+Z- Zu+ R =0, (2.3)
unde: X =-2- Xmo, Y =-2-Ymo, Z=-2- Zmo , R = Xmo? + Ymo? + Zmo? - 1%

Scriind relatia (2.3) pentru cele “m” pozitii impuse rotii si scazadnd prima relatie din
celelate, se obtine un sistem de “m-1" ecuatii cu 3 necunoscute (X, Y, Z):

X-[(Xm)ks1-(Xm)a]+ Y- [(Ymkea-(YM)i]+ Z-[(Zm)kr-(Zm)a]=(N1- (N, (2.4)
n care (Nk = (Xm? + Ym? + Zm?)k, ceea ce conduce la o functie de forma:

Fe XY, Z) = Lk, k=1...m-1. (2.5)
Pentru m=4 pozitii impuse, sistemul (2.5) este liniar, de 3 ecuatii cu 3
necunoscute. Cum Tnsa trebuie impuse mult mai multe pozitii finite in miscarea rotii, se obtine
un sistem supradeterminat, a carui rezolvare se face cu metoda celor mai mici patrate. Fie X',
Y', Z' un set de valori care verifica cu aproximatie o parte din ecuatiile (2.5), de exemplu

solutia sistemului format din primele trei ecuatii. Cu aceste valori, sistemul devine:

Fe (X, Y', Z)=L%, k=1... m-1. (2.5%)
Scazand ecuatiile (2.5°) din (2.5) se obtine:
Fe X, Y, 2Z2) - F (X', Y', Z) = Lk - L'k = dk. (2.6)

Presupunand ca diferentele ox = X - X', dy =Y - Y', 8z = Z - Z' sunt suficient de mici
pentru ca in dezvoltarile functiilor Fx dupd formula Taylor sd se poatd neglija termenii de
ordin superior, sistemul (2.6) - cu necunoscutele 6x, dy, 6z - devine:

ak- Ox + bk- Oy + Ck- &z = d, (2.7)
in care ak = (Xm)k+1 - (Xm)1, bk = (Ym)k+1 - (Ym)1, Ck = (Zm)k+1 - (Zm)1.

Conform metodei celor mai mici patrate, cea mai buna solutie a sistemului (2.7) sunt
acele valori 6x, dy, 6z pentru care functia obiectiv

m-1
f(5,.8,,8,) =Y (a, -8, +b, -3, +C, 3

k=1

—d,)? (2.8)

z

este minima.
Se obtine un sistem liniar de 3 ecuatii cu 3 necunoscute (8X, 8y, 6z), avand solutia:

X=X+8,Y=Y +8y,Z=Z+ 8z, (2.11)
coordonatele globale ale punctului de interes Mo fiind:
X Y Z
Xo="""="Ywo=——"Zy=——. 2.12
MO 2 MO 2 MO 2 ( )

Tn cazul ghidarii punctului de interes M pe un cerc cu centrul Mo pe sasiu, adica
balansier MMo cu doui articulatii sferice la sasiu (Mo, Mo ), locul geometric al punctului M
este pe un arc de cerc I" (fig. 2.17), care poate fi determinat prin intersectarea sferei S, definita
prin relatia (2.2), cu planul I, avand ecuatia

(X =Xy )-cosa+(Y,, —Y,)-cosB+(Z,, —Z,)-cosn =0, (2.16)
unde N este un punct apartinand planului, iar cos o, C0S 3, cos n sunt cosinusurile directoare
ale axei normale la plan (axa de rotatie).

Ecuatia (2.16) poate fi rescrisd sub forma urmatoare:

Xm+1-Ym+r-Zy +13=0, (2.17)
unde r1, r2 si r3 sunt date de relatiile:
cosf cosmn
= Ty = I3 =—(X n-YN+TI-Z
cosa 2 cosa 3 (XN +1-YN+12-ZN) (2.18)

Pentru un numar de ,,m” de pozitii finite ale punctului de interes M, prin scaderea
primei relatii (corespunzatoare primei pozitii) din celelalte, ecuatia (2.17) devine:

n
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Proiectarea conceptuala a sistemului de suspensie al monopostului

(XM s = (D = (Y12 - |Z s —(Zmh =0 (2.19)

Ecuatia (2.2) este folosita pentru a determina
locatia punctului Mo Tn conformitate cu algoritmul de
determinare a centrului unei suprafete sferice, in timp
ce orientarea axei cuplei de rotatie (de fapt,
coordonatele globale ale punctelor Mo si Mo) este
obtinuta din relatia (2.19), care este similard, ca
modalitate de rezolvare, cu (2.4).

Algoritmul prezentat a fost transpus intr-un
program de calcul prin utilizarea limbajului
MATLAB. Implementarea numerica efectiva va fi
prezentatd in capitolul 3 al lucrdrii, in cadrul
procesului de optimizare cinematicd a mecanismului
de ghidare propus (v. subcap. 3.4, 3.5).

Fig. 2.17. Ghidarea punctului de
interes pe arc de cerc.

2.6. CONCLUZII SI CONTRIBUTII ORIGINALE

Pe baza celor prezentate se desprind urmatoarele concluzii:
in timp ce pentru automobilele de oras existd o multitudine de solutii de sisteme de
suspensie, in cazul automobilelor de competitie tip monpost, datoritd reglementarilor
specifice, gama de solutii este limitatd, majoritatea solutiilor existente fiind bazate pe
suspensia cu patrulater;
solutia clasica de suspensie cu patrulater prezintd inconvenientul major al contradictiei
intre variatia de ecartamament si respectiv variatia unghiului de cadere a rotii, problema
care se poate rezolva prin utilizarea unei suspensii bazatid pe mecanism pentalater;
din considerente de complexitate, intretinere si cost, este de preferat utilizarea unei
suspensii pur mecanice, desi suspensia activa ar asigura un comportament superior;
sistemul de suspensie propus oferd avantajele suspensiei pur mecanice, in conditiile in
care functional se apropie de comportamentul suspensiei active;
Tn cazul monoposturilor, ansamblul arc & amortizor este pozitionat, de reguld, in plan
relativ orizontal, atat din considerente de spatiu disponibil, cat si din punct de vedere al
preludrii/descompunerii fortelor;
sistemul de suspensie propus poate fi implementat atidt pe puntea fatd céat si pe puntea
spate a monopostului (indiferent care dintre acestea este punte motoare).

Principalele contributii originale din acest capitol pot fi sintetizate astfel:
evaluarea critica a unor variante reprezentative de sisteme utilizate/utilizabile la suspensia
monoposturilor;
identificarea - formularea listei de cerinte pentru sistemele de suspensie destinate
monoposturilor;
determinarea solutiei optime a sistemului de suspensie pentru monopostul vizat (tip
Formula Student);
elaborarea unui algoritm numeric (bazat pe metoda celor mai mici patrate) pentru sinteza
mecanismului de ghidare a rotii monopostului si conceperea programului de calcul aferent
(utilizénd limbajul MATLAB).
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3. MODELAREA, SIMULAREA SI OPTIMIZAREA
CINEMATICA A SISTEMULUI DE SUSPENSIE

3.1. DEFINIREA GEOMETRICO — CINEMATICA A MECANISMELOR DE GHIDARE

Studiul mecanismelor de ghidare a rotilor automobilului de competitie vizat se
bazeaza pe dezvoltarea/elaborarea a trei modele specifice teoriei mecanismelor:
= modelul structural - contine doar elementele mecanismului si legaturile dintre acestea
(cuplele cinematice) si pe care se stabileste conditia determinabilitdfii transmiterii miscarii
(mobilitatea mecanismului); acest model a fost abordat/detaliat Tnh cadrul capitolului 2 al
tezei de doctorat;

= modelul cinematic - in plus fata de modelul structural, include parametrii geometrici care
definesc mecanismul, fiind utilizat pentru stabilirea legilor de miscare (pozitie, viteza si
acceleratie) ale elementelor in functia de miscarea datd (cunoscutd / impusd) a elementului
conducator;

= modelul dinamic - in plus fatd de modelul cinematic, contine caracteristicile masice ale
elementelor (masd, momente si produse de inertie), precum si sistemul de forte (externe si
interne) care actioneaza asupra mecanismului; acest model, care este abordat in capitolul 4
al lucrarii, se utilizeaza pentru determinarea miscarii reale a elementelor, sub actiunea
fortelor.
Evident, pentru cunoasterea miscarii reale a mecanismului trebuie luat in considerare
modelul dinamic. Pana la abordarea acestuia se impune, insd, cunoasterea in amanunt a
modului cum se transmite / transforma miscarea prin mecanism si, totodatd, a modului in care
mecanismul satisface anumite cerinte functionale impuse, privitor, de regula, la miscarea
elementelor sale (miscare considerata separat pe elemente sau corelat).
Aceste probleme pot fi rezolvate prin abordarea modelului cinematic al mecanismului,
care, chiar dacd nu ia 1n considerare sistemul de forte care actioneaza asupra mecanismului,
oferd o imagine de ansamblu asupra caracteristicilor / functiilor mecanismului, deci a modului
in care acesta raspunde cerintelor pentru care este, de fapt, proiectat.
Proiectarea functional-cinematicad a mecanismelor de ghidare a rotii auto presupune,
de reguld, parcurgerea urmatoarelor etape:
= stabilirea cerintelor functionale pe care mecanismul trebuie sa le satisfaca;
= descrierea modelului geometrico-cinematic al mecanismului si definirea sistemelor de
referintd asociate elementelor;

= transpunerea cerintelor functionale intr-un algoritm (grafic, analitic) adecvat, pe baza
caruia se desfasoara sinteza dimensionald;

= obtinerea mecanismului (parametrilor geometrici specifici);

= determinarea functiilor cinematice realizate de mecanismul rezultat in urma sintezei si
analiza comparativa a acestora cu valorile impuse prin cerintele functionale (abaterea de la
valorile teoretice);

= optimizarea mecanismului pentru obfinerea functiilor adecvate, dacad abaterile obtinute nu
sunt convenabile.

Prin stabilirea legii de miscare se pot vedea, de asemenea, abaterea de la legea impusa,
precum si alti parametri de miscare care nu sunt incorporati in conditiile functionale (de
exemplu, zona de lucru in care trebuie sa se Tncadreze mecanismul de ghidare). Se pot
determina nu numai miscarile absolute (fatda de eclementul baza - caroseria/sasiul
automobilului), ci si cele relative (dintre elementele mecanismului).
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3.3. ALGORITMUL DE OPTIMIZARE CINEMATICA A SISTEMULUI DE
GHIDARE

Variabilele de proiectare sunt reprezentate de coordonatele globale ale punctelor care
definesc locatiile articulatiilor bratelor mecanismului de suspensie la sasiu, obiectivul
optimizarii fiind acela de a anula/minimiza variatiile unghiurilor de cadere, fuga, bracare
indusa si respectiv variatiile de ecartament si ampatament.

Trebuie mentionat faptul ca procesul de optimizare se desfasoara in lantul cinematic bi-
contur de baza (fig. 3.6), obtinut din conturul pentalater spatial prin addugarea bieletei de
directie (sau echivalentul acesteia la mecanismul de ghidare a rotii spate), mecanismul astfel
obtinut avand trei grade de mobilitate (plus inca doud pasive, corespunzatoare rotatiilor bielei 3
si bieletei 6 in jurul axelor proprii, dar acestea pot fi anulate fie prin introducerea unor articulatii
sferice cu stift/bolt Tntr-unul dintre capete, fie prin restrictii cinematice de forma @z = 0).

Fig. 3.6. Lantul cinematic de baza utilizat in procesul de optimizare cinematicd.

Privitor la migcarile necesare si respectiv suplimentare, se fac urmatoarele precizari:

= migcarea pe verticald a rotii este parametru cinematic independent, fiind controlata printr-
o restrictie cinematica de forma Yk = f(t), simulandu-se trecerea rotii peste un obstacol cu
amplitudinea de 50 mm (£25 mm); modelarea in ADAMS/View s-a realizat cu functia
sinusoidala Yk = 25-sin(time), prin utilizarea constructorului de functii Function Builder;

= variatiile unghiurilor de cadere si fuga ale rotii sunt anulate prin utilizarea unor restrictii
cinematice;

« variatiile de ecartament, ampatament si bracare indusd sunt functiile care fac obiectul
procesului de optimizare cinematica (in sensul de minimizare a acestor variatii).

Astfel, in conformitate cu cele precizate in capitolul 2, Tn urma procesului de
proiectare cinematici se obtine varianta optimd a mecanismului de ghidare bi-contur. n
continuare, se identifica un punct M de pe biela superioara (3) a carui traiectorie pe durata
simularii (conform legii de miscare pe verticala impusa rotii) este apropiatd de una circulara
sau sfericd (sunt monitorizate traiectoriile a mai multe puncte de pe biela, in final alegandu-se
punctul convenabil). Pentru traiectoria astfel obtinuta (descrisa de multimea punctelor M¥ - v.
fig. 2.15), se determind coordonatele globale ale focarului la caroserie Mo, Tn conformitate cu
algoritmul prezentat in subcapitolul 2.6.

Tn final, se “inlocuiesc™ restrictiile cinematice utilizate pentru anularea variatiilor
unghiurilor de cadere si fuga ale rotii cu un balansier suplimentar (5) dispus intre biela (3) si
sasiu (cu articulare in punctele M - la biela, respectiv Mg - la sasiu), obtindndu-se astfel
varianta optimd a mecanismului de ghidare (lantul de baza tri-contur), care asigurd variatii
nule pentru unghiurile de cadere si fuga, respectiv variatii minime (cele obtinute in urma
procesului de optimizare cinematicd) de ecartament, ampatament si bracare indusa.
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Tehnica folosita Tn procesul de optimizare a sistemului de suspensie este de tip DOE
(Design of Experiments), tehnicd care se bazeaza pe o colectie de proceduri si instrumente
statistice pentru planificarea experimentelor si analiza (evaluarea) rezultatelor [25], [55]. Tn
cele ce urmeaza se face o prezentare la modul general a tehnicii de optimizare, ulterior
realizandu-se implementarea pentru mecanismul de ghidare a rotii fata, respectiv spate, a
automobilului de competitie vizat (tip Formula Student).
Proiectarea parametrica prin tehnica DOE se efectueaza prin parcurgerea urmatoarelor
etape [96]:
= modelarea scopului experimentului: minimizarea variatiilor de ecartament, ampatament si
bracare indusa (in ADAMS/Insight, functiile obiectiv sunt denumite rdspunsuri);

= modelarea variabilelor de proiectare (factori in ADAMS/Insight): coordonatele globale ale
punctelor care definesc locatiile articulatiilor bratelor mecanismului de ghidare la sasiu;

= stabilirea domeniului de variatie pentru fiecare variabild in parte (valoare minimd —
valoare maxima);

= planificarea seturilor de experimente (probelor) in care variaza valorile factorilor;

= executarea rularilor corespunzatoare probelor anterior definite si inregistrarea rezultatelor.

Variabilele de proiectare in procesul de optimizare cinematica a mecanismelor de
ghidare a rotii fata & spate sunt reprezentate de coordonatele globale (X, Y, Z) ale punctelor
care definesc locatiile articulatiilor bratelor mecanismului la sasiu (in speta punctele A, B, C
si D - v. fig. 3.6). Modelarea variabilelor de proiectare s-a realizat prin utilizarea casetei de
editare, indicandu-se valoarea initiala (standard) a variabilei si respectiv domeniul de variatie
(valoare minima — valoare maxima).

Pentru realizarea optimizarii este necesar transferul fisierului care contine modelul
MBS al mecanismului de ghidare din ADAMS/View in ADAMS/Insight [96], [97].
Transferul este realizat din meniul Simulate, prin secventa de comenzi (Submeniuri)
ADAMS/Insight — Export.

Tn modulul ADAMS/Insight este necesara setarea factorilor - variabilele de proiectare
si a raspunsurilor - functiile obiectiv . Pentru a fi utilizati in procesul de optimizare, factorii si
raspunsurile trebuie promovati(e) din lista “Candidates” in lista “Inclusions”, cu ajutorul
comenzii “Promote to inclusions”.

In continuare, se defineste tipul de experiment, pentru care se indica strategia de
investigatie, modelul utilizat (ex. liniar, patratic, cubic) si tipul tehnicii DOE. Fiecare raspuns
(functie obiectiv) va fi analizat(d) pe baza unei functii de regresie care aproximeaza modelul,
astfel incat eroarea dintre valorile prezise si cele masurate sa fie minima.

Dupa configurarea strategiei de investigatie urmatorul pas este generarea spatiului de
proiectare (Design Space) si a spatiului de lucru (Work Space). Spatiul de proiectare este o
matrice in care se prezintd sub o formd normalizatd combinatiile intre valorile de interes ale
factorilor. Astfel, valoarea “-1” corespunde valorii minime a factorului, iar "1" valorii maxime
[96].

Valorile concrete ale factorilor se regasesc in spatiul de lucru, alaturi de coloanele
specifice raspunsurilor. Pentru fiecare proba din aceastd matrice urmeaza sa se efectueze o
analizd/simulare in ADAMS/View, in vederea determindrii valorilor raspunsurilor. Dupa
finalizarea simuldrilor, rezultatele apar automat in spatiul de lucru, prin completarea
coloanelor raspunsurilor cu valori numerice. In continuare, pe baza strategiei de investigatie
utilizatd la generarea spatiului de proiectare & lucru, se dezvoltd functia de regresie specifica.

ADAMS/Insight oferd indicatori grafici care definesc corectitudinea valorilor obtinute
prin metodele de evaluare, si anume: rosu - valoarea trebuie investigatd, galben - valoarea nu
este gresita, dar trebuie avuta in vedere, verde - valoarea este adecvata [96].

In masura in care valorile obtinute sunt adecvate (toti indicatorii metodelor sunt pe
verde), se poate trece la optimizarea efectiva a sistemului, in cazul de fatd pentru determinarea
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valorilor optime ale factorilor de amplificare ai controlerelor, care minimizeaza eroarea de
orientare (mai precis, radacina medie patratica a erorii de orientare pe durata simuldrii).

In vederea optimizarii sistemului de ghidare propus au fost testate mai multe strategii
de investigatie, pentru a determina strategia optima. Optimizarea cinematica va fi realizata in
prima faza pentru mecanismul de ghidare a puntii fata, strategia optima determinata in acest
caz urmand sid fie utilizata si pentru optimizarea mecanismului de ghidare a puntii Spate.
Pentru fiecare strategie de optimizare se vor prezenta spatiul de proiectare, spatiul de lucru si
casetele de evaluare a functiei de regresie. Modelul utilizat este un model tip “sfert de
automobil” pe partea dreaptd, pentru ambele punti (fata si spate).

3.4. OPTIMIZAREA CINEMATICA A MECANISMULUI DE GHIDARE A ROTII FATA

Dupa cum s-a mentionat, in vederea determinarii strategiei optime de investigatie s-a
folosit modelul cinematic al mecanismului de ghidare a rotii fata, pentru care modelul MBS
conceput in ADAMS/View este prezentat in figura 3.17. Obiectivul optimizarii consta din
minimizarea variatiilor de ecartament, ampatament si bracare indusd, valorea monitorizata
pentru fiecare functie obiectiv (raspuns) fiind radacina medie patratica pe durata simularii.

Fig. 3.17. Mecanismul de ghidare a rotii fata utilizat in procesul de optimizare.

Variabilele de proiectare sunt reprezentate de coordonatele globale (X, Y, Z) ale
punctelor in care sunt pozitionate articulatiile la sasiu. Astfel, in punctele A si B sunt
amplasate articulatiile sferice dintre bratul inferior (1) si sasiu, in punctul C se realizeaza
legdtura intre balansierul (5) si sasiu, iar punctul D reprezinta locatia articulatiei sferice dintre
bieleta de directie (6) si sasiu (de fapt, cremaliera, dar in modelul cinematic cremaliera este
conectatd fix de sasiu). Cu acestea, in tabelul 3.3 sunt sintetizate variabilele de proiectare
utilizate 1n procesul de optimizare a mecanismului de ghidare a rotii fata.

Tabelul 3.3. Variabilele de proiectare utilizate pentru
optimizarea mecanismului de ghidare a rotii fata.

X Y Z

A DV1 | DV.2 | DV 3
B DV4 | DV5 | DV 6
C DV7 | DV.8 | DV 9
D DV_10 | DV_11 | DV_12
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Valorile initiale ale variabilelor de proiectare sunt (in [mm]): DV_1 = -270.37, DV_2
= 38.5, DV_3 = 108.37, DV_4 = -193.5, DV_5 = 38.5, DV_6 = -279.43, DV_7 = -297.64,
DV_8 =214.89, DV_9 = 38.21, DV_10 = -288.5, DV_11 = 101.5, DV_12 = 135.01. Pentru
fiecare variabild, domeniul de variatie este de £20 mm relativ la valoarea initiala (standard).

Tn continuare s-au testat o serie de strategii de investigatie, in scopul de a identifica
strategia care conduce la rezultate optime, din punct de vedere al corectitudinii functiilor de
regresie. in figurile care urmeaza se noteaza cu f_01, f 02, ..., f_12 - variabilele de proiectare
(cu alte cuvinte f 01 —» DV_1,f 02 —» DV_2 s.am.d.), r_01, r_02, r_03 fiind raspunsurile,
dupa cum urmeaza: r_01 - variatie ampatament, r_02 - variatie ecartament, r_03 - variatie
bracare indusa.

3.4.3. DOE Screening (2 Level) — Interactions — D-Optimal

Spre deosebire de modelele liniare anterioare, Tn functia de regresie generatd prin
aceasta strategie apar termeni noi, reprezentati de produse intre factori (fiecare cu fiecare).
Tehnica DOE de tip D-Optimal produce un model care minimizeazd incertitudinea
coeficientilor. Tehnica este caracterizatd prin flexibilitate, permitdnd specificarea numarului
total de ruldri intr-un experiment, suplimentarea cu ruldri din alte experimente si indicarea de
nivele diferite pentru fiecare factor.

Rezultatele specifice acestei strategii sunt reprezentate in figura 3.20, toti
parametrii de evaluare incadrandu-se in limite acceptabile, datorita acestui fapt functiile
de regresie pe care le genereaza acest model sunt valide (utile), fara sa fie necesare
finisari (rafinari).

Design Space

Trial |fo1[fo2|fo3]|fo4]ros[fos[so7|ros|foa]f10]r1]r12
1 |Taal 1| 1 | 4| A | A4 A1 ]a]A]Aa]-1]-
2 [Tral 2] 1 | 4| A A A A A 1] A]A]A]-
3 |Taal 3| | 1 | A1 |4 A]A]A]A]A]A]-
4 |Tral 4] A | A | 1| A A A|A A A1 ]A]-
5 |Taal 6| 1| 4| 4| 1|1 A][A]Aa]A]a]A]-
6 |Tnal 6| 1| 4 | 4| 1|44 A]A]A]a]1]-
7 |Tal 7| 4| 4[4[ A| 1| A]A]A]A]A]A]-
g |Tial 8| 1 | 1| 4| A |41 ][A]1]A]A]A]-
g |Tal 9| A4 | 4| A | A |4 A1 ]|A]A]1]A]-
0 |Tral 10 4 | 4 [ 4 [ A [ A4 A A1 [ a[a[a]a
19 |Thal 11| 1| 4| A | A4 A A a1 [a]1]1
12 |Tal 12| 1 | 4 | A [ A | A A]A]A]d][A]A]-A
13 |Twal 13| 1 | 1 | 1 [ 1 | 1| A 1] ]3] 1]1]-
4 |Tral 44 1 | 1 | A4 | 1|1 441 A[1[1]1
15 |Thal 16| 1 | 4 | 4 | 1 [ 1 |1 [ 11 [ A1 [4]A1
16 |Tral 16| 1 | 1 | 1 | A | 4|1 [ 1|21 [1]1
7 |Taal 47| 1 | 1 | 4 [ A 1[4 [ 1] ]3] 1T]A]-
g |Tral 18] A | 1 | 1 | 1 | 14441141
19 |Tral 19 1 | A4 | 1 | A |1 A 41|11 [ 11
o0 |Tral 20 1 | 1 | 1 | 1 [ 1 [ 1 [ 1[4 1 1] 1]
21 [Taal 21 1 | 1 | 1 [ 4 |1 [ A1 || A1 ]A]1
22 |Tnal 22| 4 | 1 | 1 [ 1| A [ 111 ]1][1]1]-
23 |Tnal 23| 1 | 1 | 4 | 1 | 1 [ 1[4 1] 1][1]1]1
24 |Taal 24| 1 | 4 | 1 |1 | 4 [ 1 |4 |11 ]1]1
25 [Tral 25| 1 [ 1 | 1 | 4 [ A [ A [ [ 111 [1][1
26 |Tal 26| 1 | 1 | 1 | 1 [ 1 [ A4 [ 1 [ 11 a1
27 |Tnal 27| 1 | 1 | 4 | 1 | A [ A1 1] 1][a]A]1
28 |Tnal 28| 1 | 1 | 1 | 1 | 1 [ 1 |44 1][4]A]1
29 [Tral 29 1 | 1 | 1 | 4 | 1 | 1 [ 1[4 1| a4]4]1
30 |Thal 30| 1 | 4 | 1 | 1 |4 A1 ]| A]a]1]-
31 |Twal 31| A | 4 [ 4 [ 41| 11 [ 1] 3] 1]

a.
Fig. 3.20. Rezultatele specifice strategiei DOE Screening - Interactions - D-Optimal.
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Work Space

Trial f 01 f02f03 |f04 |fO5]|f06 f 07 f08 |[f09 |[f10 Jf11 |f12 |r 01 r 02 r 03 \
1 Trial 1|-230.37|-78.5| 68.37 |-233.5|78.5|-319.43|-337.64 |174.89| -1.79 |-328.5| 61.5 | 95.01 [0.761027 | 1.16123 | 0.707485
2 |[Trial 2[-23037|-785| 68.37 |-2335 1523943 | -337.64 | 174.89| 179 |-328.5| 615 | 95.01 |0 694637 |1 05264 | 0 649055
3 | Trial 3|-230.37|-78.5| 68.37 |-233.5|-1.5|-319.43|-257.64 | 174.89| -1.79 |-328.5| 61.5 | 95.01 [0.756245 | 1.09399 | 0.668552
4 |Trial 4[-23037|-78.5 68.37 |-233.5| 1.5 |-319.43 | 337.64 | 254.89 | 1.79 | -328.5| 61.5 | 95.01 |0.691415|1.05116 | 0.646665
& | Trial 5|-230.37|-78.5| 68.37 |-233.5|-1.5|-31943|-337.64 | 174.89|78.21|-328.5| 61.5 | 95.01 |0.705518 | 1.11617 | 0.697191
6 | Trial 6|-310.37| 1.5 | 68.37 |-233.5| -1.5|-319.43|-337.64 | 174.89 | -1.79 | -328.5 | 141.5| 95.01 [0.718306 | 1.09239 | 0.670832
7 | Trial 7|-310.37|-78.5 | 148.37 [-233.5| -1.5|-31943 | -337.64 | 174.89 | -1.79 |-248.5| 61.5 | 95.01 |0.653709|1.11547 | 0.641761
g | Trial 8|-310.37 |-78.5| 68.37 |-233.5| -1.5|-319.43 |-337.64 | 174.89| -1.79 | -248.5 | 61.5 [175.01 [0.694215 | 1.05256 | 0.649076

g | Tral 9-230.37| 1.5 |148.37 -153.5|78.5|-239.43 |-337.64 | 174.89 | -1.79 |-248.5 141.5 | 175.01 | 0.735103 | 1.12102 | 0.685094
10 |Trial 10|-230.37| 1.5 |148.37 |-153.5 | -1.5 |-239.43 | -257.64 | 254.89 | -1.79 | -248.5 | 141.5| 175.01 | 0.670045 | 1.05005 | 0.622397
11 |Trial 11|-230.37| 1.5 |148.37 |-153.5| -1.5 |-239.43 | -337.64 | 174.89 | 78.21 | -248.5 | 141.5|175.01 | 0.715944 | 1.08934 | 0.668295
12 |Trial 12|-230.37| 1.5 |148.37 |-153.5|78.5|-319.43 | -337.64 | 254.89 | 78.21 | -248.5| 61.5 | 175.01 | 0.71394 | 1.08467 | 0.666505
13 |Trial 13|-230.37| 1.5 |148.37 |-153.5|78.5|-319.43 | -257.64 | 174.89 | 78.21 | -248.5| 61.5 | 175.01 |0.708349 | 1.18107 | 0.649489
14 |Trial 14 |-310.37| 1.5 |148.37 |-153.5|78.5 | -239.43  -257.64 | 254.89 | 78.21 | -328.5 | 141.5|175.01 |0.766073 | 1.19254 | 0.7084
15 | Trial 15|-230.37 |-78.5|148.37 |-153.5 | 78.5 | -239.43 | -257.64 | 254.89 | 78.21 | -248.5 | 141.5| 95.01 |0.626436 | 1.1085 |0.611861
16 |Trial 16-310.37| 1.5 |148.37 -233.5|78.5|-239.43 |-257.64 | 254.89 | 78.21 |-248.5 141.5 | 175.01 | 0.747194 | 1.19824 | 0.645667
17 |Trial 17|-230.37| 1.5 | 68.37 |-233.5|78.5|-239.43 | -337.64 | 254.89 | 78.21 | -248.5 |141.5| 95.01 |0.660128 | 1.0969 |0.605728
18 |Trial 18|-310.37| 1.5 | 68.37 |-153.5|78.5|-239.43 | -257.64 | 174.89 | 78.21 | -248.5 |141.5| 95.01 | 0.71195 | 1.10193 | 0.661407
19 |Trial 19|-230.37| 1.5 |148.37 |-153.5|-1.5|-319.43 | -257.64 | 254.89 | 78.21 | -328.5 |141.5| 95.01 |0.698875 | 1.18613 | 0.680739
20 |Trial 20(-310.37| 1.5 |148.37|-1563.5|78.5|-319.43 | -2567.64 | 254.89 | -1.79 |-248.5| 61.5 | 95.01 [0.739461|1.21712| 0.72009
21 |Tral 21(-230.37| 1.5 | 68.37 |-233.5|78.5|-239.43 | -257.64 | 174.89 | -1.79 | -248.5 | 141.5 | 175.01 |0.712892 | 1.14988 | 0.658224
22 |Tral 22(-230.37| 1.5 |14B.37|-1563.5|78.5|-319.43 | -337.64 | 174.89 | 78.21|-328.5 | 141.5 | 95.01 |0.745548 | 1.16003 | 0.649772
Trial 23|-310.37 |-78.5 | 148.37 |-233.5| 1.5 |-319.43 | -257.64 | 174.89 | -1.79 |-328.5 | 141.5| 95.01 |0.693005 | 1.11771 | 0.641274
24 |Trial 24 (-310.37| 1.5 | 68.37 |-1563.5| -1.5|-239.43 | -337.64 | 254.89 | 78.21 |-248.5 | 141.5 | 175.01 [0.633269 | 1.12194 | 0.618051
Trial 25|-310.37 |-78.5 | 148.37 [-233.5|78.5 |-319.43 | -257.64 | 254.89 | 78.21 |-328.5 | 61.5 | 95.01 |0.734702 | 1.0918 |0.644497
Trial 26 |-310.37 |-78.5 | 148.37 |-153.5| -1.5 |-319.43 | -337.64 | 254.89 | -1.¥9 |-248.5 | 141.5 | 175.01 | 0.811208 | 1.22399 | 0.753984
Trial 27 |-230.37 |-78.5| 68.37 |-153.5|78.5|-239.43 |-257.64 | 254.89 | -1.¥9 (-328.5 [ 141.5| 95.01 |0.701851 | 1.11924 | 0.606771
28 |Trial 28|-230.37|-78.5| 68.37 |-153.5 | 1.5 |-319.43 | -337.64 |[174.89 | 1.79 |-248.5| 61.5 | 95.01 |0.627062 | 1.11039 | 0.612379
29 |Tral 29(-310.37 | 1.5 |148.37|-233.5| -1.5|-319.43 | -257.64 | 254.89 | -1.79 |-328.5| 61.5 [ 175.01 [0.785696 | 1.18331|0.731419
30 |Trial 30|-230.37|-78.5| 68.37 |-153.5 | -1.5-239.43 | -257.64 | 174.89 | 78.21|-328.5 | 141.5 | 175.01 |0.711644 | 1.20337 | 0.65002
31 |Tral 31(-310.37| 1.5 |14B.37|-1563.5|78.5|-239.43 | -337.64 | 174.89 | 78.21|-248.5| 61.5 | 95.01 |0.722558 | 1.22699 | 0.703092
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Fig. 3.20. Rezultatele specifice strategiei DOE Screening - Interactions - D-Optimal.
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Term coefficients for model "M

01 02 r03 Rules-of-thumb sun
1 49.782 55.798 48.353
2 |-0.00061666 | 0.0035899 | -0.0031386 r 01fr 02]r 03
3 0.050231 | -0.06658 | 0.030149 Fit o o O
4 -0.0036812 | -0.0029383 | -0.00089509 Term o D O
5 | 0.0022794 | -0.0064009 | -0.0020881 Residuals | @ @ @
6 | -0.063595 | 0.044491 | -0.044686
7 | 0.0092248 | -0.0017742 | -0.0094516 9.
8 0.11462 | 0.081783 | -0.10277
9 017633 | -029915 | 015714 Goodness-of-fit for model
10 | 0.0028965 | 0.0077397 | 0.0011931 01 02 " 03 |
1 | 0075412 | 01221 | -0.074803 = T ® 1 e 1 e
12 | 0.04309 012101 | 0.037216
13 | 0.015687 | 0.0014831 | 0.017112 Rzadj | 1 © 1 © 1 O
14 | 0021058 | 00010912 | 0016707 P 0 o 0 O 0 O
15 0.062251 | -0.014916 | 0.063106 RN 1e+20 & 1e+20 O | 1e+20 O
16 | 0.0057984 | 0.00061664 | 0.0055367 h.
17 | 1.2522e-06 | 1.9585¢-06 |-1.2334e-06
18 |-3.34882-06 | -9.8798e-07 |-2.0596e-06
19 | 3.8061e-06 |-2.7957e-06 | 2.52890-06
20 | 4.978e-05 | 1.5516e-07 | 3.2867e-06
21 | -1.28362-06 | 6.3213e-07 | -3.1883e-06

f.
Fig. 3.20. Rezultatele specifice strategiei DOE Screening - Interactions - D-Optimal.

Din cele cinci strategii analizate, trei (DOE Response Surface — Linear — Latin
Hypercube; DOE Screening (2 Level) — Linear — Plackett Burman; DOE Screening (2 Level)
- Liniar - Fractional Factorial) pot fi folosite pentru optimizarea sistemului de suspensie cu
conditia finisarii functiilor de regresie. Strategia DOE Screening (2 Level) — Interactions —
D-Optimal poate fi folosita fara a fi necesard finisarea functiilor de regresie, prin urmare
studiul de optimizare a mecanismului de ghidare a rotii fata se va baza pe aceasta strategie.
Dupa cum s-a mentionat, obiectivul optimizarii constd din minimizarea celor trei raspunsuri
(corespunzatoare variatiilor de ecartament, ampatament si bracare indusd). Algoritmul utilizat
pentru optimizare este OptDes - GRG (integrat in ADAMS/Insight).

Prin rularea operatiei de optimizare, s-au obtinut valorile optime ale factorilor
(variabilelor de proiectare), dupd cum urmeaza (in [mm]): DV_1 = -230.37, DV_2 = -1.5,
DV _3 = 68.37, DV_4 = -233.5 DV 5 = -15 DV _6 = -319.43, DV_7 = -257.64,
DV_8=254.89, DV_9 =78.21,DV_10 =-248.5,DV_11=61.5,DV_12 = 175.01.

Cu aceste valori, prin analiza cinematicad efectuatd in ADAMS/View se obtin variatiile
in timp ale marimilor de interes, rezultatele fiind prezentate in fig. 3.24-3.26 (curbele cu
albastru). Pentru comparare se prezintd si rezultatele corespunzitoare mecanismului initial,
inainte de optimizare (curbele cu rosu), observandu-se o imbunatatire semnificativa a tuturor
parametrilor, ceea ce demonstreaza viabilitatea algoritmului de optimizare implementat.

In continuare, se “Inlocuiesc” restrictiile cinematice utilizate pentru anularea variatiilor
unghiurilor de cadere si fuga ale rotii cu un balansier dispus intre bratul superior si sasiu. In
acest sens, se identifica punctul M de pe bratul superior a carui traiectorie pe durata simularii
este apropiatd de una circulard, punct care are urmadtoarele coordonate globale (in pozitia
initiala): Xm = -432.8, Ym = 274.8, Zm = 38. Pe baza traiectoriei descrise de acest punct in
timpul simularii (fig. 3.27), se determind coordonatele globale ale focarului Mo la sasiu,
conform algoritmului propus in subcap. 2.6, obtindndu-se urmatoarele valori: Xmo = -323.9,
Ymo = 245.9, Zmo = 42.9. Totodatd se determina orientarea axei de rotatie a balansierului la
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sasiu, definita prin punctul Mo si un alt punct Mo de coordonate Xmo = -318.2, Ymo = 250.4,
Zmor = -56.8, mecanismul de ghidare astfel obtinut fiind prezentat in figura 3.28.
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Fig. 3.24. Variatia in timp a ampatamentului (inainte si dupa optimizare).
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Fig. 3.26. Variatia in timp a unghiului de bracare indusd (inainte si dupd optimizare).
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Prin analiza cinematicd a acestui mecanism, se obtin variatii aproximativ nule ale
unghiurilor de cadere si fuga ale rotii (v. fig. 3.29, 3.30), ceea ce demonstreaza viabilitatea
inlocuirii restrictiilor cinematice (prin care se anulau initial aceste variatii) cu balansierul

dispus intre biela superioara si sasiu.

Fig. 3.27. Traiectoria descrisa de punctul de interes de pe bield in timpul simularii.

Fig. 3.28. Mecanismul de ghidare a rotii fatd obtinut in urma procesului de optimizare.
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Fig. 3.29. Variatia in timp a unghiului de cadere.
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Fig. 3.30 Variatia in timp a unghiului de fuga.
3.5. OPTIMIZAREA CINEMATICA A MECANISMULUI DE GHIDARE A ROTII SPATE

Modelul MBS conceput in ADAMS/View pentru mecanismul de ghidare a rotii spate
este prezentat in figura 3.31, obiectivul optimizarii constand, ca si la suspensia fatd, din
minimizarea variatiilor de ecartament, ampatament si bracare indusa (variatiile unghiurilor de
cadere si fuga ale rotii sunt anulate prin restrictii cinematice).

Variabilele de proiectare sunt reprezentate de coordonatele globale (X, Y, Z) ale
punctelor in care sunt pozitionate articulatiile la sasiu. Astfel, in punctele A si B sunt
amplasate articulatiile sferice dintre bratul inferior (1) si sasiu, in punctul C se realizeaza
legdtura intre balansier (5) si sasiu, iar punctul D reprezinta locatia articulatiei sferice dintre
bieleta (6) si sasiu. Cu acestea, in tabelul 3.4 sunt sintetizate variabilele de proiectare utilizate
in procesul de optimizare a mecanismului de ghidare a rotii spate.

Fig. 3.31. Modelul cinematic al mecanismului de ghidare a rotii spate.

Tabelul 3.4. Variabilele de proiectare utilizate pentru
optimizarea mecanismului de ghidare a rofii spate.

X Y z
A DV1 | DV2 | DV 3
B DV4 | DV5 | DV 6
C DV7 | DV.8 | DV 9
D DV_10 | DV_11 | DV_12
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Valorile initiale ale variabilelor de proiectare sunt ([mm]): DV_1 =-341.42, DV _2 =
-50.0, DV_3 =-1310.74, DV_4 = -319.62, DV_5 = -50.0, DV_6 =-1617.95, DV_7 = -344.97,
DV_8 = 211.15, DV_9 = -1743.65, DV_10 = -213.76, DV_11 = 54.01, DV_12 = -1720.29.
Pentru fiecare variabild, domeniul de variatie este de £20 mm relativ la valoarea initiala.

Dupa cum s-a mentionat, optimizarea cinematica a mecanismului de ghidare a roftii
nedirectoare spate se efectueaza cu strategia determinatd in cazul mecanismului de ghidare a
rotii fatd, in speta DOE Screening (2 Level) — Interactions — D-Optimal. Algoritmul utilizat
pentru optimizare este, si in acest caz, OptDes - GRG.

Prin rularea operatiei de optimizare, s-au obtinut valorile optime ale factorilor
(variabilelor de proiectare), dupa cum urmeaza ([mm]): DV_1 = -381.42, DV_2 = -90.0,
DV_3 = -1270.74, DV_4 = -279.62, DV_5 = -10.0, DV_6 = -1657.95, DV _7 = -384.97,
DV_8=171.15, DV_9=-1783.65, DV_10 =-173.76, DV_11 = 14.01, DV_12 = -1760.29.

Cu aceste valori, prin analiza cinematica efectuatd in ADAMS/View se obfin variatiile
in timp ale marimilor de interes, rezultatele fiind prezentate in fig. 3.33-3.35 (curbele cu
albastru). Pentru comparare se prezintd si rezultatele corespunzitoare mecanismului initial,
inainte de optimizare (curbele cu rosu), observandu-se o imbunatatire semnificativa a tuturor
parametrilor, ceea ce demonstreaza viabilitatea algoritmului de optimizare adoptat /
implementat.
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Fig. 3.33. Variatia in timp a ampatamentului (inainte si dupd optimizare).
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Fig. 3.34. Variatia in timp a ecartamentului (inainte si dupd optimizare).
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Fig. 3.35. Variatia in timp a unghiului de bracare indusa (inainte si dupd optimizare).

In continuare, se “inlocuiesc” restrictiile cinematice utilizate pentru anularea variatiilor
unghiurilor de cidere si fuga ale rotii cu un balansier dispus intre bratul superior si sasiu. In
acest sens, se identifica punctul M de pe bratul superior a carui traiectorie pe durata simularii
este apropiatd de una circulard, punct care are urmatoarele coordonate globale (in pozitia
initiald): Xm = -525.9, Ym = 225.9, Zm = -1663.8. Pe baza traiectoriei descrise de acest punct
in timpul simularii (fig. 3.36), se determind coordonatele globale ale focarului Mo la sasiu,
obtinandu-se urmatoarele valori: Xmo = -282.1, Ymo = 152.4, Zmo = -1698.3. Totodata se
determind orientarea axei de rotatie a balansierului la sasiu, definitd prin Mo si un alt punct
Mo de coordonate Xmo = -267.5, Ymo = 154.4, Zmo = -1599.4, mecanismul de ghidare astfel
obtinut fiind prezentat in figura 3.37.

Ca si la mecanismul de ghidare a rotii fata, si in acest caz se obtin variatii aproximativ
nule ale unghiurilor de cadere si fuga ale rotii, ceca ce demonstreaza viabilitatea inlocuirii
restrictiilor cinematice (prin care se anulau initial aceste variatii) cu balansierul dispus intre
biela superioara si sasiu.

Fig. 3.36. Traiectoria descrisa de punctul de interes de pe bield in timpul simularii.

In concluzie, in urma procesului de optimizare, variatiile tuturor parametrilor
cinematici de interes se incadreaza Tn limitele acceptate pentru monoposturi tip Formula
Student, atat la suspensia fata cat si la suspensia spate, cu un efect pozitiv asupra
comportamentului vehiculului in rulare (dupa cum se va vedea in capitolul 5 al lucrarii). Se
observa faptul ca odatd cu anularea variatiilor unghiurilor de cadere si fuga ale rotilor, se
minimizeaza variatiile de ecartament, ampatament si bracare indusa, lucru care in cazul
suspensiei clasice de tip patrulater este imposibil.
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Fig. 3.37. Mecanismul de ghidare a rotii spate obtinut in urma procesului de optimizare.

3.6. CONCLUZII SI CONTRIBUTII ORIGINALE

Pe baza celor prezentate se desprind urmitoarele concluzii:

= strategie de investigatic DOE Screening — Interactions — D-Optimal ofera rezultate
corespunzatoare atat in optimizarea cinematica cat si in cea dinamica, farda a fi
necesara finisarea functiilor de regresie;

» modelarea, simularea si optimizarea Th mediu MBS precede realizarea si
implementarea prototipului fizic, vizand evaluarea si imbunatatirea comportamentului
cinematic al mecanismului de suspensie;

» studiul de optimizare conduce la o reducere substantiald a variatiilor unghiurilor si
deplasarilor importante din sistem, cu modificari minore in configuratia geometrica a
mecanismului, ceea ce are efect benefic asupra functionalitatii sistemului de suspensie.

Principalele contributii originale din acest capitol pot fi sintetizate astfel:

e conceperea solutiei optime a mecanismului de ghidare a rotilor fatd si spate pentru un
automobil de competitie (monopost) tip Formula Student;

e modelarea mecanismului de suspensie ca sistem multicorp (MBS);

e conceperea modelului cinematic pentru analiza Tn mediu virtual (ADAMS) a
sistemului de suspensie;

e modelarea variabilelor de proiectare si a functiilor obiectiv pentru procesul de
optimizare cinematica;

e optimizarea sistemului de ghidare a rotilor fata & spate ale automobilului de
competitie vizat.
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4. MODELAREA, SIMULAREA SI OPTIMIZAREA
DINAMICA A SISTEMULUI DE SUSPENSIE

4.1. MODELUL DINAMIC AL SISTEMULUI DE SUSPENSIE AUTO

Sistemul de ghidare/suspensie a rotilor automobilelor este constituit dintr-un ansamblu de
corpuri teoretic rigide, avand mase distribuite, care sunt interconectate prin legaturi mecanice,
elemente elastice si disipative. Asupra acestuia actioneaza un sistem complex de forte externe &
interne (masico-inertiale, motoare, rezistente, elastice, disipative), dependente de regimul de
incarcare si rulare a automobilului. Modelul dinamic contine corpurile din sistem (sasiu,
portfuzete, bare de ghidare), caracterizate prin proprietati masico-inertiale, restrictiile geometrice
(legaturile dintre corpuri), elementele elastice si disipative (arcuri, amortizoare, tampoane
limitatoare de cursd, pneuri) si fortele aplicate asupra sistemului, functie de regimul de
functionare studiat.
Sistemul de suspensie al automobilului este modelat si analizat 1n raport cu un sistem de
referintd global OXYZ asociat bazei (elementul fix). Pentru modelele structural si cinematic
(abordate n capitolele anterioare), sasiul fiind considerat blocat, sistemul de referintd global
coincide cu sistemul tehnologic al sasiului. Tn cazul modelului dinamic, sasiul este mobil,
miscarea fiind raportata la sol, prin urmare sistemul de referinta global este atasat solului (cii de
rulare). Axele sistemului de referintd al automobilului sunt considerate astfel: X - axa
transversala a monopostului, Y - axa verticala, Z - axa longitudinala.
Pentru definirea geometrica a sistemului de suspensie al automobilului, fiecarui corp
(sasiu, portfuzete - roti, bare mecanism ghidare) i se asociaza un sistem de referinta local, fixat in
corpul respectiv. Miscarea corpului se raporteaza prin pozitia si orientarea sistemului local n
raport cu sistemul de referinta global. Pentru pozitionare se utilizeaza in mod curent coordonatele
carteziene, in timp ce pentru reprezentarea orientarii exista in literatura de specialitate diverse
metode, precum unghiurile Euler, unghiurile Bryant s.a.m.d. [3], [30], [34].
Tinand seama de sistemele de referinta anterior definite, modelul geometric al sistemului
de ghidare/suspensie a rotii auto este definit prin:
= coordonatele punctelor de articulare la sasiu ale barelor mecanismului de ghidare, in sistemul
tehnologic al sasiului;

« coordonatele punctelor de articulare ale barelor mecanismului pe portfuzetd, in sistemul
tehnologic al portfuzetei;

= lungimile barelor mecanismului de ghidare;

= raza staticd a rotii, ecartamentul si ampatamentul automobilului;

= coordonatele punctelor de fixare a arcurilor la sasiu, respectiv balansiere;

= coordonatele punctelor de fixare a amortizoarelor la sasiu, respectiv balansiere.

Pe langa parametrii geometrici de dispunere a elementelor sistemului de suspensie, in
conceperea modelului dinamic sunt necesare totodata caracteristicile masico-inertiale (masa,
localizarea centrului de masd, momentele si produsele de inertie) ale corpurilor din sistem.
Acestea pot fi stabilite pe doud cai: prin calcul analitic, pe baza relatiilor din Mecanica generala;
prin analiza modelelor solide realizate cu ajutorul unui modelor ihcorporat intr-un mediu CAD -
Computer Aided Design/Drafting (ex. SolidWorks, CATIA, ProENGINEER, AutoCAD).

Tn cazul unor corpuri cu forme geometrice complexe (ex. portfuzeta, sasiul), aplicarea
relatiilor analitice pentru determinarea maselor i a proprietatilor inertiale este foarte dificila.
Utilizarea unui mediu CAD, cu multiplele facilititi pe care le oferd, constituie solutia ideald
pentru realizarea unor modele 1n solid care sd poatd aproxima, din punct de vedere dimensional
si al continutului material, cat mai fidel modelele reale (fizice).
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4.3. DETERMINAREA EXPERIMENTALA A CARACTERISTICILOR
ELEMENTELOR ELASTICE SI DE AMORTIZARE

4.3.1. Descrierea echipamentului experimental

Determinarea caracteristicilor elementelor elastice si de amortizare din sistemul de
suspensie al automobilului de competitie s-a efectuat pe cale experimentald, utilizdnd un stand
de testare pe baza de actuator hidraulic, existent la departamentul Design de Produs,
Mecatronica si Mediu (stand achizitionat in cadrul proiectului major de cercetare tip C, cod
CNCSIS nr. 5/98 - director de proiect prof. Petre Alexandru).

Legendd:

circuit ulei tur (presime) 5 B
circuit ulei rebar
t B
- '
X - & '
~ '
S X
'
'

Fig. 4.8. Schema de lucru a instalatiei experimentale.

Instalatia experimentald HTC (Hydraulic Testing Components), produsda de firma
Material Testing Systems (MTS), este compusd din urmatoarele componente (fig. 4.8):
actuatori hidraulici (2 buc.) - caracteristici: £ 15 kN, respectiv = 10 kN forta dinamica si 250
mm (£ 125 mm), respectiv 150 mm (£ 75 mm) cursd, forta staticdA majoratd cu 50 %;
traductoare de pozitie si fortd; grup de putere (pompa hidraulicd & motor integrat); sistem
digital de control (FlexTest GT Controller): programe de aplicatii: Basic TestWare si Multi-
Purpose TestWare - pe platforma Windows; servocontrol DC la 100 Hz; generare de functii
(sinus, rampa, patrat, combinatii), cu rang de frecventd de la 0.01 Hz la 100 Hz; set calibrare.

Pe stand se pot executa testari de produse - componente, cum ar fi: teste de
durabilitate - componente si sisteme supuse la solicitari ciclice; teste de oboseala -
componente mecanice supuse la forte ciclice de amplitudine constanta; teste de rezistentd in
exploatare - piese supuse la solicitari in trepte; teste cinematice - instalatia poate impune unor
elemente din sistem anumite curse, viteze sau acceleratii. Controlul incercarilor se poate face
in fortd sau deplasare. Programul de control permite atit deplasarea manuala a actuatorilor,
cat si actionarea dupa un algoritm predefinit. Ciclurile de incercari pot cuprinde functii sinus,
rampa, treapta, sau orice alta functie definita de utilizator.
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4.3.2. Determinarea caracteristicii elastice a arcurilor

Pentru determinarea caracteristicii elastice, s-au folosit patru tipuri de arcuri (66, 77,
88 si 110 daN), care au fost testate pe standul anterior descris, considerand cursa pistonului de
50 mm (+ 25mm), realizata in 20 secunde. Amplasarea arcurilor pe stand a fost realizata in
plan orizontal, cu ajutorul unui dispozitiv special proiectat - realizat (v. fig. 4.16.), care
include patru piese: ghidaj, parghie de cautare, suport fix si suport mobil.

7 A 35 = _ " 3 5 b.
Fig. 4.16. Montarea arcului pe standul experimental.

Citirea datelor de la senzorii de deplasare si forta se realizeaza la un interval
(increment) de 0.01 secunde. Astfel, in tabelul 4.1 sunt prezentate, selectiv, date
corespunzatoare primului tip de arc (66 daN), pe baza cirora s-a trasat ulterior in EXCEL
caracteristica forta - deformatie din figura 4.17.

Tn mod similar s-au determinat caracteristicile forta - deformatie pentru arcurile de 77
daN, 88 daN si 110 daN. Tn continuare, aceste date au fost transferate in format tabelar (tip
Test Data), prin intermediul interfetei de transfer ADAMS/Exchange, in modulul de
preprocesare ADAMS/View si au fost inserate in caseta de editare a proprietatilor arcurilor
sub forma unor functii spline.

Tabelul 4.1. Rezultate experimentale pentru arcul de 66 daN.

Timp [sec] | Deformatie [mm] | Fortd [N]
0.02 0 0
0.03 0.15 1.82
0.04 0.30 4.55
0.05 0.45 6.71

10.00 67.24 1734.47
10.01 67.39 1737.47
10.02 67.52 1731.56
19.98 0.38 3.10
19.99 0.23 1.58
20.00 0.08 0.41
20.01 0 0
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Fig. 4.17. Caracteristica elastica a arcului de 66 daN.

4.3.3. Determinarea caracteristicii disipative a amortizoarelor

In conditiile in care pentru suspensiile monoposturilor se folosesc, de regula, elemente
de amortizare reglabile, de dimensiuni mici, amortizoarele alese pentru monopostul abordat n
teza de doctorat sunt de tip RockShox gama Vivid, care functioneaza pe gaz si ulei si sunt
reglabile pe tarie (7 puncte de reglare) si pe viteza de raspuns/reactie (7 grade de reglaj).
Elementele de amortizare au fost montate in plan orizontal pe standul de testare experimentala
HTC cu ajutorul unui adaptor, proiectat si executat special in acest scop (fig. 4.22).

a. ’ b.
Fig. 4.22. Montarea amortizorului pe standul experimental.

Pentru simplificare, din cele 49 de reglaje posibile au fost realizate (testate) 27 de
variante. Setarile au fost alese la capetele celor doua reglaje, respectiv la media acestora.
Determindrile au fost realizate pentru o deplasare de 50 mm (25 mm), in trei intervale
diferite de timp (0.2, 0.4 si respectiv 0.8 secunde).

In vederea determinirii caracteristicilor de amortizare au fost monitorizate, ca date de
iesire, forta generatd de actuator si deplasarea pistonului (cursa amortizorului), cu un
increment de 0.01 sec. Astfel, pentru fiecare setare, s-au obtinut date similare cu cele din
tabelul 4.2. Ulterior, prin derivare, s-au obtinut vitezele de comprimare / destindere in
amortizor, trasandu-se in EXCEL caracteristica forta - viteza, de genul celei prezentate in fig.
4.23.

Tn mod similar s-au obtinut diagramele (caracteristicile de amortizare) pentru gama de
reglaje, respectiv viteze, abordate. In urma evaludrii rezultatelor (caractristicilor), s-a
determinat reglajul optim al amortizorului, in vedea implementarii in modelul dinamic al
sistemului de suspensie (dezvoltat cu solutia software MSC.ADAMS) si ulterior n prototipul
fizic al monopostului tip Formula Student. Datele experimentale au fost transferate in
ADAMS/View in format tabelar (tip Test Data), prin intermediul interfetei de transfer
ADAMS/Exchange, si au fost inserate in caseta de editare a proprietatilor amortizoarelor sub
forma unor functii spline.
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Tabelul 4.2. Rezultate experimentale pentru amortizor.

Timp [sec] | Deplasare [mm] | Forta [N]
0.01 0.16 -377.33
0.02 2.22 1077.47
0.03 6.51 1199.38
0.04 11.32 1191.94
0.05 16.09 1159.14
0.06 20.68 1165.60
0.07 25.35 1194.98
0.08 30.10 1213.75
0.09 34.88 1235.26
0.10 39.78 1273.28
0.11 44.84 1265.86
0.12 47.78 -25.73
0.13 44.85 -517.71
0.14 40.21 -042.43
0.15 35.25 -251.09
0.16 29.97 -320.59
0.17 24.75 -246.11
0.18 19.61 -241.99
0.19 14.47 -258.24
0.20 9.37 -225.71

1500

1000

500

-500

-1000

-1500

Forta (N)
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Fig. 4.23. Caracteristica disipativd a amortizorului.

4.4. OPTIMIZAREA DINAMICA A SISTEMULUI DE SUSPENSIE FATA

S-a luat in considerare solicitare stdnga - dreapta asimetricd, dupa cum urmeaza: roata
dreapta se considera “neexcitatd”, ca si cum s-ar deplasa pe cale de rulare neteda (actuatorul
este fix); roata stnga trece peste un obstacol sinusoidal cu amplitudinea de 50 mm (£25).

Pentru optimizarea dinamicd, variabilele de proiectare sunt reprezentate de
coordonatele globale (X, Y, Z) ale punctelor in care este pozitionat ansamblul arc & amortizor
pe elementele adiacente (balansier, respectiv sasiu), in spetd perechile | — J, respectiv K — L
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(v. fig. 4.27). Intrucat punctele I/K, respectiv J/L, sunt dispuse simetric relativ la axa
longitudinala (Z) a monopostului, se obtin 6 variabile de proiectare, prezentate in tabelul 4.3.
Valorile initiale ale variabilelor de proiectare sunt (in [mm]): DV_1 = -204.6, DV_2 = 406.35,
DV_3=69.069, DV_4 =-94.434, DV_5 =349.69, DV_6 = 111.36. Pentru fiecare variabila,

domeniul de variatie este de £20 mm relativ la valoarea initiala (standard).

Scopul optimizarii dinamice consta din minimizarea variatiilor unghiurilor de tangaj,
ruliu si giratie ale sasiului (ca factori importanti pentru stabilitatea si manevrabilitatea
monopostului), valorea monitorizatd pentru fiecare functie obiectiv (raspuns) fiind radacina

medie patraticd (RMS - Root Mean Square) pe durata simularii.

v |
Fig. 4.27. Dispunerea ansamblului arc & amortizor in sistemul de suspensie a rotilor fatd.

Table 4.3. Variabilele de proiectare utilizate pentru
optimizarea dinamicd a sistemului de suspensie fatd

X Y Z
DV _1 DV 2 DV _3
DV _4 DV 5 DV 6

(-1*DV_ 1) | DV 2 DV 3

(-1*DV_4) | DV 5 DV _6

4.4.3. DOE Screening (2 Level) — Interactions — D-Optimal

Rezultatele specifice acestei strategii sunt reprezentate in figura 4.30, toti parametrii de
evaluare incadrandu-se in limite acceptabile, prin urmare functiile de regresie pe care le

genereaza acest model sunt valide, fara sa fie necesare finisari.
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Fig. 4.30. Rezultatele specifice strategiei DOE Screening - Interactions - D-Optimal.
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Fig. 4.30. Rezultatele specifice strategiei DOE Screening - Interactions - D-Optimal.

Tn concluzie, singura strategie care oferd rezultate viabile, fara a fi necesara finisarea
functiilor de regresie, este (ca si in cazul optimizarii cinematice) DOE Screening (2 Level) —
Interactions — D-Optimal. Prin urmare, studiul de optimizare dinamica a sistemului de
suspensie aferent rotilor fata se va derula pe baza aceastei strategii. Dupa cum s-a mentionat,
obiectivul optimizarii constd din minimizarea celor trei raspunsuri, corespunzatoare variatiilor
unghiurilor de tangaj, ruliu si giratie ale sasiului.

Prin rularea operatiei de optimizare, s-au obtinut valorile optime ale factorilor
(variabilelor de proiectare), dupda cum urmeaza (in [mm]): DV _1 = -224.6, DV_2 = 386.35,
DV_3=289.069, DV_4 =-74.434, DV_5 = 329.69, DV_6=131.36.

Cu aceste valori, prin analiza dinamica efectuata in ADAMS/View se obtin variatiile
in timp ale marimilor de interes, rezultatele fiind prezentate in fig. 4.34 - 4.36 (curbele cu
albastru). Pentru comparare se prezintd si rezultatele corespunzitoare sistemului initial,
Tnainte de optimizare (curbele cu rosu), observandu-se o imbunatatire semnificativa a tuturor
parametrilor, ceea ce demonstreaza viabilitatea algoritmului de optimizare implementat.
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Fig. 4.34. Variatia in timp a unghiului de ruliu (inainte si dupd optimizare).
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Fig. 4.35. Variatia in timp a unghiului de tangaj (inainte si dupd optimizare).
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Fig. 4.36. Variatia in timp a unghiului de giratie (inainte §i dupd optimizare).
4.5. OPTIMIZAREA DINAMICA A SISTEMULUI DE SUSPENSIE SPATE

Modelul dinamic "jumédtate de automobil” corespunzator puntii (rotilor) spate este
prezentat in fig. 4.37, modelarea, testul dinamic si procedura de optimizare fiind similare cu
cele de la sistemul de suspensie corespunzator rotilor fata.

Variabilele de proiectare sunt reprezentate de coordonatele globale (X, Y, Z) ale
punctelor in care este pozifionat ansamblul arc & amortizor pe elementele adiacente
(balansier, respectiv sasiu), in spetd perechile | — J, respectiv K — L (v. fig. 4.38). Intrucét
punctele I/K, respectiv J/L, sunt dispuse simetric relativ la axa longitudinald (Z) a
monopostului, se obtin 6 variabile de proiectare, prezentate in tabelul 4.4.
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Fig. 4.37. Modelul dinamic aferent puntii spate a monopostului.

Valorile initiale ale variabilelor de proiectare sunt (in [mm]): DV_1 = 306.2, DV_2 =
366.15, DV_3 = -1753.0, DV_4 = 142.04, DV_5 = 244.85, DV_6 = -1750.6. Pentru fiecare

variabila, domeniul de variatie este de 20 mm relativ la valoarea initiala (standard).

Fig. 4.38. Dispunerea ansamblului arc & amortizor in sistemul de suspensie a rotilor spate.

Table 4.4. Variabilele de proiectare utilizate pentru
optimizarea dinamicad a sistemului de suspensie spate.

X Y Z
| DV 1 DV 2 DV 3
J DV 4 DV 5 DV 6
K (-1*DV 1) | DV 2 DV 3
L (-1*DV 4) | DV 5 DV 6

Ca si in cazul suspensiei rotilor fatd, Scopul ~ optimizérii  dinamice constd  din
minimizarea variatiilor unghiurilor de tangaj, ruliu si giratie ale sasiului, valorea monitorizata
pentru fiecare functie obiectiv (rdspuns) fiind radacina medie patratica (RMS - Root Mean
Square) pe durata simularii. Optimizarea dinamicd se efectueazia cu strategia anterior
determinata, concret DOE Screening (2 Level) — Interactions — D-Optimal.

Astfel, s-au obtinut valorile optime ale variabilelor de proiectare, dupad cum urmeaza
(in [mm]): DV_1 = 286.2, DV_2 = 346.15, DV_3 = -1733, DV_4 = 162.04, DV_5 = 224.85,
DV_6=-1770.6.

Cu aceste valori, prin analiza dinamica efectuata in ADAMS/View se obtin variatiile
in timp ale marimilor de interes, rezultatele fiind prezentate in fig. 4.40 - 4.42 (curbele cu
albastru). Pentru comparare se prezintd si rezultatele corespunzitoare sistemului initial,
inainte de optimizare (curbele cu rosu), observandu-se, ca si in cazul sistemului de suspensie a
rotilor fatd, o imbunatatire semnificativa a tuturor parametrilor de interes.
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Fig. 4.40. Variatia in timp a unghiului de ruliu (inainte si dupd optimizare).
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Fig. 4.41. Variatia in timp a unghiului de tangaj (inainte si dupa optimizare).
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Fig. 4.42. Variatia in timp a unghiului de giratie (inainte §i dupda optimizare).
4.6. CONCEPEREA SI TESTAREA PROTOTIPULUI VIRTUAL TOT-AUTOMOBIL

Pentru aprecierea exacta a comportamentului dinamic este necesara luarea in considerare
a monopostului in ansamblul sdu, incluzand ambele sisteme de rulare - ghidare - suspensie (fata
si spate), datorita influentelor reciproce intre punti prin intermediul sasiului. Astfel, prin cuplarea
celor doud modele “jumatate de automobil” anterior optimizate s-a obtinut prototipul virtual “tot-
automobil”, prezentat in figura 4.43.

Prototipul virtual al monopostului tip Formula Student a fost testat Tn regimul trecerii
peste obstacole, testul fiind configurat in mod similar cu cel utilizat in studiul modelelor
“jumadtate de automobil” anterior abordate. Astfel, rotile dreapta se considerd “neexcitate”
(actuatorii pe care sunt ancorate rotile raiman in pozitie fixa), in timp ce rotile stdnga trec peste
un obstacol sinusoidal cu amplitudinea de 50 mm (25 mm), semnalele la roata fatd respectiv
spate fiind decalate, corespunzator vitezei de deplasare a monopostului de 70 km/h.

-39 -



Modelarea, simularea si optimizarea dinamica a sistemului de suspensie

Fig. 4.43. Prototipul virtual “tot-automobil “al monopostului tip Formula Student.

In urma analizei dinamice a modelului ,,tot-automobil” s-au obtinut rezultatele din fig.
4.44 - 4,46, corespunzatoare parametrilor monitorizati in procesul de optimizare a sistemelor
de suspensie fatd si spate (in spetd unghiurile de ruliu, tangaj si giratie ale sasiului). Se
observa ca variatiile obtinute sunt relativ mici, in limite acceptabile pentru monoposturi tip
Formula Student, ceea ce demonstreaza viabilitatea sistemului de suspensie propus (si din
punct de vedere dinamic).
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Fig. 4.44. Oscilatiile de ruliu ale sasiului.
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Fig. 4.45. Oscilatiile de tangaj ale sasiului.
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Fig. 4.46. Oscilatiile de giratie ale sasiului.
4.7. PROIECTAREA OPTIMALA A SISTEMULUI DE SUSPENSIE ACTIVA

Plecand de la solutia conceptuald prezentata in cap. 2 (v. fig. 2.12), in continuare se
detaliaza procesul de proiectare optimald a unui sistem de suspensie activa pentru monopostul
vizat. Studiul este realizat pe un model “jumatate de automobil”, corespunzator sistemului de
suspensie a puntii fatd, solutia obtinutd in acest fel putand fi ulterior extinsa la toate rotile
monopostului.

4.7.2. Modelarea sistemului de control pentru suspensia activi

Tn conformitate cu figura 2.12, elementele de actionare sunt actuatoare liniare
(dispuse Tintre biela superioard a mecanismului de ghidare stanga/dreapta si sasiu), care au
rolul — Tn acest caz/studiu — de a controla variatia de ecartament, Th sensul anularii acesteia.
Pentru aceasta solutie, modelul MBS realizat cu mediul software de prototipare virtuala
ADAMS este prezentat Tn figura 4. 49.

In vederea proiectarii sistemului de control pentru suspensia activd a monopostului,
platforma de prototipare virtuald utilizatd in lucrare integreaza o solutie software tip DFC
(Design for Control), care schimba informatii (export — import) cu softul MBS (iesirea din
MBS este intrare in DFC si invers) [95], [98]. Algoritmul de simulare implica, pe langa
conceperea modelului MBS al dispozitivului mecanic, urmatoarele etape: identificarea
parametrilor de intrare si iesire (iesirile descriu variabilele transmise catre aplicatia DFC, in
timp ce intrarile descriu variabilele returnate in MBS); transferul si configurarea blocului de
interfata MBS 1in softul DFC; proiectarea diagramei bloc a sistemului de control; sinteza
controlerului; co-simularea sistemului mecatronic.

Fig. 4.49. Modelul MBS al sistemului de suspensie cu element de actionare controlat.
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Tn prezenta lucrare, problema integrarii sistemului de control in modelul mecanic al
sistemului de suspensie a fost abordatd prin utilizarea modulului ADAMS/Controls din
pachetul MBS ADAMS si a softului specializat DFC EASY5 (Engineering Analysis
Systems). Privitor la sistemul de control, se pot concepe o serie de scheme, cu una sau mai
multe bucle/conture. Pentru lucrarea de fatd s-a optat pentru schema de control mono-bucla,
parametrul monitorizat fiind variatia ecartamentului (care trebuie anulata).

In aceste conditii, schema generald de control proiectatd in EASY5 (corespunzitoare
unuia din elementele de actionare) este prezentata in figura 4.50. Prin blocul de insumare,
variatia de ecartament impusa se compara cu variatia realizatd de sistem, iesirea din acest
bloc fiind, de fapt, eroarea. Aceasta constituie intrare in controler, care genereaza forta
motoare pentru modelul mecanic dezvoltat in ADAMS, astfel incat eroarea sa fie minima.

Step Function

Generator Controller ADAMS Mechanism

—’.
forta motoare

vanatie ecartament curenta

Fig. 4.50. Schema generald de control mono-bucld.

Din punct de vedere al elementului de control, s-au testat o serie de variante din
familia PID (Proportional-Integral-Derivativ), cu scopul de a identifica cea mai simpla
variantd de controler care asigura un comportament corespunzator al sistemului (in termeni de
stabilitate si robustete). Pe langad controlerul general PID, s-au testat urmatoarele variante
derivate: controler Pl (Proportional - Integral), controler PD (Proportional - Derivativ) si
controler P (Proportional).

In cele care urmeaza va fi discutata problema acordarii controlerului PID, algoritmul
prezentat putand fi adaptat pentru situatiile particulare ale controlerelor derivate (PI, PD si P).
Scopul acordarii controlerului este de a determina valorile optime ale factorilor specifici care
intervin in ecuatiile functiilor de transfer, si anume, dupa caz, factorul proportional (GKP),
factorul integral (GKI) si timpul de derivare (TC1), astfel incat sa se obtind indicii de
performanta impusi (stabilitate, robustete).

4.7.3. Optimizarea sistemului de control (controlerului)
Acordarea controlerului PID poate fi realizatd prin diferite metode specifice teoriei
sistemelor automate, care includ metoda locului radacinilor, metode frecventiale s.a. [4], [58].
In lucrarea de fatd, acordarea controlerului este privita ca o problema de proiectare optimali,
procedura de optimizare fiind similard cu cea folosita in subcapitolul 3.3 pentru optimizarea
modelului mecanic MBS al sistemului de suspensie.
Datele specifice procesului de optimizare a sistemului de control (controlerului) sunt:
= variabilele de proiectare - factorii de acordare a controlerului (dupa caz, PID, PI, PD, P);
= functia obiectiv - eroarea de pozitionare, ca diferenta intre valoarea impusa ecartamentului
si cea curentd (masurata);

= Vvaloarea monitorizatd a functiei obiectiv - riddacina medie patrata (RMS) pe durata
simularii;

= scopul optimizarii - minimizarea valorii monitorizate a functiei obiectiv.
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In cele ce urmeazi, se va detalia algoritmul de optimizare pentru sistemul de
control cu controler PID, procedura fiind similara si pentru celelalte tipuri de controlere
investigate.

Pentru a avea acces la procedura de optimizare parametrica inclusa in softul ADAMS
este necesar ca sistemul de control din figura 4.50 sa fie transferat in ADAMS. Pentru aceasta,
modelul este exportat din interfata EASYS prin formatul ESL (External System Library) [97],
[98], specificandu-se totodata parametrii sistemului care ulterior vor fi identificati in ADAMS
ca variabile de proiectare (in cazul de fata, factorii GKP, GKI si TC1). Odata importat Tn
ADAMS, sub forma unei ecuatii de stare generald, modelul parametrizat al sistemului de
control, cuplat cu modelul MBS al mecanismului de orientare, devine disponibil pentru
optimizare.

Fiecare variabild de proiectare este definitd printr-o valoare initiald si un domeniu
de variatie relativ la valoarea initiald. De exemplu, in figura 4.63 este prezentatd caseta de
editare/configurare a variabilet GKP (factorul proportional).

* Modify Design Variable ... ]

Name | GKP_GC
T‘.a"F'E|F*leaI :Jl.,lnits |nn_units :J
Standard Value| 100
Value Range b‘_-,r| Absolute Min and Max Values j
Min. Value | 1
Mazx. ‘u’alue| 1e9

[~ Allow Optimization to ignore range
W List of allowed values

Generate list of allowed values as

[ Min, Std, Max Total Mumber of Values | &
¢ Equally spaced v Incl. Min ™ Incl. Max

Generate new list | Cancel |

[ Allow Design Study to ignore list

|

] Fig. 4.63. Configurarea variabilei de proiectare GKP.

P,

- T, ) - |
LI Apply Lancel

A

Dupa cum s-a precizat, ca si functie obiectiv se considera eroarea privitoare la
variatia de ecartament (iesirea din blocul de comparare SJ, S Out SJ - v. fig. 4.64),
obiectivul optimizarii fiind minimizarea radacinii medie patrata (RMS - Root Mean
Square) a erorii pe durata simularii. Prin urmare, problema de optimizare a sistemului de
control este una mono-obiectiv, fard constrangeri de proiectare.
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-

" Modify Design Objective ...

S

Definition b{-,r| Result Set Component (Request)

MName | functie_obiectiv_eroare

5

Ok

desult Set Cnmp.| control_request. S Out 5J

Design Objective’s value is the IRI"u"IS during simulation

=

Fig. 4.64. Modelarea functiei obiectiv pentru optimizarea sistemului de control.

Tn cele ce urmeaza sunt prezentate rezultatele procesului de proiectare optimald pentru
studiul fiind realizat prin utilizarea modulului
ADAMS/Insight. Algoritmul de optimizare este cel utilizat si la proiectarea optimala
(cinematica si dinamicd) a dispozitivului mecanic (v. subcap. 3.4, respectiv 4.5, 4.6), si anume
DOE Screening (2 Level) — Interactions — D-Optimal. In figurile care urmeaza s-au folosit
urmatoarele notatii: r 01 - rdspunsul sistemului (functia obiectiv); f 60, f 61, f 62 -

variantele de controler mentionate,

variabilele de proiectare (factorii de acordare a controlerului).

= Suspensia activa cu controler PID

Design Space
Trial f 60 |f B1|f 62
1 [Tral 17 4 [ 1]
2 |Tial 2 1 4 A4
3 |Tnal 3| -1 1 -1
4 [Tnal 4| -1 -1 1
5 [Tral 5 1| 1 |
g |Trial 6| 1 -1 1
7 [Tmal 7| -1 1 1
a.
Goodness-0
r 01
R2 10
R2adj | 1 @
P 0 ©
RN 1e+20 O
c

Fig. 4.65. Rezultate specifice sistemului cu controler PID.
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Work Space
Trial f 60 f 61 f 62 r 01 |
1 Trial 7| 1000 |1e+006 | 1e+006 | 0000796518
2 |Trial 3| 1000 |[1e+006| 1000 0.21666
3 Trial 4| 1000 1000 |1e+006 | 0.00304959
4 |Tmal 1| 1000 1000 1000 0.321786
5 Trial 6|1e+009| 1000 |1e+006|3.010972-007
g |Trial & 1e+009 | 1e+006, 1000 | 7. 98644e-007
7 |Tnal 2|1e+009| 1000 1000 B.U1UBBB—UU?|
b.
Studer Cook's
r_01 r_01
Rules-of-thu oo oo
r U'1 2 |00 2100
- = 3loo iloo
Fit o iloo sloe
Term o 5 loo slo@
- 6o 6[0O
Residuals o 7 oo 7 o
d e f.
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Term significal Term coefficients fo
r_01|Term | r_ 01 Term

1 |0 |1 (constant) 1 0.32221 |1 (constant)
2[00 f 60 2 |-3.2221e-10 f_60
3|00 f 61 3 |-1.0533e-07 f 61

4 [0 f 62 4 |-3.1916e-07 f 62

5 |0 £.60*f61 5 11.0523e-16 | £ 60 *f 61

6 |0 D) f.60*f62 6 | 3.1906e-16 | f 60 *f 62

7 |0D)| f61*f62 7 | 1.0308e-13 | 1,611 62

g. h.
Fig. 4.65. Rezultate specifice sistemului cu controler PID.

Valorile variabilelor de proiectare rezultate in urma optimizarii controlerului PID
sunt P=1e+09, 1=1000, D=9.6887¢+05, raspunsul sistemului avand valoarea
RMS=1.6435e-007.

S_eroare
5.0E-008

0.0

-5.0E-008 -

-1.0E-007 4

Dist (mm)

-1.5E-007

-2.0E-007

-2 6E-007

0.0 1.0 20 3.0 4.0 5.0 6.0 7.0
Time (sec)

Fig. 4.66. Eroarea obtinutda in urma optimizarii controlerului P1D.

Din rezultatelor prezentate, se constatd ca toate tipurile de controler investigate
asigurd un comportament corespunzitor al sistemului de suspensie activi. In aceste conditii,
se retine ca optima varianta cea mai simpld (deci, ieftind), si anume controlerul de tip
proportional (P).

4.8. CONCLUZII SI CONTRIBUTII ORIGINALE

Pe baza celor prezentate in acest capitol se desprind urmatoarele concluzii:

= modelarea, simularea §i optimizarea dinamicd in mediu MBS precede realizarea si
implementarea prototipului fizic, vizdnd evaluarea si imbunatatirea comportamentului
sistemului de suspensie;

= modelele “jumatate de automobil”, cu articularea sasiului la baza prin cuple sferice,
conduc la rezultate apropiate de modelul “tot-automobil” (in termeni de oscilatii de ruliu,
tangaj si giratie ale sasiului);

= strategia de investigatic DOE Screening — Interactions — D-Optimal ofera rezultate
corespunzatoare atat in cazul optimizarii dinamice a sistemului de suspensie pasiva, cat si
pentru suspensia activa, fara a fi necesara finisarea functiilor de regresie;

= toate tipurile de controlere investigate conduc la comportament corespunzitor al
sistemului de suspensie activa, conditii in care se alege solutia cea mai simpld/ieftind de
controler (tip amplificator);
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schema de control mono-bucla cu controler proportional asigura stabilitatea si robustetea
sistemului de suspensie activa.

Principalele contributii originale din acest capitol pot fi sintetizate astfel:
conceperea modelului dinamic al sistemului de suspensie pasiva pentru monopostul tip
Formula Student;
conceperea modelului dinamic pentru sistemul de suspensie activa;
identificarea si modelarea variabilelor de proiectare pentru optimizarea dinamicd a
sistemelor de suspensie pasiva, respectiv activa;
identificarea si modelarea functiilor obiectiv pentru optimizarea dinamica a sistemelor de
suspensie pasiva, respectiv activa,
optimizarea dinamicd a sistemelor de suspensie pasiva, respectiv activa.
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EXPERIMENTAL

5.1. DEZVOLTAREA MODELULUI EXPERIMENTAL

Dintre solutiile prezentate / investigate in capitolul 2, s-a retinut ca varianta de studiu
(si respectiv implementare pe prototipul fizic) sistemul de suspensie bazat pe mecanism
pentalater (v. schema simplificata din figura 2.14), pentru care in capitolele 3 si 4 s-a efectuat
analiza si optimizarea cinematicd & dinamica prin utilizarea mediului software de prototipare
virtuala MSC.ADAMS.

In vederea dezvoltarii modelului experimental al sistemului de suspensie a rotilor fata
& spate pentru monopostul tip Formula Student s-au parcurs urmatorele etape: modelarea
CAD a sistemului de suspensie — model tot-automobil; proiectarea de detaliu si realizarea
desenelor de executie si respectiv ansamblu; realizarea, respectiv achizitionarea,
componentelor; asamblarea componentelor; achizitionarea si montarea echipamentelor de
monitorizare (senzori).

Modelarea Tn mediu CAD a fost realizata cu ajutorul softului SolidWorks, modelul
rezultat avand la baza schema structurala, caracteristicile tehnice si cotele de montaj ale
componentelor. In vederea finalizarii ansamblului in mediul CAD, au fost modelate inclusiv
componentele care au fost achizitionate.

Componentele proiectate si realizate in vederea implementarii modelului au fost:

= sasiul — executat din teava de 25CrMo4 — 25 mm cu grosimea peretelui de 2 mm,
respectiv 18 mm cu grosimea peretelui de 1.5 mm; tevile aferente fiecarui reper au fost
frezate si ulterior sudate prin procedura MIG/MAG,;

= portfuzetele — executate din OL37 prin frezarea anumitor componente si prin strunjirea
centrului fuzetei (in vederea asamblarii cu rulmenti conici); ulterior, aceste
semifabricate au fost sudate prin procedura MIG/MAG;

= butucii rotilor — executati din OL37, semifabricatul aferent acestui element fiind
strunjit, rectificat pe cota de rulment, frezat, gaurit si filetat;,

» bratele inferioare ale mecanismelor de ghidare a rotilor fatd/spate — stanga/dreapta —
executate din teava 25CrMod4, prin frezare si ulterior sudare;

= elementele de sustinere/prindere a bratelor mecanismelor de ghidare pe sasiu —
executate din OL37, prin frezare, ulterior fiind sudate pe sasiu;

» elementele de prindere a rulmentilor sferici pe brate — executate din OL37, prin
strunjire, gaurire si filetare MS;

= Dalansierele superioare ale mecanismelor de ghidare — executate din OL37, din cate
doua table de 5 mm grosime, frezate si gaurite; Asamblarea intre cele 2 fete ale
balansierului se face cu ajutorul unor distantieri cilindrici si a suruburilor M6.

= elementele de prindere (montare) a senzorilor de pozitie/forta pe sistemul de
suspensie/sasiu (fig. 5.14), realizate din aluminiu.

Sistemul de achizitie date utilizat pentru masurarea cursei Tn amortizoare este format
din doi senzori de distanta mica (sharp), o placa de dezvoltare ,,Arduino mega 2560, un
breadboard si un soclu pentru card de memorie SD. Limbajul pentru programarea
microcontrolerului folosit este C#. Sistemul de achizitie date utilizat pentru masurarea fortelor
transmise Tn sasiu (forte longitudinale, respectiv laterale) este format dintr-un data logger de
tip ,,AQ-17, care are incorporat senzorul de fortd. Data logger-ul a fost montat pe sasiu in
apropierea centrului de masa al acestuia.
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5.2. TESTAREA PROTOTIPULUI
DATELOR EXPERIMENTALE

FIZIC - ACHIZITIA SI PRELUCRAREA

Prototipul fizic (modelul experimental) al sistemului de suspensie a fost implementat
si testat in cadrul echipei de Formula Student a Universitatii Transilvania din Brasov —
BlueStreamline (fig. 5.15).

dA A ’
\/

Fig. 5.15. Monopostul echipat cu sistemul de suspensie propus.

In vederea evaluarii comportamentului Tn rulare al monopostului echipat cu sistemul
de suspensie propus, au fost realizate trei tipuri de teste, corespunzatoare unor situatii
(manevre) reale reprezentative in care se afla monopostul pe circuit, dupa cum urmeaza: testul
1 - accelerare in linie dreapta; testul 2 - virare succesiva dreapta — stanga; testul 3 - trecere
peste vibratoare. Testele experimentale au avut loc pe circuitul de Formula 1 de la Catalunya
(testele 1 si 2), respectiv pe circuitul de karting de la Prejmer (testul 3).

Datele experimentale au fost prelevate cu ajutorul sistemului de achizitie mentionat,
fiind ulterior transferate in format EXCEL. De exemplu, in tabelul 5.1 se prezinta o serie de
valori numerice obtinute 1n cazul testului de acceleratie, dupd cum urmeaza: deplasarea
relativa dintre elementele amortizoarelor (piston - cilindru) din sistemul de suspensie a rotilor
dreapta si stinga fatd, forta longitudinald transmisd (masuratd la nivelul) sasiului, pozitia
pedalei de acceleratie si intervalul de citire a senzorilor. Se face precizarea ca in tabel sunt
redate doar o parte dintre rezultate, volumul de date fiind foarte mare datoritd incrementului
redus de citire a senzorilor (concret, 0.01 secunde).

Tabelul 5.1. Reprezentare partiald a datelor obtinute in urma testarii.

Timp Forta Pozitie pedala Deplasare [mm]
[sec] [N] [%0] dreapta stanga
0.01 0 0 0 0
0.02 | -0.46865 0.9 -0.3166 | -0.458238
0.03 | -0.46865 1.2 -0.3320 | -0.97216
7.00 | -4.68658 99 -7.4789 | -7.48608
7.01 | -4.42487 99 -7.4866 | -7.48608
7.02 | -4.2487 99 -7.5032 | -7.48608
12.48 | -0.62487 0.9 -1.45447 | 0.48905
12.49 | -0.46865 0.9 0.48792 0
12.5 | -0.62487 0.9 0 0
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Deplasare (mm)

-10

0 2 4 6 8 10 12
Timp (sec.)

Fig. 5.16. Deplasarea (cursa) in amortizoarele suspensiei fata - testul 1.

Pentru testul de accelerare, se poate observa miscarea indusa in momentul accelerarii
in sistemul de suspensie a rotilor stdnga - dreapta (migcare masurata, dupa cum s-a precizat, la
nivelul amortizoarelor), in conformitate cu diagramele prezentate in figura 5.16. Aceasta
migcare este dependentd de pozitia pedalei de acceleratie (fig. 5.17) si respectiv forta
longitudinald trasmisa 1n sasiu in momentul accelerarii (fig. 5.18). Testul a avut loc pe o linie
dreapta de 75 m, pe care monopostul a accelerat in mod constant. Discrepantele (ca alura de
curbd) intre forta longitudinald si pozitia pedalei de acceleratie (care indicd o accelerare
continud) apar in momentul schimbarii treptei de viteza.

100
80
60

40

Pozitie pedala (%)

20

0 2 4 6 8 10 12
Timp (sec.)

Fig. 5.17. Pozitia pedalei de acceleratie - testul 1.

Forta longitudinala (N)
N N
(=] (=] o

B
s}

0 2 4 6 8 10 12
Timp (sec.)

Fig. 5.18. Forra longitudinala transmisd in sasiu - testul 1.
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Testul de virare constanta dreapta - stanga a fost realizat pe un circuit special
amenajat, In conformitate cu regulamentul “Formula Student”, avand rolul de a evalua
comportamentul monopostului in prezenta unor forte laterale mari. Testul implica intrarea
intr-o bucla, in care in prima parte se realizeaza doua ture de viraj dreapta, apoi doua de viraj
stanga, parte din rezultatele obtinute fiind prezentate in figurile 5.20 si 5.21.

Prin corelarea graficelor din figura 5.20, care prezintd miscarile induse in sistemul de
suspensie a rotii stanga - dreapta la nivelul amortizoarelor cu diagrama din figura 5.21, care
prezintd variagia in timp a fortei laterale transmisa in sasiu, se observd un comportament
relativ liniar al suspensiei, atdt pe cursa de comprimare, cit si pe destindere, ceea ce
demonstreaza viabilitatea (utilitatea) solutiei propuse.

40

dreapta
20
E
B 10
o
8 o
=
g -10
g |
20 stinga
-30
40
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18
Timp (sec.)

Fig. 5.20. Deplasarea (cursa) in amortizoarele suspensiei fata - testul 2.

-
=

Forta laterala (IN)

2 4 6 g 10 12 14 16 18

Timp (sec.)
Fig. 5.21. Forra laterala transmisd in sasiu - testul 2.

Testul final la care a fost supus monopostul a constat din efectuarea unui tur pe
circuitul de karting de la Prejmer, in care au fost atinse vibratoarele aferente tuturor virajelor.
Acest test are ca scop verificarea vitezei de rispuns (reactie) a sistemului de suspensie si
modul in care acesta suporta forte verticale si laterale.

Tn conformitate cu diagramele prezentate Tn figura 5.23, se poate observa trecerea de la
incarcarea monopostului pe o parte respectiv pe cealaltd (stinga / dreapta) in momentul
virdrii, atat in virajele largi, cat si in cele stranse. Totodatd, se observad un comportament
liniar, fara bruscari in sistemul de suspensie, lucru care induce o manevrabilitate bunid a
monopostului si reduce corectiile necesare din volan in momentul virarii. Diagrama de
variatie a fortei laterale la care este supusa suspensia pe durata testului este prezentatd in
figura 5.24.
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Deplasare (mm)

0 10 20 30 40

50 60 70 80 90 100
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Fig. 5.23. Deplasarea (cursa) in amortizoarele suspensiei fafa - testul 3.
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Fig. 5.24. Forta laterala transmisa in sasiu - testul 3.
5.3. CONCLUZII SI CONTRIBUTII ORIGINALE

Din cele prezentate anterior se desprind urmétoarele concluzii:

= datele experimentale obtinute demonstreaza viabilitatea sistemului de suspensie
propus/implementat (ca si performante functionale), validand in acelasi timp studiul
teoretic bazat pe modelarea - simularea - optimizarea sistemului de suspensie in mediu

virtual;

= pentru conditii de drum diverse pe care s-au realizat inregistrarile de date experimentale,
cum ar fi linie dreapta, viraje si denivelari (vibratoare), se observa un comportament liniar
al suspensiei, fara modificari bruste, care ar putea induce un comportament neliniar al

monopostului.

Principalele contributii originale care se desprind din acest capitol sunt:
= claborarea desenclor de executie si de ansamblu;

= realizarea si implementarea prototipului fizic al monopostului echipat cu sistemul de
suspensie propus in cadrul echipei de Formula Student a Universitatii Transilvania din

Brasov;
= achizitia, prelucrarea si interpretarea datelor experimentale.
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6. CONCLUZII FINALE SI CONTRIBUTII ORIGINALE.
DISEMINAREA REZULTATELOR

6.1. CONCLUZII FINALE SI CONTRIBUTII ORIGINALE

Obiectivul general al tezei de doctorat constd din proiectarea optimalad si

implementarea unui sistem de suspensie inovativ (pur mecanic) destinat automobilelor de
competifie (concret, monopost tip Formula Student).

Pe baza cercetarii efectuate se pot formula urmatoarele concluzii finale:
in timp ce pentru automobilele de oras existd o multitudine de solutii de sisteme de
suspensie, in cazul automobilelor de competitie tip monpost, datorita reglementarilor
specifice, gama de solutii este limitatd, majoritatea solutiilor existente fiind bazate pe
suspensia cu patrulater;
solutia clasicd de suspensie cu patrulater prezintd inconvenientul major al contradictiei
intre variatia de ecartamament si respectiv variatia unghiului de cadere a rotii, problema
care se poate rezolva prin utilizarea unei suspensii bazatia pe mecanism pentalater;
din considerente de complexitate, intretinere si cost, este de preferat utilizarea unei
suspensii pur mecanice, desi suspensia activa ar asigura un comportament superior;
sistemul de suspensie propus oferd avantajele suspensiei pur mecanice, in conditiile in
care functional se apropie de comportamentul suspensiei active;
in cazul monoposturilor, ansamblul arc & amortizor este pozitionat, de regula, in plan
relativ orizontal, atat din considerente de spatiu disponibil, cat si din punct de vedere al
preluarii/descompunerii fortelor;
sistemul de suspensie propus poate fi implementat atit pe puntea fata cat si pe puntea
spate a monopostului (indiferent care dintre acestea este punte motoare);
strategie de investigatic DOE Screening — Interactions — D-Optimal ofera rezultate
corespunzatoare atat in optimizarea cinematica cat si in cea dinamica, fara a fi necesara
finisarea functiilor de regresie;
modelarea, simularea si optimizareca Th mediu MBS precede realizarea si implementarea
prototipului fizic, vizand evaluarea si imbunatatirea comportamentului cinematic al
mecanismului de suspensie;
studiul de optimizare conduce la o reducere substantiala a variatiilor unghiurilor si
deplasarilor importante din sistem, cu modificari minore in configuratia geometrica a
mecanismului, ceea ce are efect benefic asupra functionalitatii sistemului de suspensie;
modelarea, simularea si optimizarea dinamicd Tn mediu MBS precede realizarea si
implementarea prototipului fizic, vizdnd evaluarea si imbunatitirea comportamentului
sistemului de suspensie;
modelele “jumatate de automobil”, cu articularea sasiului la bazd prin cuple sferice,
conduc la rezultate apropiate de modelul “tot-automobil” (in termeni de oscilatii de ruliu,
tangaj si giratie ale sasiului);
strategia de investigatic DOE Screening — Interactions — D-Optimal ofera rezultate
corespunzatoare atat in cazul optimizarii dinamice a sistemului de suspensie pasiva, cat si
pentru suspensia activa, fard a fi necesara finisarea functiilor de regresie;
toate tipurile de controlere investigate conduc la comportament corespunzator al
sistemului de suspensie activa, conditii in care se alege solutia cea mai simpla/ieftina de
controler (tip amplificator);
schema de control mono-bucla cu controler proportional asigura stabilitatea si robustetea
sistemului de suspensie activa;
datele experimentale obtinute valideaza rezultatele obtinute prin simularea prototipului
virtual al sistemului de suspensie;
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Analiza si optimizarea sistemelor de suspensie pentru automobile de competitie

» pentru conditii de drum diverse cum ar fi linie dreapta, viraje si denivelari (vibratoare) pe
care s-au realizat inregistrarile de date experimentale se observa un comportament liniar al
suspensiei farda modificari bruste care pot induce un comportament neliniar al
monopostului.

Dintre contributiile originale aduse prin tema de doctorat se pot enumera:

= evaluarea critica a unor variante reprezentative de sisteme utilizate/utilizabile la suspensia
monoposturilor;

» jdentificarea - formularea listei de cerinte pentru sistemele de suspensie destinate
monoposturilor;

» determinarea solutiei optime a sistemului de suspensie pentru monopostul vizat (tip
Formula Student);

» elaborarea unui algoritm numeric (bazat pe metoda celor mai mici patrate) pentru sinteza
mecanismului de ghidare a rotii monopostului si conceperea programului de calcul aferent
(utilizand limbajul de programare MATLAB);

= conceperea solutiei optime a mecanismului de ghidare a rotilor fata si spate pentru un
automobil de competitie (monopost) tip Formula Student;

» modelarea mecanismului de suspensie ca sistem multicorp (MBS);

= conceperea modelului cinematic pentru analiza in mediu virtual (ADAMS) a sistemului de
suspensie;

= modelarea variabilelor de proiectare si a functiilor obiectiv pentru optimizarea cinematica;

= optimizarea sistemului de ghidare a rotilor fata & spate ale automobilului de competitie;

= conceperea modelului dinamic al sistemului de suspensie pasivd pentru monopostul tip
Formula Student;

= conceperea modelului dinamic pentru sistemul de suspensie activa;

» identificarea si modelarea variabilelor de proiectare pentru optimizarea dinamicd a
sistemelor de suspensie pasiva, respectiv activa;

» identificarea si modelarea functiilor obiectiv pentru optimizarea dinamica a sistemelor de
suspensie pasiva, respectiv activa;

= optimizarea dinamica a sistemelor de suspensie pasiva, respectiv activa,

= elaborarea desenelor de executie si de ansamblu;

= adaptarea solutiei de suspensie arc amortizor de mici gabarite destinate bicicletelor si
implementarea acestora in sistemul de suspensie proiectat;

= realizarea si implementarea prototipului fizic in cadrul echipei de Formula Student a
Universitatii Transilvania din Brasov;

» achizitionarea datelor experimentale;

= prelucrarea, analiza si validarea datelor experimentale.

6.2. DISEMINAREA REZULTATELOR

Cercetarile efectuate in vederea elaborarii prezentei lucrari de doctorat au fost

valorificate prin [79 - 87]:

= 3articole Tn reviste indexate ISI:

1. Totu, V., Alexandru, C. Multi-criteria kinematic optimization of a front multi-link
suspension mechanism using DOE screening and regression model. Applied Mechanics
and Materials, wvol. 332, 2013, p. 351-356, ISSN 1660-9336, DOI
10.4028/www.scientific.net/ AMM.332.351.
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Concluzii finale si contributii originale. Diseminarea rezultatelor

Totu, V., Alexandru, C. Dynamic simulation of a motor vehicle in virtual prototyping
environment. Applied Mechanics and Materials, vol. 555, 2014, p. 369-374, ISSN 1660-
9336, DOI 10.4028/www.scientific.net/AMM.555.369.

Totu, V., Alexandru, C. Dynamic optimization of a single-seater car suspension system.
Applied Mechanics and Materials, vol. 658, 2014, p. 147-152, ISSN 1660-9336, DOI
10.4028/www.scientific.net/ AMM.658.147.

6 articole indexate BDI (in reviste & volume de conferinte internationale):

Totu, V., Alexandru, C. Kinematic optimization of the front suspension system for a
formula student car. Bulletin of the Transilvania University of Brasov, Series I:
Engineering Sciences, vol. 5 (54), nr. 1, 2012, p. 51-56, ISSN 2065-2119.

Totu, V., Alexandru, C. Multi-objective optimization of the rear guiding linkage of a
formula student race car. Bulletin of the Transilvania University of Brasov, Series I:
Engineering Sciences, vol. 5 (54), nr. 2, 2012, p. 53-58, ISSN 2065-2119.

Totu, V., Alexandru, C. Dynamic analysis of a multi-link suspension mechanism with
compliant joints. Bulletin of the Transilvania University of Brasov - Series |: Engineering
Sciences, vol. 6 (55), nr. 1, 2013, p. 33-38, ISSN 2065-2119.

Totu, V., Alexandru, C. Study concerning the effect of the bushings’ deformability on the
static behavior of the rear axle guiding linkages. Proceedings of the International
Conference on Biomechanics, Neurorehabilitation, Mechanical Engineering,
Manufacturing Systems, Robotics and Aerospace - ICMERA, 2012, p. 132-137, DOI
10.4028/www.scientific.net/ AMM.245.132.

Totu, V., Alexandru, C. Optimal design of the front suspension mechanism used for a
race car. Proceedings of the 11th IFToMM International Symposium on Science of
Mechanisms and Machines - SYROM, Mechanisms and Machine Science, vol. 18, 2014,
p. 243-253, ISBN 978-3-319-01844-7, DOI 10.1007/978-3-319-01845-4_25, Springer.
Totu, V. A comparative analysis between the rigid and compliant joint models for the
guiding system of the cars axles. Annals of the Oradea University, Fascicle of
Management and Technological Engineering, vol. XIIT1 (XXIII), nr. 1, 2014, p. 131-134,
ISSN 1583-0691.

propunere brevet de inventie:
Totu, V., Alexandru, C. Mecanism de suspensic pentru autovehicule usoare si
monoposturi.

6.3. DIRECTII VIITOARE DE CERCETARE

Ca si directii viitoare de cercetare se propun urmatoarele:
analiza cu elemente finite a sistemului de suspensie;
implementarea sistemului de suspensie propus pe automobile cu propulsie electrica;
implementarea sistemului propus pe automobile cu punte motoare fata si respectiv 4x4;
proiectarea si implementarea unei suspensii inteligente, capabild s se adapteze conditiilor
de carosabil pe un monopost de tip Formula Student.
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