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RESUMEN

La via, el vehiculo y el conductor, son los principales componentes de la estructura vial, y
la seguridad vial depende de la interaccion entre ellos. El objetivo del ingeniero de transito, es
conseguir gque esta relacién sea lo mas armoniosa posible, logrando asi, disminuir considerablemente
los siniestros viales. Los elementos utilizados en el proyecto de una carretera, representan el primer
paso para lograr este objetivo. El disefio geométrico y la sefializacion vial, deben colaborar con una
conduccion confortable y fluida, evitando maniobras bruscas o que el conductor no pueda prever con
suficiente anticipacion. Es evidente, que la traza horizontal en territorios mayormente llanos, debe
contener elementos que favorezcan que el conductor se mantenga alerta, esto es por ejemplo,
reemplazar grandes alineamientos (superiores a 2 km), por curvas amplias de grandes radios (2000 a
10000 m) que obliguen al conductor a modificar suavemente su direccion y mantengan despierta su
atencion. Por otro lado, en territorios ondulados y montafiosos, deben respetarse los valores de
tangentes méaxima (2 km) y minima (4 x V (kph) expresada en metros) entre curvas, para evitar
principalmente una muy amplia variacién de velocidades en el trayecto. En este sentido el analisis de
la consistencia geométrica es una herramienta que permite identificar el patron de uso de las
carreteras, a traves de modelos de estimativa de velocidad operacional y criterios de clasificacion. Esto
puede realizarse para carreteras en proyecto o ya construidas. El procedimiento de medicion de
velocidades, debe ser concretado in situ, con equipamiento especifico costoso, gran trabajo de
elaboracion y peligrosidad factica. EI uso de un simulador de conduccién de vehiculos, aparece como
una herramienta complementaria esencial, que permite, a bajo costo y en condiciones seguras de
laboratorio, recorrer virtualmente tramos de carreteras generados en entornos 3D. Este proceso
realizado por diferentes personas con diferentes caracteristicas, y utilizando vehiculos con diferentes
capacidades, permite evaluar los tramos modelados con gran precision. En la presente tesis se plantea
el desarrollo y validacion de una herramienta de simulacion de conduccion de automoviles para
estudios de seguridad vial en carreteras. Se lograron obtener perfiles de velocidades, aceleraciones,
tiempos de recorrido, comportamientos conductivos, trayectorias, y todos los pardmetros relacionados

con el desplazamiento del vehiculo.

Palabras—clave: simulador de conduccién, verificacion geométrica de carreteras, consistencia

geométrica, seguridad vial.



ABSTRACT

The highway, the vehicle and the driver are the main agents of a traffic system, and
traffic safety is determined by their interaction. The main objective of a traffic engineer is to achieve
that this relationship be as good as possible, thus, accomplish reduction of road accidents. The
elements used in a road design, are the first step to get this objective. The geometric design and traffic
signals must promote a confortable and fluid driving, thus avoiding abrupt maneuvers not provided by
the driver. It is evident that horizontal alignment in flat territories, must have enough elements to help
the driver to be awake, i. e. replace long alignment (more than 2 km), by wide curves, with big radii
(2000 to 10000 mts), to oblige the driver to gently modify the trajectory and keep his attention. On the
other hand, in territories with hills and mountains, it must be accomplished the maximum alignment
length (2 km), and minimum alignment length (4 x V (km/h) expressed in meters) between curves, to
mainly avoid a wide oscillation of velocities in the trajectory. In this sense, geometric consistency
analysis allows identifying the use pattern of roads through operational speed estimate models and
classification criteria. This may be performed in projects or in built roads. The velocities measurement
procedure must be done in situ, with expensive specific equipment, great execution work, and actual
danger. The use of a driving simulator appears as an essential complementary tool, that allows, at low
cost, and in lab safety conditions, go around road segments generated in 3D environment. This
process performed by different persons with different vehicles, allows a precise evaluation of the
modeling segments. In this thesis, a driving simulator for road safety studies was developed and
tested. Velocity and acceleration profiles, travel times, driver behaviors, trajectories and other

parameters related to vehicle displacement were obtained.

Keywords: driving simulator, geometric verifying of roads, highway design consistency, highway
safety.



LISTA DE FIGURAS

Figura 2.1 Sistema de coordenadas UNIVErSal. ...........ccccoveieiieiiiie s 28
Figura 2.2 Sistema de coordenadas de OBJEL0...........couerveiiiieiiiieee e 28
Figura 2.3 Sistema de Coordenadas INErcial .............cooveeieiiiiniiisieece e 29
Figura 2.4 Sistema de Coordenadas de 1a CAMAra ...........ccccceeveeieiicie e 31
Figura 2.4 RepresentaCion del ray0 .........cccoeiiiiieie i 33
Figura 2.5 RepresentaCion del Plano ..o 33
Figura 2.6 Cara trianQUIAT...........ooiiiiiiie e 34
Figura 2.7 Puntos en coordenadas bariCENIICas. ..........covevveiieiieiie i 35
Figura 2.8 Célculo de coordenadas baricéntricas €n 3D ..........cccccovveiiiieiieie e 37
Figura 2.9 Interseccion de un rayo Y UN PIAN0 ........cccveiieiiiieiice e 39
Figura 2.10 Base 0rtogonal FOta0a. ........cc.coverieiiiiiiiieieiee e 40
Figura 2.11 ROtaCION d& UN VECION......c..cveieieiieiie sttt sttt sresne e naenaeneas 41
Figura 2.12 Orientacion en forma matricial ...........ccceveieieie i 42
Figura 2.13 Secuencia de rotaCion €N 3D .........cccveieiiiiieiecee s 43
Figura 2.14 Sistemas de coordenadas de objeto del vehiculo virtual .............cccccoovvvviviiiiienns 45
Figura 2.15 Posicionamiento del vehiculo sobre lamalla............cocooeiiiiiiniiee, 47
Figura 2.16 RAY0S AELECTOIES........cuiiiiiuieieieieite ittt sb bbb 49
Figura 3.1: Estructura de un NEUMALICO..........cueiieieiec et 53
Figura 3.2: a) Neumatico Radial — b) Neumatico Diagonal ..............ccccceviveiiiiiiiciiecc e 54
Figura 3.3: Sistema de Coordenadas del NEUMALICO .........cccoceriiiiiiiiiiiccee e 55

Figura 3.4: Neumatico cargado VErtiCalmente. ..........cccoeiiiieiinii e 57



10

Figura 3.5: Gréfico de relacion fuerza vertical — deformacion. (Jazar R., 2008)..................... 58
Figura 3.6: Distribucidn de presiones en la huella de contacto. (Genta G., 2006) ................... 58
Figura 3.7: Deformaciones del neumatico en las diferentes direcciones. (Jazar R., 2008) ......59

Figura 3.8: Efecto de Histéresis en la carga y descarga de un neumatico. (Jazar R. 2008) .....60

Figura 3.9: Radio efectivo en gir0 lIDre.........cooo it 62
Figura 3.10: Radio efectivo 8N traCCiON............ccveie i 64
Figura 3.11: Radio efectivo en frenado .........coocveiiiiiii i 65

Figura 3.12: Relacion coeficiente de friccion longitudinal — Deslizamiento (Jazar R. 2008)..67
Figura 3.13: Huella de contacto con aumento de deslizamiento .............ccoceovcneviincncinnne. 67
Figura 3.14: Surcos del neumatico para canalizar el agua ...........cccceeveieieienene s 69

Figura 4.1: Performance de Potencia y Torque para un motor de combustién interna

g TorcTaTo Lo o o o] g g ] o - SR 71
Figura 4.2: Fuerzas longitudinales consideradas en la simulacion.............ccccocovvenniiiinnnnns 75
Fig. 4.3 Freno de motor con liberacion de 1a COMPresion ..........c.ccoeoeireneenienieneiese e 78
Figura 4.4 Freno de motor con asistencia en la valvula de escape..........ccoceovverenniincniciinnnn. 79
Figura 4.5 Efecto de frenado en un motor de gasolina a inyeccion............cccccevevveveeieieennnnn 80
Figura 4.6: Puntos caracteristicos en las curva de potencia y torque .........cccocvevveveerveveseennnns 81
Figura 4.7: Esquema de fuerzas que desaceleran el vehiculo.............ccooeieiiiiinciiciee, 86
Figura 4.8 Tubos de corriente que fluyen sobre automoviles de diferentes formas................. 89
Figura 4.9 Distribucidn de presiones a lo largo del vehiculo ............ccooeiieiiiiiiciiccce, 91
Figura 4.10 Distribucion asimétrica del diagrama de presiones bajo la rueda girando............ 93

Figura 4.11 Momento de Resistencia a 1a Rodadura.............ccccoeoviieieninciiinecesc e 93



11

Figura 4.12 Comparacion entre la ecuacion analitica y datos experimentales en cubiertas

10 L 1SR PP R 95
Figura 4.13 Resultado del ensayo en banco de prueba de un motor de combustion interna.... 97
Figura 4.14 Resultado del ensayo en banco de prueba de un motor de combustién interna....97
Figura 4.15 Curvas experimentales de la relacion torque-rpm en las ruedas y el motor.......... 98

Figura 4.16 Modelacion de las curvas de torque en cada relacion de marcha de la caja de

(0251011 o] 0 ST TP ST PP PP PP PSPPI 99
Figura 4.17 Superposicion de curvas de fuerzas aerodinamica y de rodadura....................... 100
Figura 4.18 Vista del simulador desde dentro del vehiculo ..., 101
Figura 4.19 Vista del simulador desde fuera del Vehiculo ..........coovvvvviiieneneiciecceen, 102
Figura 4.20 Diagrama de flujo del modelo de aceleracién con limite de traccion ................. 103
Figura 4.21 Prueba de aceleracion hasta 100 kph experimental............ccccocoeiveiieieiiieceenenn, 105
Figura 4.22 Prueba de aceleracion hasta 100 kph simulada.............ccocoveiiiineniiencneneen, 106
Figura 4.23: Aceleracion limitada en diferentes superficies de rodamiento ............cc.cccoeue.ee, 107
Figura 4.24: Aceleracion limitada por la superficie de rodamiento ...........ccccevcevenvieieennnn, 107
Figura 4.25: Velocidad en ripio limitada por la resistencia a la rodadura.................cccoo....... 108
Figura 4.26: Aceleracion en ripio y asfalto hUmedo ...........cccccvveiiiii i 108
Figura 4.27: Velocidad - Tiempo en Nieve poco profunda (5 Cm) ......ccceevvereniieninineennn 109
Figura 4.28: Aceleracion limitada por la baja adherencia en nieve............ccocoevvininninnnn, 109
Figura 4.29: Velocidad — Espacio recorrido en Nieve poco profunda (5¢m) .......cccceeeveneee. 110
Figura 4.30: Desaceleracion en el tiempo sobre asfalto y pendiente cero.............cccccvevvvennee. 111

Figura 4.31: Desaceleracion en el espacio sobre asfalto y pendiente cero...........cccceevvenene. 112



12

Figura 4.32: Desaceleracion en el espacio sobre hielo y pendiente Cero ..........cccocevevnenn, 113
Figura 4.33: Pruebas efectuadas en zona montafosa ...........cccceevveieiecieeie s 114
Figura 4.34: Desaceleracion en pendiente variando freno de motor y sin freno de motor.....115
Figura 4.35: Célculo de distancia de frenado en tiempo real ...........cococevvireneinienienecens 117

Figura 4.36: Diagrama de flujo para proceso de frenado y calculo de la distancia de frenado

........................................................................................................................................ 118
Figura 4.37: Test Realizado a Renault Clio Mi0 1.2 (V) ceooiiieiicie e 120
Figura 4.38: Curvas de frenado en diferentes CONAICIONES.........cccvevereereeriesieseere e 121
Fig. 5.1 Fuerza aplicada al modelo de caucho y deformacion .............cccoceoveieisencncinnnn, 123
Fig. 5.2 Movimiento del modelo de caucho deformado...........c.cccoveviiiiiiie i 124
Fig. 5.3 Deformacién del neumatico y ampliacion de la zona de deslizamiento ................... 125
Fig. 5.4 Deformacion lateral del neumatico y distribucion de fuerzas...........ccccceevvverieennn 126
Fig. 5.5 Diagrama de fuerza lateral contra &ngulo de deriva...........ccocvviereienc i, 127
Fig 5.6 Efecto combinado de fuerza longitudinal y lateral..............ccoooiiiiniinine, 128
Fig. 5.7 ENIPSE 08 FIICCION. .....iiviiiiiieieiee ettt 129
Figura 5.8 Curva a baja Velocidad.............cccoeviiiiiiic e 132
Figura. 5.9 Modelo simplificado (DICICIETA) .........ccveviiiieiieece e 133
Figura 5.10 Modelo simplificado con &ngulos de deriva ...........ccocoovviiiniiiencicescees 134
Figura 5.11 Relacion del angulo direccional con la velocidad.............c.ccoveviniiiiicicnnnn 137
Figura 5.12 Trayectoria segin condicion geométrica por aplicacion de fuerza lateral .......... 138
Figura 5.13 Ganancia €N FOLACION ..........cccveiuieiiieeie e see et re e raesre e e re e e 140

Figura 5.14 Vehiculo transitando una curva con Peralte ...........ccocvvevireninieneneseseseseeea 141



13

Figura 5.15 Curvas experimentales del coeficiente de rigidez lateral..............ccocoovrirnnnne. 144
Figura 5.16 Curvas MOdifiCadas............cccuevieiiiieie e 146
Figura 5.17 Variacion del radio de giro del vehiculo sub virado ..........ccccccovviiiiiiiiicieee, 147
Figura 5.18 Variacion del &ngulo direccional del vehiculo sub virado ..........c.ccoceovieinnncnn, 148
Figura 5.19 Variacion de la velocidad rotacional.............cccooveiiniiiiiennseeseseeens 148
Figura 5.20 Variacion de la aceleracion lateral ..o 149
Figura 5.21 Modelo simplificado de la variacion fuerza lateral — angulo de deriva.............. 150
Figura 5.22 Fuerza lateral resultante del analisis de estabilidad .............cccccoovevveiiiieinennnnn, 151
Figura 6.1 Precision del método de BUIET..........c.coiiiiiinieee s 153
Figura 6.2 Obtencion de la pendiente promedio para aproximacion a la solucion ................ 154
Figura 7.1 Circuito generado para la SimulaCion.............cccooeiieiiiie i 155
Figura 7.2 Aplicacion del SIMUIAAON ..........ccooiiiiiie i 156
Figura 7.3 Perfil de velocidades en el tiempo ..........ccoveiiiiiiiiie e 157
Figura 7.4 Perfil de velocidades en el @SPacio...........ccoveieieiiieniiinieeee e 158

Figura 7.5 Perfil de aceleraciones laterales ... 159



14

LISTA DE TABLAS
Tabla 3.1: Valores del coeficiente de friccion longitudinal..............ccooevveveiieii e, 68
Tabla 4.1 Valor de po para diferentes SUPErfiCIeS.......ccovivveiveriiiieie e 95
Tabla 4.2 Comparacion aceleracién Renault Clio 1.2 16v experimental — simulacion.......... 105

Tabla 4.3 Comparacion en el frenado Renault Clio 1.2 16v experimental — simulacion....... 120



1.1
1.1.1
1.1.2
1.1.3
1.2
1.3
13.1
1.3.2
1.4
1.5

2.1

211
2172
2.13
214
2.15
2.2

221
2.2.2
2.2.3
224
2.2.5
2.2.6
2.2.7
2.3

231
2.3.2
2.3.3
234
24

24.1
24.2

15

INDICE
INTRODUGCCHION .....couiiriaiineisseeeeetessess sttt ssssssesssssssssesssesssssesssnsens 18
(010 ]\ I I =5 1 SR 18
La Seguridad VIAl: ..o 18
Breve Historia de los simuladores de conducCion ... 19
El simulador como herramienta vial: ... 20
JUSTIFICACION Y MOTIVACION ....oouuiiiiicieisieeinsisseeisssesssseesessessssssesessesenes 22
OBUIETIVOS. ..ottt ettt b et st e s et b ne et sbenes 23
ODBJEtiVO PrINCIPAL.....eieeeieieiee ettt sne s 23
ODJEtiVOS ESPECITICOS. ... ecveevieieitieii ettt e e e e e e e nneeeas 23
LIMITACIONES DEL TRABAUJO .....ooi ettt 24
ESTRUCTURA DEL TRABAUJO ...ttt 24
GENERACION Y GESTION DEL ESCENARIO VIRTUAL 3D.....cooooeveverieae, 26
SISTEMAS DE COORDENADAS MULTIPLE: w..coucvveveeeevceeeee e, 27
Sistema de Coordenadas Universal (SCU):.......ccoiiiiiiiiniieeeeee e 27
Sistema de Coordenadas de Objeto (SCO): ....coviiiieii i 28
Sistema de Coordenadas Inercial (SCI): ..o 29
Sistema de coordenadas de 1a CAMAra: ........ccccoovviiiiieie i 30
Sistemas de coordenadas anidados: ..........ccoceviiiriiieieiee e 31
ALGEBRA VECTORIAL Y GEOMETRIA 3D: .o 32
Definicion y representacion de UN Fay0:.......cccooeieiiiriieieicsieeese e 32
Definicion y representacion del plano: ... 33
Plano trianQUIAK: .........oooiie e 34
Plano definido POr treS PUNTOS: .......viivieiieciec e 35
Coordenadas baricéntricas en un triangulo: ...........cccoeieiiiiencince e 35
Determinacion de la interseccion entre el rayoy el plano:..........cccccoeevevviiciiciieen, 37
Rotacion de un sistema de coordenadas tridimensional:...........cc.ccocevviinienninicnnnns 40
ORIENTACION Y DESPLAZAMIENTO ANGULAR EN 3D: ...oocoovvviieeeee e, 42
FOrma MaLFICIAL: ......oeiiiie e 42
ANGUIOS T8 EUIET: ..ottt 43
(LU= (=] 010 TP 44
Conversidn de angulos de Euler en MatriCes: ........ccoovvivieiieieiic s 45
ALGORITMO DE POSICIONAMIENTO DEL VEHICULO VIRTUAL:.......c..c........ 46
Ray0s detectores €N 1as FUEAAS: ........ccooiiiiiiiie e 46

Deteccidn de objetos circundantes. ColiSioNadores: .........cccccevveveevieiieereeieseeseanens 48



24.3

3.1
3.2
3.3
3.4
3.5

4.1
41.1
41.2
4.1.3
41.4
4.2
421
4.2.2
4.3

4.4

4.5
451
4511
451.2
4513
4514
45.15

5.1
5.2
5.3
5.3.1
5.3.2
5.3.3
5.4
54.1
5.4.2

16

Vectores de movimiento del vehiculo virtual: ... 49
ANALISIS DE LAS FUERZAS QUE ACTUAN EN LA INTERFACE

NEUMATICO - CARRETERA. MODELOS DE SIMULACION..........cccovevriennae 52
MECANICA DE UN NEUMATICO.......cooriiiiieerneeeisessssssesssssssssesssssssssasesssssssnns 52
FUERZAS Y MOMENTOS: ...ttt 55
RIGIDEZ DE UN NEUMATICO:.....coiviviieeeeieeeiieese s tsses s ssnennen 56
RADIO EFECTIVO ..ttt st e et e e e e ne e e e nee s 61
FUERZAS LONGITUDINALES (TRACCION Y FRENADO): ......cccevovvveererrrninene. 63
DINAMICA LONGITUDINAL .....ooooiiieeeeeeeteeeeeee ettt sn s 71
ACELERACION ..ottt 71
DT U g Tor W o] I g g 0] o] ool SRS 71
Relacion de tranSMISION:.........ccouiirieieie et 72
FUBKZA TTACTO A ...t 74
Fuerza de traCcCion MAXIMA: ........cuuieieierieie et 75
FRENADO ...t et e e e et e e e st e e e ent e e e nae e e ate e e sneeeaneeennnees 77
Frenado con asistencia del MOTOK: ... s 77
Frenado asistido POr frICCION: .........cooiiiiiieee e 84
FUERZA AERODINAMICA: .....oovieeeeeeeeeeeeeeeeses s ses s s sesee st 87
FUERZA DE RESISTENCIA A LA RODADURA ... 92
RESULTADOS OBTENIDOS EN LA SIMULACION........cc.covoveveieeereeeeeeeeeeneneen 96
o= 1= Vo] o] o SRS 96
DINAMICA GBI MOLOL: ..ottt sae e ans 96
Resistencia aerodinamica y de rodadura: ...........ccevveieeieieeieeieceese e sie e se e 99
Modelo acoplado de aClEraCiON: .........ccoeeieiiiiiicieiee e 100
Desaceleracion con asistencia de freno de Motor:.........ccoovviviiiieniiiiinieee e 110
Desaceleracion con asistencia de frenado por fricCion: ..........ccocovvviiieiiienncceceins 116
DINAMICA EN TRAYECTORIA CURVA ..ot 122
FUERZA LATERAL SOBRE EL NEUMATICO, ANGULO DE DERIVA.............. 122
TRANSITO EN CURVA A BAJA VELOCIDAD: ........coovieeeeeeereeeveseesseseseenenen 131
TRANSITO ESTABLE EN CURVA A ALTA VELOCIDAD ......cooooveiveeeieeens 133
CONAUCCION NBULFA: ..ottt ettt sb et 136
YU oYL= [PPSR 136
10 o] (oA = -SSR SRSSS 137
RESPUESTA DEL VEHICULO AL DIRECCIONAMIENTO.......ccooovvieeiceeeees 139
Efecto sobre la aceleracion lateral con peralte B:.......cccooviiiiiiiiiicieiiieieesee 139

Efecto sobre la velocidad de rotacion con peralte o ........ccoocvevevievecve i, 139



543
5.5
5.6
5.6.1
5.6.2

6.1
6.2

8.1
8.1.1
8.1.2
8.12.1
8.1.2.2
8.1.2.3
8.1.3
8.2

8.3
8.3.1
8.3.2

17

Efecto de la curvatura com peralte ol ........cocoiiiiiiiiiie e 140
LIMITE DE ESTABILIDAD EN LA CURVA .......cooooiiitieeeeeeeseeere s, 141
PROCESO Y RESULTADOS OBTENIDOS DE LA SIMULACION.........ccccovueenn.. 143
Coeficiente de rigidez lateral:..........cccooeiieiiiie i 144
Pruebas realizadas al vehiculo Virtual: ............ccoooveiiiiiii e 146
METODO DE INTEGRACION ..ot sssssssenssnes 152
METODO DE EULER ...ttt sttt 152
METODO DE RUNGE-KUTTA 4 ....oooveiiieiieeeeeieeses s esie s esassesssses s s ssnen s, 153
APLICACIONES DE LA HERRAMIENTA DE SIMULACION .......cccccovveuenen. 155
CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES. .......c.coiiiieiieeeeseee e 160
CONCLUSIONES ESPECIFICAS ........ooieveeeeeteeesee e teeie s ses s sen s 160
Conclusiones sobre la geometria computacional propuesta: ...........ccccceevevveieannnne 160
Conclusiones sobre el modelo de dindmica longitudinal propuesto: ...................... 160
F =] (=] = Tod o] PSSR 160
Frenado con asiStencCia del MOTOI: ..........ooeiiiiiiiiieie e 161
Frenado PO fHICCION: .....c.iiiiiic e 161
Conclusiones sobre el modelo de dinamica en trayectoria curva propuesto ......... 162
CONCLUSION GENERAL ..ottt sttt esseseees 163
RECOMENDACIONES ..ottt et 163
Recomendaciones para mejorar el modelo propuesto: ........c.cccceeveevieiiieeviesieenen, 164

Recomendaciones para mejorar el software y hardware utilizado: ....................... 164



18

1 INTRODUCCION

1.1 CONTEXTO

1.1.1 Laseguridad vial:

El objetivo principal del ingeniero de transito es la provision de un sistema seguro
para el trafico en las carreteras. Esta es una tarea con diversas areas de dificultad. En los
Gltimos afios las muertes en accidentes de transito en la Republica Argentina han oscilado
entre 7000 y 8000 personas por afo, siendo de aproximadamente 7700 en 2014, con un

promedio del orden de 21 personas por dia (http://www.luchemos.org.ar/es/estadisticas).

Esto se ha tornado una problemética mundial. EI promedio global anual de
muertes por esta causa asciende a 18 personas por cada 100000 habitantes. En Sudamérica,
los paises limitrofes a la Republica Argentina, que tienen principal influencia en el transito
terrestre internacional, como Bolivia, Brasil, Uruguay y Paraguay, superan esta marca con
19.2, 22.5, 21.5 y 21.4 respectivamente. Un estudio en los EE. UU., ha determinado que més
estadounidenses han muerto en sus carreteras, que en todas las guerras en las que la nacion ha

participado, incluyendo la Guerra Civil (Roess R., Prassas E., Mc Shane W, 2004).

Bajo estas circunstancias, la verificacion de la seguridad vial, ha tomado una
importancia primordial, llegando a ser uno de los principales elementos a tener en cuenta para
la obtencidn de financiacién econémica por parte de entes internacionales para la elaboracion

de proyectos viales, e incluso en la obligatoriedad de la revisidn de rutas existentes.

La estructura vial se compone de tres elementos fundamentales: EI Conductor, El

vehiculo y La Via.

Estas variables constituyen las bases sobre las cuales se funda la seguridad vial, y
como ninguna de ellas puede ser considerada de forma individual, su interaccién debe ser

revisada exhaustivamente para asegurar resultados con un grado de eficiencia aceptable.

Otra instancia a tener en cuenta es la condicién del medio ambiente (lluvia, niebla,
noche, carpeta de rodamiento reshaladiza, etc.), la cual cumple un rol muy importante en la

disminucion de la capacidad de conduccién de vehiculos.


http://www.luchemos.org.ar/es/estadisticas
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Estudios realizados por Bavkov (1968), McLean (1981) y Lamm et al (1995,
1998), mostraron que existia una correlacién positiva entre la probabilidad de ocurrencia de
accidentes y la diferencia de velocidad de circulacion entre curvas sucesivas y en elementos
aislados del trazado. Lamm denomino a estas diferencias “inconsistencias”. Por otro lado,
investigaciones efectuadas por McLean, (1981); Krammes et al, (1994) y Fitzpatrick et al,
(2000) en diferentes tramos de carreteras, han revelado que la velocidad operacional 0 Vs,

diferia con la velocidad de proyecto y en la mayoria de los casos la excedia.

Asi, surgen conceptos muy importantes para la seguridad vial, como lo son la
verificacién por consistencia geométrica de carreteras y los estudios de estimativa de
velocidad, que tienen como finalidad resolver los problemas observados a través de indices
que valtan las condiciones del disefio. Otros trabajos experimentales han aportado en los
altimos afios con la popularizacion de la microinformatica y de softwares estadisticos, dentro
de los cuales se pueden citar, los de Islam et al. (1994), y Dixon et al. (1999), y consolidados
por Gibreel et al. (1999). En el 2000, a partir del lanzamiento del software IHSDM
(Interactive Highway Safety Design Model), la consistencia geométrica adquirio status de
herramienta de analisis preliminar e indispensable para proyectos de carreteras rurales en
Estados Unidos, siendo recomendada por la Federal Highway Administration — FHWA
(2000).

En 2008, en la Universidade Federal do Rio Grande do Sul (UFRGS), el Dr. Ing.
Daniel Sergio Presta Garcia, presento su trabajo doctoral “METODO PARA ANALISE DA
CONSISTENCIA GEOMETRICA DE RODOVIAS BRASILEIRAS DE PISTA SIMPLES”,
en la cual realiza un estudio exhaustivo de la problematica en el estado de Rio Grande do Sul,
y propone como objetivo, el desarrollo de un método para el andlisis y clasificacion de
carreteras rurales de dos carriles, segin su indice de consistencia geométrica, utilizando

herramientas estadisticas, como por ejemplo el analisis por componentes principales.

1.1.2 Breve Historia de los simuladores de conduccién

El simulador de movimiento nacié con el desarrollo de simuladores de vuelo al
comienzo del siglo 20, antes de la segunda guerra mundial, para propositos de entrenamiento
de los combatientes (Slob J. J., 2008). El primer simulador de conduccidén para carreteras fue
desarrollado en los 50°s, y el primero en ser usado, en los tempranos 60°s. Hubo una

disminucion en la actividad a mediados de los 60°s por la falta de tecnologia en los
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computadores y visores, pero fue retomada a fines de esa década. Mucha de la tecnologia, fue
desarrollada por la “National Aeronautics and Space Administration (NASA)”, para
sobrellevar su programa espacial. Hacia 1975 varios simuladores de conduccion fueron
operados en los EEUU (al menos 16), y en Europa dos, uno de SSAB, y otro de VW (Blana
E., 1996). Estos simuladores tenian solo 3 grados de libertad. Mazda desarroll6 en 1985 un
simulador con 4 grados de libertad, inspirado por VW. En ese mismo afio el primer simulador
con 6 grados de libertad vino de Daimler — Benz. En los 90°s, varios de ellos fueron
construidos por Ford, JARI, BMW, Renault, WIVW y Nissan.

En la conferencia norteamericana de simuladores de conduccion en 2003, la
Universidad de Iowa present6 su “National Advanced Driving Simulators” (NADS), siendo el
mas grande en ese momento, solo superado en 2007 por la Toyota Motor Corporation (Slob j.,
2008). Muchos simuladores de conduccién de automoviles y camiones fueron construidos a
principios del siglo 21 con fines comerciales y en distintas universidades (SimSys, Mark I,
TUTOR, Katech, SimCar, UoLDS, etc.), y otros fueron actualizados (FORD, VTI-11I, BMW,
MARS Renault, ULTIMATE).

1.1.3 El simulador como herramienta vial:

El simulador de conducciéon para aplicacion en la verificacion de la seguridad vial
de carreteras es una herramienta de vital importancia a partir de la posibilidad de generar
graficos y mallados tridimensionales que conforman escenarios de realidad virtual en donde
se logran representar distintas situaciones que pueden ser enfrentadas durante el proceso de

manejo vehicular (Klee H., Rawman E., 2004).

Dos de los elementos mencionados, componentes de la estructura vial, el vehiculo
y la via, pueden ser cuantificados y ajustados a través de relaciones fisico-matematicas y
geomeétricas con cierto grado de precision aceptable, comparando los modelos generados con
el comportamiento dindmico real de diferentes tipos de vehiculos a través de mediciones
topograficas georreferenciadas por dispositivos GPS y uso de software especifico como por
ejemplo GOOGLE EARTH®, junto con sistemas de disefio asistido por computadora (Xi
Zaho et al, 2010).

Una de las principales ventajas del uso de un simulador es que da la posibilidad de
lidiar con la variable mas aleatoria y dificil de valorar de la estructura vial, “el conductor”, o

en definitiva, “el ser humano”.
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Las dos caracteristicas “medibles” de mayor importancia para un conductor son
los factores de agudeza visual y tiempo de reaccion. Los dos se superponen, ya que la
reaccion requiere de la vision como uno de los elementos fundamentales para la percepcion de
las sefiales de conduccion. La comprension de como la informacion es recibida y procesada
por “el conductor” es un elemento clave en el disefio y verificacion de las carreteras (Owsley
Cynthia et. al., 2010).

Hay otras caracteristicas importantes, como por ejemplo la audicién, como
elemento substancial en la tarea de conducir. Este sentido nos permite distinguir diferentes
sefiales de alerta, esto es, bocinas, sirenas de vehiculos de emergencia, frenadas bruscas,

ruidos de una colisién, etc (Ravishankar Anusha, 2004), (Fagerlénn Johan et. al., 2011).

Finalmente, uno de los factores humanos mas importante e influyentes en la
conduccidn, es la personalidad y la psicologia del conductor (Schiff, Arnone, Cross, 1994).
Esta es la variable mas dificil de cuantificar y considerar en la ingenieria de transito. No existe
una relacién matematica o fisica que la pueda representar, es totalmente estocastica. El estado
de animo de una persona incluso puede variar en funcién de problemas de coyuntura que
pueda estar atravesando de manera transitoria, involucrando condiciones de conducta

referentes a edad, sexo, condicion fisica, etc.

Por su parte, los simuladores de conduccion de vehiculos permiten recrear y poner
en evaluacion las diferentes caracteristicas mencionadas, asi como acercar una solucion
admisible a este problema, por medio de la posibilidad de realizar reiteradas pruebas de
manejo en diferentes condiciones programables que hace que los elementos de la estructura
vial interactien de manera eficiente sin riesgo fisico o econémico para quienes lo utilizan
(Parkes, 1991).

La gran mayoria de los simuladores usados en el mundo, estan direccionados a
estudios sobre el ser humano, esto es, conocimiento de las leyes de transito, habilidades en la
conduccién, capacidades de vision, tiempo de reaccion al frenado, comportamiento en la via,
accion del cerebro en el proceso de conduccion, y diversas enfermedades que afectan este

proceso, etc (Lee Woon-Sung et. al., 1999).

El uso de simuladores de conduccidn de vehiculos interactivos en la verificacion
de la geometria de carreteras, condiciones diversas de transito, ambientales, de entorno, etc.,

es una practica de excelente aplicacion (Allen R. W. et. al., 2005), ya que puede obtener datos
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fundamentales del desempefio del vehiculo y conductor. Esto permite evaluar o verificar
proyectos en el ambito de la ingenieria de transportes bajo condiciones controladas en
laboratorio, evitando riesgos de vida y gastos de tiempo y dinero para construir los
equipamientos necesarios para hacer estos mismos ensayos in situ, Si es que existe esa
posibilidad. Esta situacion contribuye de gran manera a la realizacion de distintas pruebas en

los diversos campos de la seguridad vial.

En este trabajo de tesis, se desarrolla una herramienta de simulacion de
conduccion de automdviles para verificacion geométrica de carreteras y seguridad vial, como
complemento de los trabajos experimentales anteriormente mencionados en capitulo 1.1.1,
utilizando elementos de la geometria computacional para la representacion grafica del entorno
geomorfoldgico, carretera, vehiculos, condiciones de iluminacion, etc. y se aplica un modelo
matematico de simulacion de dindmica longitudinal y en curva considerando aceleracion y
frenado, impulsado por un motor de combustion interna de encendido por chispa, tomando en
cuenta las fuerzas que actian en el movimiento del vehiculo virtual sobre la superficie
terrestre, en diferentes tipos de terreno (llanos u ondulados) y bajo diferentes condiciones

ambientales.

Para su desarrollo, se utilizo el paquete DIRECTOR 11.0%, cuyo lenguaje de

programacion elegido fue LINGO.

El ambiente de programacién mencionado, trabaja con extensiones de archivo
.w3d para representar el mundo virtual, y permitir el manejo, a través de cddigo, de cada uno

de los objetos que lo componen.

En este entorno se realizaron los algoritmos, la codificacion y el modelado
matematico de la fisica y la dindmica del vehiculo virtual y de sus partes.

La compilacion de cada proyecto, puede ser realizada de manera de obtener
archivos ejecutables (.exe), o del tipo .dcr o .dxr junto con .htm para ser rodado en paginas

web.

1.2  JUSTIFICACION Y MOTIVACION

La mayoria de los siniestros viales no pueden ser considerados como accidentes,

si es que en verdad pudieron ser evitados. Es tarea de los ingenieros de transito identificar
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relaciones de causa y efecto, modelar comportamientos de conduccion y, sobre todo, reunir

informacién coherente sobre el tema.

El uso de simuladores de conduccion de automoviles en el andlisis de la
consistencia geométrica de carreteras, aprovechando la tecnologia disponible para desarrollo y
ejecucion de video juegos, identifica y ordena puntos con mayor potencialidad para la
ocurrencia de accidentes, y es una poderosa herramienta de analisis de la seguridad vial, tanto

en la etapa de proyecto, como para carreteras ya construidas.

Ademas, el hecho de contar con bases de datos georreferenciadas que relnen
grandes cantidades de informacién, y que, a través de un método especifico, pueden
proporcionar los principales parametros geométricos de los caminos y las topografias de
diferentes partes del mundo, es un gran incentivo para la realizacion de este desarrollo, ya que

permite generar los escenarios virtuales de manera fiel a la realidad.

La practicidad de uso, seguridad y bajo costo de elaboracién de esta herramienta,
da una oportunidad para comenzar su desarrollo en esta tesis, y continuarlo en el futuro,
seguramente con mayor desarrollo tecnolégico a menor costo adn, y aportando a una

disminucion de este flagelo que significan los siniestros viales.

1.3 OBJETIVOS

El presente desarrollo, pretende ser una herramienta complementaria y alternativa,
a las investigaciones realizadas por (Bocanegra, 2005; Garcia D., 2008). Posee varios

objetivos especificos, que dan marco al objetivo principal.

1.3.1 Objetivo principal

Desarrollar y validar una herramienta de simulacion de conduccion de

automaviles para estudios de seguridad vial en carreteras.

1.3.2 Objetivos especificos

Como objetivos especificos se puede citar:

e Desarrollo de algoritmos de posicionamiento y deteccion en el area de la geometria

computacional para la gestion del escenario virtual 3D.
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e Desarrollo y validacion del modelo de dinamica vehicular longitudinal.
e Desarrollo y validacion del modelo de dinamica vehicular para transito en tramos
curvos de carretera.

e Desarrollo del modelo de interaccién.

1.4 LIMITACIONES DEL TRABAJO
Este trabajo presenta las siguientes limitaciones:

e Los modelos de dinamica vehicular desarrollados son simplificados, y pueden ser
utilizados en el marco de una conduccion cuasi — estable.

¢ No se modela el deslizamiento longitudinal (slip) en el arranque.

e Se asume que el coeficiente de adherencia es el mismo para todos los neumaticos.

¢ No se considera el efecto de la suspension.

¢ No se considera transferencia de peso en curvas entre las ruedas del mismo eje.

¢ No se considera el efecto de volcamiento.

e El proceso de conduccion se realiza desde el teclado.

1.5 ESTRUCTURA DEL TRABAJO

Esta tesis esta organizada en ocho capitulos, incluyendo las referencias

bibliograficas.

En el capitulo 1 — INTRODUCCION es presentada una vision del tema a ser
abordado en la presente tesis, asi como los objetivos, sus justificaciones, limitaciones y la

estructura del trabajo.

En el capitulo 2 — GENERACION Y GESTION DEL ESCENARIO VIRTUAL
3D es mencionado primeramente el proceso por el cual se modela la carretera, el entorno
natural, topografico y todos los objetos viales que contribuyen a la representacion de la
realidad virtual. Luego, se brinda una explicacién precisa de las herramientas de la geometria

y el algebra vectorial que se utiliza en la simulacion.

En el capitulo 3 - ANALISIS DE LAS FUERZAS QUE ACTUAN EN LA
INTERFACE NEUMATICO — CARRETERA. MODELOS DE SIMULACION es expuesta

la interrelacion existente entre la superficie de rodamiento y los neumaticos del vehiculo,
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expresada en modelos matematicos que representan su rigidez estructural, deformacion,

adherencia y fuerzas y momentos generados.

En el capitulo 4 — DINAMICA LONGITUDINAL se expone el proceso que
permite al vehiculo acelerar y frenar en tramos rectos de carreteras (tangentes). Primero se
explica la dindmica del motor y transmision, luego su influencia en la aceleracion y frenado a
través de las ecuaciones de movimiento longitudinal, junto al accionar de las fuerzas de
resistencia que se oponen al desplazamiento. Se presentan los resultados de la simulacién y se

los compara con resultados experimentales.

En el capitulo 5 — DINAMICA EN TRAYECTORIA CURVA se expone el
proceso mediante el cual el vehiculo aborda y ejecuta maniobras en tramos curvos de
carretera. Primeramente a bajas velocidades y luego a altas velocidades con deformacion de
los neumaticos y aparicion de angulos de deriva. Se aborda el principio de deslizamiento
lateral. Se presentan los resultados de la simulacion y se los compara con resultados

experimentales.

En el capitulo 6 — METODOS DE INTEGRACION se explica el proceso
matematico por el cual se integran numéricamente en el tiempo, las ecuaciones diferenciales
que representan el movimiento del vehiculo. Se exponen distintos métodos, se explica su

precision y se justifica la adopcion de uno de ellos.

En el capitulo 7 - APLICACIONES DE LA HERRAMIENTA DE
SIMULACION se presenta un ejemplo de aplicacion, generando gréficas de perfiles de
velocidades y aceleraciones en un tramo de carretera. Se explica su utilizacion en el ambito

de la seguridad vial.

En el capitulo 8 - CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES se presentan las
consideraciones finales del desarrollo, sus limitaciones y recomendaciones para futuros

trabajos en el area.
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2 GENERACION Y GESTION DEL ESCENARIO VIRTUAL 3D

En la elaboracion de una herramienta de simulacién de conduccion de vehiculos
3D a través de sistemas multi-cuerpo, se hace necesaria la creacion del vehiculo virtual, a
partir de modelos computacionales desarrollados en entornos de disefio asistido por
computadora (CAD), al cual se le asignan los atributos del modelo a representar, esto es, las
caracteristicas técnicas con el que afrontard el movimiento, respetando las condiciones fisicas
generales de la dinamica de cuerpos rigidos y particularmente de vehiculos terrestres. En el
mismo sentido se deben establecer las relaciones de parentesco entre los distintos
componentes del vehiculo, esto significa identificar que componente mover y cuéles son los

que lo siguen, pero a su vez pueden moverse de manera independiente.

Por otro lado se debe generar y texturar el modelo del escenario virtual por el que
se movera el vehiculo (Morer et.al., 2004), en el que esta incluida la carretera, el entorno
topografico y la sefializacion horizontal y vertical principalmente, conteniendo también si es
posible, todo tipo de elemento natural que pueda ubicarse al costado del camino, como por
ejemplo arboles o vegetacion baja. Para llevar a cabo esta tarea, se utiliza software especifico
para la elaboracion de proyectos geométricos de carreteras, que tienen como motor principal

de desarrollo un sistema CAD.

Ademas, se deben ubicar los cuerpos u objetos de acuerdo a posiciones y escalas
compatibles con el mundo real, para lo que se recurre a un espacio vectorial tridimensional y

al uso del algebra vectorial.

Para materializar lo explicado, se debe recurrir a una referencia para medir el
entorno. Esto se realiza con el uso de sistemas de coordenadas cartesianos, que proporcionan
un origen que establece la base del espacio vectorial y es la posicion de nacimiento de tres

vectores ortonormales que lo definen.

Por otro lado, necesitamos mdaltiples sistemas de coordenadas, y esto es asi porque
cierta parte de la informacién es conocida en el contexto de un sistema de referencia
particular, esto es por ejemplo, la posicién de la rueda derecha del vehiculo, es mejor

conocida por su referencia al origen de un sistema propio del vehiculo, que puede estar
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ubicado en su centro de gravedad, que al origen universal. En general, cada objeto del mundo

virtual tiene su propio sistema de coordenadas.

Los mas utilizados son:

¢ Sistema de Coordenadas Universal (SCU)
o Sistema de Coordenadas de Objeto (SCO)
e Sistema de Coordenadas Inercial (SCI)
Estos sistemas, permiten referenciar posiciones de vectores entre los diferentes
espacios a través de transformaciones lineales simples. Cada uno de ellos seré& explicado en el
capitulo 2.

Para posicionar el vehiculo, se han colocado vectores en cada rueda y calculado
las intersecciones de estos con la malla que forma la carretera y la topografia virtual, ubicando

de esta manera los puntos de contacto.

Finalmente, para que el vehiculo tenga propiedades para detectar otros objetos y
colisionarlos o evitarlos, se ha empleado la misma técnica anterior, pero ahora colocando y
direccionando los vectores de forma paralela al plano que forman los puntos de contacto de

las ruedas con la superficie de rodamiento, en todo el entorno de la carroceria.

2.1 SISTEMAS DE COORDENADAS MULTIPLE:

2.1.1 Sistema de Coordenadas Universal (SCU):

Este sistema de coordenadas establece la posicion global y absoluta de los objetos
y de los otros sistemas de coordenadas mencionados, esto es, podemos enunciar la posicion de
cualquier sistema en términos del sistema de coordenadas universal, pero no podemos
enunciar el sistema de coordenadas universal en término de ningun otro sistema mayor o

exterior a él.

Consideramos que el sistema de coordenadas universal, es el mayor en relacion a
la representacion que se requiere, por ejemplo en nuestro caso, abarca la extension de la
topografia que contiene al tramo de camino en el cual queremos realizar la simulacion (fig.
2.1), y todos los vectores en este entorno, tienen coordenadas o posiciones absolutas con

respecto ese sistema.
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Figura 2.1 Sistema de coordenadas universal.

Cuando se requiere la ubicacién de otros vehiculos u objetos circundantes, éstas se

detectan a través de vectores que son expresados en coordenadas de objeto.

2.1.2 Sistema de Coordenadas de Objeto (SCO):

El sistema de coordenadas de objeto estd asociado con un objeto particular (Fig.
2.2).

Sistema de
coordenadas de objeto

Zu

Xu Yu

Figura 2.2 Sistema de coordenadas de Objeto
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Cada objeto tiene su propio espacio de coordenadas, de manera que cuando el
objeto se mueve o cambia su orientacion, el SCO mancomunado a €l es trasladado y orientado
de la misma manera. En nuestro caso particular, todos los movimientos asociados con la
dinamica del vehiculo, esto es, traslaciones y rotaciones, son realizados en este sistema, y

luego transformados a través del SCI al SCU.

2.1.3 Sistema de Coordenadas Inercial (SCI):

Con el fin de simplificar las transformaciones entre el sistema de coordenadas
universal y el sistema de coordenadas de objeto, debemos utilizar un tercer sistema
denominado inercial, el cual es, en cierta medida un intermedio entre los dos primeros (Dunn
Parberry, 2002).

El origen del SCI es el mismo que el del SCO, pero la orientacion de sus ejes €s
paralela al SCU (fig. 2.3).

Este sistema de coordenadas es muy importante, porque permite transformar

coordenadas entre el SCI y el SCU o viceversa.

Sistema de
7 coordenadas inercial

v
Xy y
Figura 2.3 Sistema de Coordenadas Inercial

Para trasformar un punto entre el SCO y el SCI, solo se requiere de una rotacion,

y para transformar el punto entre el SCI y el SCU se necesita de una traslacion, de manera que
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la operacion puede realizarse mediante una simple transformacion lineal en coordenadas

homogéneas.

2.1.4 Sistema de coordenadas de la camara:

Para poder visualizar el mundo virtual en donde se desarrollan los
acontecimientos, se necesita de objetos especiales que existan con la sola finalidad de
representar en la pantalla del computador lo que esta ocurriendo en un determinado momento
desde diferentes puntos de vista, pero que no sean vistos en la escena. Estos objetos se

denominan “camaras” (fig. 2.4).

El sistema de coordenadas ortogonal de una cadmara estd asociado con el
observador y es tridimensional. Sus ejes estan orientados de manera tal que uno de ellos esté
en direccién al objetivo de la cdmara (perpendicular al plano de proyeccion) y los otros dos

hacia arriba y a la derecha.

Algunos aspectos especiales a considerar en lo que respecta a las camaras son:

e Definir si un determinado objeto en el espacio 3D estd en frente de la camara,
parcialmente o totalmente enfocado. Esto se realiza con el fin de evitar el costo
computacional en la representacion de los objetos, ya que aquellos que se encuentren
fuera del alcance de visualizacion no deben ser considerados en la ejecucion del render
en tiempo real, o representacion bidimensional en la pantalla del monitor.

e Cuando el objeto es potencialmente visible, la informacion es enviada a la interfaz de
programacién de aplicaciones (API) (cédigo que se usa para comunicarse con el
hardware de video) de render tipicamente en forma de tridngulos individuales o
interconectados.

e Una vez que la interfaz de programacion de aplicaciones de render tiene la geometria en
forma de triangulacion, las coordenadas de los vértices de estos triangulos son
transformadas del espacio de modelacion (SCU) al espacio de la camara (SCO), y el
proceso de iluminacion comienza.

e Los tridngulos que estan fuera del alcance del cono truncado de la camara, son
eliminados, y cualquier porcién que se encuentre parcialmente fuera es cortada.

e Una vez obtenidos los poligonos cortados, y los tridngulos visibles, en el espacio 3D,

son proyectados al espacio 2D de la pantalla del computador.



31

Sistema de coordenadas
de la camara

Figura 2.4 Sistema de Coordenadas de la Camara

2.1.5 Sistemas de coordenadas anidados:

Cada objeto en el universo virtual 3D, generado en un sistema de disefio asistido
por computadora (CAD), tiene su propio espacio de coordenadas, esto es, su propio origen,
que puede estar ubicado en su centro de gravedad (CG) y sus propios ejes orientados en

coordenadas locales en el momento de su creacion.

Sin embargo la posicion del objeto en un determinado punto en el tiempo, necesita
ser especificado en coordenadas globales, de manera que el modelo pueda computar
interacciones con los otros objetos de alrededor, es decir, se necesita especificar la posicion y

orientacion de los ejes del objeto en coordenadas globales.

Es conveniente entonces, tomar al SCU como un espacio “padre” y al SCO, como
espacio “hijo”, asi como también dividir a los objetos en sub-objetos y darles jerarquias para

poder animarlos independientemente unos de otros.

En nuestro caso se ha establecido que el vehiculo principal sea dividido en:
carroceria, ruedas y volante de conduccion, de manera tal que los SCO de cada rueda y el
volante sean hijos del SCO de la carroceria, y el SCO de la carroceria sea hijo del SCU.

Es correcto pensar que los SCO de las ruedas y volante siguen al SCO de la
carroceria, pero pueden moverse con respecto de él de manera independiente uno de otro y lo
mismo ocurre con el SCO de la carroceria con respecto al SCU, solo que este ultimo

permanece fijo.
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Asi, a medida que la carroceria del vehiculo se desplaza, las ruedas y el volante
deben seguir su trayectoria, trasladandose y orientandose en el mismo sentido, pero teniendo
sus propias rotaciones derivadas de su funcionamiento. Como cada uno de ellos tiene su
propio SCO, sus movimientos son relativamente simples en esos espacios, pero describen

trayectorias en exceso complicadas en el sistema de coordenadas universal.

Estableciendo entonces, una jerarquia adecuada de objetos con sistemas de
coordenadas anidados, el movimiento puede ser computado en componentes separadas y

combinados con el uso del algebra vectorial.

2.2 ALGEBRA VECTORIAL Y GEOMETRIA 3D:

2.2.1 Definiciony representacion de un rayo:

Vamos a definir un rayo como un segmento de linea orientado. Por lo tanto,

tendra un origen, una longitud finita, y (a menos que la longitud sea cero) una direccion.

Un rayo puede ser representado a través de su punto de origen y su punto final, o

de manera paramétrica en 3D utilizando las funciones:

X(t)=Xg +t-AX

y(t)=yo +t-Ay (2.1)
(t)=12z9+t-Az

Lo que podemos escribir en forma vectorial como:

p(t)=pg +t-d (2.2)
En esta ecuacidn, el vector po contiene informacidn acerca de la posicion del rayo
en SCU, mientras que el vector variacién d contiene su longitud y direccion. Restringimos el

pardmetro t a un rango 0...1.

A los efectos del calculo de intersecciones con otros objetos, vamos a considerar
una modificacion y tomar a d como un vector unitario, por lo que t adoptara un rango de

valores entre 0...L, donde L es la longitud del rayo (fig. 2.5).
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d
Po

=0

Figura 2.5 Representacion del rayo

2.2.2 Definiciony representacion del plano:

Un plano en 3D es un conjunto de puntos equidistantes de dos puntos, es
perfectamente plano, no tiene espesor, y se extiende infinitamente. El dibujo de los limites del

plano en fig. 2.6, es solo ilustrativo.

Figura 2.6 Representacion del plano

La ecuacién que lo rige en su forma implicita, y de manera vectorial viene dada

por:

p-n=d (2.3)
Donde p representa al conjunto de puntos del plano en SCU, n es el vector
unitario normal al plano y que le da su orientacion y d es la distancia del plano al origen del

sistema de coordenadas de referencia, medida en forma paralela a n, y que le da la posicion.
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2.2.3 Plano triangular:

Los triangulos son de importancia fundamental en el modelado geométrico, ya
que la superficie de los objetos tridimensionales, tal como el terreno topografico o un vehiculo
virtual, aproximan sus formas mediante un grupo de caras triangulares formando una malla

triangular.

El motivo de uso de esta geometria en la formacién de mallas, es que el triangulo
es la Unica figura que garantiza ser plana o descansar sobre un plano, sin importar la posicién

que ocupen sus Vértices en el espacio (fig. 2.7).

La ecuacion del plano al que pertenece responde a Ec. (2.3), y su delimitacion al

conjunto de los tres vértices que lo componen.

Figura 2.7 Cara triangular

De manera que los lados vienen dados por la norma de los vectores:

e1=v3-Vz >l =[ey]
€y =V1—-V3z—> |2 = "62” (2.4)
€3=Vy -V —> |3 = ”63"

Para determinar el area, utilizamos la siguiente ecuacion:

A e ;ezll (2.5)
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2.2.4 Plano definido por tres puntos:

Un plano puede ser definido por tres puntos no co-lineales del espacio, de donde

podemos computar n y d (Dunn Parberry, 2002).

Para obtener los vectores marginales procedemos con Ec. (2.4), y la normal n al
plano es:

_ €3 xe1 2
"= feaxel] (2.6)

Una vez obtenida n, d puede ser calculada por Ec. (2.3).

2.2.5 Coordenadas baricéntricas en un triangulo:

A pesar de que los tridngulos son usados en el modelado geométrico
tridimensional, son esencialmente objetos bidimensionales que pertenecen a un plano
determinado. A los efectos de determinar si un punto pertenece o no al triangulo con una
orientacion cualquiera en 3D, y calcular apropiadamente su interseccion con un rayo, se

utilizan las coordenadas baricéntricas (Lengyel, E. 2004).

v2 (0,1, 0)

i
\

(0.3,0.8, -0:"1{)

_ 2.
; (-0.2, 0.6, 0.6)

(0.4,0.6,0) -

d A

Figura 2.8 Puntos en coordenadas baricéntricas

[bg, by, 3] <> by vy +by -vp +b3-v3 2.7)
by +by+b3=1 '

Cualquier punto del triangulo puede ser expresado como un promedio pesado de

los vértices, y precisamente los pesos son denominados coordenadas baricéntricas [b1, bz, bs].

Su relacién con las coordenadas 3D estandar se expresa por Ec. (2.7).
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Los valores de by, b2 y bs, son la contribucion de cada vértice al punto, fig. (2.8)

Se puede observar en la fig. (2.8), que los Vértices tienen coordenadas de
referencia para posiciones intermedias, y que los puntos que se encuentran en los lados, tienen

coordenada baricéntrica cero en la posicion que corresponde al vértice opuesto.

Los puntos que se encuentran fuera del triangulo, tienen al menos una coordenada
baricéntrica negativa, mientras que los que se encuentran dentro, tienen coordenadas en el

rango 0...1.

Para computar las coordenadas baricéntricas en funcién de las coordenadas
cartesianas, vamos a utilizar un método basado en el célculo del &rea de un triangulo 3D (Ec.
(2.4) y Ec. (2.5)), pero afiadiendo una modificacion, ya que vamos a necesitar obtener areas

signadas, esto es, negativas o positivas segin el punto se encuentre dentro o fuera del

triangulo.
El vector normal al plano se define por Ec. (2.6).
El célculo del &rea signada del tridngulo completo (fig. 2.9), se expresa entonces
como:
(el Xez)- n
AT)="+—5— 2.8
(T)="2 (28)

Los lados de los sub-triangulos (fig. 3.5.2), se calculan:
di=p-v;/i=1.3 (2.9)

Y las areas de los sub-triangulos:

‘N
Vi#jli=1..3,j=1..3 (2.10)

ary)= T

Una vez obtenida el area del triangulo completo y de los sub-tridngulos formados

por el punto incognita p y los vértices, podemos calcular las coordenadas baricéntrica:

b =20 i=1.3 2.11)
AT
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Figura 2.9 Calculo de coordenadas baricéntricas en 3D

2.2.6 Definicion de esfera:

Una esfera es un objeto 3d definido por un conjunto de puntos que estan
equidistantes a un punto dado, y viene determinada por la ubicacién de su centro y la

enunciacion de su radio (fig. 2.10).

Este tipo de objeto es muy importante en la geometria computacional porque
debido a su simplicidad, una “bounding sphere”, o esfera circundante de un objeto, es
frecuentemente utilizada como primer descarte trivial en intersecciones 3d para evitar un

mayor esfuerzo computacional si se considerara directamente la malla del objeto.

La forma implicita de una esfera con centro ¢ en SCU y radio r es:

(2.12)

Figura 2.10 Esfera
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Donde p es un punto de la superficie de la esfera en SCU.

2.2.7 Determinacion de la interseccién entre el rayo y la esfera:

El computo de la interseccidn entre un rayo y una esfera es lo mismo que calcular
la interseccion entre un rayo y un circulo (Dunn Parberry, 2002), ya que operamos en el plano
que contiene al rayo y al centro de la esfera. Si la direccion el rayo pasa por el centro de la
esfera, existen infinitos planos, sin embargo cualquiera sirve para realizar la prueba

geomeétrica.

Como se ve en fig. 2.11, la esfera esta definida por su centro ¢ y su radio r. El

rayo viene dado por Ec. (2.2), donde d es un vector unitario.

Resolvemos el valor de t en el punto de interseccion:

t=a—f (2.13)
Donde a es:
a=e-d (2.14)
Y fes:
f=vVrl—e?+a? (2.15)
a
t T
d e
-'T__—- /< - ‘\\
L) T — J{f’ o b “\\_
e ] N |

Figura 2.11 Interseccion entre el rayo y la esfera

Y finalmente t es:

t=a-vré-e?+a? (2.16)

Si r?-e?+a%<o0,el rayo no intersecta a la esfera.
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2.2.8 Determinacion de la interseccién entre el rayo y el plano:

Un rayo puede ser definido por Ec. (2.2), y a su vez el plano puede ser

representado por Ec. (2.3).

En fig. 2.12, se representa la interseccion de un rayo y un plano, y podemos

observar que su resultado es un punto, que trataremos de determinar si realmente existe.

Tomando en cuenta Ec. (2.2), y Ec. (2.3), podemos resolver el punto de

interseccion para t (Dunn Parberry, 2002):
(po +t-d)-n=d (2.17)

De donde operando llegamos al valor de t:

d—po-n
t=—_F0" " 2.18
d-n (2.18)

Donde todas las variables ya fueron explicadas.

Po

e —

f Frente de Planq._,..—--""'-..

"" . ) __,..a""

Figura 2.12 Interseccion de un rayo y un plano

Por ultimo, reemplazando en Ec. (2.2), se obtiene el punto exacto de la

interseccidn, a partir del origen del rayo.

Se puede observar que el denominador lo compone el producto escalar de los
vectores direccion del rayo, y normal al plano. Si ese producto escalar es cero, significa que

no hay interseccion, ya que el rayo sera paralelo al plano.

La verificacion la hacemos sobre la cara frontal del plano, que es la cara visible de

los objetos, por lo tanto, debemos establecer que solo hay interseccion si el producto escalar
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del denominador es menor que cero, (d-n < 0), ya que esto significa que los vectores apuntan

en direccion contraria. Si el valor de t esta fuera de rango, el rayo no intersecta al plano.

2.2.9 Rotacién de un sistema de coordenadas tridimensional:

Un sistema de coordenadas puede ser rotado a través de una transformacién lineal,

esto es, multiplicandolo por una matriz que defina esa transformacion.

Para calcular esta matriz, primeramente nos restringimos a una rotacion en 2
dimensiones alrededor del origen, ya que no consideramos traslacion alguna. En este caso,
tendremos como Unico parametro el angulo de rotacion 6,y tomaremos como rotacion

positiva el desplazamiento en sentido anti horario.

':_ys -r)

LY

/ -

Figura 2.13 Base ortogonal rotada

Si rotamos 90° un vector v que ocupa una posicion (X, y) en el espacio (fig 2.13),

pasara a ocupar otra posicion, en la que la nueva coordenada x sera negativa, digamos (-y, x).

Nombrando al vector rotado e (-vy, V), formara junto a v una nueva base
ortogonal. Como caso particular, cualquier vector v- que resulte de la rotacion & de v (fig.

2.14), puede ser expresado en funcidn de sus componentes:

v'=Vv-cos(d) +e-sen(d) (2.19)
Esto se deriva de proyectar el vector v sobre los vectores v y e que tienen su

misma norma.



Expresando la Ec. (2.19) en funcion de sus componentes, tendremos:

Vix =Vx -cos(8d)—Vy -sen(6)

Viy=Vy -cos(@)+vy -sen( Q)

Y escrito en forma matricial:

. |cos(@) —sen(O)
“|sen(8) cos(0) VY
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(2.20)

(2.21)

La matriz de rotacion 2D de Ec. (2.21), puede ser extendida al espacio

tridimensional, considerando que en este caso es una rotacion alrededor del eje z, por lo que la

tercera fila se completa con parte de la matriz identidad:

cos(@d) —-sen(d) O
R,(8)=|sen(@#) cos(d) O
0 0 1

v cos(0)

-
—

Figura 2.14 Rotacion de un vector

De la misma manera se puede proceder con los demas ejes:
(1 0 0 |
Ry(€#)=|0 cos(8) -—sen(&)
10 sen(@) cos(8) |

[ cos(@) 0 sen(@)]
Ry(0)=| 0 1 0
| —sen(@) 0 cos(@)]

(2.22)

(2.23)

(2.24)
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2.3 ORIENTACION Y DESPLAZAMIENTO ANGULAR EN 3D:

El desarrollo de herramientas computacionales basadas en sistemas multi-cuerpo,
requieren un buen entendimiento de la teoria que involucra la formulacion y solucion de
ecuaciones de movimiento (Blundell Harty, 2004). Debido a la naturaleza tridimensional del

problema, la teoria es mejor explicada por el algebra vectorial.

La orientacion de un cuerpo rigido en 3D esta relacionada con la rotacion del
mismo alrededor de los 3 ejes que originan el espacio, y la cantidad de rotacion es definida
como desplazamiento angular. En sintesis, describir una rotacién es matematicamente
equivalente a describir un desplazamiento angular.

Existen diferentes maneras de representar una orientacion:

e Matricial
e Angulos de Euler

e Cuaternos

2.3.1 Forma Matricial:

Representa la orientacion de un sistema de coordenadas, en este caso, en el

espacio 3D, con respecto de otro sistema de coordenadas, colocando los vectores base como
filas de la matriz.

Figura 2.15 Orientacion en forma matricial
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Esto es, la matriz de rotacion es usada para transformar vectores de un sistema al

otro, por ejemplo, de coordenadas de objeto a inerciales o viceversa (fig. 2.15).

Una gran ventaja de este método, es que es el Unico que permite realizar la

operacién anteriormente mencionada, y por lo tanto es el utilizado por las APIs graficas.

Como las matrices de rotacién son ortogonales, pueden ser usadas para invertir las
transformaciones con solo efectuar la operacion de transposicién. Ademas pueden concatenar

multiples desplazamientos angulares en una sola matriz efectuando una productoria.

2.3.2  Angulos de Euler:

Esta técnica es nombrada asi en honor a Leonhard Euler (1707 — 1783), quien
probd que a partir de una secuencia de desplazamientos angulares, se puede definir un

desplazamiento simple.

Se basa en aplicar a un objeto una secuencia ordenada de rotaciones alrededor de

ejes perpendiculares entre si.

El orden debe ser cuidadosamente estudiado, ya que el resultado final es distinto
segun se aplique. En fig. (2.16) se realizan rotaciones de 90° alrededor de los tres ejes
coordenados de espacio euclidiano en 2 diferentes secuencias, y como se puede observar, el

resultado difiere en ambos casos.

Rotacion a alrededor de X Rotacion B alvededor de Y Rotacion ¥ alrededor de Z
i
B
o Y Z X Y
Y
X X Z Z
Rotacion P alrededor de Y Rotacién a alrededor de X Rotacién ¥ alrededor de Z
z 14
Y Y T z
B o
X Z ¥ X
X X

Figura 2.16 Secuencia de rotacion en 3D
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Los tres desplazamientos angulares que realiza un vehiculo sobre el terreno son

denominados: guifiada, cabeceo y rolido.

Guifada es la rotacion del vehiculo alrededor de su eje gravitacional vertical local,

y es guiado por la direccion del vehiculo y por su dinamica rotacional.

Cabeceo es la rotacion del vehiculo alrededor de su eje gravitacional transversal
local, y es modificado por su transito en pendientes longitudinales e imperfecciones

topograficas.

Rolido es la rotacién alrededor de su eje gravitacional longitudinal local, y es
generado por accion de su dindmica rotacional, inclinacion lateral en curvas (peralte), e

imperfecciones topogréficas.

La convencion mas comun para la aplicacion de los angulos de Euler, es seguir

precisamente esta secuencia de rotacion.

Un problema que se presenta con este método, es que una orientacion puede ser
representada por mas de un conjunto de angulos. Esto puede ser solucionado restringiendo la

guifiada y el rolido a = 180 ° y el cabeceo a £ 90 °.

2.3.3 Cuaternos:

Los cuaternos solucionan algunos problemas relacionados con los bloqueos de
ejes, sobre todo cuando se trata de desplazamientos angulares en aeronaves, en donde puede
haber grandes desplazamientos angulares en el cabeceo y el rolido (escapa al alcance de este

trabajo).

Su representacion se reduce a un componente escalar nombrado usualmente como

W y un vector v Ec. (2.25).

[w V]
w (x y 2)]

En el presente trabajo se representaran las orientaciones a traves de angulos de

(2.25)

Euler y matrices.
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2.3.4 Conversion de angulos de Euler en matrices:

Los angulos de Euler definen una secuencia de rotaciones que pueden ser
calculadas construyendo matrices para cada una de ellas, las cuales al ser concatenadas

definen el &ngulo total de desplazamiento.

Es importante definir si se requiere una transformacion entre el sistema de

coordenadas de objeto (SCO) y el inercial (SCI) o viceversa, ya que el computo es diferente.

En el caso del presente trabajo, el vehiculo presenta la siguiente convencion para

el sistema de coordenadas de objeto (fig. 2.17):

L

Figura 2.17 Sistemas de coordenadas de objeto del vehiculo virtual

Esto implica que la guifiada se realiza alrededor del eje z, el cabeceo alrededor del

eje x y el rolido alrededor del eje y.

Una vez determinado el valor de cada angulo de Euler en coordenadas de objeto
(se explica en el préoximo capitulo), se debe computar la transformacion a coordenadas

inerciales, para indicar la orientacion global.

Si definimos los angulos variables como g para guifiada, ¢ para cabeceo y r para

rolido, escribimos las matrices de rotacion para cada caso:
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cos(g) sen(g) O

G(g)=|—-sen(g) cos(g) O

0 0 1

1 0 0 |
C(c)=|0 cos(c) sen(c) (2.26)

|0 —sen(c) cos(c)|
cos(r) 0 —sen(r)]
R(r)=| 0 1 0

| sen(r) 0 cos(r) |

Realizamos a continuacion la transformacion de coordenadas, con lo que si el
sentido es de inerciales a objeto, las matrices que expresan los angulos de Euler son G(-g),

C(-c),R(-r), y la secuencia de la rotacion:

Minerciales—objeto =G-C-R (2.27)
Si el orden de la transformacion es de coordenadas de objeto a inerciales,
debemos efectivamente deshacer las rotaciones, esto es, invertir la matriz (Ec. (2.28)). Como

sabemos que la matriz de rotacién es ortogonal, basta con computar la trasposicion:

1 -1 -1 ~-1 ~-1
IV'objeto—inerciales:('Vlinerciales—objetoy Z(G'C‘R) =R *.C .G (2.28)

Lo que finalmente deriva en la matriz de transformacién concatenada.

2.4  ALGORITMO DE POSICIONAMIENTO DEL VEHICULO VIRTUAL:

Luego de modelar el terreno topogréafico a partir de la generacion de mallas cuyos
vértices estan posicionados en coordenadas georreferenciadas, y de disefiar o relevar el
proyecto geométrico que determina el trazado de la carretera, se debe posicionar el vehiculo
virtual de manera tal que pueda circular sobre la malla y no la atraviese (fig. 2.18). Esto se

realiza por un proceso iterativo.

2.4.1 Rayos detectores en las ruedas:

Se generan rayos (Ec. (2)), cuya posicion de origen es el centro de las ruedas y su
orientacion en coordenadas de objeto es vro = (0, 0, -1) (fig. 2.18), y en coordenadas inerciales

estd dada por:

Vi = ['Vlobjeto—inerciales]T “Vro (2.29)
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A continuacion se calcula la interseccién de cada rayo con la malla que representa
la superficie de rodamiento. Esta operacion se realiza aplicando la Ec. (2.18) a cada rayo, y
verificando el producto escalar del denominador con las normales a cada triangulo que forma
la malla (capitulo 2.2.8). Cuando se comprueba la interseccion, se calcula su posicion
mediante Ec. (2.2), y se verifica si se encuentra dentro del triangulo que pertenece a ese plano
por medio de sus coordenadas baricéntricas, (capitulo 2.2.5) (Ec. (2.11)), si no verifica, se

itera hasta la convergencia.

Si no se verifica interseccion, implica que el vehiculo se encuentra fuera del area

de la malla, y se da aviso a traves de un mensaje.

Una vez obtenidas las posiciones de los cuatro puntos que definen el plano que
forma la base de apoyo del vehiculo, se toman tres de ellos, se calculan los vectores

marginales Ec. (2.4) y luego la orientacion a través de su normal nps Ec. (2.6).

El &ngulo de guifiada g en SCO, es definido por la dindmica rotacional del
vehiculo en trayectoria curva, por lo tanto, el versor debe ser expresado en SCI, tomando en

cuenta esta rotacién (Ec. (2.30)):

n=(G(g) " npb (2.30)

Figura 2.18 Posicionamiento del vehiculo sobre la malla

Con esto se calculan los angulos de rolido y cabeceo del vehiculo en SCI en

funcion de la superficie de rodamiento, en cada paso de integracion (Ec. (2.31)):
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_1(n
r=tan l(—XJ
nz

(2.31)
n
c= tan_l[—yj
nz
Por Gltimo se reubica el centro de gravedad en SCU:
Ptrai + Ptrad * Pdeli + Pdeld , 1y 1. (2.32)

4
Donde,

Ptrai: Punto de interseccion de la rueda trasera izquierda

Ptrad: Punto de interseccion de la rueda trasera derecha

Pdeii: Punto de interseccion de la rueda delantera izquierda

Pdeld: Punto de interseccion de la rueda delantera derecha

he: altura del centro de gravedad del vehiculo con respecto al plano base.

Con estos datos, se vuelve a calcular la matriz de transformacion, se aplica la Ec.

(2.28), y se repite el proceso de ubicacion en la nueva posicion.

2.4.2 Deteccién de objetos circundantes. Colisionadores:

En fig. 2.19 se observan los detectores colocados alrededor del vehiculo con la

finalidad de que perciba la existencia de objetos circundantes.

Estos detectores son rayos que responden a la Ec. (2.2), cuyo origen es el centro
de gravedad de pequefios prismas colocados en las posiciones que se indican en la figura y

que se mueven con el vehiculo en una relacion explicada en capitulo 2.1.5.

Las orientaciones de los vectores en SCO, fueron disefiadas para cubrir el

perimetro del vehiculo, y sus versores son:

Voo =[-sen(a) cos(a) ONaeA/ A={03090150180210270330} (2.33)
La longitud de deteccion se determina por cddigo, asignando para distintas
longitudes, distintas operaciones, es asi que si la distancia es menor a un determinado valor

establecido, se envia un mensaje de colision, y se determina que accidn seguir.
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Figura 2.19 Rayos detectores

A medida que el vehiculo se mueve, las orientaciones de los rayos detectores
deben modificarse en concordancia con los angulos de Euler que va adquiriendo en cada
iteracion, y que dependen de la maniobra realizada y de las condiciones de la malla del

terreno por donde circula.

En consecuencia, sus direcciones deben ser rotadas y transformadas al SCI:

Vai = [Mobjeto_inerciales | -VaoVe € Al A={03090150180210270330}  (2.34)

En principio, cada uno de estos rayos ejecuta el procedimiento explicado en
capitulo 2.2.7, si se determina interseccién primaria, entonces pasa a ejecutar el mismo
procedimiento matematico de célculo que el explicado en el capitulo 2.4.1, al igual que el

proceso de iteracion, en caso contrario desestima el objeto rapidamente.

Los detectores son de gran utilidad en la simulacién del transito circundante, ya
que colocados en menor cantidad, a 0° y a 180° en los vehiculos conducidos
computacionalmente, permiten que el algoritmo realice cambios de velocidades en las

proximidades entre ellos, y aplique modelos como por ejemplo “Car Following Theory”.

2.4.3 Vectores de movimiento del vehiculo virtual:

Los Gnicos movimientos que un cuerpo rigido puede realizar, son un movimiento
lineal asociado con la trayectoria que sigue a través del espacio, y un movimiento rotatorio

alrededor de alguno de los ejes.
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El movimiento lineal estd asociado al comportamiento del vehiculo virtual en
respuesta al accionamiento del motor que lo impulsa y de las fuerzas resistentes que se

oponen al desplazamiento.

El movimiento rotatorio estd ligado al comportamiento de los neumaticos en la
maniobra de giro, y a las fuerzas que actlan transversalmente a altas velocidades. También

esta relacionado con la topografia del terreno como ya se explicé.

De manera tal, que los vectores de movimiento de traslacion (Tr) son en

coordenadas locales, SCO, y los de rotacién (Rot) son en SCI:
e Movimiento Longitudinal:

0
Tr =| Dinamica L ongitudinal

0
(2.35)

Rot=|r
0

e Movimiento en curva a baja velocidad:

0
Tr =| Dindmica L ongitudinal

0

(2.36)
C

Rot = r
g : geometriadireccional (Ackerman)

e Movimiento en curva a alta velocidad:

e Estable:

0
Tr =| Dinamica L ongitudinal

0
(2.37)

C
Rot = r
g : Dinamica en curva estable

e Inestable
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Dindmica L ateral
Tr =| Dinamica L ongitudinal

0
(2.38)
C

Rot = r
g : Dinamica en curva inestable
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3 ANALISIS DE LAS FUERZAS QUE ACTUAN EN LA INTERFACE
NEUMATICO - CARRETERA. MODELOS DE SIMULACION

En los vehiculos terrestres, las fuerzas principales de control, traccién y frenado
son generadas a nivel de la interface rueda-camino en la superficie de contacto, asi como

también el confort de marcha y el consumo de combustible.

El estudio y andlisis del sistema dindmico generado, es de vital importancia para
simular de forma precisa el comportamiento vehicular, a través del ajuste de diferentes

parametros en las ecuaciones involucradas.

Dos tipos de circunstancias pueden ser abordadas con interés para la modelacion
matematica. Una es la mecanica de los neumaticos circulando en superficies rigidas
(hormigdn, asfalto, etc), y la otra es la mecanica de neumaticos circulando en superficies
deformables como por ejemplo arena, ripio, etc. En este apartado se abordara principalmente
la primera, porque es la de mayor incidencia en vehiculos comunes de calle transitando
carreteras pavimentadas, y en menor medida (a través de coeficientes) la segunda, que es

fundamentalmente para vehiculos “off-road".

3.1 MECANICA DE UN NEUMATICO

La estructura rigida de una rueda esta rodeada por un elemento flexible con forma
de toroide con aire comprimido en su interior. La parte mas importante de un neumatico es la
carcasa que esta compuesta por hilos entrelazados con moédulo de elasticidad elevado, insertas
en un compuesto de caucho con un modulo de elasticidad bajo. Las hilos son fabricados de
material sintético o compuestos metalicos, y estan ancladas en el talén, que es fabricado de un
cable de acero de alta resistencia revestido con caucho, que se asienta sobre la llanta y
transfiere las fuerzas que genera el vehiculo (Fig 3.1).

La resistencia del neumatico es frecuentemente descripta por el numero de
carcasas que posea. Algunos automoviles tienen dos carcasas, mientras los aviones

comerciales llegan a tener 30 0 mas.
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Las capas internas estan fabricadas de diferentes tejidos de poliéster. La capa
superior ayuda a sostener la estructura en neumaticos aptos para circular a altas velocidades.
La parte interna de la carcasa estd compuesta por una fina capa de caucho butilo con alta

impermeabilidad al aire para evitar perdida de presion en neumaticos sin cdmara.

Hombro

Escultura/ Banda de
Diseno rodamiento

e,

> - ﬁ\

| Lonas de

Kima de acero s = Flanco

Talén

Lona carcasa
de acero

Revestimiento
Aro  de goma interior

Figura 3.1: Estructura de un neumatico

Los cinturones son capas de acero, nylon, poliéster, kevlar, etc. revestidas de
caucho extendidas alrededor del neumatico por debajo de la banda de rodamiento. Estan
disefiados para reforzar la carcasa y mantener la banda de rodamiento contra el camino para
que haga el mejor contacto posible. Los cinturones evitan la torsion y resisten el dafio por
impactos y penetraciones.

El flanco provee estabilidad lateral y protege la carcasa ayudando a prevenir el

escape de aire.

La banda de rodamiento es la porcion del neumatico que toma contacto con el
camino, esta confeccionada de una mezcla de caucho sintético y natural y posee un patrén o
dibujo acorde al propoésito con que es fabricada la cubierta. Es de mayor importancia en la
estructura general del neumatico, porque de su compuesto depende la adherencia, gran parte
del control y estabilidad en las curvas, la traccion y la posibilidad de que el vehiculo sea

incidido por el fendmeno de "aquaplaning” en carreteras afectadas por lluvias intensas.

Estructuralmente, existen dos tipos de neumaticos: diagonales y radiales.
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En las cubiertas radiales los hilos de la carcasa son colocados perpendiculares a la
banda de rodamiento. Con esto se obtiene mayor flexibilidad radial, reduccion de la

resistencia a la rodadura, y mejora las capacidades en curvas.

En las cubiertas diagonales, los hilos se colocan en capas sucesivas a 30° o 40°

unos de otros.

La diferencia mas importante en la dinamica de las cubiertas diagonales y
radiales, es su diferente grado de adherencia al camino cuando son afectadas de fuerzas
laterales. En las primeras, la disposiciéon de los hilos de la carcasa hace que el neumatico
trabaje como un todo sin independencia entre la deformacion del flanco y de la banda de
rodamiento, esto provoca que la huella de contacto disminuya y que la traccién decrezca (Fig.
3.2 (b)).

En las cubiertas radiales, la disposicion de los hilos, da independencia de accion a
la deformacion del flanco y la banda de rodamiento, logrando mantener la huella de contacto

y la adherencia (Fig. 3.2 (a))

OO}

Figura 3.2: a) Neumatico Radial — b) Neumaético Diagonal

En el Mercosur los neumaticos son identificados con una serie de cuatro nUmeros

y dos letras, como por ejemplo 215/65R16 98H, lo que implica:

215: Ancho de la cubierta descargada de flanco a flanco en mm (An).

65: Indica que la altura del flanco es el 65% del ancho (Pa).

R: Cubierta radial.

16: Diametro de la llanta en pulgadas (Dc)

98: Cadigo que indica el peso maximo que soporta el neumatico, en este caso 750 kg.
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e H: Velocidad méaxima a la cual puede llegar el vehiculo por 10 minutos antes de
producirse dafios irreversibles, en este caso 210 kph.
De esta manera se puede obtener el radio geométrico en mm Rg del neumatico Ec.
(3.2).

An-E-Z+Dc-25.4
100

Rg = > (3-1)

3.2 FUERZASY MOMENTOS:

Para describir las caracteristicas de un neumatico y las fuerzas y momentos que se

generan a partir de su accion, debemos definir un sistema de ejes de referencia:

Fuerza normal (Fz)

Par de autoalineacién (Mz)

Angulo de Comba
positivo

Torque

Direccion hacia donde
se desplaza la rueda
¥ vector velocidad

Momento de resistencia
a la rodadura (Mx)

Fuerza Tractora Fy (v)
a//[)ireccién hacia donde apunta la rueda

Angulo de deriva positivo

Fuerza Lateral (Fx)
Momento de

Figura 3.3: Sistema de Coordenadas del Neumatico
El origen de coordenadas esté en el centro de la huella de contacto.

El sistema utilizado es levemente diferente del que recomienda la SAE (Society of
Automotive Engineers), ya que hemos considerado que la direccion hacia donde apunta el
neumatico es el eje "y" y que la fuerza lateral actlia sobre el eje "x", esto surgié del modelado

tridimensional del escenario y entorno, y se considera un cambio que no altera la simulacion.
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Como vemos en la Fig. 3.3, existen tres fuerzas y tres momentos que rigen el

movimiento de un neumatico:

e Fuerza tractora: es la resultante de las fuerzas que impulsan al vehiculo, si esta es >0 o
que frenan al vehiculo si es < 0.
e Fuerza lateral: es perpendicular a la anterior y producida principalmente por la
aceleracion lateral en curvas. Es positiva hacia la derecha y negativa a la izquierda.
e Fuerza normal: es perpendicular a las dos anteriores, y representa la reaccion del peso
del vehiculo que le corresponde a cada rueda. Positiva hacia arriba.
e Momento de vuelco: es el momento ejercido por el camino sobre el neumatico.
e Momento de resistencia a la rodadura: es el momento que tiende a frenar el movimiento
de la rueda debido principalmente a la deformacién del neumatico.
e Par de auto alineacion: es el momento que tiende a enderezar la rueda luego de efectuar
una maniobra de giro.
Tenemos dos angulos importantes asociados con el giro de la rueda: el angulo de
comba, que es dado mecéanicamente al vehiculo para proveerle fuerza de sustentacion lateral,
y el angulo de deriva que es el angulo entre el vector velocidad y la verdadera trayectoria, se

produce debido a la deformacion del neumatico principalmente en curvas.

3.3 RIGIDEZ DE UN NEUMATICO:

La deformacién de un neumatico en respuesta a las fuerzas aplicadas desde el
camino en cualquier direccion es una parte principal de la dindmica de vehiculos, y el célculo
de su rigidez esta basado en diferentes experimentos que dependen de sus propiedades

mecanicas y las condiciones del medio ambiente.

La rigidez de un neumatico esta firmemente ligada a la direccion que se considera
para su estudio, esto es, las cargas verticales que producen una tension normal, o las cargas
horizontales ya sean longitudinales o transversales que producen tensiones tangenciales en la

huella de contacto.

La rigidez de las cubiertas radiales, por ejemplo esta dividida en dos partes. Por
un lado el flanco tiene una rigidez pequefia por la disposicion de sus hilos en la carcasa, y por
otro lado, la banda de rodamiento tiene una rigidez grande por la existencia de los cinturones,
como se explico en el apartado anterior y Fig. 3.2.
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Si consideramos una rueda cargada verticalmente sobre una superficie rigida y
plana, veremos que como reaccion a la carga, el neumatico se deforma y genera una superficie

de presion en la huella de contacto (Fig. 3.4).

La fuerza de reaccion puede ser considerada como una funcién de la deformacién

de la cubierta de caucho:

F = f(Az) (3-2)
Si se construye una curva experimental entre estas dos variables, obtendremos el
grafico de la Fig. 3.5 (Jazar R., 2008) en la que podemos observar que la relacién en este caso

es casi lineal, por lo que podemos expresar en ese rango:

F=-2 .4, (3.3)

Figura 3.4: Neumatico cargado verticalmente

f , I .
En donde 88 es la pendiente de la curva en el punto inicial, y se la denomina

z

coeficiente de rigidez k.

Por lo tanto, la deformacion normal A; permanece proporcional a la fuerza

vertical F; (Fig. 3.5).

La curva de rigidez puede ser influenciada por muchos parametros, siendo el

principal la presion de inflado.

La distribucion de presiones en la huella de contacto es representada en la Fig.
3.6, en donde podemos ver un grafico tridimensional y dos cortes, uno transversal y otro

longitudinal.
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En el centro del corte longitudinal (plano Z-X), el valor de la presién oz esta

cercano a la presion de inflado, y en los bordes es mayor.

10000 /
—~ 8000 /
LI‘:J

6000
o / \ O=tan"'k
2000 4 ¢ ‘
0 Y
0 10 20 30 40 50 60

Deformacién [mm]
Figura 3.5: Gréafico de relacion fuerza vertical — deformacion. (Jazar R., 2008)
Si la rueda esta detenida, la distribucion es simétrica con respecto al eje Z en el

plano Z-X, pero si ésta gira, la distribucion se mueve hacia el sentido del giro, lo que da

origen a la fuerza de resistencia a la rodadura, que se explicara mas adelante.

Plano de Simetria

Figura 3.6: Distribucion de presiones en la huella de contacto. (Genta G., 2006)

De la misma manera se pueden analizar las fuerzas horizontales o tangenciales,
longitudinales y transversales, realizando ensayos experimentales y construyendo las curvas
que las relacionan con sus respectivas deformaciones, cuando el neumatico esta en operacion.
Es asi que se presenta el diagrama de Fig. 3.7 (Jazar R., 2008), en donde se observa que en

todos los casos estudiados, la curva presenta una linealidad hasta cierto valor de deformacion,



59

por lo que se puede proceder analiticamente calculando las derivadas parciales en el punto de
origen como lo hicimos anteriormente, y determinando las rigideces en los sentidos que

corresponden.

Las fuerzas longitudinal y lateral estan limitadas por la fuerza de sustentacion al

deslizamiento, considerando la carga vertical del neumatico.

Como una aproximacion se puede considerar entonces, que las fuerzas generadas
en esta zona, pueden ser calculadas como una funcion lineal a las deformaciones A medidas,

dentro de un cierto rango.

7000 — ]

Vi erti%

pd

6000

5000

Later

Z 4000

= 3000
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//

e

2000

1000 %r/
0
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Deformaciones Longitudinal, Vertical y Lateral [mm]

Figura 3.7: Deformaciones del neumatico en las diferentes direcciones. (Jazar R., 2008)
Es asi que podemos expresar las siguientes ecuaciones:
Fx =kx -Ax (3.9)

Fy =ky Ay (3.6)

En las cuales kx y ky, son los coeficientes de rigidez en sentido X e Y.

En el presente trabajo, y como principal objetivo del proyecto general hasta el
momento en que se escribe este articulo, se plantea la obtencion de una herramienta de
simulacion que permita ser utilizada para la verificacion de las condiciones geomeétricas de un
trayecto de ruta, obteniendo perfiles de velocidades, aceleraciones, desplazamientos,

pendientes etc. en tramos rectos y curvos, y a partir de ellos, verificar si la velocidad
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operacional esta dentro del entorno de valores de la velocidad directriz del proyecto con el fin
de clasificarlo mediante un indice denominado de consistencia geométrica, que determina la

mayor o menor seguridad y confort para el usuario en el manejo del vehiculo.

Es por esto que consideramos utilizar las ecuaciones explicadas, dentro de la
linealidad, ya que el ritmo de conduccion del vehiculo virtual que se presenta en la
simulacion, no debe exceder condiciones limites de deslizamiento o deformacion excesiva del

neumatico (conduccion en competencia), por lo que se estima que la simplificacion es valida.

Debemos destacar en este apartado que el comportamiento de un neumatico de
caucho en carga y descarga no es el mismo, esto es, la curva de carga del neumatico, no

coincide con la curva de descarga (Fig. 3.8) (Jazar R. 2008).

Como vemos en la grafica, la curva de descarga se desarrolla levemente por
debajo de la curva de carga. Esto se debe al efecto denominado "histéresis”, segun el cual, la
energia de deformacién es mayor que la energia de recupero, y el espacio que resta entre las

curvas es energia disipada.

En el caso de la cubierta de un vehiculo, a medida que rota bajo el peso del
rodado, se producen diversos procesos de carga y descarga que se transforman en energia

disipada en forma de calor.

12000 /
10000

~ 8000 /
' 6000 /

0 10 20 30 40 50 60
Deformaciéon [mm]

Figura 3.8: Efecto de Histéresis en la carga y descarga de un neumatico. (Jazar R. 2008)

El efecto de histéresis se da porque cuando el neumatico gira sobre las superficies

irregulares de una pista, en la zona delantera de la huella de contacto se produce la carga y
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deformacion del caucho, que luego no es recuperado al mismo ritmo en la zona trasera, por lo
que no puede empujar la huella contra el camino como lo hace en la zona delantera. La

diferencia de presiones entre ambas zonas provoca la fuerza de resistencia a la rodadura.

La histéresis es inversamente proporcional a la distancia de frenado, esto es,
cuando mayor es la histéresis, menor es la distancia de frenado, por lo tanto se desgasta mas
rapido y tiene menor vida util, como acontece por ejemplo en las cubiertas de los autos de

carrera, que poseen mayor histéresis para controlar mejor la traccion y la friccion.

3.4 RADIO EFECTIVO:

El radio efectivo o radio dinamico de un neumatico se debe a su condicion de
estar fabricado con un material elasto-plastico, es decir deformable bajo carga y en operacion.
Si consideramos una rueda de material rigido, la relacion entre la velocidad angular de la

rueda wr Yy la velocidad lineal de la misma vg, es simplemente:

VR = WR -Rg (37)

En donde Ry, es el radio geométrico.

Sin embargo, para una rueda de caucho, debemos definir el radio efectivo, como
la relacion existente entre la velocidad angular y la velocidad lineal, pero medida

efectivamente en campo.

Esto se debe a que si seguimos una particula del perimetro de la rueda, veremos
que su velocidad esta lejos de ser constante, ya que entre la rueda y la superficie no hay un
punto, sino un area de contacto y una deformacion (Fig. 3.9).

Por lo tanto, en las proximidades de esa area de contacto, en la “zona a", la
particula se frena debido a la compresion de la banda de rodamiento. En la “zona b” o de
contacto, hay un deslizamiento muy limitado y la velocidad de la particula coincide con la
velocidad en el centro de la rueda, luego en la “zona c", la banda de rodamiento sufre un
estiramiento, la particula se acelera y vuelve a retomar la velocidad de giro libre, esto es, la

regida por la Ec. (3.7).

Como consecuencia de esto, la velocidad de giro de un neumatico de caucho es

menor que la velocidad de giro de una rueda rigida con el mismo radio cargado Rc, y la misma
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velocidad lineal, ya que el radio efectivo, sera menor que el radio geométrico, pero mayor que

el radio cargado: Rc < Re < Rg.

El centro de rotacion de la rueda descansa un poco por debajo de la superficie de

rodamiento, como se observa en la Fig. 3.9, en el punto A.

Como estimacidn préctica, el radio efectivo se puede calcular sustituyendo el arco

de la rueda libre, con una recta en la huella de contacto y haciendo:

Rg —R¢ = Rg - (1—cos(¢)) (3.8)
Re =Rg -cos(¢) (3.9
a=Rg -sen(4) (3.10)

Si el movimiento del neumaético lo comparamos con el de un disco rigido con

radio Re, el neumatico se movera una distancia Rq-¢ para una rotacion angular ¢ en un

instante del tiempo sera:

a=Rg-sen(¢)=Re-¢ (3.11)

Q)
N

RcRe Rg

Figura 3.9: Radio efectivo en giro libre.

Por lo que finalmente:

R _ Rg -sen(¢)

o= (3.12)
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Como una aproximacion, podemos decir que el radio efectivo de un neumatico

radial es:

Re ~0.98- Ry (3.13)

Y para un neumatico diagonal:

Re ~0.96- Ry (3.14)

Esto es porque el neumatico radial tiene menor rigidez radial que el diagonal.

El radio efectivo depende de varios factores como por ejemplo, carga sobre la
rueda, presion de inflado, desgaste de la cubierta, etc. Un elemento para analizar en detalle es
la velocidad de giro de la rueda, ya que esto provoca su expansion debido a las fuerzas

centrifugas, aumentando los respectivos radios geométrico, efectivo y cargado.

En el presente trabajo, se ha tomado el valor de la Ec. (3.13), ya que los vehiculos

actuales vienen equipados con neumaticos radiales.

3.5 FUERZAS LONGITUDINALES (TRACCION Y FRENADO):

Para acelerar o frenar un vehiculo, se deben generar fuerzas longitudinales entre el
neumatico y la carretera. Estas fuerzas provocan deformaciones debido al material elasto-
plastico con que esta fabricado el neumatico, que hacen que se deban tener consideraciones
especiales en el tratamiento del giro, y que lo hagan sensiblemente diferente a una rueda de

material rigido.

Cuando un torque de traccion (Mt) es aplicado a la rueda, una fuerza de traccion
se genera en la huella de contacto, la parte delantera del neuméatico marcado como "zona a" en
la Fig. 3.10, se comprime (aln mas que la rueda en giro libre explicado anteriormente), y en la
“zona ¢, la banda de rodamiento se estira, sin embargo luego de cierto rango, en la “zona b~
comenzara a producirse un deslizamiento cuya area se ira incrementando a medida que el

torque del motor se incremente.

Esta mayor deformacién y deslizamiento causa que la distancia que se desplaza la
rueda en traccion sea menor que la de la rueda en giro libre (a la misma velocidad angular),
por lo tanto como se ve en la figura, el radio efectivo puede llegar a ser menor inclusive que el

radio cargado cuando el torque de aceleracion es muy grande. En la condicion de borde,
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puede ocurrir que la rueda rote, pero que no se desplace, en lo que tendremos deslizamiento

pleno.

Figura 3.10: Radio efectivo en traccion

Cuando aplicamos un torque de frenado (Mf), ocurre lo contrario, esto es, la
banda de rodamiento en la “zona a" se estira (Fig. 3.11), y la "zona c", se comprime, con la
existencia de deslizamiento luego de cierto rango en la “zona b”, que depende de la intensidad

del torque de frenado.

La condicion de borde es determinada por una velocidad angular cero en la rueda,
pero con desplazamiento pleno, es decir, velocidad lineal distinta de cero, esto es lo que se

sefiala como “bloqueo™.

Como consecuencia de la deformacion y el deslizamiento, cuando se ejecuta la
accion de frenado, el neumatico recorre mayor distancia que si estuviera en giro libre (a la
misma velocidad angular), por lo tanto, como se ve en la figura, el radio dindmico crece
entorno al radio geomeétrico e incluso para un torque muy grande puede superarlo, ubicandose

el centro de rotacion "A", por debajo de él.
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Figura 3.11: Radio efectivo en frenado

A este fendmeno, en general se lo denomina deslizamiento longitudinal s, que es

usualmente definido como:

‘R
s- R4 (3.15)
VR

Donde ar, Rq Y VR, fueron especificados anteriormente.
En este caso:

VR # R - Rg (3.16)
Cuando el neumético se encuentra afectado de un torque de aceleracion

tendremos:

VR <R - Rg (317)

Y entonces el deslizamiento longitudinal es positivo Ec. (3.15).
Analizando la condicion de borde en aceleracién, mencionada anteriormente,
tendremos al neumatico girando, mientras la velocidad de traslacién en el eje vg =0, esto es,

s=o Ec. (3.15), por lo que el deslizamiento en aceleracion esta limitado por los valores

O0<s<oo,

Cuando el neumaético se encuentre afectado por un torque de frenado tendremos:
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VR > @R Rg (318)

Y en este caso el deslizamiento longitudinal sera negativo Ec. (3.15).

Analizando la condicion de borde en frenado, mencionada anteriormente,
tendremos al neumatico con rotacion cero, mientras la velocidad de traslaciéon en el eje

vg =20, esto es, s=-1 Ec. (3.15), por lo que el deslizamiento en frenado esta limitado por los

valores —1<s<0.

La fuerza de traccion es proporcional a la carga sobre el neumatico a traves del

coeficiente de friccion o adherencia longitudinal:

Donde Fy es la fuerza de traccion longitudinal, py (S) coeficiente de friccion

longitudinal, y F; la carga sobre la rueda.

El coeficiente de friccion longitudinal es funcién del deslizamiento s, y puede ser
graficado a partir de curvas experimentales que van a diferir en funcion de diferentes
condiciones de entorno, como por ejemplo, tipo de superficie de rodamiento, clima, tipo de

neumatico, etc. Presentamos un ejemplo en (Fig. 3.12) (Jazar R. 2008).

Analizando este grafico, vemos que el coeficiente de adherencia longitudinal
puede ser asumido proporcional al deslizamiento cuando éste no supera un valor aproximado
de 0.04 en aceleracion y -0.04 en frenado indicado con OA en la figura, en realidad en este
intervalo, el deslizamiento es provocado principalmente por la deformacién de la banda de
rodamiento del neumatico en el periodo eléstico, y no hay un desplazamiento real relativo
entre la rueda y el camino. Cuando se aumenta el torque de traccion o de frenado, se comienza
a producir deslizamiento y movimiento relativo en parte de la huella de contacto (Fig. 3.13 a),
entrando en la zona de la gréafica en donde la relacion entre el coeficiente y el deslizamiento
no es lineal, hasta que el valor del torque hace que el deslizamiento abarque casi toda la huella

de contacto (Fig. 3.13 ¢), y se produzcan las condiciones de borde explicadas.

Hay dos valores notables del coeficiente de adherencia longitudinal (Fig. 3.12),
L Y W, que son los coeficientes de traccion y frenado méximos o valores pico, para un
deslizamiento de aproximadamente 0.1, luego de ese pico, se produce una disminucion y se
arriba a un valor practicamente constante, pd Y p que son los coeficientes de traccion y

frenado dindmico. Esto ocurre a partir de un deslizamiento de aproximadamente 0.3.
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Esta zona es de inestabilidad y de baja o ninguna maniobrabilidad para el uso
practico de un vehiculo, por lo que en este trabajo, y atendiendo al objetivo principal, no es
modelado. En su lugar se considera que el vehiculo posee control de traccion en el arranque, y

sistema antibloqueo en el frenado, por lo que siempre se mantendra en torno a los valores pico

(apartado 4).
1y,
H i
2
L ™ Deslizamiento
F td e ————
A
Frenado Traccion s
| | | | | o | | | | | )
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Figura 3.12: Relacion coeficiente de friccion longitudinal — Deslizamiento (Jazar R. 2008)
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Figura 3.13: Huella de contacto con aumento de deslizamiento

En tabla 3.1 son presentados valores promedio del coeficiente de adherencia

longitudinal.

En lo que se refiere al desgaste de la banda de rodamiento, podemos decir que la
fuerza de traccion se incrementa a medida que este se produce, esto es, hay un incremento del

coeficiente de adherencia maximo, principalmente a altas velocidades.
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Valores promedio del coeficiente de friccion longitudinal
\Superficie de rodamiento| Valor maximo de i |Valor de deslizamiento de U
Asfalto seco 0.8-0.9 0.75
Hormigon seco 0.8-0.9 0.76
Asfalto himedo 0.5-0.7 0.45-0.6

Hormigon mimedo 0.8 0.7
Grava 0.6 0.55
Nieve 0.2 0.15
Hielo 0.1 0.07

Tabla 3.1: Valores del coeficiente de friccion longitudinal
Sin embargo hay que aclarar que este fenbmeno se da en superficies
perfectamente secas, mientras que cuando la superficie presenta la mas minima capa de agua,
este resultado cambia drasticamente, y la traccion cae estrepitosamente, tornandose el
vehiculo afectado, rapidamente incontrolable ain a bajas velocidades, y apareciendo
tempranamente el fendmeno de hidroplaneo dindmico o "aquaplaning”, que es precisamente
uno de los problemas méas importantes y que mas accidentes frontales provoca, por cambio de

carril repentino en carreteras afectadas por lluvias intensas.

Esto es producido por la pérdida de contacto entre el neumatico y la superficie de
rodamiento debido a la existencia de una pelicula de agua entre ellos. En estas condiciones la
banda de rodamiento debe despejar el liquido valiendose de la trama y la profundidad de
dibujo del neumatico.

Un modelo para representar la fuerza de despeje o hidrodinamica, es presentado
por (Wong J. Y., 2001), en el que vincula la fuerza referida con la densidad del liquido, el

area de contacto, y la velocidad de la siguiente manera:
szf -A-V2 (320)
Donde & es la densidad del fluido, A es el &rea de contacto, y v la velocidad.

Como se puede apreciar facilmente al observar la Ec. (3.20), hay una dependencia

de la fuerza con el area de contacto de la banda de rodamiento y tomando en cuenta que:

A=Ly -ap (3.21)
Donde Ln y an son respectivamente la longitud y el ancho de la huella de contacto,

tendremos:

F~pf-Lp-ap-v2 (3.22)
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Si observamos la construccion de un neumatico, veremos que se le practican
surcos de canalizacién a la banda de rodamiento (Fig. 3.14), para lograr disminuir el ancho
total en varios anchos parciales an/n, y de esta manera disminuir la fuerza necesaria de despeje

N veces:

(3.23)

Figura 3.14: Surcos del neumatico para canalizar el agua

La ecuacion (3.20), da un peso cuadratico a la velocidad de circulacion, que hace
que la fuerza necesaria para el desalojo tenga una variacion muy grande a medida que la

velocidad se hace mayor.

En el momento de producirse un hidroplaneo pleno, la fuerza hidrodinamica sobre

el &rea de la huella " se denomina presion de soporte del neumatico, la cual se aproxima a la

presion de inflado p. Siguiendo este razonamiento, podemos obtener la velocidad de

hidroplaneo como:

vy = |2 (3.24)
pi

Considerando la densidad del agua, finalmente obtenemos la ecuacion propuesta

por Horne y Joyner en mph Ec. (3.25) y kph Ec. (3.26).

vy =10.35-,/p (3.25)
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vy =6.34-,/p (3.26)

Donde p es la presion de inflado en p.s.i. Ec. (25) y en kPa Ec. (26).

Muchos modelos de simulacion empiricos han sido desarrollados para representar
matematicamente el comportamiento explicado en Fig. 3.12, sin embargo, solo algunos de

ellos son lo suficientemente simples y precisos para asegurar una aplicacion confiable.

El mas utilizado es el modelo presentado en 1991 por Hans B. Pacejka conocido

como "Magic Formula" cuya expresion para la fuerza de traccion longitudinal es:

Fx(s)=D-sen(C-arctan{B-(1—E)- (s + Sh)+ E -arctan[B - (s + Sh)]}) + Sv (3.27)

O también para el coeficiente de adherencia longitudinal:

u(s)=D-sen(C-arctan{B-s—E-(B-s—arctan(B-s))}) (3.28)

Donde los coeficientes B, C, D y E, son coeficientes que se obtienen

experimentalmente para cada tipo de neumatico, y que dependen de la carga vertical sobre la
rueda. No tienen un significado fisico directo.

En 2002, De-Wit presenta el modelo:

u(s)=cp-\Js—cp-s (3.29)

En donde solo se necesitan dos coeficientes.

En todos los casos, es necesario obtener al menos una curva experimental como la
de la Fig. 3.12 para ajustar los coeficientes mencionados, lo cual dificulta la utilizacion de
estos modelos.

Algunos valores generales pueden ser encontrados en (Genta G., 2006) apéndice
A, oen (WonglJ. Y., 2001).
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4 DINAMICA LONGITUDINAL

La dinamica longitudinal es el primer paso a contemplar en el desarrollo de una
herramienta de simulacion (Beckman, 1991) y se refiere a modelar matematicamente
cuestiones referentes a aceleracion y frenado, teniendo en cuenta curvas de entrega de
potencia y torque para diferentes modelos de automoviles y tipos de motores, interaccion
cubierta de caucho — carpeta de rodamiento, relaciones de transmision y fuerzas de oposicion

al movimiento.

4.1 ACELERACION

4.1.1 Dinamica del motor:

La fuente de propulsion de los transportes carreteros es el motor de combustion
interna. Este puede ser caracterizado por su entrega de potencia y torque, y por la relacién de

éstos parametros con la velocidad angular del motor a través de graficos caracteristicos.

hp kW
140 —100
N'm Ib-ft
Torque
120 — - 200 150
140 S
B8O 2
100 |- —180 {4130 £
— 180 120 .
80~ 60— Potencia 10

Potencia

ka/kW-h Ib/bhp-h
40—

4 — 0.32 0.52

Consumo de

40 Combustible — 030 ig'fg
20— '

20 —1 028 0.46

Consumo de
Combustible

oL © | | ] i
2000 4000 6000 rpm

Velocidad

Figura 4.1: Performance de Potencia y Torque para un motor de combustién interna

encendido por chispa

La funcion entre potencia y velocidad angular P = P () es determinada
experimentalmente en bancos de prueba, sin embargo, puede ser modelada por medio de un

polinomio de tercer grado (Jazar R., 2008).
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3

P=ZP|-a)i=P1‘w+P2-a)2+P3-a)3= PV PMz-a)Z— P'V's-a)3 (4.1)
: w
i=1 M oM OM

La Ec (4.1) es utilizada para motores alimentados a nafta, en donde ww es la
velocidad angular del motor en rpm, en el momento en que se produce la entrega de maxima

potencia Pm en kW o HP, y w es la velocidad angular variable en la modelacion.

La potencia y el torque estan relacionados por la siguiente igualdad:

P(Ib— pieJ:T(lb— pie)-w[@J (4.2)
seg

seg

Para que la potencia sea expresada en HP y la velocidad angular en RPM,

modificamos levemente la ecuacion y obtenemos la expresion del torque:

T(Ib- pie)-&(RPM )

PCHP) = 5252 43)
T(Ib— pie)= —P(a)i'(”;;'l\jz)SZ

Si analizamos las curvas de la (figura 4.1) vemos que los maximos de P = P(w) y
de T = T(w) no coinciden, es decir, la entrega de potencia crece con la velocidad angular ®
del motor hasta un maximo y luego decrece, al igual que el torque, sin embargo este ultimo
comienza a decrecer sensiblemente antes. Esto puede ser modificado, ya que el desempefio
total de entrega de potencia crece cuando la relacién de compresion se incrementa, y la
velocidad angular a la cual ocurre el maximo torque se altera cambiando las levas, o la

longitud del multiple de escape o admision.

Cuando estas operaciones se realizan, alterando las condiciones del motor, y se lo
coloca en un nuevo modelo de vehiculo, se publican los resultados de las relaciones entre la
potencia maxima y la velocidad angular del motor a la cual se da, pudiendo utilizarse el

modelo de la Ec. (4.1) a los efectos de la simulacion.

4.1.2 Relacion de transmision:

Se denomina asi a los dispositivos encargados de transmitir el torque y la

potencia, generados en el motor, hasta las ruedas tractoras del vehiculo.
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Su funcidn es mantener el motor funcionando en un rango de trabajo alrededor de
la maxima potencia, a diferentes velocidades, tratando de lograr acercarse a la performance

ideal.

Estos dispositivos lo conforman, en orden de propagacion de movimiento, el
motor, el embrague, la caja de cambios, el diferencial, los ejes de transmision y las ruedas

tractoras, mientras que los que magnifican la dindmica son la caja de cambios y el diferencial.

Una exacta estimacion de la aceleracion requiere el modelado del sistema por la

cual la potencia del motor es transmitida al suelo (Gillespie T., 1992).

El torque entregado a través del embrague como entrada a la caja de cambios

puede ser determinado por la ecuacion:

En donde Ten es el torque que llega al embrague, T es el torque suministrado por el

motor, Im la inercia rotacional del motor, am es la aceleracion rotacional del motor.

El torque de salida de la caja de transmision es amplificado por la relacion de

cambio pero disminuido por las pérdidas inerciales de los engranajes y ejes:

Tg =(Ten —lc-am)- Nt (4.5)
En donde Tq es el torque a la entrada del diferencial, I es la inercia rotacional de
la transmision, N; es la relacion de caja para el cambio colocado.

Finalmente el torque entregado a los ejes y de alli hasta las ruedas tractoras es
amplificado por el diferencial con la reduccion impuesta por las pérdidas inerciales de los
componentes del tren de transmision desde la caja de cambios y a través del diferencial
(Gillespie T., 1992).

Tej=Ff Tef +1r-ar=(Tg —lg -aqg)-Ng (4.6)
En donde Tej es el torque en los ejes, Fr es la fuerza de traccion frontal, rer el radio
efectivo de la rueda, I; la inercia rotacional de las ruedas, or la aceleracion angular de las

ruedas, lq la inercia rotacional del diferencial, aq la aceleracion angular de los componentes

del diferencial y Ng la amplificacion del diferencial.
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La aceleracion rotacional en las ruedas tractoras esta relacionada con aquella del

motor a través de la siguiente ecuacion:

—_%m 4.7
ar N¢ - Ng ( )

4.1.3 Fuerza Tractora:

Las ecuaciones anteriores pueden ser combinadas para resolver la fuerza tractora

que estara disponible en la interface rueda — camino:

= :Tm'Nt.Nd d —[(Im+lc)-Ntd2+|d -Nd2+|r 2
lef fof 2 (4.8)

Ntg = N¢-Ng

Donde T, es el torque en el motor y reres el radio efectivo.

El factor #td indica un rango de eficiencia de alrededor del 90% (Gillespie T.,
1992) y del 95% (Wong J. Y., 2001) por pérdidas mecénicas y viscosas en los componentes

del tren de transmision.

La expresion de la fuerza tractora esta compuesta por dos términos. EI primero se
refiere a la amplificacion del torque generado en el motor por efecto de la relacion de
engranajes de la caja de cambios y el diferencial, afectado por el factor de eficiencia
explicado, dividido por el radio efectivo de la rueda. El segundo representa la pérdida de
fuerza tractora debido a las inercias rotacionales del motor y la transmisién, teniendo en

cuenta la magnificacion de las inercias por el cuadrado de la relacion de transmision.

A los efectos de la modelacion, las inercias rotacionales de la Ec. (4.8) son
reemplazadas por una masa equivalente de los componentes rotacionales My, que se suma a la
masa del vehiculo en la ecuacion general de la aceleraciéon Ec. (4.12), quedando de la

siguiente manera:

W +W,

ax(ty="mNNdmd _p g iR (4.9)

(M +Mp)-a((x(t)) =
fef

La combinacion de ambas masas se denomina masa efectiva, y la relacion:

M+ Mr 104400025 Nyg2 = M + M, = @.o4+ 0.0025- Ntdz)- M (4.10)
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Se denomina factor de masa (Gillespie T., 1992) y (Wong J. Y., 2001).

Finalmente la ecuacién de la aceleracion impulsada por esta fuerza es:

Tm'Nt'Nd'Utd_R —R, +R
Re a—RrfRg
M+M,

aEng((x(t)) = (4.11)

Donde Ra es la fuerza de resistencia aerodindmica, Ry es la fuerza de resistencia a
la rodadura, Rq es la componente del peso paralela a la superficie de rodamiento, y M, fue

definido con anterioridad.

4.1.4 Fuerza de traccién maxima:

Las principales fuerzas longitudinales externas que actdan sobre un vehiculo de
dos ejes en aceleracion de avance (sin incluir el frenado), son: (figura 4.2) la resistencia
aerodinamica Ra, resistencia a la rodadura de los neumaticos delantero y trasero Re Y R,
resistencia de plano inclinado Rg=W.sene, pesos delantero y trasero Wi y Wy, y la fuerza de
traccion delantera y trasera Fr y Ft respectivamente (Wong J. Y., 2001). En el caso de nuestra
modelacion, se trata de un vehiculo de traccion delantera, por lo que en el diagrama de fuerzas

actuantes solo se incluye la F.

\

Figura 4.2: Fuerzas longitudinales consideradas en la simulacion

La ecuacion de movimiento a lo largo del eje longitudinal para el vehiculo de
traccion delantera considerado, estard dada por la segunda ley de Newton como la suma
algebraica del conjunto de fuerzas planteadas, expresada en forma de ecuacion diferencial:
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d2x(t)
m- 2
dt

ZF(X(t))ZVEV'a((X(t)):Ff ~Rq~Rif —Rrt—Ry (4.12)

En esta ecuacion W representa el peso total del vehiculo y g la aceleracion debido
a la gravedad.

Reordenando los términos de la Ec. (4.12) e introduciendo el concepto de fuerza
de inercia, podemos definir la fuerza de traccion necesaria para movilizar el vehiculo bajo las

condiciones dispuestas:

g g
Rr es la fuerza de resistencia a la rodadura en el vehiculo completo.

La méaxima aceleracion que un vehiculo puede alcanzar esta limitada por dos
factores principales, el torque que es aplicado en las ruedas y que depende de la potencia
entregada por el motor y las relaciones de transmision en su maximo rendimiento, y la
interaccion de los neumaticos con la carpeta de rodamiento, que depende de las condiciones
del caucho con que estan fabricadas las cubiertas y de la condicién del camino por el cual

circulan.

Para estimar la fuerza de traccion maxima que se puede dar entre el neumatico y
el camino se deben determinar las cargas normales en cada eje del vehiculo. Esto se puede
calcular realizando la sumatoria de los momentos con respecto a los puntos de contacto de las
ruedas delantera y trasera respectivamente con el suelo, tomando en cuenta que, a los efectos
de esta simulacién, se puede simplificar y asumir que la fuerza aerodindmica R, esta aplicada
en el centro de gravedad del vehiculo, y no en el centro de presion, ya que ambos se

encuentran en un entorno muy cercano (Wong J. Y., 2001).

—Wt-L+Ra-h+V—v-a-h+Rg-h+W-COSa.I2=O (4.14)
g

Wf-L+Ra-h+vl-a-h+Rg-h—W-cosa-Ilzo (4.15)
g

De la Ec. (4.14) y la Ec. (4.15), obtenemos los pesos sobre los ejes

correspondientes:
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W -cose -l h W
Wt:fz_kt.[Ra_kg.a.pRgJ (416)
W -cosa - h W
Wy =%_E.(Ra+?a+agj (4.17)

La fuerza de traccion limite para un vehiculo de traccion delantera antes de

producir derrape en aceleracion es la siguiente:
I h

Rr =W -cosa- fr(v) (4.19)

fr(v) es el coeficiente de resistencia a la rodadura, cuya modelacion sera tratada
especialmente mas adelante en este capitulo, L la distancia entre ejes, I1 la distancia entre el
centro de gravedad y la rueda trasera, W el peso total del vehiculo, x coeficiente de adherencia

y « la pendiente de la superficie de rodamiento.
Finalmente reemplazando Ec. (4.19) en Ec. (4.18), tenemos:

u-W-cosa-(ly+ fr-h)
Ftf max = I/_z-h (4.20)
e

La ecuacion de aceleracion regida por esta fuerza sera:

Ft -Ry—Rf £R
aLim(( x(t)) = f max'vI +aM r g
r

(4.21)

4.2 FRENADO

4.2.1 Frenado con asistencia del motor:

Al soltar el acelerador en un vehiculo, el motor deja de proporcionar impulso,
aunque siguen actuando todas las fuerzas que se oponen al movimiento, esto es, resistencia a
la rodadura, resistencia aerodinamica, y resistencia gravitacional en pendiente positiva (hacia

arriba).
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Si no se presiona el pedal de embrague o se coloca la caja de cambios en "punto
muerto”, una fuerza de frenado muy importante entra en escena, la del motor, y de hecho, en
muchos de los casos citados en el capitulo de introduccién, la sefializacion vial recomienda

especialmente su uso.

Para los vehiculos de gran porte (diesel), existen diferentes tipos de frenos

auxiliares que proveen estabilidad en la desaceleracion:

Retardador de transmision hidraulico

Retardador de transmision electromagnético

Freno de motor con liberacién en la compresion (jake)

Freno de motor con asistencia en la valvula de escape

Los retardadores de transmision hidraulicos generan una fuerza de frenado a
través de paletas ajustables que giran dentro de un bafio de aceite. Pueden ser colocadas entre
el motor y la caja de cambios o dentro mismo de la Ultima. Requieren un sistema de

enfriamiento.

Los retardadores de transmision electromagnética son instalados en el arbol de
transmision, y la fuerza de frenado es generada por campos magnéticos que generan

corrientes parasitas en un disco conductor. El sistema de enfriamiento es por aire.

Los dos sistemas anteriormente mencionados generan muy bajos niveles de ruido.
El freno de motor con liberacién en la compresion funciona cambiando el método operativo

de la valvula de escape que se abre parcialmente durante el proceso de compresion (fig. 4.3).
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Admisién Compresién Liberacién Escape

Fig. 4.3 Freno de motor con liberacion de la compresion
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Con el acelerador liberado, en el periodo de admision (fig. 4.3 a), no hay
inyeccion de combustible, pero si de aire, que ingresa al piston. Sobre la finalizacion del
periodo de compresion (fig. 4.3 b), la valvula de escape se abre parcialmente dejando salir
parte del aire que ingreso, e impidiendo que el aire al expandirse ayude al piston a bajar, lo

que en (fig. 4.3 ¢), se ve como etapa de "liberacion”.

Cuando el pistdn baja, la valvula se cierra, generando un vacio parcial que frena
su carrera, baja las revoluciones del motor, y a traves de la transmision, frena al vehiculo. El

periodo de escape en el convencional (fig. 4.3 d).

El freno de motor con asistencia en la valvula de escape se puede observar en la
fig. 4.4, en donde en este caso los tres primeros periodos son iguales al del funcionamiento
normal del motor, con la diferencia que en el periodo de "admision”, el fluido ingresante es
solamente aire. En el cuarto periodo, la valvula de escape se abre, pero se mantiene cerrada la
valvula mariposa asistente, lo que genera un reflujo de los gases que frena la carrera del piston

y por lo tanto al vehiculo en cuestion.

EL PISTON TIENE QUE
EMPUJAR PARA VENCER LA
PRESION QUE EJERCEN LOS
GASES DE ESCAPE
RETENIDOS

Vihula Vahula Valvula Valvula
[ T cerrada p cerada T cerrada cerrada
AIRE __[ = _1[ EoERY
L l 5 ARE . ;
l = ] comMPRIMOD 3

Admision Compresion Expansion Escape

Figura 4.4 Freno de motor con asistencia en la valvula de escape

El sistema entrega una fuerza de retardo sustancialmente menor que aquella del

freno de motor con liberacién en la compresion (Dr. Hart Peter M. 2006).

Es posible combinar estos dos sistemas para obtener mayor fuerza de frenado,

pero con gran polucién sonora.
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En los motores de gasolina o por propulsion a nafta, no es necesario modificar el
trabajo de la valvula de escape o el uso de una valvula especial para producir el efecto de
frenado del motor. En este caso, el acelerador controla la entrada de aire en el periodo de
admisiéon (en el motor diésel no), y cuando es liberado, el flujo de aire al colector de admision
es restringido en gran medida, esto provoca un vacio parcial, que limita el movimiento del

pistén en la succion.

El trabajo que tiene que hacer el motor frente a este flujo de aire restringido

proporciona el efecto de frenado.

El resultado general del fenébmeno es similar al obtenido por un motor diesel con

freno Jake.

En (fig. 4.5) se representa solo el periodo de admision, en donde se produce el
efecto principal, el resto de los periodos (compresion, expansion y escape) son los

convencionales.

Admision

Entrada de
aira rastringida
por valvula
maripasa dal
acelerador
cerrada

o
i

Mayor trabajo del
pisten en la
succion

Figura 4.5 Efecto de frenado en un motor de gasolina a inyeccion

En la fig. 4.6, vemos las dos curvas caracteristicas que describen a un motor de
combustion interna, esto es, la que corresponde a la relacion Potencia — RPM, y la que

corresponde a la relacion Torque — RPM.

Se muestran también puntos singulares sobre las curvas mencionadas, que definen

caracteristicas especiales de cada motor, como por ejemplo:
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(4.22)

Que es definida como elasticidad de torque, es decir, la relacion entre el torque

maximo Tmax Y el torque nominal Tr, que es el valor de torque cuando se alcanza la méxima

potencia (fig. 4.6).
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(Caracteristica del
motor)

Torque del =

motor T

Torque T(n)
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- ————— . ———
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potencia = Torque
nominal
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|
|
|
|
|
|
T
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Torque de frenado
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®(Tmay)
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Revoluciones del motor o

Dmin

I

@n  DPmax

—-_

Velocidad del motor a
torque maximo

Figura 4.6: Puntos caracteristicos en las curva de potencia y torque

Otra caracteristica importante es la elasticidad en las revoluciones o velocidad del

motor, que es definida como:

- X Tmax)

o

(4.23)

En donde @n es la velocidad del motor a maxima potencia, y @(Tmax) €S la

velocidad a torque méaximo.

Se considera que un motor tiene mayor elasticidad cuando mayor es el producto

z.v, lo que implica mejor performance de potencia a revoluciones bajas y medias, y menor

frecuencia en el uso de la caja de cambios (Naunheimer Harald et al. 2011).
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El méximo torque de frenado del motor (acelerador totalmente liberado), crece de
manera practicamente lineal con la velocidad angular del motor hasta un méaximo de

aproximadamente 30 % del torque nominal (fig 4.6) (Naunheimer Harald et al. 2011).

El torque de frenado del motor se transmite a través de la transmision de la misma
forma en que lo hace el torque para impulsarlo, y por lo tanto se lo debe calcular de la misma

manera, teniendo en cuenta que en este caso el rendimiento mecanico y viscoso actua a favor.

La ecuaciones (4.24) y (4.25) muestran los modelos utilizados para el calculo de
la fuerza de traccion y frenado respectivamente, y puede observarse que las diferencias

fundamentales son dos:

e El valor del torque TM (ww) en Ec. (4.24) es el total entregado por la posicién del
acelerador del vehiculo y en Ec. (4), Tfu (ow) es hasta un 30% del torque nominal.

e El rendimiento mecanico en Ec. (4.24) de aproximadamente 0.9, se encuentra
multiplicando en el numerador, disminuyendo la fuerza de impulso, y en la Ec. (4.25),
se posiciona en el denominador y esto es asi porque las pérdidas en el tren de

transmision favorecen a la generacion e incremento de la fuerza de frenado.

F :TM(WM );’Nt'Nd "Thtd (4.24)
ef

_Tim(om )-Ni-Ng

Fim
fef “7hd

(4.25)

El modelo matematico lineal utilizado, en correspondencia con lo explicado
anteriormente para simular este fendmeno, es el indicado a continuacién (Palmer Grant,
2005):

TtM = 1M aé—'\g (4.26)

Se puede observar que representa claramente a la ecuacion de una recta, en donde
la variable es la velocidad del motor. Tsv es el torque de frenado en N-m, usm es el coeficiente
de torque de frenado y la pendiente de la curva de empuje caracteristica, ww es la velocidad
del motor en RPM.

El coeficiente zxm, es calculado tomando en cuenta que el torque nominal en (Ibs-

pies) es:
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= 4.27
" 27+ on(Pmax) ( )

Donde Pmax €s la potencia maxima en (hp), on (Pmax) €s la velocidad nominal del

motor en RPM.

El torque de frenado méximo en (lbs-pies) es:

(0]
T M max = £ M -%-0.73756 (4.28)

Donde wm max €s la velocidad méaxima permitida para el motor en RPM.

Combinando las ecuaciones (4.27) y (4.28), y teniendo en cuenta la condicion de
méaximo valor de torque de frenado en un 30 % del torque nominal, obtenemos el valor del

coeficiente de torque de frenado (Ec. (4.30)):

.
_Mmax _ 39 (4.29)
Tn

oM max* @n(Pmax )2+ 7-0.73756

Him = (4.30)

Finalmente la fuerza de frenado debido al motor sera la expresada en Ec. (4.25),
que nos indica que a mayor relacion de transmision y mayor nimero de revoluciones del
motor, mayor sera la fuerza de desaceleracion del vehiculo, esto es congruente con la practica
de disminuir la velocidad colocando relaciones de caja mas bajas, "rebaje", para una cierta
velocidad, y consecuentemente elevando las RPM y contribuyendo a que el vehiculo

desacelere con mayor torque.

Finalmente, la ecuacion de desaceleracion es:

(d2x(t)
dt?

=—F(X(t))=—vgv'a(( X(t))=-Ffm —Ra —Rr £Rg (4.31)

Donde Ry, Ra, ¥ Rq ya fueron definidas, y colaboran con el frenado que es ejercido
por el motor. Ra es muy significativo a altas velocidades, Rr es muy significativo a bajas
velocidades (Di Rado et. al. 2011), y Rg prolonga o acorta la distancia de frenado segun sea la

pendiente abordada positiva 0 negativa.
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4.2.2 Frenado asistido por friccion:

La energia cinética del vehiculo en el instante exacto en que comienza a frenar y
en el instante final, transcurrido un tiempo t, vienen dadas por la Ec. (4.32) y la Ec. (4.33)
(Beckman, 1991):

Ec; =%-m -vi2 (4.32)

Ec¢ =%-m-vf2 (4.33)
Donde m es la masa, v; la velocidad inicial, y v¢ la velocidad final.

Si combinamos ambas ecuaciones, y las expresamos como energia cinética
especifica, esto es, energia cinética por unidad de masa, obtenemos la pérdida de energia

cinética especifica durante el frenado Eci-r en el intervalo de tiempo t:

Eci_+ =%-(Vi2—Vf2) (4.34)

Por otro lado, en el mismo periodo t, el vehiculo desarrolla un trabajo mecanico Tq

recorriendo una distancia d, que expresado en forma especifica es:

Tg = (uxi)-g-dy (4.35)
Donde u es el coeficiente de adherencia, i la pendiente, y g la aceleracion de la

gravedad.

Si aplicamos el principio de conservacion de la energia, y tomando al trabajo
mecanico Tq como la Unica forma de disipacion de la energia cinética, podemos igualar ambas
ecuaciones y obtener finalmente la distancia tedrica de frenado, Ec. 5 a) y Ec. 5b) adicionando
la distancia que recorre el vehiculo hasta que el usuario presiona el dispositivo de freno,
donde treac €5 el tiempo de reaccion que puede variar entre menos de 1 seg (tests) a 2.5 seg o

mas segun la situacién (Roess R. et. al. 2004).

a) %-(ViZ—VfZ)Z( )-g-di =>di = ﬁv,# 0 g)
(Viz_vf ) (4.36)

b) dreal =Vj ‘treac +m

Considerando que la velocidad final v, puede ser cero.
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El frenado ideal puede ser definido como la condicion en la cual todas las ruedas

frenan con el mismo coeficiente de adherencia longitudinal .

Las principales fuerzas que actuan en la desaceleracion de un vehiculo son
mostradas en la Fig. 4.7, y ellas determinan en mayor y menor proporcion la capacidad de

frenado, y la distancia que recorrera el rodado hasta detenerse.

Todas ellas han sido estudiadas detenidamente como aquellas que se oponen al
movimiento en el momento en que el vehiculo esta acelerando, solo nos resta analizar la

fuerza de frenado, en este caso, la generada por friccion en el sistema de frenos.

El sistema de frenos de un vehiculo actla de manera directa y por friccion sobre
las ruedas, y a través de ella sobre la huella de contacto con la superficie de rodamiento

(interface rueda — camino), y se torna en la fuerza de retardo mas importante.

Cuando dicha fuerza se encuentra por debajo del limite de adherencia entre el

neumatico y la superficie, viene dada por la ecuacion:

(4.37)
lef

Ry =

En donde Fy es la fuerza de frenado, Ty es el torque de frenado, | la inercia
rotacional de la rueda, ow es la desaceleracion angular correspondiente y rer es el radio

efectivo.

La ecuacion general que modela la performance de frenado se deriva de la
segunda ley de Newton Ec. (4.38) de manera similar a como fue planteada en el apartado
anterior (Ec. 4.31)):

2
.9 d:gt) =—F(x(1)) =—VEV-a(( X(1) =~(Fof +Fot} 6~ Fim ~Ra —Rr R (438)

La variable m es la masa efectiva del vehiculo sin afectarla de los componentes

rotacionales de la transmision (Genta 2006) y 6 es un coeficiente de calibracion del modelo.

Durante el frenado, se produce una transferencia de peso desde el eje trasero al eje
delantero, al contrario de lo que ocurre en la aceleracion, y se invierte la fuerza de inercia
(Fig. 4.7) (Wong J. Y 2001), provocando que la exigencia de frenado en las ruedas delanteras

sea mayor, y por lo tanto el vehiculo debe disponer de un sistema de distribucién de fuerzas
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de frenado propicio a esta circunstancia. Esto se logra a través de un disefio equilibrado, que
puede ser ejecutado adecuando las presiones del sistema hidraulico y las areas de los pistones
de freno delantero y trasero. En gran parte del parque automotor actual, se utilizan frenos de

disco en el eje delantero y frenos de tambor en el eje trasero.

RESISTEMNCIA AERODNMAMICA

MPONENTE DEL PESC
éff‘ -'T'_'_ DELANTERQ
A\ RESTSTEMCTA A LA

e
FRENADD DELANTERA
Y

COMBONENTE DEL PESO DEL \\.-'EI:IH'CULO
MORMAL AL MOVIMIENTO

. ., R,ES]STENC]A DERIDA & LA TNCLIMA :"N
FUERZA DE I'I \ e Y

FRENADOD TRASERA \ Wil J."'
f'l PESU) DEL \I'EH[CULO / g
PESO,DEL VEHTCUL ) -
COMPONENTE DEL PESO -
= b . /

Figura 4.7: Esquema de fuerzas que desaceleran el vehiculo

Considerando las ecuaciones de equilibrio de momentos con respecto a los puntos
de contacto de las ruedas delanteras y traseras con la superficie, el peso transferido delantero

W: y el trasero W; pueden ser calculados respectivamente como en Ec. (4.16) y (4.17).

El equilibrio de fuerzas paralelas a la superficie de rodamiento se puede obtener
despejando de la Ec. (4.38):

Finalmente, con las cuatro ruedas asistiendo en la desaceleracion, la fuerza de
frenado limite méxima previa al deslizamiento en la interface rueda — superficie se determina

por las cargas verticales transferidas sobre los ejes y el coeficiente de adherencia:

pW -cos(ar)-fly +h-(u+ fr)] (4.40)

Fof max =Wt = L

pW -cos(a)-[lp ~h-(u+ fr)] (4.41)
L

Fotmax = #-Wt =
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Donde u es el coeficiente de adherencia.

Aplicando la Ec. (4.40) y la Ec. (4.41), acopladas en la Ec. (4.38), e integrandola

por Runge y Kutta 4, se logra la desaceleracion del vehiculo al limite del deslizamiento.

Al realizar la comparacion con resultados obtenidos de campo por revistas
especializadas, las fuerzas Fomax Y Fotmax pueden ser afectadas de un coeficiente de calibracion

en su ingreso a la Ec. (4.38).

4.3 FUERZA AERODINAMICA:

La aerodindmica hace su mayor impacto en vehiculos modernos y camiones a
través de su contribucion a las cargas de oposicion al movimiento. Estas interactdan con el
vehiculo causandole dificultad en la aceleracion, asi como también fuerzas de elevacion o
hacia abajo, movimientos laterales, cabeceo, rotacion y ruido. Con el creciente énfasis en la
economia de combustible y la reduccion de emisiones de escape indeseables, se ha tornado
muy importante el optimizar los requerimientos de potencia, y en este aspecto la resistencia
aerodindmica juega un papel significativo. La fisica de la resistencia aerodindmica es muy
compleja y es un area de gran estudio en la actualidad. Muchos de estos estudios se realizan

en la industria aeroespacial, la cual esta muy relacionada con la industria automotor.

Las fuerzas aerodinamicas producidas en el vehiculo se originan de dos fuentes:
flujo sobre el exterior del vehiculo y flujo a través del interior para propdsitos de
refrigeracion, calefaccion y ventilacion. El flujo exterior, que es el mas importante, se divide a
su vez en presion normal o presion de arrastre, y tension de corte o fuerza viscosa en la capa

limite adyacente a la superficie exterior del vehiculo.

El aire circundante al vehiculo ejerce una fuerza por unidad de area en cualquier

punto P de su superficie que viene dada por:

t= lim 2= (4.42)

Donde AS es el area de una porcion pequefia alrededor del punto P, y AF es la
fuerza que actua sobre él. Esta fuerza por unidad de area t, puede ser descompuesta en una
fuerza de presion t, = p.n, que es perpendicular a la superficie, y una fuerza tangencial t;,

debida a la viscosidad del fluido. Cuando estas fuerzas son integradas en toda la superficie,
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constituyen la fuerza aerodindmica, que es usualmente aplicada en el centro de gravedad del

vehiculo acompafiada de un momento aerodinamico, Ec. (4.43).

Ra:jtt-dS+J'tn-ds

S S
(4.43)

M = Itt-dS+Itn~dS d
S S

Donde d en la distancia de la fuerza aerodindmica al origen del SCO.

Si consideraramos al aire como un fluido no viscoso, no habria fuerzas
tangenciales actuando sobre el cuerpo, y por lo tanto no habria intercambio de fuerzas entre
éste y el fluido, mas alla de las fuerzas aerostaticas. Como consecuencia de esto, a cualquier
velocidad relativa, la resultante de la distribucion de presiones siempre es cero (Genta G.,
2006). Esto es conocido como paradoja de D"Alembert y puede ser ejemplificado por el

pasaje de un flujo de aire a través de un cilindro con longitud infinita.

En estas circunstancias, es valida la aplicacion de la relacion expresada por la

ecuacion de Bernoulli:

p+%~p«v2=cte: po+%~p~v02 (4.44)

Donde po es la presion atmosférica, Vo la velocidad a una distancia suficientemente

lejos del vehiculo (flujo laminar) y pes la densidad del aire.

De hecho, ningan fluido tiene viscosidad cero, por el contrario, la viscosidad tiene
dos efectos marcados: Causa fuerzas tangenciales que dan origen al arrastre por friccion, y
modifica la distribucion de presiones cuya resultante no es cero. El Gltimo efecto tiene mayor
importancia en fluidos poco viscosos (aire), generando el levantamiento, la fuerza lateral, y la
presion de arrastre. El efecto directo de la viscosidad, i. e. las fuerzas tangenciales, pueden ser

despreciadas, no asi su modificacion en el campo aerodindmico (Genta G., 2006).

Debido a la viscosidad, la capa de fluido en contacto con el cuerpo, tiende a
adherirse, y en las inmediaciones de la superficie se genera un gradiente de velocidad que va
desde cero hasta el valor v, que corresponde al flujo libre (Ec. 4.44). Esta zona es conocida

como “Capa Limite”, (figura 4.8 a).
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Figura 4.8 a) Capa Limite. b) Tubos de corriente que fluyen sobre automoviles de diferentes

formas en tunel de viento

Si al vehiculo se lo visualiza estacionado y al aire moviéndose como en un tunel
de viento, éste fluye a lo largo de lineas que se denominan lineas de corriente, de las cuales un

cumulo de ellas forman lo que se denomina un tubo de corriente, (figura 4.8 b).

A una distancia alejada del vehiculo, la presion estética es simplemente la presion
atmosfeérica, y la presion dindmica viene dada por la velocidad relativa, la cual es constante

para todas las lineas de corriente.

A medida que el fluido se aproxima al vehiculo, los tubos de corriente se dividen
hacia la parte superior e inferior del vehiculo, formandose una capa limite entre el flujo y la
carroceria, mientras una parte choca contra el cuerpo y se estanca. En este punto la velocidad

relativa es cero, y la presion estatica es la total.

Los tubos que fluyen por la parte superior, primero se curvan hacia arriba, y para
que esto ocurra, la presion estatica debe ser mayor que la presion atmosférica, por lo que la
velocidad debe disminuir en esta region, aumentando el espesor de la capa limite, esto se
conoce como “gradiente de presion adverso”. A continuacion, el fluido debe curvarse hacia
abajo, enderezandose, para seguir la forma del borde del capé (fig. 4.8 b), y para que esto

ocurra, la presion debe ser menor que la atmosférica, a una distancia considerable del cuerpo,
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por lo que la velocidad aumenta, disminuyendo la capa limite, “gradiente de presion

favorable”.

Al aproximarse al parabrisas, el fluido vuelve a curvarse hacia arriba, aumenta
nuevamente la presion, y disminuye la velocidad, por lo que se colocan en este lugar los
ingresos de aire para la climatizacion del vehiculo (alta presion), y los limpiaparabrisas que no

son perturbados por las fuerzas aerodinamicas (baja velocidad).

Luego, el fluido vuelve a curvarse hacia abajo, para seguir el borde y la forma del
techo (fig. 4.8 b), la presién estatica vuelve a caer por debajo de la atmosférica, la velocidad
aumenta y la capa limite disminuye. A lo largo del techo la presion aumenta, la velocidad
disminuye, y el fluido tiene que curvarse ain mas hacia abajo para seguir la forma trasera del
vehiculo, y para lograr este cometido, la presion debe aumentar alin mas, asi como también el
espesor de la capa limite, disminuyendo draméticamente la velocidad, hasta que en algun
punto, si el perfil trasero del vehiculo desciende drasticamente, la velocidad del fluido se hace
cero, y se produce el punto de separacion (fig. 4.8 b), en donde el flujo principal se separa, y
entra aire desde la parte trasera del cuerpo, formandose vértices como puede apreciarse en la
fig. 4.8 a. En esta zona la presion cae por debajo de la atmosférica, y es menor que la que se
da en el frente del vehiculo (fig. 4.9), y esta diferencia es la presion de arrastre que retrasa la

velocidad del vehiculo y genera la resistencia al avance.

La distribucion de presiones en el cuerpo del automoévil se puede medir
experimentalmente y graficarlas perpendicularmente a la superficie (ver figura 4.9), en la cual
los valores son indicados como negativos y positivos con respecto a la presion ambiental

medida a una distancia adecuada del vehiculo (Gillespie T., 1992).

Por la complejidad que representa el flujo de aire sobre un cuerpo, es necesario
desarrollar modelos semi-empiricos que representen y caractericen el fenémeno, es asi, que
para el célculo de la resistencia aerodinamica y a los efectos de la simulacion, se utilizo la

siguiente ecuacion (Landau L. D. et. al., 1987).

Razé-pCd LAV (4.45)

En donde p es la densidad del aire, Cd es el coeficiente de penetracion que
depende de la forma del cuerpo y es determinado experimentalmente en taneles de viento, A

es el area transversal de exposicion al flujo de aire, y v la velocidad del cuerpo relativa a la
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velocidad del aire. Vemos que en esta ecuacion esta involucrada la presion dinamica vista en

la ecuacion de Bernoulli.

I,
101 F

* BASELINE (NO LIP)
oXdmm. LIP

0.0

1.0

Figura 4.9 Distribucion de presiones a lo largo del vehiculo

La densidad del aire se puede calcular con las leyes del gas ideal como:

p
- 4.46
PRI (4.48)

En donde p es la presion atmosférica (kpa), R (286.9 J/kg °K) es la constante

individual del gas relacionada con el peso molecular y T la temperatura (°K).

La presion del aire a diferentes altitudes puede ser calculada con la siguiente

ecuacion:

p=101325 (1—2.25577-10‘5 h )5-25588 (4.47)

De donde se puede determinar que para alturas por sobre el nivel del mar, la
presion atmosférica cae, y por lo tanto también lo hace la densidad del aire, el cual ofrece

menor resistencia al desplazamiento del vehiculo.

El valor del area de incidencia frontal se calcula también a través de una formula
empirica que se utiliza para vehiculos con una masa de entre 800 y 2000 kg (Wong J. Y.,
2001):

A=1.6+0.00056-(mv — 765) (4.48)

En donde A es el area en m? y mv es la masa del vehiculo en kg.
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Otra manera de estimar el area transversal, es aplicando el método fotografico, y
digitalizando el perfil en un sistema de disefio asistido por computadora (Di Rado et. al.,
2009).

44 FUERZA DE RESISTENCIA A LA RODADURA:

La resistencia a la rodadura de las cubiertas de caucho es una de las principales
fuerzas que se oponen al movimiento del vehiculo. Cuando el neumatico rueda sobre una
superficie, se disipa energia mecanica en forma de calor, tanto por la deformacion propia
como por la deformacion de la superficie en que rueda, provocando que el neumatico se
caliente. La disipacion de energia por la deformacion de la superficie de rodadura depende de
la dureza de la misma, esto es, cuando existe méas dureza, la deformacion se debe
principalmente al neumatico y por el contrario, cuando existe menos dureza, la disipacion se
focaliza en la superficie misma. La energia disipada por el neumatico se debe principalmente
al rozamiento de la zona de contacto y a las propiedades de amortiguamiento de la estructura
de la cubierta por la deformacidn de la carcasa mientras rueda (pérdida por histéresis). La
friccion entre la cubierta y el camino causado por deslizamiento, la resistencia debido al aire
en circulacion dentro de la rueda, y el efecto ventilador de la cubierta rotando en el aire
circundante también contribuyen a la resistencia a la rodadura, pero son de importancia

secundaria.

Si un neumético que no rota tiene contacto con una superficie plana, la
distribucion de presiones sera simétrica en la superficie de contacto, y la fuerza resultante

vertical de las fuerzas que solicitan la rueda es aplicada en el centro de dicha area.

Cuando un neumatico gira, la carcasa es deformada en el area de contacto con el
suelo. Como resultado de esta distorsion, la presion normal en la mitad delantera de la huella
es mayor que en la mitad trasera, esto provoca que la resultante de las fuerzas que llegan a la
rueda, que originalmente se encontraba aplicada sobre el centro de giro, se desplace en la

direccion del rodamiento (Rajamani R., 2006).
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Figura 4.10 Distribucion asimétrica del diagrama de presiones bajo la rueda girando

Este desplazamiento origina una distribucion asimétrica de las presiones en la
interfase rueda — carpeta de rodamiento (figura 4.10), y provoca que la resultante de todas las
fuerzas que generan esta distribucién, se encuentre desplazada con respecto al eje de la rueda
por un valor Ax (figura 4.11), lo que induce un torque alrededor del eje de rotacion de la rueda
que se opone al giro y por lo tanto al desplazamiento del vehiculo. Esto se denomina

momento de resistencia a la rodadura Ty.

Figura 4.11 Momento de Resistencia a la Rodadura

El momento entre la resultante vertical Fz y el desplazamiento Ax, genera un par
de equilibrio formado por lo que denominaremos fuerza de resistencia a la rodadura Ry, y el

radio estatico de la rueda rstat. Por lo tanto:

AX . .
Ty =Ry Istat =F7 - AX= Ry =-F; e sign(aw) ) =—F; - fr(v)-sign(ew) (4.49)
stat

Donde sign(aw) asegura que Ty sea de sentido contrario a la velocidad angular de
la rueda. El cociente entre Ax y el radio estatico rstat, Se denomina coeficiente adimensional de

resistencia a la rodadura, y depende levemente de la velocidad de avance.

Hay diferentes factores que afectan este fenémeno, éstos incluyen la estructura de

la rueda (construccion y materiales) y sus condiciones de operacion (condiciones del camino,
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presion de inflado, velocidad, temperatura, etc.), que son detallados en la publicacion (Di
Rado et. al. 2008).

Existen diversas ecuaciones empiricas que modelan matematicamente este

coeficiente, y que pueden ser utilizadas a los efectos de la simulacién computacional.
Entre ellas podemos destacar las siguientes:

e Ecuaciones empiricas presentadas por (Wong J. Y., 2001), que se emplean para modelar
este fendmeno en automaoviles de calle bajo condiciones estandar de presion de inflado
y carga en superficies duras, con un rango de velocidades de hasta 150 km/h para

automoviles de calle.

fr =0.0136+ 041077 -2 (4.50)

fr =0.0169+0.19-107° .2 (4.51)
Donde la Ec. (4.50) es para cubiertas radiales y la Ec. (4.51) para cubiertas diagonales

y v esté expresado en km/h.
Desde el punto de vista computacional, estas ecuaciones son muy convenientes, ya que
resuelven el problema con una sola colocacion, sin embargo entregan curvas muy

planas.

e Ecuacion empirica presentada por (Jazar R., 2008), que puede ser utilizada para
diferentes tipos de superficies de rodamiento, y hasta una velocidad de

aproximadamente 150 km/h.

fr = st + 1 - V2 (4.52)
En donde s tiene un valor de 0.015 y 4 un valor de 7.10° s?/m?, y la velocidad

esta expresada en m/s.

Si comparamos los datos obtenidos de pruebas experimentales con los obtenidos
por la ecuacién citada (figura 4.12), vemos que para un rango de velocidades entre
aproximadamente 30 y 150 km/h la coincidencia de curvas es muy buena, y el modelo puede

ser utilizado con precision.
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Para velocidades mayores a la velocidad critica se producen “ondas” en el sector

trasero de la cubierta que gira, lo que hace que la rodadura crezca rapidamente y se aleje de la

curva analitica.

>

Coeficiente de resistencia a la Rodadura
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0 50 100
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Figura 4.12 Comparacidn entre la ecuacion analitica y datos experimentales en cubiertas

radiales

Los valores de o son presentados en la Tabla 4.1, para distintas superficies de

rodamiento, esto hace muy conveniente la utilizacion del modelo en simuladores todo terreno.

Condicion y tipo de Superficie

Hormigon muy bueno

Asfaifo muy bueno

Hormigon promedio

Pavimento muy bueno

Macaddn muy bueno

Asfalto promedio

Hormigon en malas condiciones

Pavimento de blogue en buen estado

Macaddn promedio

Asfalto en mala condicidn

Macaddn sucio

Camino de piedra en buen estado

Camino de tierra en buen estado

Camino de piedra en mal estado

MNieve poco profunda (5 cim)

Meve profitnda (10 cm)

Camine de fierra sin mantenimiento

Arena

Tabla 4.1 Valor de po para diferentes superficies
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45 RESULTADOS OBTENIDOS EN LA SIMULACION

45.1 Aceleracion:

El modelo acoplado de simulacion en aceleracion se realizé en dos etapas:

e Desarrollo del algoritmo y validacion del funcionamiento dindmico de un motor de
combustién interna a chispa de un automovil Corvette, con datos experimentales
disponibles de banco de prueba.

e Desarrollo del algoritmo y validacion de la dindmica longitudinal de un automovil
estdndar de fabricacién nacional Renault Clio 1.2L 16v con las siguientes
caracteristicas: cilindrada 1149 cm3, Potencia maxima 75 cv a 5500 rpm, peso en orden
de marcha 930 kg, peso delantero 565 kg, peso trasero 365 kg, distancia entre ejes 2.47
m, neumaticos 175/65 r 14, didmetro de rueda 1.94 pies, coeficiente de penetracién (Cd)
0.38, velocidad méxima de aproximadamente 161 km/h, aceleracién de 0 a 100 km/h
12.9 segs, aceleracion de 0 a 1000 metros 34.7 segs, Datos obtenidos de manuales de

usuario y de la fuente: http://www.renault.com.ar/automoviles.

45.1.1 Dinamica del motor:

La primera tarea realizada con el objetivo de desarrollar la herramienta de
simulacion de la dindmica longitudinal, fue la modelacion de los parametros caracteristicos

del motor.

Para esto, se tomO0 como patron de evaluacion, un modelo de propulsor de
combustion interna de un Corvette de 5.7 litros, con disposicion de 8 cilindros en V (V8), que
fue colocado en los modelos aparecidos entre los afios 1997 y 2000 (Monster M., 2003). La
justificacion de esta eleccion, esta centrada en la disponibilidad de datos de curvas de potencia

y torgque obtenidas a partir del ensayo en banco de prueba de este motor en formato pdf.

El resultado de la verificacion (Fig. 4.13), muestra que la curva de torque tiene su
punto de méaximo a 4000 rpm, con un valor de 350 Ib-pie y la potencia crece hasta 345 hp a
5600 rpm. El rango de operacién de este motor es entre 1000 y 6000 rpm.


http://www.renault.com.ar/automoviles
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Corvette 5.7 litros V8 1997 - 2000
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Figura 4.13 Resultado del ensayo en banco de prueba de un motor de combustion interna

El torque graficado es el maximo que la méaquina puede entregar a una
determinada rpm. El torque generado durante la conduccion, depende de la posicion del
acelerador y es un valor entre 0 y 1 del maximo. En el caso de simuladores que trabajan con el
teclado del computador, solo son tenidos en cuenta los valores de torque que estan sobre la
curva.

A los efectos de la simulacion se procedié a la aplicacion de las ecuaciones (4.1) y
(4.3), tomando como variable independiente, diferentes valores de velocidad angular del
motor, entre los limites 1000 y 6000 rpm (Fig. 4.14). Las curvas obtenidas muestran un nivel
aceptable de coincidencia en la forma y valores con las experimentales, mayormente la
modelacion del proceso de entrega de potencia. Se puede observar una variacion en el pico de
torque, que en este caso se da a 3000 rpm, con un valor de 400 (lIb-pie), algo superior al

observado en el banco de prueba, aproximadamente un 13 %.

Relacion Potencia Torque - rpm

450
400
350 -
300
250 ——hp-rpm
200
150
100 ——targue (b - ft) - rpm

50

Horsepower - Torque (ft-Ib)

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
RPM

Figura 4.14 Resultado del ensayo en banco de prueba de un motor de combustion interna



98

También se analizd6 y model6 la relacion torque-rpm para cada una de las
relaciones de marcha con que cuenta este modelo de vehiculo, esto es, 1 marcha: 2.66, 22
marcha: 1.78, 3% marcha: 1.30, 42 marcha: 1.0, 5% marcha: 0.74, 6% marcha: 0.5, reversa: 2.9,

diferencial: 3.42.

Torque curve per gear (Corvette C5)
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4500

4000 = — —angine
T 3500 gear 1
;3000 —_— 2
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2 2500 ,/-\\ —qgear 3
o
E 2000 /——"‘\ gear 4

1500 +— ——gedr 5

1000 +—-== — —gear b

500 —_—

0

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
rpm

Figura 4.15 Curvas experimentales de la relacion torque-rpm en las ruedas y el motor

En la grafica experimental (Monster M., 2003) (Fig. 4.15), los valores de las
curvas correspondientes al traspaso de torque, han sido magnificados por el tren de
transmision, es decir que las rpm contra las que se las gréafica, corresponden a la velocidad
angular del eje trasero en cada relacion de marcha. Como dato extra, se muestra también la

curva perteneciente al motor, ahora en (N-m), contra rpm del motor.

El resultado de la modelacion se muestra en (Fig. 4.16). Los valores pico de
torque en cada curva son levemente superiores a los observados en el ensayo experimental,
aunque hay que considerar que en este modelo no se tuvo en cuenta el rendimiento y las
pérdidas debido a la transmision, que si son cargadas en la ecuacidn general de la aceleracion

Ec. (4.9), disminuye los valores en aproximadamente un 10 %.

Podemos considerar que el modelo empleado responde a los objetivos de
simulacién dindmica de un motor de combustion interna a chispa, y que puede ser aplicado a

otros casos de caracteristicas similares.
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Relacion Torque - RPM
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Figura 4.16 Modelacion de las curvas de torque en cada relacion de marcha de la caja de

cambios

4.5.1.2 Resistencia aerodinamica y de rodadura:

Esta modelacion se realizo a partir de los parametros caracteristicos del Renault
Clio, y con la utilizacion de las Ecs. (4.45), (4.47) y (4.48) para la resistencia aerodinamica y

la Ec. (4.52) para la resistencia a la rodadura.

Se puede observar en la (Fig 4.17), que a velocidades, hasta aproximadamente 80
km/h, la resistencia a la rodadura prevalece como la fuerza principal de oposicion al
movimiento en terreno horizontal, y luego de este valor, la resistencia aerodindmica es la mas

importante, con un crecimiento no lineal importante.

El punto de cruce de ambas curvas, depende de diversos factores que van desde la
eleccion del modelo matematico de representacion de la fuerza de rodadura, hasta la
diversidad de formas aerodinamicas de vehiculos que afectan la determinacion del area

transversal, y del coeficiente de penetracion Cd.

Como regla general, se acepta que estas fuerzas se igualan a velocidades que
rondan los 50 a 60 mph, aproximadamente 80 a 96 km/h (Gillespie T., 1992), aunque algunos

textos fijan limites menores del entorno.
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Relacién Velocidad - Fuerzas Resistentes (Asfalto Seco)
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Figura 4.17 Superposicion de curvas de fuerzas aerodindmica y de rodadura

Para lograr la representacion de la (Fig. 4.17), se aceler6 el wvehiculo
sostenidamente, y a través de las 5 relaciones de transmision hasta la velocidad de 160 km/h,

casi la maxima admitida en este modelo.

4.5.1.3 Modelo acoplado de aceleracion:

El funcionamiento del simulador para efectuar las maniobras de conduccion (giro,
aceleracion, frenado, cambio de marcha, etc.), esta basado en el uso del teclado, en donde las
flechas a izquierda y derecha controlan las maniobras de giro, la tecla hacia arriba la
aceleracion, la tecla hacia abajo el frenado, y la tecla de espacio, el cambio de marcha
ascendente y descendente. Esto ha sido disefiado pensando en la metodologia mas comun
empleada en la mayoria de los juegos de video, y en la familiarizacion de los usuarios con
este formato. Ademés se han afiadido las teclas "A", y "C" que aportan a una funcién
fundamental, mantener la velocidad constante en los tramos en que se lo necesite. Esto es, al
presionar la tecla de avance, el vehiculo entra en aceleracion permanente, y al soltarla en
desaceleracion. Si se pretende mantener la velocidad constante, habria que presionar y soltar
reiteradamente esta tecla, con el inconveniente que esto significa para el usuario. De esta
manera, en el momento de acelerar, con la tecla de avance sujetada, y en una determinada
relacion de marcha, se presiona la tecla "C", lo cual activa una variable que indica un cambio
en el bucle de ejecucién, y mantiene la velocidad del vehiculo. Cuando se desea volver a

acelerar se presiona la tecla "A". Las teclas numéricas (arriba de las letras), se utilizan para
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posicionarnos en 5 diferentes puntos de visualizacion, como por ejemplo desde dentro del
automovil (Fig. 4.18) o desde fuera (Fig. 4.19).

[ Grntar Do |
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e
Fiaoiisd 50 l1gasiorts

Figura 4.18 Vista del simulador desde dentro del vehiculo

Se destaca que cuando se ha presionado la tecla "C", quedando la variable
activada, y se suelta la tecla de avance (aceleracion), el vehiculo entra en desaceleracion hasta
que se vuelve a presionar la tecla de avance, manteniendo la velocidad constante a partir de

ese momento.

Esta metodologia modifica el sistema de manejo de un vehiculo real, esto es, no se
dispone de la posibilidad de contar con un embrague, con el cudl ir regulando el movimiento
en la salida desde velocidad cero, es decir, al presionar la tecla de avance (0 6 1), se entrega
toda la potencia disponible, lo que produciria un torque elevado, y como se explicé en Fig.
3.12, un probable deslizamiento pleno, con giro de los neumaticos y con poco o nada de

movimiento de avance del vehiculo.

Para solucionar esto, se implementa el algoritmo de “aceleracion con control de

tracciéon”.
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Asc: 0.00 %

Figura 4.19 Vista del simulador desde fuera del vehiculo

En fig. 4.20 se presenta el diagrama de flujo del modelo, puede observarse la

secuencia ldgica que sigue la simulacion para mover el vehiculo virtual desde velocidad cero.

Se ingresa al bucle formalizando la entrada de datos de las caracteristicas técnicas
del vehiculo que se almacenan en un script inicial, a continuacion se realizan los calculos

preliminares para la obtencion de las fuerzas definidas por la Ec. (4.8) y la Ec. (4.20).

Se inserta la primera condicion que compara ambas fuerzas, y decide si la fuerza
entregada por el torque del motor es menor que la fuerza limite de avance, que esta
condicionada por el tipo de traccion que posee el vehiculo (delantera, trasera o en las cuatro
ruedas), por su geometria, y por las condiciones de la superficie de rodamiento. Si es asi,
acelera el vehiculo con la capacidad del motor, y si no, acelera con la limitacién mencionada.
Esto se verifica en cada paso de iteracion, ya el torque del motor va disminuyendo conforme

se va acelerando, y colocando los cambios de marcha superiores.

En este punto, se inserta la segunda condicion, para ambos caminos, que esta
referida a tres limitaciones: Maximo RPM que permite el motor, posibilidad de circular a
velocidad constante, y posible aceleracion negativa.
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Ingreso de datos de datos
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Figura 4.20 Diagrama de flujo del modelo de aceleracion con limite de traccion

Cuando se da la condicion de que las RPM del motor estén por debajo del limite y
que no se haya presionado la tecla "C" explicada anteriormente, el vehiculo acelera con la
capacidad del motor. Si alguna de esta condiciones no se da, es decir, que las RPM lleguen al
limite o que se presione la tecla "C", evita la integracion de la aceleracion, no renueva el valor

de la velocidad, y por lo tanto la mantienen constante.

Lo mismo ocurre mientras la aceleracién sea positiva. Si por alguna circunstancia
esta se torna negativa (en general en motores pequefios al subir pendientes pronunciadas en

relaciones de marcha altas, etc.), vuelve a integrar la aceleracion para disminuir la velocidad.

Se realizaron pruebas de aceleracion con control de traccion sobre diferentes
superficies de rodamiento, y se construyeron diagramas velocidad — tiempo, y velocidad —

espacio, con el vehiculo Renault Clio descrito al inicio del presente apartado.
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Para la ejecucién de estas pruebas se modelaron tramos de carreteras rectos de 6
km de longitud, simulando asfalto seco, asfalto himedo, ripio y nieve de poca profundidad
(5cm), con el fin de representar una amplia gama de interaccién neumatico — carretera, y de

performance de conduccion.

Los resultados de la simulacion en asfalto seco se compararon con resultados

experimentales de los siguientes sitios:

1. https://www.youtube.com/watch?v=gGAEqVa0Q9s
2. https://www.youtube.com/watch?v=YNMOBjmeVMA

3. https://www.16valvulas.com.ar/probamos-el-renault-clio-mio/

Las diferencias porcentuales de comparacion se calculan a partir de la Ec. (4.53)

(a)dif % = @hest ~ @i 1100 (4.53)
(a)sim

Donde (a)est, €s la aceleracion real y (a)sim, la simulada. Se consideran aceptables
diferencias de hasta un 10 % aproximadamente.

El procedimiento consistio en acelerar sostenidamente el vehiculo en terreno llano
(pendiente cero), desde el reposo, y hasta la velocidad maxima permitida por sus
caracteristicas técnicas y por la superficie de rodamiento, que en el caso del asfalto himedo y
seco fue de ~161 kph (verificado con el manual del usuario y en los enlaces 1, 2, y 3), en ripio
de ~142 kph, y en nieve poco profunda de ~155 kph, en este tltimo caso con dificultad por la

baja adherencia y la inestabilidad lateral.

Hay dos parametros principales incidentes en la traccion y la aceleracion del
vehiculo, el coeficiente de adherencia Ec. (4.21), y el coeficiente de resistencia a la rodadura
Ec. (4.52). Estos dos elementos combinados en la Ecs. (4.11) y (4.21), determinan la

performance que tiene el vehiculo.

Los coeficientes de adherencia utilizados fueron extraidos de la tabla 3.1 y los

coeficientes de resistencia a la rodadura de la tabla 4.1.

La curva de Fig. 4.21, presenta la aceleracion experimental del vehiculo hasta los
100 kph obtenida del enlace 3, y es contrastada con la curva obtenida de la simulacion

presentada en Fig. 4.22.


https://www.youtube.com/watch?v=gGAEqVaOQ9
https://www.youtube.com/watch?v=YNM0BjmeVMA
https://www.16valvulas.com.ar/probamos-el-renault-clio-mio/
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Figura 4.21 Prueba de aceleracion hasta 100 kph experimental
De la observacion de ambas curvas podemos hacer las siguientes consideraciones:

e En la prueba experimental se llega a los 100 kph en 14.54 seg, mientras que en la
simulacion se arriba a la misma velocidad en 14.4 seg (0.97 %).

e Comparando valores intermedios cada 3 seg., vemos que se obtiene:

Tiempo Experimental Simulacién Diferencia
(seq) (kph) (kph) (%)
3 40 37 8.1
6 62 60 3.3
9 80 78 2.5
12 92 92 0

Tabla 4.2 Comparacion aceleracion Renault Clio 1.2 16v experimental — simulacion
Este procedimiento, nos permite corroborar la forma que toma la funcién
velocidad en el tiempo en ambos casos. Las diferencias observadas son minimas y pueden

deberse a variaciones en las condiciones del ensayo.

Las curvas presentadas en Fig. 4.23 y en Fig. 4.24, muestran en ordenadas, la
velocidad en kph y aceleracion en pies/seg?, y en abscisas, el tiempo transcurrido durante la
prueba en segundos para superficie de rodamiento asfaltica en estado humedo y seco. Ademas

se indican las relaciones de marcha y el momento en que se las utiliza.
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Performance de velocidad hastalos 100 kph Renault Clio1.2 16v
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Figura 4.22 Prueba de aceleracion hasta 100 kph simulada

En esta circunstancia, el coeficiente de resistencia a la rodadura es el mismo para
ambos casos (o =0.018), asfalto promedio (Tabla 4.1), por lo que la performance la

determina la adherencia.

La curva a), que representa la aceleracion sobre una superficie de asfalto seco
(u=0.85), es la que menos tiempo utiliza para acceder a la méxima velocidad de 161 kph (~
65 seg.), y la que mayor pendiente presenta en Fig. 4.23, confirmando la mayor capacidad de
traccion, que puede observarse en Fig. 4.24, en donde la 12 marcha estad limitada por el
coeficiente de adherencia y genera una aceleracion de casi 9 pies/seg?. Cuando se conecta la
223 marcha, la fuerza de traccion cedida por la potencia del motor se torna menor que la fuerza
limite, y de ahi en adelante controla la prueba, con aceleraciones que en 52 velocidad son

cercanas a cero, Y el vehiculo no puede aumentar su velocidad en terreno llano.

La curva b), representa la circulacion sobre asfalto humedo (u = 0.50), sin pelicula
de agua, esto es, sin posibilidad de hidroplaneo dindmico. Podemos observar que también
accede a la méxima velocidad de 161 kph, pero en un tiempo mayor, con una diferencia que
en 28 32y 42 marcha se incrementa de 2 a 4 seg., con una pendiente sensiblemente menor, con
menor capacidad de traccion, (Fig. 4.23). En Fig. 4.24, se observa que la maxima aceleracion
en 12 marcha, controlada por la adherencia, es de ~5.3 pies/seg?, y en 22 marcha, también
controlada por la adherencia, se produce un salto positivo a ~6.6 pies/seg?, esto es porque la
fuerza de traccion limite es constante, y ahora la masa equivalente (Ec. (4.10)), es menor,
porque las pérdidas en la relacion de transmision Nw son menores. Desde 32 marcha, la

aceleracion es controlada por la potencia entregada por el motor hasta el final de la prueba.
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En Figs. 4.25 y 4.26, se analiza la diferencia existente en la performance de
velocidad y aceleracidn sobre asfalto humedo v ripio. Se ha colocado nuevamente la curva b),
pero ahora acompafiada por la curva c) (ripio) cuyas caracteristicas son: p=0.60 y po = 0.055
(Tablas 3.1 y 4.1). Esta comparacion esta basada en que los coeficientes de adherencia de
ambas superficies son similares, pero existe una diferencia marcada en la rodadura, producto

de transitar sobre una superficie pedregosa y muy deformable

Performance de Velocidad Renault Clio 1.2 16v
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Figura 4.23: Aceleracion limitada en diferentes superficies de rodamiento
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Figura 4.24: Aceleracién limitada por la superficie de rodamiento

Esto se puede verificar en la Fig. 4.25, en donde a bajas velocidades, hasta la 22
marcha, las pendientes de ambas curvas son similares, con valores de aceleracion limitada por
la adherencia, similares (Fig. 4.26), ya que hasta ese momento, a pesar de que en ripio se

cuenta con algo méas de traccion, su resistencia a la rodadura es mayor, produciéndose una



108

compensacion. Al colocar la 3% marcha, el control de aceleracion lo toma la potencia del
motor, comienza a hacerse mas importante la fuerza de resistencia a la rodadura frente al

mismo impulso, y ambas curvas se separan francamente a ~75 kph. Las velocidades maximas
alcanzadas difieren en ~20 kph.

Performance de Velocidad Renault Clio 1.2 16v
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Figura 4.25: Velocidad en ripio limitada por la resistencia a la rodadura

Finalmente, se presenta en Figs. 4.27 y 4.28, el desempefio del vehiculo sobre
nieve con un coeficiente de adherencia muy bajo, u = 0.2 (Tabla 3.1), y un coeficiente de

resistencia a la rodadura po = 0.025 (Tabla 4.1), un poco superior al del asfalto promedio.

Performance de Aceleracion Renault Clio 1.2 16v
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Figura 4.26: Aceleracion en ripio y asfalto himedo

Por efecto de la baja adherencia, el vehiculo debe partir desde el reposo con un
valor de aceleracion maximo limitado por la baja traccion de ~2 pies/seg? (Fig. 4.28), para
evitar el deslizamiento de los neumaticos.
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Performance de Velocidad Renault Clio 1.2 16v
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Figura 4.27: Velocidad - Tiempo en Nieve poco profunda (5 cm)

El control de traccion debe mantenerse durante casi toda la prueba, y solamente en
42 marcha, se libera la entrega plena de potencia del motor. La curva de velocidad — tiempo
(Fig. 4.27), tiene baja pendiente, y puede alcanzar los 100 kph solo a los 50 segs. La
velocidad maxima es regulada por la resistencia a la rodadura.
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Figura 4.28: Aceleracion limitada por la baja adherencia en nieve

En este caso se agrega el gréafico velocidad — espacio (Fig. 4.29), a los efectos de
notar que debido a las condiciones de pista, el vehiculo necesita aproximadamente 700 mts,

para alcanzar los 100 kph, y aproximadamente 5 km para la velocidad maxima.
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Performance de Velocidad Renault Clio 1.2 16v
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Figura 4.29: Velocidad — Espacio recorrido en Nieve poco profunda (5 cm)

45.1.4 Desaceleracion con asistencia de freno de motor:

En la presente tesis se ha simulado este procedimiento de gran importancia para
afrontar diferentes situaciones que se pueden presentar durante la conduccion de un vehiculo.
Se ha tenido en cuenta el funcionamiento de un motor de combustion interna con propulsion a

nafta, y se han obtenido gréficos para su analisis.

Cuando se libera la tecla de avance, y no se presiona la tecla de retroceso, el
vehiculo virtual ingresa en el médulo de desaceleracion y continda en este proceso repetitivo,
hasta que se vuelve a presionar la tecla de avance o retroceso para aceleracion o frenado

asistido respectivamente.

Si durante este intervalo, se presionan las teclas de flecha a izquierda o derecha se

ejecuta la maniobra de giro en desaceleracion.

En Fig. 4.30, Fig. 4.31, Fig. 4.32 y Fig. 4.33, se observan las gréficas obtenidas en

la simulacion.

En el procedimiento se generd un tramo de carretera recto y horizontal de 4 km de
longitud, y se utilizé un Renault Clio 1.2 16v (Fig. 4.18). El valor del coeficiente xfM, se
calcul6 en 0.301 Ec. (4.30).

Se acelerd sostenidamente el vehiculo en 1?2, 22 3% 4% y 52 marcha hasta una

velocidad de aproximadamente 100 kph, para luego soltar la tecla de avance y dejar que
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pierda velocidad hasta cero sin recurrir a la asistencia de frenos de friccion, en tres situaciones

diferentes:

1. Presionando la tecla "E" (Simulacién del pedal de embrague presionado o
colocacién de "punto muerto" en caja de cambios).

2. Dejando la relacion de marcha en 5ta, ya que es la practica mas coman en rutas
cuando es necesario abordar una curva a altas velocidades, solo que en este caso se
prolongd el proceso hasta la detencion.

3. Realizando rebajes hasta la 1ra marcha.

Fueron evaluadas todas las fuerzas que contrarrestan a la velocidad. Se simul6 al
asfalto como superficie de rodamiento y se graficd la velocidad en kph, contra el tiempo en

segundos y contra el espacio en metros respectivamente.
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Figura 4.30: Desaceleracion en el tiempo sobre asfalto y pendiente cero

La secuencia de cambio de relacion de marcha hacia abajo en la prueba fue la

siguiente:

e Se coloco 4ta a 90 kph (= 3000 RPM)
e Se coloco 3ta a 80 kph (= 3800 RPM)
e Se coloc6 2da a 65 kph (= 5200 RPM)
e Se coloco 1ra a 40 kph (= 5350 RPM)
Esto se puede observar en el quiebre de las curvas de las Fig. 4.30 y 4.31.

Las diferencias de tiempo o distancia en valor absoluto ((t,d)difa) y porcentual

((t,d)difs), son calculadas utilizando las siguientes ecuaciones:
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(t,d )difap =|(t.d Ysm, it ) (6.0 )| (4.54)

‘(t,d Xsm,f ) —(t.d )fm‘
(t.d ) sm,ff)

Donde (t,d)smfr es el tiempo o distancia de detencidon sin motor o utilizando

(t,d )difo, =

100 (4.55)

freno por friccion, (t, d)m es el tiempo o distancia de detencion con freno de motor.

El tiempo de detencién del vehiculo sin la asistencia del freno de motor es de
aprox. 106 seg, con freno de motor en 5ta marcha de aprox. 86 seg., lo que implica una
mejora de aproximadamente un 19%, Ec. (4.55). Ya realizando los rebajes hasta la 1ra
marcha, en la secuencia explicada, el tiempo de frenado es de aprox. 40 seg., con una mejora
considerable de un 63% Fig. 4.29.

Velocidad - Espacio
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Figura 4.31: Desaceleracion en el espacio sobre asfalto y pendiente cero

El espacio recorrido en la detencién, que es de fundamental importancia en la
evaluacion de la seguridad se muestra en la Fig. 4.31:

¢ Sin freno de motor = 1300 m
e Con freno de motor en 5ta marcha ~ 1000 m
e Con el cambio de relacion de caja descendente ~ 505 m
En este caso los porcentajes de mejora son de = 23% en el segundo caso con

respecto al primero, y de = 61% con los rebajes.

Si observamos ahora la parte superior de la curva, vemos que para que el vehiculo

pase de 100 kph a 80 kph, recorre 320 m sin freno de motor, y 250 m con la 5ta marcha
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posicionada, con una ganancia de 70 m (23%), diferencia fundamental en el abordaje de

curvas.

Asimismo se realizé una prueba de frenado sobre una superficie de rodamiento
extrema como lo es el hielo, el cual disminuye radicalmente el coeficiente de adherencia con
los neumaticos, y torna peligroso e inestable el uso de los frenos por friccion. En este caso la

normativa vial aconseja el uso del motor para disminuir la velocidad e incluso detener el

vehiculo.
Velocidad - Espacio
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Figura 4.32: Desaceleracion en el espacio sobre hielo y pendiente cero

El ensayo consistio en acelerar nuevamente el vehiculo sostenidamente hasta 100
kph, y luego desacelerarlo con frenos del tipo ABS (en el limite de adherencia), con freno de
motor con la relacién de marcha en 5ta, y efectuando rebajes hasta 1ra, al igual que se hizo

con el ensayo sobre asfalto, Fig. 4.32.
El coeficiente de adherencia estatico, se fijo en 0.15, y el dindmico en 0.1.

El objetivo en este caso, es determinar la conveniencia de uso de un método de
desaceleracion estable (freno de motor), frente a uno inestable (freno por friccion), y la

diferencia existente en las distancias de frenado.

Los valores de los desplazamientos del vehiculo desde 100 kph hasta la detencién
con la asistencia del freno de motor, son los mismos que los obtenidos en el ensayo sobre
superficie asfaltica, ya que se operd de manera tal que el torque de frenado sobre la rueda
motora no superara las condiciones de adherencia (esto puede ocurrir a altas RPM en la

primera marcha).
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El valor de distancia de frenado utilizando el sistema ABS al limite de su

capacidad es de 320 m.

La diferencia con el frenado de motor realizando rebajes hasta la 1ra marcha (=
505 m) es de = 185 m Ec. (4.54), aproximadamente un 37 % Ec. (4.55), lo cual no es
significativo de no mediar una situacion de emergencia, y considerando una estabilidad
dindmica ampliamente superior. Esta practica resulta de gran importancia para
desaceleraciones a velocidades intermedias. En esta prueba se excluyen los vehiculos que no

cuenten con sistemas ABS.

& SaoMarcosAnaRechPC

11.814 21 non 4 2.0598 Pioce )

Figura 4.33: Pruebas efectuadas en zona montafosa

Finalmente, se efectuaron pruebas sobre asfalto en buenas condiciones, en
pendientes de diferente inclinacion y de 1 km de longitud, para observar y comparar el
comportamiento del vehiculo soltando el acelerador a una velocidad determinada (100 kph), y

dejandolo desacelerar con y sin la asistencia del freno de motor.

En la Fig. 4.34, se puede observar que las pendientes analizadas son del 2% (P
2%), 4% (P4%), 6% (P 6%) y 8% (P 8%), y en cada una se efectuaron las tres pruebas

correspondientes.

La secuencia de cambio de relacion de marcha hacia abajo es la misma que para

pista con pendiente 0% enunciada anteriormente.

A medida que la pendiente descendente se torna mas pronunciada, se hace mas
necesario el uso de algun sistema de frenado para mantener la velocidad y evitar que aumente

de manera peligrosa.
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Se debe tener en cuenta que cuando se circula por carreteras con pendientes
pronunciadas, también existen curvas de radios pequefios, lo que aumenta considerablemente

el riesgo de accidentes por salida de pista.
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Figura 4.34: Desaceleracion en pendiente variando freno de motor y sin freno de motor

En estos casos el uso del freno de motor es altamente recomendado por la
sefializacion vial y de vital importancia para evitar la pérdida de control del vehiculo y el
deterioro y sobrecalentamiento del sistema de frenos por friccion. Esto se agrava en

situaciones de climas adversos como por ejemplo, lluvia o nieve.

Cuando el vehiculo desacelera sin la asistencia del freno de motor, las fuerzas que

inciden son: aerodindmica, rodadura y gravedad.

La fuerza aerodinamica, es mas significativa hasta =~ 80 kph, en donde la

rodadura comienza a ser mas importante (Fig. 4.17).

La fuerza de gravedad, en este caso, es la que favorece la aceleracion por ser

pendientes descendentes.

En el analisis realizado para pendientes leves de 2% y de 4%, soltando el
acelerador a los 100 kph, se llega al final de la recta a ~ 65 kph en el primer caso y a ~ 86 kph
en el segundo con el vehiculo en "punto muerto”, es decir, efectivamente las fuerzas

mencionadas actlan frenando el vehiculo, con mas incidencia aerodinamica que de rodadura.
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Cuando se activa el freno de motor, se ve claramente su efecto, y en 5ta marcha la
velocidad disminuye a ~ 50 kph (P 2%) y 74 kph (P 4%) respectivamente, con una ganancia
en el frenado de aproximadamente 23% y 14% respectivamente. Al efectuar los rebajes a
relaciones de caja menores, en P 2% se detiene el vehiculo en ~ 600 m, y en P 4% se llega a =
22 kph a los 1000 m.

En la pendiente de 6%, el vehiculo sin asistencia del freno de motor eleva su
velocidad debido a la fuerza de gravedad hasta ~ 104 kph, con freno de motor en 5ta marcha,
disminuye a =~ 94 kph, y realizando los rebajes, se llega a colocar solo la 4ta marcha a =~ 96
kph (= 3180 RPM), debido a la longitud e inclinacion de la pista, y alcanzar una velocidad de

~ 92 kph, que es apenas menor que la anterior.

En el caso de la pendiente correspondiente al 8%, se ha extendido su longitud

hasta 2000 m con el fin de tener mas margen para realizar los rebajes.

Por el grado de severidad que tiene su inclinacion, el vehiculo aumenta
drasticamente su velocidad hasta = 128 kph sin freno de motor, y aun con freno de motor en

Sta marcha asciende a =~ 110 kph.

Al efectuar los rebajes a 4ta marcha, a 104 kph (= 3400 RPM), se logra mantener
la velocidad y pasando a 3ra marcha (= 4870 RPM), se logra bajar su velocidad a = 85 kph.

Si las pendientes fueran aun mas largas, la diferencia se acenttia notablemente por

la tendencia de las curvas Fig. 4.33.

De las pruebas realizadas, puede observarse que el modelo responde
correctamente a la variacion de desaceleracion ajustada a la superficie de rodamiento sobre la
cual se desplaza el vehiculo, y a la utilizacién o no del freno de motor sobre la misma

superficie.

4.5.1.5 Desaceleracion con asistencia de frenado por friccion:

El proceso se inicia al presionar la tecla de retroceso, siempre y cuando el vector
velocidad del vehiculo sea positivo, mayor que cero, y termina al soltar dicha tecla. La
velocidad inicial y final tienen su valor en consecuencia con dicha accion y la distancia es

calculada en ese entorno.
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Uno de los parametros obtenidos a través de la interface del simulador, es la
distancia de frenado, que es calculada en tiempo real a medida que se produce la
desaceleracion del vehiculo por medio de la accion del usuario (Fig. 4.35), con resultados

parciales entre la velocidad de inicio y la final.

La obtencion de este valor de manera explicita, es muy importante desde el punto

de vista del andlisis de situaciones de frenado extremas.

=+ Simulador frenado Clio PRUEBA =G

VISIBLE CD

HO VISIBLE CD

NO VISIBLE CD

Distancia de
frenado (mts)

2 Pondiente Distonci rrida Revoluc Velocidad Reladidn. [istoncia de
& I pris Sinuts (iotor) Cean/h e || e

Figura 4.35: Célculo de distancia de frenado en tiempo real

El diagrama de flujo se presenta en Fig. 4.36. Se observa que el proceso de

_)
frenado es retroalimentado, con una condicion de verificacion para la velocidad v >0, que
debe ir disminuyendo afectada por la aceleracion negativa, hasta hacerse cero, y en este punto,

el vehiculo sale del enlace, conecta la reversa y comienza a retroceder.

A partir del condicionamiento, la secuencia es lineal, efectuando el calculo de los
parametros de resistencia al desplazamiento explicados en la Ec. (4.38), de las fuerzas de
frenado postuladas en las Ec. (4.40) y Ec. (4.41), y de la aceleracion, velocidad y

desplazamiento integradas numéricamente.

Para la determinacion de la distancia de frenado, al inicio del bucle, se detecta la

_)
posicion inicial del vehiculo Pi;, y luego de los calculos mencionados en el parrafo anterior,
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%
la posicion final Pfjen el loop actual. Con las dos posiciones se calcula la norma como

distancia parcial, y se adiciona a la distancia del paso anterior.
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Figura 4.36: Diagrama de flujo para proceso de frenado y célculo de la distancia de frenado
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Por Gltimo se publica el valor en la interface Fig. 4.35, y vuelve a entrar en el

bucle, mientras se mantenga presionada la tecla de retroceso.

En este caso se teste6 el vehiculo patron para la validacion. Los resultados
obtenidos de la simulacion, se comparan con pruebas in situ realizadas por las revistas

especializadas, y se corrigen variables en donde se necesite.

Las condiciones en las cuales se realizaron las pruebas in situ no se especifican en
los textos, pero por lo percibido en los articulos, la superficie de rodamiento es asfalto
promedio con un p ~ 0.85 y la pendiente o =0. Se considera un tiempo de reaccion del
conductor treac = 0.5 seg. (Ec. 4.37), que es el retardo minimo para el cambio de pedal de

acelerador a freno. Estos los parametros respetados en la simulacion.

Las diferencias porcentuales de comparacion se calculan a partir de la Ec. (4.56)

(d )dif% =M-1oo (4.56)

(d )sim
Donde (d)twst, €s la distancia de frenado real y (d)sim, la simulada. Se consideran

aceptables diferencias de hasta un 10 % aproximadamente.

Los testes de frenado obtenidos para el automoévil Renault Clio 1.2 son

presentados en:

I.  https://www.youtube.com/watch?v=gGAEqVaOQ9s (ABS)
Il.  https://www.16valvulas.com.ar/probamos-el-renault-clio-mio/ (sin ABS)
1. https://www.youtube.com/watch?v=YNMOBjmeVMA (sin ABS)

En | la distancia de frenado de 100 — O kph fue de 46 mts, mientras en II, el

mismo vehiculo, en el mismo rango de velocidad frend en 49.54 mts, un 7.7% mas.
Los resultados obtenidos de la simulacion son los siguientes:

e 120 -0 kphen67.3 mts
e 100 - 0 kph en 49 mts
e 100 -0 kph en 45.2 mts (con treac = 0 Seg.)
Un aspecto especialmente importante de destacar nuevamente, es la observacion
de la funcidn representada por el perfil de la curva experimental de fig. 4.37 (I1), graficada en

fig. 4.38 con la nomenclatura “100 — 0 kph Exp.” y su comparacion con la funcion de la curva


https://www.youtube.com/watch?v=gGAEqVaOQ9s
https://www.16valvulas.com.ar/probamos-el-renault-clio-mio/
https://www.youtube.com/watch?v=YNM0BjmeVMA

120

simulada “100 — 0 kph TR”, en la cual se contempla un p= 0.82. Vemos una gran

coincidencia en el desarrollo y en el valor final.

La curva nomenclada “100 — 0 kph”, representa la frenada pura, es decir, no

contempla el tiempo de reaccion. En este punto, es significativo subrayar la importancia del

tiempo de reaccion en la frenada, ya que en solo 0.5 seg. el vehiculo recorre una distancia de

casi 4 mts.

48 46 4

2 4 338 b H R N =3

Distance [m}

26 286 2 20 18 16

14 12 10 8 6 < 2 0

Figura 4.37: Test Realizado a Renault Clio Mio 1.2 (V)

Comparando valores intermedios cada 20 kph, se puede observar que en principio

las curvas coinciden hasta aproximadamente los 75 kph, para luego comenzar a separarse

levemente y finalmente llegar a una diferencia de 1.10 % en el frenado total.

Asi, tendremos:

Velocidad Experimental Simulacién Diferencia

(kph) (mts) (mts) (%)
100 0 0 0
80 20 20 0

60 35.2 32.8 7.3
40 43.5 41.8 4

20 47.8 47.2 1.3

0 49.54 49 1.1

Tabla 4.3 Comparacion en el frenado Renault Clio 1.2 16v experimental — simulacion

De 120 — 0 kph, la distancia de frenado medida en campo es de 71.5 mts (111), y la

obtenida de la simulaciéon con TR = 05 seg y n = 0.85 es de 67.3 mts (fig. 4.35),

aproximadamente 6% menos.
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Figura 4.38: Curvas de frenado en diferentes condiciones
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5 DINAMICA EN TRAYECTORIA CURVA

Cualquier tipo de vehiculo puede ser identificado a partir de su dispositivo de
control (Genta G., 2006), esto es, por propulsion, en donde las fuerzas necesarias para lograr
el cambio de direccién son ejercidas por hélices, cohetes, etc. o por trayectoria guiada, la que
podemos subdividirla ademés en dos categorias:

e Vehiculos guiados con trayecto rigido.
e Vehiculos conducidos, equipados con un sistema de direccion que actla ejerciendo
fuerzas sobre €l, y que le permite tener una trayectoria flexible.
En el primer caso la contraccion lateral genera todas las fuerzas necesarias para

efectuar el cambio de sentido sin deformacion, (tren, tranvia, etc.).

En el segundo caso las fuerzas son generadas por el cambio de sentido del

vehiculo, el cual a su vez es causado por fuerzas y momentos debido al sistema de direccion.

En este capitulo se desarrolla un modelo matematico simplificado de simulacion
de circulacién de un vehiculo en trayectoria curva, tomando en consideracion la segunda

opcion.

Las simplificaciones realizadas aportan a una mayor velocidad de procesamiento,
menor necesidad de utilizar un gran nimero de parametros especificos del neumatico, y
cumple con los objetivos generales planteados de verificacion de los indices de consistencia

geométrica y peligrosidad en carreteras con perfiles topogréaficos diversos.

5.1 FUERZA LATERAL SOBRE EL NEUMATICO, ANGULO DE DERIVA:

La generacion de fuerzas laterales en la interface neumatico — carretera, es
fundamental para que el vehiculo pueda efectuar una maniobra de giro y cambiar su direccion,
y para que esto ocurra, el compuesto con el cual es fabricado, debe necesariamente permitir

deformaciones laterales.

Para explicar este fendbmeno, se realiz6 un modelo compuesto por una banda de
caucho duro entre dos discos de metal (Milliken, 1995), y se le aplico una fuerza lateral en el

centro de la rueda (fig. 5.1).
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Si la rueda se mantiene levemente presionada hacia abajo con una fuerza vertical
constante, y se la somete a un empuje lateral leve, el caucho se deforma y la rueda se mueve
ligeramente de manera lateral. Si la fuerza es incrementada, la deformacion crece hasta un
punto en que el modelo comienza a deslizarse de costado sobre la superficie. En ese punto la
fuerza lateral se mantiene aproximadamente constante. Si el experimento se realiza sobre una
rueda con un disco de metal mas pequefio, esto es, se asimila a una cubierta con mayor altura

de talon, la deformacion lateral es mayor para la misma fuerza.

La rigidez lateral de un neumatico viene dada como en un resorte, i. e.,
libra/pulgada de deformacién. La fuerza requerida para que el neumatico deslice, es funcién

del coeficiente de adherencia .

’ ]-4——— Fuerza lateral aplicada

Neumatico elasticoFuerzaa

nivel de suelo

Vista

lateral  Distribucion de presiones enla  frontal
huella del modelo

Fig. 5.1 Fuerza aplicada al modelo de caucho y deformacion

Si se hace girar el modelo al mismo tiempo que se produce la deformacion, éste se
mueve con una direccion diferente a la direccidn de su eje longitudinal, es decir, se forma un
angulo identificado en fig. 5.2 como ‘“angulo de deriva o”, entre la direccion de

desplazamiento y el plano medio longitudinal de la rueda.

La aplicacion de la fuerza lateral, da origen a una deformacion lateral en el
entorno de la huella de contacto (la fuerza debe ser lo suficientemente pequefia como para
evitar el deslizamiento), y esto provoca que al girar la rueda, cada punto de la banda de
rodadura no deformada (indicado por puntos de tinta en el modelo), entre a la huella de
contacto en el borde de ataque, donde se queda fijo a la superficie. A medida que se produce
el giro, los puntos “pegados” se mueven de costado en forma relativa a la rueda debido a la
deformacion (fig. 5.2), haciendo que la trayectoria sea en direccién al angulo de deriva
paralela al eje y’, aunque no exista cambio de orientacion en el eje longitudinal (permanece

paralelo a su posicion original). Cuando los puntos se aproximan al borde de salida, la presion
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vertical va disminuyendo hasta que el coeficiente de adherencia es incapaz de mantenerlos

fijos, y por lo tanto la deflexion lateral. En este punto vuelven a la posicién no deformada en

el plano central de la rueda.

Angulo de deriva o
Direccion de

la urayecton'a\
delareuda ) ]
\ o
v,

Eje guia de \.
la huella \

Longitud 3
de la huella

| El eje longitudinal de
' la rueda permanece

i paralelo a su

| direccion original

Posiciones sucesivas de los
punto de tinta relativos a la
huella a medida que la
rueda gira. (Los puntos de
tinta permanecen fijos en
relacion al suelo.)

neumatico

Vista
inferior

- — -

:
I
X

Fig. 5.2 Movimiento del modelo de caucho deformado

Si la fuerza lateral se incrementa, el angulo de deriva crece, el neumatico se

deforma mas, y el limite del deslizamiento en la parte trasera de la huella se mueve hacia

adelante (fig. 5.3). Este proceso es progresivo, hasta que el total de la huella se desliza, y la

fuerza lateral es determinada por el coeficiente de adherencia.

La deformacion lateral del neumatico y la distribucién de la fuerza vertical y

horizontal en la zona de contacto con un angulo de deriva alto de aproximadamente 15°, es

presentada en fig. 5.4, obtenida del dispositivo de tipo Gough (Milliken, 1995). El punto A es

el borde de ataque de la huella y la deformacion lateral es “v” en rodadura estable, pero como

la carcasa tiene resistencia a la flexion, la deformacion se propaga a toda la huella. En esta

situacion, el punto A se mueve por la huella con una fuerza vertical creciente, que hace que se

produzca una completa adhesion, y tome la direccion A — B, paralela al vector V.
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=/ 7
[ ///////

Zona de deslizamiento

Fig. 5.3 Deformacion del neumaético y ampliacion de la zona de deslizamiento
La velocidad lateral en ese entorno es:

Vd =V -sena (5.1)

Con un angulo de deriva « constante.

En el punto B, los elementos se deslizan lateralmente hasta el punto D en donde

dejan la huella de contacto.

En este modelo, la maxima deflexion ocurre al mismo tiempo que se produce el

pico de distribucion de la fuerza lateral, el punto H y el punto G coinciden verticalmente.

La resultante de la distribucion de la fuerza lateral Fy, est4 aplicada a una distancia

“t” del centro de la huella (fig. 5.4), y se denomina “avance del neumatico”. El producto Fy -t

es el par de auto alineamiento, que tiende a forzar al plano medio de la rueda hacia la
direccion del vector V, con angulos de deriva medios o bajos, en un efecto de estabilizacion

del giro.

En el diagrama de fig. 5.5, se presenta la variacion de la fuerza lateral con
respecto al angulo de deriva para un neumatico de automovil de calle tipico con angulo de

comba nulo, en sus versiones radial y diagonal (Wong J. Y., 2001).

Al principio la fuerza lateral crece casi linealmente a medida que la deriva
también crece, hasta aproximadamente un valor de angulo de deriva de 4° o 5° (neumaticos
comunes de calle radiales), en este entorno se considera proporcionalidad y la ecuacién viene

dada por:
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_%Fy

C,=
* oa
a

(5.2)
0

La constante de proporcionalidad C, se denomina rigidez lateral, y se define como

la pendiente de la curva para un angulo de deriva « = 0. Si « > 0, se genera la fuerza lateral

negativa Fy sobre el neumaético, que viene dada por:

Deformacion
lateral

de la huella

fY Deformacion
de ceiucho
) —

-

Deslizamiento
lateral

e X
v \____ Plano central
/ de la rueda

Distribucion de
la fuerza vertical‘

Distribucion de
la fuerza lateral |

!
|
| —T Deslizamiento
Velocidad lateral , B | ‘/][ lateral
\/ |
l

Fig. 5.4 Deformacion lateral del neumatico y distribucion de fuerzas

C. es considerado negativo. La Ec. (5.3) es usada para estudiar el comportamiento
dinamico de vehiculos asumiendo angulos de deriva pequefios, como ocurre en condiciones

de conduccion normal (objetivo del presente trabajo).
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Cuando se acerca el limite de deslizamiento, Fy crece de manera no lineal mucho
méas lentamente, y eventualmente se mantiene constante o decrece levemente cuando se

produce el derrape.

N Ib.
600 — - . .
LIMITE DE ADHERENCIA DEL CAMINO
Neumatico Radial e a— ——
e
2000 / 4/-‘guma'u'co Diagonal
-
S,
[44]
=
o
-
5
& 1000

-
iz

. 1 1 |

8° 12° 16°

ANGULO DE DERIVA

Fig. 5.5 Diagrama de fuerza lateral contra angulo de deriva

Debido a su mayor rigidez lateral, la fuerza lateral en un neumatico radial crece
mas rapidamente que en un neumatico diagonal (fig. 5.5) a medida que aumenta el angulo de
deriva, esto implica que para generar la misma fuerza de sustentacion, la deformacién o

deriva debe ser mucho mayor en el neumaético diagonal.

La rigidez lateral es dependiente de muchas variables, entre las que estan tamafio
y tipo de neumatico, numero de capas, inclinacion de hilos, ancho del neumatico, banda de
rodadura, etc. Para un mismo neumatico, la carga vertical y presion de inflado son los puntos

mas importantes. Todo esto se reflejara en el modelo adoptado en este trabajo.

La presencia de un angulo de comba en las ruedas, genera una fuerza lateral,
aunque no exista angulo de deriva, pero es mucho menor a la explicada y depende casi

linealmente de la carga vertical y del tipo de neumatico.

En la discusion del comportamiento dindmico lateral de un neumatico expuesta,
no se ha hecho mencién al efecto que produce la fuerza longitudinal. Sin embargo,
normalmente cuando se transita un trayecto curvo, existe la presencia de fuerzas de traccion

en aceleracion, y fuerzas de frenado en combinacion con la fuerza lateral. En general, esto
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produce una reduccion gradual de la fuerza lateral a medida que aumenta la fuerza de traccion
o frenado, es decir, que se necesita de un mayor angulo de deriva para generar la misma

fuerza lateral.

Para valores bajos de fuerzas longitudinales, la reduccion de la fuerza lateral es
principalmente debido a una reduccion del coeficiente de rigidez transversal. Si se dan valores
altos, la fuerza lateral cae de manera pronunciada, debido a la ampliacién de la zona de

deslizamiento, lo que reduce la adherencia local transversal disponible.

Un ejemplo de este fendmeno, puede verse en fig. 5.6 (Milliken, 1995), en la que
se representan las fuerzas longitudinal Fx y lateral Fy, en funcion del deslizamiento

longitudinal y para diferentes dngulos de deriva.

Fx
a) o 4500 2 Angulo de deriva, grados
o —
g +400
5
& +300
w
i 200
[ S '
N
o
2 +100
—..99 —:8 -..6 -4 -2 +.2 +.4 +6 +.8 +1.0

~+——— Traccion Deslizamiento -100 % Deslizamiento  Frenado

&
8

Fuerza de traccion.

Nota: Carga vertical 400 kg

&
8
Blogqueo

== Fx/F:

L
8

&
(=]
o

-4 -3 -2 -1 0 +.2 +.4 +.6 +.8 +1.0
—~—— Traccion Deslizamiento Frenado see—— ‘

g
0

Nota: Carga vertical 400 kg

Pérdida de
traccion

o

ot S
Uy = F}"F: k=1
m

Fig 5.6 Efecto combinado de fuerza longitudinal y lateral
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Puede observarse que la capacidad de traccion o frenado longitudinal (Fx, 1) (Fig.
5.6 a)), disminuye notoriamente a medida que el angulo de deriva aumenta, y asi mismo
ocurre a medida que aumenta el deslizamiento longitudinal para un mismo angulo de deriva.
Tomando en cuenta la fuerza lateral Fy o coeficiente de adherencia lateral t (Fig. 5.6 b)),
vemos que la capacidad para generar fuerza lateral en curva, aumenta con el angulo de deriva

y disminuye con el deslizamiento longitudinal (traccion o frenado).

Podemos ahora hacer un analisis mas detallado de la relacion existente entre la
fuerza lateral Fy y fuerza longitudinal Fx para distintos valores de angulos de deriva y ver su

influencia mutua.

En Fig. 5.7 a) (Genta G., 2006), se representan un grupo de curvas experimentales
Fy(Fx), que se originan de someter a un neumatico radial al esfuerzo combinado de
solicitacion lateral y traccion o frenado, para diferentes situaciones de angulos de deriva. El
eje vertical representa la variacion de la fuerza lateral con los angulos de deriva que se
generan al aumentar su valor, por su parte el eje horizontal es la variacion de la fuerza
longitudinal que responde a diferentes tasas de deslizamiento. En el interior del diagrama, por
fuera de los ejes, se encuentra el efecto combinado de ambas fuerzas. Por ejemplo el punto
“A” representa la maxima fuerza lateral que puede ejercer el neumatico (~2.1 kN) para un
angulo de deriva de 5° y una traccion de ~0.6 kN. Este diagrama es denominado elipse de

friccién o circulo de friccion.

Traccion

b)

0:5°

T FX F! -—

Fxlk] 3
Fig. 5.7 Elipse de friccion

El circulo de friccion o contorno (en linea de trazo), representa el limite de
capacidad del neumatico para ejercer fuerza en su interface con la carretera para un grupo de

condiciones definidas (tipo, carga, temperatura, superficie de rodadura etc.). Si bien el
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diagrama se realiza para una rueda individual, es conceptualmente similar al de un vehiculo

en su conjunto.

Si F es la fuerza total ejercida sobre la rueda por la carretera, y Fx y Fy son sus

componentes, el coeficiente de adherencia resultante es:

F_[2, 2
H=F = My + Hy (5.4)

La fig. 5.7 b), muestra una aproximacion eliptica simplificada a la curva
experimental. A pesar de ser un modelo aproximado, principalmente por la diferencia entre

los méximos de Fx, puede ser utilizada para simular un manejo estable.

La relacion Fy(Fx) es:

2 2
Fy I:x _
(?J +[F_XOJ _1 (55)

Donde Fy, es la fuerza Fy ejercida para un determinado angulo de deriva sin

aplicacion de Fy, y Fxo es la m&xima fuerza longitudinal con un &ngulo de deriva nulo.

De la utilizacion de Ec. (5.5), el coeficiente de rigidez transversal en un neumatico
cuando se aplica una fuerza longitudinal, se expresa como una funcién de C,, Ec. (5.2) (Genta
G., 2006):

(5.6)

Para materializar la simulacion del vehiculo en trayectoria curva en el presente
trabajo, se utilizara este modelo, y se considerara una relacion simplificada Fy - ¢, de manera
tal que permanezca en zona lineal, trabajando con angulos de deriva de ~5° (depende del
neumatico), y una vez alcanzado este limite, verificar la estabilidad del vehiculo con el
coeficiente de adherencia lateral x4, ES necesario entonces, determinar el valor del coeficiente

de rigidez transversal.

Esta determinacion es inherente a cada neumatico, desde su composicion quimica
hasta su composicion estructural, y solo puede ser obtenida con precision a través de ensayos

reiterados que requieren la tenencia de equipamiento complejo y caro.
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Un modelo de célculo basado en la rigidez lateral de la banda de rodadura
(cinturdn) de cubiertas radiales, toma en cuenta las dimensiones del neumatico para fijar el
coeficiente de rigidez tangencial con un +30% de entorno respecto a las mediciones de

laboratorio con un 95% de confianza (Hewson P., 2005).

La ecuacién que lo rige y que es adoptada en este trabajo es:

3
C, - 2-E-b-w 5.7)

(r+W-a)2 -sen{a cos[l—(s'w’a)}}-[ﬂ—sen{a cos{l—(s'w’a)}ﬂ
(r+w-a) (r+w-a)

Donde,

E modulo de compresion de la banda de rodadura (N/m?) (27 x 10° N/m?)
b espesor de la banda de rodadura (m) (0.015 m)

w ancho de la banda de rodadura

r radio de la llanta (m)

a altura de talon / ancho de la banda de rodadura

s deformacion vertical de talon con neumatico cargado (porcentaje unificado)
(0.15)

Finalmente se afectara el coeficiente de rigidez transversal del peso sobre cada
rueda (Gillespie T. D., 1992).

5.2 TRANSITO EN CURVA A BAJA VELOCIDAD:

El primer paso para entender la dindmica del proceso de giro en un vehiculo es
analizar el transito en curva a baja velocidad (< 10 kph), sin el efecto de la incidencia de la

fuerza centrifuga.

En esta etapa los neumaticos generan fuerzas laterales insignificantes, los angulo
de deriva son extremadamente pequefios, la velocidad en el centro de la rueda yace en el
plano central y el vehiculo puede recorrer la curva respondiendo casi exactamente al giro &

(Fig. 5.8) que se le imprime a la rueda.
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Una consideracion muy importante en el disefio de un sistema de direccion, es
evitar que las ruedas conductoras patinen al direccionar. Esto implica que durante el giro a
baja velocidad, las ruedas se encuentren en rodadura pura sin deslizamiento lateral. Para
lograr que esto ocurra, las ruedas delanteras deben girar con angulo diferente 61 y 6 como se

presenta en la fig. 5.8, de esta manera el centro de giro es Unico e indicado por el punto 0.

Para determinar estos angulos, se extienden perpendiculares a los planos medios
de las ruedas, de manera que se intersecten sobre el eje trasero en el mismo punto, asi se

pueden expresar las ecuaciones:

tan(51)=—t, tan(sp ) = : (5.8)
Ry —— Ry + —
1 2 1"'2
a) t
Vi 6y V2, 5
,/ o
SR N\ T
N §
7 S
/ ’/ y G
A ’/ R ’T 1
‘// Va c Vi
0o L Y ‘!ﬂ
. 521\ 1
~ 1% |
I
Ry

Figura 5.8 Curva a baja velocidad

Donde | es la distancia entre ejes, y t la trocha. Relacionando directamente a1 y ¢,

obtenemos:

cot( 51 ) —cot(S5p) =% (5.9

Este comportamiento al giro de las ruedas direccionales, como es mostrado en fig.
5.8, se denomina “Geometria de Ackerman”. En la realidad ningun sistema de direccion
responde exactamente a este mecanismo, y se puede determinar el error entre el verdadero

valor de & y el obtenido en Ec. (5.9), en funcion de 6.

Si tomamos un modelo simplificado (bicicleta), considerando el promedio de &1 y

&, como se representa en fig. 5.9, se obtiene:
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Ry
cot(5)= T (5.10)

Y finalmente, el radio de la trayectoria del centro de masa del vehiculo R es:

R:\/c2+R12=\/02+I2-cot2(5) (5.11)

8
§/ B
,a%\l

/,,/ R T
I
|

b)

—

=]
(=)
—

Figura. 5.9 Modelo simplificado (bicicleta)

Si el radio de giro es mucho mayor que la distancia entre ejes, como generalmente

ocurre, tendremos:

Rzl-COt(5)z% (5.12)

5.3 TRANSITO ESTABLE EN CURVA A ALTA VELOCIDAD

En el transito en curvas a alta velocidad, los neumaéticos del vehiculo deben
generar fuerzas laterales de sustentacion para contrarrestar la fuerza centrifuga que se genera
debido al giro. Como resultado, aparecen angulos de deriva en cada una de las ruedas como se

analizo en el capitulo 5.1.

Para simplificar el analisis, cada eje es representado por una sola rueda como en
fig. 5.9, con el doble de rigidez lateral y peso en cada una, como se muestra en fig. 5.10
(Gillespie T. D., 1992). En esta circunstancia la respuesta al giro estable, depende
fundamentalmente de los angulos de deriva en cada eje, ar y ar. La relacién entre el angulo
direccional ¢, la distancia entre ejes L, el radio de giro R, y los angulos de deriva puede

expresarse como:
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5:%+af-ar (5.13)

Figura 5.10 Modelo simplificado con &ngulos de deriva

Esto implica que el angulo para transitar la curva no es solo funcion del radio de
giro, sino también de los angulos de deriva delantero y trasero. Los angulos or y ar, dependen

a su vez de las fuerzas laterales generadas en los neumaticos debido al giro.

Planteando las ecuaciones dindmicas de equilibrio en direccion lateral,

considerando la segunda ley de Newton, tenemos:

2
M, -v
sz =Fyf +Fyr = VR (5.14)

Donde Fy; es la fuerza lateral en el eje frontal, Fyr la fuerza lateral en el eje trasero,

My la masa del vehiculo, v la velocidad y R el radio de giro.

El vehiculo debe encontrarse también en equilibrio de momentos:

D> M =Fyt -b—Fyr-c=0 (5.15)

Por lo que podemos deducir que:

b
Fyr = Fyt = (5.16)

Substituyendo:

2
My -V b b+c)_Fyf
=Fyt -| =+1|=Fyf -| —= |=—2L— ,
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2
My -v©-C
Fog = vV % 5.18
yf R.| ( )
Colocando las fuerzas laterales en funcion del peso del vehiculo:
2
W.-v©.c
Fvf = 5.19
yf g-RI ( )
2
W.v©.b
Fyr = 5.20
R (5.20)

Donde W es el peso total del vehiculo, g es la aceleracion de la gravedad, c es la
distancia del eje trasero al centro de gravedad, b es la distancia del eje delantero al centro de

gravedad, | es la distancia entre ejes.

De Ec. (5.3), podemos deducir los angulos de deriva frontales y traseros en cada

rueda:
W v2
af =——— (5.21)
Cof -9-R
2
ar _ Wrv® (5.22)
Cof -9-R

Insertando Ec. (5.19) y Ec. (5.20) en Ec. (5.13) tenemos:

Wf -V2 3 Wr.V2

s=14 (5.23)
R Cg--9-R Cx-9-R
W 2
sod | MW | v (5.24)
R Cy CulgR
2
s=tik. Y (5.25)
R~ g-R
a
s=Lik. (5.26)
R g

Donde K, expresado en radianes, es usualmente referido como coeficiente de sub

viraje, y ay es la aceleracion lateral.
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La Ec. (5.24) nos indica el angulo direccional requerido para transitar una curva

dependiendo de las condiciones geométricas y dinamicas del vehiculo.

Basado en los valores del coeficiente K, la conduccion estable en trayectoria curva

puede ser dividida en tres partes: neutra, sub viraje y sobre viraje.

5.3.1 Conduccion Neutra:

Cuando el coeficiente K = 0, lo que implica que los angulos de deriva frontal y
trasero son iguales, el angulo direccional que necesita el vehiculo para transitar la curva es
independiente de la velocidad (fig. 5.11) y viene dado por Ec. (5.12). Esto significa que en un
vehiculo neutral girando en una curva con radio constante, si se aumenta su velocidad, no sera
necesario para el conductor modificar el angulo de rotacion del volante. En esta condicion
tenemos:

K=0:>%z% (5.27)

Analizando la Ec. (5.27), observamos que el vehiculo que cumpla con esta
situacion, debe contar con sus pesos frontal y trasero perfectamente equilibrados, y tener el

mismo tipo de par de neumaticos en cada eje.

Cuando un vehiculo neutral transita por un trayecto recto, y se le aplica una fuerza
lateral en el centro de gravedad, su nueva trayectoria seguira siendo recta, pero con un angulo

con respecto de la original fig. 5.12.

5.3.2 Subviraje:

Cuando el coeficiente K > 0, es decir, que el angulo de deriva frontal es mayor
que el angulo de deriva trasero, el &ngulo direccional que necesita el vehiculo para transitar
una curva, crece con el cuadrado de la velocidad (o aceleracion lateral), variacion parabdlica
de fig. 5.11. Si un vehiculo sub virado, transita una curva de radio constante, a medida que
aumenta su velocidad, el conductor deberd ir corrigiendo la rotacion del volante,
incrementando su angulo de giro. Para la misma rotacion del volante, y la misma velocidad, el
radio de giro en un vehiculo sub virado es mayor que en un vehiculo neutro. En esta

condicion sera:
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(5.28)

Cuando un vehiculo sub virado transita por un trayecto recto, y se le aplica una

fuerza lateral en el centro de gravedad, se iniciard un proceso de giro, y el vehiculo describira

una trayectoria curva alejandose de la fuerza que lo somete fig. 5.12.

En un vehiculo sub virado, su velocidad caracteristica vcar, €s aquella en que se

necesita el doble del ngulo de Ackerman para transitar la curva (fig. 5.11), y viene dada por:

g-l
Veap = .|—
car K
————————————— 2xIIR

I
] |
E . |
= Subviraje |
2 [
=]
= |
] Neutro IR
o |
3 |
2 Sobreviraje |
< Velocidad

| Critica

Velocidad Caracteristica —\I l
|
0

Velocidad, v

Figura 5.11 Relacién del angulo direccional con la velocidad

5.3.3 Sobre viraje:

(5.29)

Cuando el coeficiente K < 0, es decir, que el angulo de deriva frontal es menor

que el angulo de deriva trasero, el angulo direccional que necesita el vehiculo para transitar

una curva, decrece con el incremento de la velocidad (o aceleracion lateral) (fig. 5.11). Si un

vehiculo sobre virado, transita una curva de radio constante, a medida que incrementa su

velocidad, el conductor debe corregir el giro del volante, “enderezando” de a poco el

vehiculo. Para la misma rotacion del volante, y la misma velocidad, el radio de giro en un

vehiculo sobre virado es menor que en un vehiculo neutro. En este caso tendremos:
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W
K<0:>—f< Wy

—L (5.30)
Cof Cor

Cuando un vehiculo sobre virado transita por un trayecto recto, y se le aplica una
fuerza lateral en el centro de gravedad, se iniciard un proceso de giro, y el vehiculo describira

una trayectoria curva hacia la fuerza que lo somete fig. 5.12.

Es importante identificar la velocidad critica vet, que es aquella en la cual el

angulo direccional para dibujar la curva es cero fig. 5.12,

-
Vor =y 2 (5.31)

Donde K es negativo en valor Ec. (5.30), por lo que la raiz es positiva y tiene
numero real. La condicién de sobre viraje es la mas peligrosa, y la que causa mayores
problemas de conduccién en trayectos curvos por su tendencia a ir hacia el centro de la
calzada en giros a la izquierda, invadiendo el carril contrario con gran riesgo de provocar

accidentes frontales, o salidas de pista brusca en giros a la derecha.

Subviraje
Trayectoria w —1
neutra T
Sobreviraje L1 1

Fuerza lateral en el
centro de gravedad

Figura 5.12 Trayectoria segun condicion geométrica por aplicacion de fuerza lateral

Como podemos deducir de lo expuesto, las condiciones de conduccion de un
vehiculo, dependen de la distribucidn de pesos, que determina el centro de gravedad, y del
coeficiente de rigidez de los neumaticos delanteros y traseros. Asi, un vehiculo con motor
delantero y traccion delantera (mayoria en el mercado mundial), tiene una tendencia a sub
virar, mientras en condiciones contrarias, motor trasero y traccion trasera, tiene tendencia a
sobrevirar. Asimismo, un vehiculo puede cambiar su situacion si se cambia la distribucion de
peso, tipos de neumatico (radiales o diagonales), o si se disminuye su presion de inflado
adelante (sub viraje) o atras (sobre viraje), ya que la rigidez lateral y por lo tanto el &ngulo de

deriva disminuye generalmente cuando disminuye la presion de inflado.
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5.4 RESPUESTA DEL VEHICULO AL DIRECCIONAMIENTO

El conjunto vehiculo — conductor, puede ser considerado como un sistema de
control cerrado con entradas, que son las distintas acciones ejercidas por el conductor
(aceleracion, frenado, maniobrabilidad) y salidas que son las respuestas del vehiculo al
accionamiento. Durante una maniobra de giro, el angulo de direccionamiento ¢ puede ser
considerado como una variable de entrada, y la aceleracion lateral ay, la velocidad de rotacion
en z w,, Y la curvatura 1/R como variables de salida. La relacion entre estas variables y el

angulo direccional, puede ser usada para caracterizar la respuesta en diferentes vehiculos.

5.4.1 Efecto sobre la aceleracion lateral con peralte B:

La ganancia en aceleracion lateral, es la variacion de la relacion aceleracion lateral
/ a&ngulo direccional, causada por el aumento de velocidad longitudinal, y se puede analizar

partiendo de la Ec. (5.26), y operando para llegar a la relacion:

v2 -cos(f)
ay l-g
= (5.32)
o 2
14 K.Y COSUF) Icos(ﬁ)

Donde si el vehiculo es neutro, K = 0, y la ganancia en aceleracion lateral depende
directamente de la velocidad al cuadrado. Si K > 0, la respuesta direccional es sub viraje, el
denominador es mayor que 1, y la ganancia es menor que en un vehiculo neutro. Si K <0, en
condicion de sobre viraje, el denominador sera siempre menor que 1y la ganancia aumenta
por encima de un vehiculo neutro. A la velocidad ver (Ec. (5.31)), el denominador se hace cero

y la ganancia tiende a infinito.

5.4.2 Efecto sobre la velocidad de rotacion con peralte B:

La principal razén para maniobrar un vehiculo es su cambio de direccion, y para
lograrlo se debe generar en él, una rotacién en la unidad de tiempo. La velocidad de rotacion

viene dada por:

0 =g (5.33)

La ganancia en rotacion, es el aumento en la relacién velocidad de giro del

vehiculo / &ngulo direccional, causada por el aumento en la velocidad longitudinal.
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Para caracterizar al vehiculo, relacionamos esta variable con el angulo direccional
Ec. (5.26), y nos queda:

v
Wy [

5 2.
14 K.Y OSUA) Icos(ﬂ)
g

Cuando el vehiculo es neutro, la ganancia en rotacion es directamente

(5.34)

proporcional al aumento de velocidad longitudinal. Cuando es sub virado, la ganancia en
rotacion es menor que en el vehiculo neutro, y aumenta hasta alcanzar la velocidad

caracteristica vcar, para luego comenzar a decrecer fig. 5.13.

a6

Sobre viraje Neutro |

L

Sub viraje

Velocidad Velocidad

Critica
i

Caracteristica

Velocidad, v

Figura 5.13 Ganancia en rotacion

5.4.3 Efecto de la curvatura con peralte B:

Este parametro es importante para determinar en qué medida el vehiculo varia su
curvatura (1 / R), con el aumento de la velocidad longitudinal y para diferentes respuestas
direccionales. Esta intimamente ligado al item anterior. Tomando en cuenta nuevamente la
Ec. (5.26), tenemos:

1
R

- 5.35
1) ( )
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Si el vehiculo es neutro, la respuesta a la curvatura es independiente de la
velocidad longitudinal. Si el vehiculo es sub virado, la curvatura decrece a medida que la
velocidad aumenta. En condiciones de sobre viraje la curvatura se incrementa draméaticamente
con la velocidad longitudinal, hasta que al alcanzar el valor de la velocidad critica, se
aproxima al infinito. Esto significa que el radio de giro se aproxima a cero, y el vehiculo gira

sin control.

El resultado de este andlisis, ilustra la mayor sensibilidad al direccionamiento de
los vehiculos sobre virados, con gran tendencia a la realizacion de trompos, y la menor

respuesta al giro y por lo tanto mayor estabilidad de los vehiculos sub virados.

55 LIMITE DE ESTABILIDAD EN LA CURVA

En la fig. 5.14, se representa un automovil de paseo transitando una curva con
peralte positivo determinado por el angulo ¢, y se han colocado todas las fuerzas que
accionan sobre su centro de gravedad. Se pueden observar también tres sistemas de
coordenadas que interacttan en la simulacion, esto es, sistema de coordenadas global (X, Y,

Z), sistema de coordenadas inercial (X, y, z), y sistema de coordenadas del objeto (x', y', 2°).

La verificacién del limite de estabilidad se evalta con el célculo de la fuerza

critica de sustentacion en el eje delantero y en el eje trasero:

2

Mv. v :
Ferit, =My, -9-cos(B)- puy +'T-sen(ﬂ)'ﬂye,d My, 'g.sen(ﬂ)_?p.vz T
(5.36)
! Z
i Fc L
i ----...}.Fs-_f:e_”_q%’__ Y
‘ : ...-"', _:l-r;l.II - B
| ----ir:—_.\'-\:Ln::./_l
i S
| m_g.COS{ﬁ)! k\l
‘ —wd m.g
i_ m.g.sen(g) ’

Figura 5.14 Vehiculo transitando una curva con peralte
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Donde, pes la densidad del aire, A es el area transversal del vehiculo, C; es el
coeficiente aerodinamico vertical y las otras variables ya fueron explicadas. El sub indice i,

corresponde a trasero y delantero, y e,d, es estatico o dindmico.

Fzaer, esta expresada en el ultimo término de la Ec. (5.36), y es la componente
vertical de la fuerza aerodindmica que tiende a levantar el vehiculo o a presionarlo contra la

superficie de rodamiento, dependiendo del signo del coeficiente C,.

El analisis de las fuerzas se realiza proyectando cada una de ellas desde los ejes

inerciales X, Yy, z, sobre los ejes del sistema de coordenadas propio del vehiculo x*, y’, z'.

La fuerza critica se ve afectada favorablemente por la fuerza lateral, como se ve
en el segundo término de la Ec. (5.36), solo cuando el peralte es positivo (« es positivo), es
decir, que inclina al vehiculo hacia el centro de la curva (fig. 5.14). En esta situacion la fuerza
lateral (centrifuga) presiona al vehiculo contra la superficie de rodamiento, lo que le adiciona
peso y por lo tanto mayor sustentacion a través del coeficiente de adherencia (Buddhavarapu
et. al., 2012).. En caso contrario, « es negativo, la fuerza lateral levanta al vehiculo, le resta
peso y sustentacion, ademas la componente del propio peso paralela al camino, se suma a la
fuerza que lo despide de la curva. Una leve inclinacion inversa del peralte puede provocar
facilmente accidentes por salida de pista repentinos, sin que el conductor lo perciba en la
previa. Esto suele ocurrir en carreteras montafiosas con peraltado inverso leve por la
composicion de curvas verticales y horizontales cuando tienen errores graves de ejecucion,

aunque es poco coman.

Por otro lado la fuerza lateral pura en curva es:

2
My v
Feen = —VR -cos(f3) (5.37)
Mientras la fuerza critica Fcrit, Sea mayor que la fuerza centrifuga Feen, €l vehiculo
permanece dentro de parametros estables, afectado solo por la condicion direccional explicada

en el apartado anterior y el coeficiente de adherencia es considerado estatico.

Cuando el area de contacto entre el neumatico y la carretera entra en
deslizamiento completo por el aumento de la fuerza lateral (fuerza centrifuga en la curva) fig.

5.3, el vehiculo comienza a desplazarse transversalmente a su trayectoria longitudinal, debido
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a que la fuerza de sustentacién generada en la banda de rodamiento, ya no es capaz de

mantenerlo en su trayectoria estable.

A partir de ese momento, se traspasa el limite de estabilidad lateral, y el
comportamiento inestable depende del coeficiente de adherencia dinamico y la velocidad
longitudinal.

La aceleracién, y por lo tanto la velocidad de desplazamiento lateral en cada
instante de tiempo, depende de la diferencia entre la fuerza de sustentacién calculada con

dindmico y la fuerza lateral que lo solicita.

5.6 PROCESO Y RESULTADOS OBTENIDOS DE LA SIMULACION

El modelo de simulacidn se realiz6 en base a un automovil Renault Sandero
Stepway 1.6 16v, por ser un vehiculo considerado con cierta inestabilidad en trayectoria

curva.
Sus caracteristicas técnicas son:

Tamafio de neumaticos: 195 — 60 — R16

Distancia entre ejes: 2588 mm
Peso total: 1250 kg

Distribucion de peso: 62 % adelante — 38 % atras

Se considera una carretera de asfalto seco en buen estado con g4 = 0.75.

El modelado geométrico de la pista de ensayo se realizd con las siguientes

caracteristicas:

e Pendiente 0 %
e Una curva de 160 mts de radio con peralte de 4 %.
e tangentes de 50 mts antes y 200 mts posterior a la curva para lograr la aceleracion y
desaceleracion necesarias.
La velocidad de circulacion en la curva se vario segun el ensayo realizado y se

obtuvieron graficos para el analisis.
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5.6.1 Coeficiente de rigidez lateral:

En el capitulo 5.1 se explicd la importancia del coeficiente de rigidez transversal

en el accionar de un neumatico sometido a carga lateral.

Para llevar a cabo la simulacion del desempefio de un vehiculo en trayectoria
curva, es indispensable buscar una forma de calcular dinamicamente este coeficiente para

representar su efecto.

Existen numerosos modelos matematicos, entre los que podemos citar a Temple,
von Schlippe y la “formula magica” de Pacejka, que esgrimen ecuaciones que solicitan un
gran cumulo de datos de dificil obtencion para cada neumatico, por lo que se termina

trabajando con valores promedios, y con resultados aproximados.

En el presente trabajo se han respetado las Ecs. (5.6) y (5.7), para reflejar el efecto

de aceleracion y frenado en curva, y la conformacion geomeétrica del neumatico.

Otra variable sensible al coeficiente de rigidez lateral, es la carga vertical sobre la
rueda. Esto es importante de considerar porque la distribucién de peso en vehiculos sobre
virados y sub virados, no es igual como se explicd, y genera que los neumaticos delanteros o
traseros menos cargados, tengan una rigidez transversal menor, y un comportamiento
diferente a los otros. Para poder modelar este efecto, se han utilizado las curvas
experimentales de fig. 7.1 (Gillespie T. D., 1992).

—— 60 Relacién Ancho - Talén
R 70 Relacidn Ancho - Talén

5]
(=]

S
(=]
T

14
e " N e,
100 L //// la llanta
/f

Rigidez Lateral (Ib/grad)

~
) ] 1 ] 1 1 ] 1 ]
W] 400 a0c 1200 1600
Carga Vertical (Ib)

Figura 5.15 Curvas experimentales del coeficiente de rigidez lateral
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En la gréfica se representa la interdependencia entre la rigidez transversal, la

geometria y la carga sobre el neumatico mencionada.

Se observa de las curvas, que la rigidez transversal crece paulatinamente a medida

que aumenta la carga vertical hasta un maximo que se considera en correspondencia con la

carga vertical nominal del neumatico, para luego comenzar a decrecer. En cuanto a la

geometria, se ve un corrimiento vertical de las curvas con casi la misma forma.

Los valores de la grafica indican cargas nominales de aproximadamente 1400 Ib

(635 kg) por neumatico, lo cual es algo elevado para los estandares actuales en automaviles,

por lo que para realizar la simulacidn, se efectuaron algunas correcciones en las curvas.

1)

2)

3)

4)

Se digitalizaron las curvas en un sistema de disefio asistido por computadora y se

obtuvieron las coordenadas sobre los ejes.

Se modificaron los valores de carga vertical en planilla de céalculo, de manera de
conservar la forma de la curva (aproximacion cuadrética), pero que la carga
nominal tenga valores entre 320 kg y 455 kg por rueda (se movieron las curvas
horizontalmente). Esto equivale a un grupo de vehiculos con pesos de entre 1270
kg y 1820 kg.

Se obtuvieron tres curvas para ser utilizadas en el entorno de 317 kg — 362 kg (700
Ib — 800 Ib), 363 kg — 408 kg (801 Ib — 900 Ib) y 409 kg — 454 kg (901 Ib — 1000 Ib)
de carga nominal por rueda (Fig. 5.16).

Se determinaron las lineas de tendencia y las ecuaciones cuadraticas

correspondientes con forma general:

Cu(W)=AW2+B-W+C (5.38)
Donde A es -1x10* en las tres ecuaciones, B es 0.1644 para el entorno 1, 0.1851
para el entorno 2, y 0.2058 para el entorno 3. El término independiente C debe ser
calculado para cada valor de rigidez lateral obtenido por Ec. (5.7), materializando
el corrimiento vertical de la curva segun la geometria del neumético (fig. 5.15).
Para nuestro caso, C, calculado es 29.57 KN/rad (116.126 Ib/grad) y el peso mayor

sobre la rueda delantera es de 854 Ib. Con el valor C,, y escogiendo la curva
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correspondiente a 900 Ib, cuyo maximo mas se aproxima, se calculé el término

independiente, y se obtuvo la curva rotulada como “Calculada”.

Coeficiente de Rigidez Lateral

200
181
62

162
C3(W.
GWI s

C4(W2) |54
C3(Wz) 105
Cé(Wz) 86
i 67
48
29

1[]2[}[] 320 440 560 680 800 %20 1040 1160 1280 1400

Wz
Carga Vertical (Ib)

Rigidez Lateral (Ib/grad)

— R00L

""" 900 b
1000 b

=== Calculada

Figura 5.16 Curvas modificadas

5) Por ultimo se aplica la ecuacion deducida de la nueva curva para determinar la
rigidez lateral del neumatico menos cargado. Al momento del presente trabajo, este
calculo se realiza al inicio de ejecucion del simulador, en el momento que se
vuelcan los datos de las caracteristicas técnicas del vehiculo, y se mantiene durante
todo el proceso. Se deja planteado para futuros trabajos, la posibilidad de ir
modificando la rigidez lateral en funcién del cambio de cargas producida por la

circulacion del vehiculo.

5.6.2 Pruebas realizadas al vehiculo virtual:

En la fig. 5.17 se representa el primer ensayo, en el cual se condujo el vehiculo
virtual con un angulo direccional de 2 grados constante, manteniendo el “volante” fijo en esa
posicion durante la prueba. Se registro la variacion en el radio de giro (R(vkph)) a medida que
se fue aumentando su velocidad (vkph) desde 45 kph a 120 kph. En la grafica se observa una
relacion parabolica entre las variables (Ec. (5.35)), con un aumento de ambas en el transcurso

del tiempo.
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Esta variacion nos indica que el vehiculo testeado, es sub virado, con angulos de
deriva delanteros, mayores que los traseros, producida por la distribucién de peso indicada en
las caracteristicas técnicas, y por el coeficiente de rigidez transversal calculado en los

neumaticos utilizando el modelo de la Ec. (5.7), apartado 5.6.1.

El efecto fisico, es que el vehiculo se aleja sistematicamente del centro de la curva
por el resultado de la accidn de la fuerza lateral y la deformacion de los neumaticos explicada

en el apartado 5.1.

Angulo Direccional Cte - Sub virado

150
179
168
157
R {vkph) 140
135
124
113
102
91
80

Radio de Giro (m)

40 4% 58 67 7o 85 94 103 112 121 130

vkph
WVelocidad (kph)

Figura 5.17 Variacion del radio de giro del vehiculo sub virado

Se puede observar que para velocidades entorno a los 100 kph, el angulo

direccional aplicado, hace que el vehiculo recorra la curva modelada sin salirse de calzada.

En la fig. 5.18, se muestra la grafica obtenida por la realizacion del procedimiento
inverso, es decir, se mantuvo un radio de giro constante de 160 mts para transitar la curva
modelada, se aument6 la velocidad del vehiculo de 45 kph a 120 kph, y se registro la
variacion del &ngulo de direccional para lograr la maniobra. La grafica demuestra que a
medida que la velocidad se acrecienta, el conductor debe ir corrigiendo la trayectoria dandole
mayor angulo al volante para mantener el radio de la curva, lo que es coincidente con un

vehiculo sub virado (fig. 5.11).
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Radio de Giro Cte (160 m) - Sub virado
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Figura 5.18 Variacion del &ngulo direccional del vehiculo sub virado

El siguiente ensayo consistio en transitar la curva manteniendo el angulo
direccional constante en 2° e ir registrando la velocidad de rotacién del vehiculo en la
direccion del eje local “z' (fig. 5.19). Se ascendié nuevamente la velocidad hasta los 120
kph, verificandose que a aproximadamente 95 kph se arriba a la velocidad caracteristica. En
ese instante se da el valor de maxima rotacion para luego comenzar a descender, coincidente

con lo presentado en fig. 5.13.

Angulo Direccional Cte - Sub virado

0.2
? 0.192
T:: 0.184 WVelocidad Caracteristica
= 0.176 T
£ 0168
E oz vkph) 016
E 0.152
p 0.144
= 0.136
=z 0.128

025751 62 73 84 95 106 117 128 139 150

vkph
Velocidad (kph)

Figura 5.19 Variacion de la velocidad rotacional

La velocidad de rotacion ,, permite al vehiculo ir siguiendo una trayectoria
curva, es decir, que a medida que crece la velocidad longitudinal, debe crecer también la

velocidad de rotacion. Cuando se llega a la velocidad critica, ocurre que a pesar de aumentar
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la velocidad longitudinal, decrece la tasa de rotacion, lo que conlleva a que el vehiculo

comience a transitar una trayectoria con menor curvatura.

La curva presentada en la grafica de fig. 5.19, es exclusiva para las caracteristicas

técnicas del vehiculo analizado.

En la fig. 5.20, se muestra el andlisis de la variacion de la aceleracion lateral en
gs, con la velocidad longitudinal. En linea llena roja se representa la aceleracién lateral
correspondiente al vehiculo modelado en el ensayo, y en linea de trazo azul la aceleracién
lateral correspondiente al mismo vehiculo, pero redistribuyendo los pesos, de manera que se
torne neutro. Se puede observar claramente que la curva roja gana aceleracion de manera
mucho mas lenta que la curva azul, coincidiendo nuevamente con las caracteristicas técnicas

de un vehiculo sub virado, segun se explicé en el apartado 5.4.1.

Angulo Direccional Cte - Sub virado

1.
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""" 0.6
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03
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0
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40 4% 58 67 7o 85 94 103 112 121 130

vkph
WVelocidad (kph)

Figura 5.20 Variacion de la aceleracion lateral
La fuerza lateral es analizada y contrastada con el angulo de deriva para cada

neumatico delantero en fig. 5.21, donde se puede observar la simplificacion realizada con

respecto al gréafico presentado en fig. 5.5.
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Fuerza Lateral por Neumatico

Limite de Adherencia
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ouferad (vkph)
Angulo de Deriva (grad)

Figura 5.21 Modelo simplificado de la variacion fuerza lateral — angulo de deriva

La pendiente de la recta representa al coeficiente de rigidez transversal C,
calculado a partir de la Ec. (5.7), apartado 5.6.1 y modificado por Ec. (5.6) en aceleracién o

frenado.

En este modelo, se induce linealidad hasta el momento en que se llega al limite de
adherencia, en donde el vehiculo comienza a desplazarse lateralmente por ser la fuerza lateral
solicitante, fuerza centrifuga en la curva, mayor que la fuerza de sustentacion verificada en
cada paso de integracion por Ec. (5.36). El ensayo se realiza para velocidades en el entorno de
45 kph hasta 130 kph, sobre el modelado geométrico de carretera indicado al principio de este
capitulo.

Analizando los valores obtenidos, vemos que la fuerza lateral crece con la
velocidad a medida que también lo hace el &ngulo de deriva, respondiendo a la Ec. (5.2), hasta
un valor de aproximadamente 3200 N (326 kgf), en correspondencia con un angulo de deriva
de aproximadamente 6° en donde la adherencia es superada, y el vehiculo no se sustenta.

Estos valores estan en un entorno muy cercano a los observados en fig. 5.5.

La fuerza lateral resultante es la diferencia entre la fuerza de sustentacion Ec.

(5.36) y la fuerza centrifuga Ec. (5.37) al cual es sometido el vehiculo en la curva.

I:Iati = I:ceni - I:criti (5.39)

En fig. 5.22 es contrastada con la velocidad longitudinal, indicando el analisis

permanente que realiza el modelo en lo que respecta al limite de estabilidad en la curva en
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cada paso de integraciéon. En esta oportunidad se giré el volante de manera que el angulo

direccional sea de 2.64 °, y se fue aumentando la velocidad desde los 40 kph hasta los 130
kph.

Fuerza Lateral Resultante

48
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-3.6
-4.8

-6

40 51 62 73 84 95 106 117 128 139 130

vkph
Velocidad (kph)

Figura 5.22 Fuerza lateral resultante del analisis de estabilidad

Por las caracteristicas de vehiculo sub virado, el radio de giro va aumentando (fig.
5.15) hasta los 160 mts, a aproximadamente 130 kph. En este punto inicia la inestabilidad, ya
que la fuerza centrifuga iguala la sustentacion, Fiat llega a cero (fig. 5.22), y para cualquier
aumento de velocidad por encima del valor mencionado, el modelo comienza a calcular la
aceleracion y la velocidad del derrape, y mover lateralmente al vehiculo, tomando en cuenta

la fuerza lateral resultante, pero calculando Fcrit con el coeficiente de adherencia dinamico.
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6 METODO DE INTEGRACION

Muchas ecuaciones diferenciales de interés para la fisica, y que expresan modelos
matematicos, muchos de ellos empiricos, de fendmenos de ocurrencia importante dentro de la
Ingenieria, tienen caracteristicas muy complejas que en la mayoria de los casos no permiten
que se pueden resolver de manera explicita. Por esta razdn, deben aplicarse métodos de
resolucion numérica aproximados a la solucion cerrada, que permitan iterar en pequefios
rangos de tiempo la tasa de cambio de la variable, utilizando su valor del paso anterior y a

partir de una condicion inicial preestablecida (Beckman, 2001).

Las Ecs. (4.12), (4.31), (4.38), representan el fendmeno fisico del movimiento del
vehiculo, y todas las fuerzas que constituyen la resistencia, esto es, rodamiento (empirica) y
aerodinamica (semi-empirica), dependen de la variable velocidad, que es a su vez lo que

queremos determinar en cada paso de integracion.

La variable velocidad es llamada variable dependiente y el elemento con respecto

del cudl es diferenciada (tiempo), variable independiente.

Como la funcién involucra una sola variable independiente, se denomina

Ecuacion Diferencial Ordinaria (EDO).

Existen diferentes métodos de integracion numérica que arriban con diferente
grado de aproximacion a la solucién de una EDO, y cudl de ellos utilizar, es un problema a
resolver dependiendo del grado de complejidad de la ecuacion y de los recursos

computacionales con que se cuenta (Hoffman J., 2001).

6.1 METODO DE EULER

El método de Euler es el mas simple, y es el que expresa la solucién de la
siguiente manera:
dy

aZf(X,Y)—>Yi+1=yi+f(Xi1Yi)'h—>h:Xi+1_Xi (6.1)
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Figura 6.1 Precision del método de Euler

Como vemos en este caso, el valor calculado se aleja apreciablemente del valor
verdadero cuando el paso de integracion es lo suficientemente grande, es por esto, que se
deben adoptar pasos muy pequefios, para ir corrigiendo el error a medida que se actualiza la

variable, con el consiguiente esfuerzo computacional.

Se han disefiado otros métodos en los cuales se ha mejorado la precision sin
aumentar el costo computacional, a partir de predecir los nuevos valores con pendientes

promedio entre las localizaciones de la variable independiente.

En el presente trabajo se ha optado por trabajar con Runge-Kutta 4, por ser el
método de un solo paso Mas preciso, y que menos recursos computacionales requiere,
teniendo en cuenta los variados cambios de pendiente de las curvas que representan el

modelo, durante el proceso de conduccion del simulador.

6.2 METODO DE RUNGE-KUTTA 4

Los métodos de Runge - Kutta expresan la solucién de la siguiente manera:

Yie1=Yi +4(x.yi.h)-h (6.2)
En donde #(xi,yi,h) se denomina funcién incremental, y puede ser interpretada
como la pendiente representativa del intervalo. La funcién incremental puede ser escrita

como:
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¢=a1-k1+a2-k2+...+an-kn (63)

La forma clésica del método de Runge-Kutta de 4° orden es el siguiente:

Ay = %[kl + 2ko + 2k3 + k4]
k= Ah[f(x,y)]
1 1

1 1
ka=Ah| f| x+=Ah,y+=k
; H Lany o2 zj}

kg = Ah[f (X + Ah,y +k3)]

J=cUi+2f 421+ 1)

. ) T

Figura 6.2 Obtencidon de la pendiente promedio para aproximacion a la solucién

Cada uno de los ks de la Ec. (6.4) representa una pendiente, y Ay el promedio

pesado de la pendiente mejorada.
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7 APLICACIONES DE LA HERRAMIENTA DE SIMULACION

El objetivo principal de esta herramienta de simulacion es la obtencién de
diversos datos asociados a la circulacién del vehiculo virtual por un determinado tramo de
carretera, que permite su verificacion en cuanto a la obtencion de parametros de operacion
que deben ser contrastados con los pardmetros adoptados en el proyecto para el que fue
disefiado. Es ideal que esta operacidn sea realizada por diferentes conductores con diferentes

caracteristicas personales y computar un proceso estadistico para determinar el resultado.

Asi, mediante este procedimiento, se obtiene el perfil de velocidades, que es un
elemento clave para analizar la consistencia geométrica del tramo transitado, y su confort de
marcha, mediante métodos especificamente desarrollados que asi lo permiten (Garcia D.,
2008).

Figura 7.1 Circuito generado para la simulacion
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Por otro lado, el estudio de las aceleraciones laterales es de primordial
importancia para analizar peraltes y radios de curva en relacién a la velocidad directriz pre-
proyectada (Jim Xu et. al., 2015).

Como demostracion de la potencialidad de esta herramienta, se ha generado un
circuito de prueba de 4.5 km de extension (Fig. 7.1), colocado en una zona ondulada de

transicion a montafiosa.

Su concepcion resulta en un conjunto de curvas horizontales y verticales, que se
superponen en su desarrollo como elemento fundamental en el andlisis de la seguridad en la
conduccién (Kesi You et. al., 2013), y obstrucciones a los costados de la linea de banquina
caracteristicas de este tipo de topografia, que contribuyen a una dificultosa vision para el

conductor, pertinente para estudios de visibilidad (Garcia D. et al, 2015).

El proyecto fue realizado por el Dr. Ing. Daniel Sergio Presta Garcia, con el
paquete de disefio vial SAEPRO®, que se viene desarrollando en la Universidade Federal do
Rio Grande do Sul (UFRGS), en Porto Alegre, Brasil (Garcia D. et al, 2012).

Las condiciones de pista simuladas, corresponden a un asfalto seco en buenas

condiciones, en plena luz del dia, con visibilidad despejada (sin niebla) (Fig. 7.2).

Desc:-0.91 %

Figura 7.2 Aplicacién del simulador
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Se realizé el recorrido del circuito en condiciones de flujo libre (sin transito), por
lo que las limitaciones de velocidad fueron impuestas por el proyecto geométrico, y las
capacidades dinamicas del vehiculo simulado, segln dicta el procedimiento de andlisis de
consistencia geométrica (Garcia D., 2008).

En Fig. 7.3, se presenta la curva del perfil de velocidades confrontada con el
tiempo de desarrollo de la prueba, de cuyas pendientes instantaneas se pueden obtener las
aceleraciones. Un elemento muy importante presente en esta grafica, es la determinacién del
tiempo de recorrido, en este caso en flujo libre, pero puede ser con transito, entre un punto A
y un punto B de un tramo de carretera calculando la velocidad promedio, limitada por las
condiciones impuestas. Esto es primordial en la elaboracién de un proyecto vial y en el
analisis del transito, ya que se puede simular el flujo con diferentes voliumenes posibles y
estudiar posibilidades de sobrepaso en distintos sectores de la geometria. En este caso arrojo
un valor de aproximadamente 110 kph.
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Figura 7.3 Perfil de velocidades en el tiempo

En Fig. 7.4, se presenta la curva del perfil de velocidades confrontada con el
espacio recorrido, en Fig. 7.5 el perfil de curvaturas instantaneas que transita el vehiculo en el
mismo tramo, en donde los valores méas grandes de ordenadas, indican la posicion en que se
encuentran los radios de curva mas pequefios y en Fig. 7.6 el perfil de aceleraciones laterales

a los largo del circuito.

Estos graficos combinados, permiten obtener valores de velocidades instantaneas

en distintos puntos del tramo, analizar claramente la zona de curvas en donde se dan los
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valores de aceleracion lateral maximos en correspondencia con esas velocidades alcanzadas, e
identificar la zona geométrica del circuito en donde esto ocurre. De esta forma, se puede
evaluar la confortabilidad de manejo y el grado de seguridad que ofrece el trazado para las

condiciones existentes.

En Fig. 7.4, se puede observar un aumento considerable de la velocidad de
circulacion en donde se encuentran los tramos rectos, y las curvas de grandes radios. Entre el
km 0.5 y el km 1.5, encontramos una zona de curvas de entre 100 y 130 mts (Fig. 7.5), luego
una recta y una curva de gran radio entre el km 1.5 y el km 2.6, a partir de alli otra zona de
curvas hasta el km 3.2, y finalmente la recta levemente curvada més larga hasta finalizar del

circuito.
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Figura 7.4 Perfil de velocidades en el espacio

Este tipo de perfil de velocidades es utilizado para la verificacion de la
consistencia geométrica de tramos de carreteras, y la obtencion de los indices
correspondientes (Garcia D., 2008). Este proceso es uno de los elementos mas importantes
para determinar la viabilidad de un proyecto en cuanto a su trazado geométrico (Garcia D. et
al, 2014).
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Figura 7.5 Perfil de aceleraciones laterales

El andlisis de estos valores, permite estudiar el nivel de confort que ofrece la

geometria del circuito para una determinada velocidad de circulacion en cada tramo,

Esta gréafica indica también el grado de prudencia en la conduccién del vehiculo.
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8 CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

La elaboracién de una herramienta de simulacién de conduccion de automdviles
para verificar la consistencia geométrica de carreteras utilizando modelos simplificados de

dinamica de vehiculos, permite arribar a las siguientes conclusiones:

8.1 CONCLUSIONES ESPECIFICAS

8.1.1 Conclusiones sobre la geometria computacional propuesta:

Se propuso un método para el posicionamiento del vehiculo virtual sobre la
superficie de rodamiento, a través de la colocacion de vectores en cada una de las ruedas,
orientados de manera que intersecten a dicha superficie, y para la deteccién de objetos
circundantes, basado en un algoritmo simple de determinacion de la interseccion de un vector
y un plano triangular. Asimismo, se realizd el computo de los angulos de Euler en
combinacién con el algoritmo mencionado y se utilizaron matrices para rotar los detectores
desde el sistema de coordenadas de objeto al sistema de coordenadas inercial. Este proceso ha
demostrado un calculo rapido y certero de los parametros geométricos, que permite la
realizacion fluida del render en tiempo real, necesario para brindar naturalidad al movimiento

vehicular en la simulacién.

8.1.2 Conclusiones sobre el modelo de dinamica longitudinal propuesto:

El modelo de dinamica longitudinal que se propone, se divide en tres partes segin

sea la accion que el vehiculo realice, esto es:

e Aceleracion
e Frenado con asistencia del motor
e Frenado por friccion

Los tres modelos estan basados en la aplicacion de la 22 ley de Newton.

8.1.2.1 Aceleracion:

En este caso, primeramente se verificd la dindmica de un motor de combustion

interna de encendido por chispa en aceleracion y se comparé con testes disponibles realizados



161

en banco de prueba, para validar el modelo polinbmico de tercer orden utilizado para

representar la entrega de potencia y luego de torque.

Los resultados obtenidos de la simulacion expresados en graficos potencia/torque
— RPM, arrojaron valores muy cercanos a los experimentales., considerando adecuada su

utilizacion.

A continuacién, se computaron las fuerzas de resistencia al avance (aerodinamica
y rodadura) en franca aceleracién, con el modelo acoplado de Ec. 4.12, sobre el vehiculo
patron. Se graficaron las curvas correspondientes, y se verificd la velocidad del vehiculo a la
cual se produjo el cruce entre ambas, lo que se produjo a aproximadamente 83 kph, en

correspondencia con lo expresado por testes experimentales expresados en los libros de texto.

Con estos resultados, se procedié a contrastar pruebas de aceleracion en la
simulacion con pruebas experimentales realizadas por revistas especializadas, y se verifico el
tiempo en segundos en alcanzar los 100 kph, los tiempos parciales hasta esa marca, y la
velocidad final para el vehiculo patron elegido. Los procedimientos realizados, permitieron
observar diferencias minimas en la performance, teniendo en cuenta los porcentuales

calculados, con lo que se considera un correcto desempefio y calibracion del modelo.

8.1.2.2 Frenado con asistencia del motor:

Primeramente se modelé la desaceleracion del vehiculo como resultado de la
accion del motor, sin la aplicacién del frenado por friccion. Se obtuvo la ecuacion que
determina el coeficiente de torque de frenado caracteristico de los pardmetros intrinsecos del
motor de cada vehiculo. Se modelaron curvas de velocidad — tiempo y velocidad — espacio en
diferentes carpetas de rodamiento con diferentes pendientes longitudinales, y se observo la
importancia de uso de esta capacidad de frenado en zonas montafiosas y con condiciones

desfavorables de superficie.

8.1.2.3 Frenado por friccion:

Las pruebas de frenado por friccion se realizaron sobre el vehiculo patrén, se
obtuvieron las curvas de desaceleracion y se las contrasté con las experimentales, en las

mismas condiciones de testeo. Los resultados fueron aceptablemente cercanos en los valores
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intermedios y finales, segun las diferencias porcentuales obtenidas. EI modelo se considera

correcto en cuanto a su desarrollo y calibracion.

8.1.3 Conclusiones sobre el modelo de dindmica en trayectoria curva propuesto

La dinamica de un vehiculo en trayectoria curva se basa en sus caracteristicas

geomeétricas y dindmicas.

Se desarroll6 un modelo que contempla una etapa de transito estable en curva a
baja velocidad y a alta velocidad, y otra etapa que representa de manera simplificada el evento
que se produce luego de sobrepasar el limite de estabilidad, solo considerando el
desplazamiento lateral. Se analizaron todas las variables que inciden en el vehiculo cuando
circula por trayectos en donde se hace necesario el transito a través de curvas horizontales y

verticales combinadas.

El modelo estable incluye en su desarrollo, la deformacion de los neumaticos, en
funcién de su tamarfio, rigidez lateral y distribucion de peso para el céalculo de la deriva y

determinacidn de la condicion giro neutro, sub virado o sobre virado.

En cuanto a la variacion de rigidez lateral en funcion del peso, se analizaron
curvas experimentales, se digitalizaron y se obtuvieron sus funciones en el dominio
(adoptando el modelo cuadratico). Basado en este procedimiento, se identificaron los
coeficientes de la ecuacién, y se modificaron dichas curvas de acuerdo a las condiciones del
parque automotor promedio actual, para poder ser utilizada en forma dinamica por el

simulador.

Se considero en el computo del coeficiente de rigidez transversal, la interaccion
entre la fuerza lateral generada sobre el neumatico por la curva, y la fuerza longitudinal por

efecto de la aceleracion y el frenado.

Se realizaron las pruebas convencionales para trayectoria curva presentes en la
bibliografia al vehiculo virtual, y se obtuvieron graficas coherentes con la condicion sub

virada del mismo, en comparacion con las curvas experimentales.
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8.2 CONCLUSION GENERAL

Las conclusiones parciales referentes a las diferentes etapas de desarrollo y
aplicacion del modelo para simular el comportamiento dindmico de un automovil propuesto

en esta tesis, nos conducen a la siguiente conclusion general:

e Aplicabilidad y eficiencia: EI modelo propuesto presenta simplificaciones parciales en
su confeccion, con respecto a la teoria general de la dinamica de automoviles, sin
embargo, luego de ejecutar las simulaciones y contrastarlas con curvas provenientes de
testes realizados a vehiculos reales, se considera que es adecuado su uso a los fines de
los objetivos generales planteados en este trabajo

e Generalidad de uso: Si bien los ensayos realizados en la presente tesis fueron
orientados a dos vehiculos comunes del mercado, con solo alterar los parametros de las
caracteristicas técnicas, se puede extrapolar su uso a cualquier automdvil del parque
automotor que cumpla las condiciones planteadas en las limitaciones del capitulo de
introduccidn, y analizando las curvas experimentales calibrar el modelo.

e Fluidez y facilidad en la ejecucién: Las simplificaciones generales realizadas al
modelo, incluyendo la utilizacion del teclado para conducir el simulador, que tiene
como premisa computar las operaciones matematicas y de representacion 3D en tiempo
real, favorecen a una ejecucion fluida en computadores estandar del mercado sin
accesorios de hardware especiales.

Todas estas conclusiones, conducen a recomendar el uso de esta herramienta,
como un complemento importante de los métodos clasicos de andlisis de seguridad vial y

consistencia geométrica de carreteras.

En este sentido, se entiende a este trabajo, como una contribucién significativa al
ambito de la seguridad vial, tanto en la evaluacion de nuevos proyectos, como de carreteras
construidas bajo condiciones que propenden a la generacion de accidentes que provocan

millones de muertes o dafios permanentes severos a la salud en el mundo.

8.3 RECOMENDACIONES

Las recomendaciones que se proponen se dividen en:
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8.3.1 Recomendaciones para mejorar el modelo propuesto:
Como recomendacion se propone:

e Implementar un modelo de respuesta a la deteccion y colision del vehiculo conducido,
con otros vehiculos u objetos del escenario virtual, a través de un algoritmo que permita
utilizar el simulador para la investigacion y reconstruccion de accidentes de transito.

e En este mismo sentido, implementar un modelo mas preciso y complejo para
representar el movimiento descontrolado del vehiculo en trayectoria curva, o en
superficies con coeficiente de adherencia muy bajo.

e Implementar en la dinamica longitudinal, aceleracion, un algoritmo para complementar
el uso del teclado con una entrega de potencia paulatina del motor en cada una de las
relaciones de marcha colocadas, simulando una presion parcial del acelerador.

e Implementar un valor dindmico para el coeficiente de adherencia, que se modifique de
manera automatica en funcion del tipo de terreno en que se sitte el vehiculo, incluso
discriminado por cada una de las ruedas, simulando el fenémeno de diferencia de

adherencia en la traccion y el frenado (off-road).

8.3.2 Recomendaciones para mejorar el software y hardware utilizado:
En este caso se propone:

e Generar una adaptacion alternativa de la herramienta de simulacion al uso de periféricos
mas adecuados a la conduccion de un vehiculo, como volante y pedales.

e La utilizacion de monitores a los costados del conductor, o de pantallas curvas que
simulen vista panoramica.

e Generar los archivos ejecutables de cada proyecto de manera que tengan caracteristicas
de estereoscopia, para poder correr la simulacion en 3D real. En este caso se debe
mudar a una plataforma actualizada del paquete de software utilizado mencionado en la
introduccion.

e Generar las condiciones de medioambiente por donde circula el vehiculo, no solo desde
el punto de vista de las variables matematicas para ser insertas en las ecuaciones, sino
también desde la visualizacion, utilizando por ejemplo particulas para simular Iluvia

leve e intensa, y nieve.
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