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Capitulo 1

Introduccion Historica

Los disefiadores industriales son de la opinién de que cualquier producto nuevo sufre una
especie de evolucién natural hasta que encuentra su propia forma. Esta idea puede ser
mas o menos cierta en cuanto al desarrollo “formal” de los productos, sin embargo, es
totalmente incierta en cuanto al desarrollo técnico de los mismos. La evolucién técnica es
un proceso continuo y monétono (en el sentido matematico del término). Es muy dificil
que se detenga y, en la mayoria de las ocasiones, se acelera exponencialmente.

El automovil y el ferrocarril son ejemplos claros de lo anterior. Es posible que podamos
considerar que la morfologia béasica de estos vehiculos ha variado poco en los tltimos
cincuenta anos. Incluso los principios de funcionamiento han permanecido inalterados.
En efecto, los automéviles siguen haciendo uso de motores basados en el ciclo de Otto,
los ferrocarriles mantienen la forma de guiado mediante ruedas conicas con pestana. Sin
embargo, en ambos casos, el desarrollo mecanico y electrénico ha sido, y sigue siendo,
espectacular. Es este desarrollo el que permite viajar sobre carriles de hierro a més de
300 km/h con absoluta comodidad y seguridad, o el que permite que automdviles de
competicién tracen curvas en las que la aceleracién cetripeta es cuatro veces la de la
gravedad.

Aunque este texto se dedica al estudio de los vehiculos de carretera, es conveniente
hacer una introduccion histérica que contemple todos los tipos de vehiculos. Todos ellos
compiten en el mercado del transporte de personas y mercancias. El resultado es un
sistema multi-modal, complejo, en el que la distancia, la orografia, y el tipo de mercancia
determinan el medio de transporte mas adecuado.

1.1 Ferrocarril

El extraordinario éxito del ferrocarril se debe fundamentalmente a su forma de guiado y
a la baja resistencia de rodadura entre rueda y carril. Si un vagén de mercancias de 36
toneladas se deja libre cuando viaja a 100 Km/h recorrera 8 Km antes de detenerse. Por el
contrario, un camion en las mismas condiciones sélo recorreria 1.6 Km. Esta caracteristica
hace del ferrocarril un medio de transporte muy econémico. La potencia requerida para
transportar una tonelada de carga 1til es aproximadamente un caballo, mientras que en
carretera esta potencia es del orden de 10 caballos por tonelada. La relacién en consumo
y productividad por empleado es también de diez a uno.

La baja resistencia de los carriles de hierro, junto con el hecho de que el guiado de
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los vehiculos viene dado por los propios carriles, son las dos caracteristicas fundamentales
del ferrocarril. Esta tltima facilita considerablemente la automatizacién de este sistema
de transporte, agilizando la organizacion y logistica del trafico ferroviario.

El ferrocarril, tal como lo conocemos hoy, se desarrollé en Inglaterra en el primer
cuarto del siglo XIX. Sin embargo existen datos de que pequefios vagones guiados se uti-
lizaban ya en el 1550 en minas de Europa central. En estos primeros vehiculos guiados se
encuentra que los chaflanes pueden estar tanto en la rueda (interiores o exteriores) como
en el carril. En este ultimo sistema el carril estaba formado por un perfil en dngulo. Las
limitaciones en este caso estan relacionadas con el diseno de sistemas para las intersec-
ciones.

El desarrollo de la traccién mecanica para sustituir a la potencia animal fue el dis-
parador que dio lugar a la extension de los ferrocarriles en el mundo. El verdadero comienzo
del ferrocarril en Inglaterra se produce en 1829 con la apertura de la linea de Liverpool y
Manchester. Antes de abrir esta linea se hizo un concurso para decidir la locomotora més
apropiada. Gano la Rocket de George Stephenson, su superioridad se basaba en el uso de
una caldera de multiples tubos en lugar de las de tubo unico. Las bases que permitieron
construir esta locomotora las habian puesto tanto Watt (escocés) como Cugnot en Francia
que construye una especie de carruaje a vapor (Fig. 1.1).

Figura 1.1: Carruaje de Cugnot.

Las primeras lineas se trazaron con el ancho de 1435 mm. En ocasiones se traté de
cambiar a anchos mayores (existen razones tecnoldgicas que apoyan esta idea) sin embrago,
debido a los problemas de compatibilidad entre las distintas companias ferroviarias, el
ancho de 1435 pasé a ser estandar, y todavia lo es en la mayor parte del mundo.

El primer ferrocarril espanol no se construyé en la Peninsula sino en la colonia de
Cuba. En el ano 1836 se establece la linea de la Habana a Giiines. Doce afios més tarde
se inaugura el tren de Barcelona a Mataré.

La utilizaciéon del ferrocarril supuso un salto de gigantes en el desarrollo social y
econémico de los paises que lo adoptaban, en general, y de las ciudades por donde cir-
culaba, en particular. Constituye el primer logro en la lucha por acortar los tiempos de
transporte de mercancias y personas de un lugar a otro. Las industrias no tienen ya que
colocarse a la rivera de un rio, el ferrocarril es capaz de llevar sus productos a puntos
lejanos y en menor tiempo.

El carril que conocemos hoy, de base plana y cabeza de rodadura, fue inventado
por Charles Vignoles, un ingeniero Inglés, en 1830. El carril actual es en apariencia
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muy similar, sin embargo, es el resultado de numerosos trabajos de investigacién tanto
metalirgicos como de fabricacién. El carril continuo soldado se empez6 a usar en 1933 en
USA, no fue sino hasta el 1950 que las distintas administraciones ferroviarias empezaron
a usar este tipo de carriles con profusion.

La traccién animal dio paso a las locomotoras de vapor que, ahora, han sido totalmente
sustituidas por méquinas diesel-eléctricas para lineas no electrificadas. Estas son maquinas
eléctricas que incluyen su propia planta de potencia. La potencia se ve reducida por esta
razén, pero se eliminan las costosas inversiones necesarias para el uso de locomotoras
eléctricas.

El desarrollo del ferrocarril ha estado basado en el desarrollo de los sistemas de
traccién, en la mejora de las técnicas de construccién y tendido de las lineas, en la sofisti-
cacién de los estudios dindmicos y en la creciente automatizacién que no cesa y que esta
convirtiendo al ferrocarril en un sistema de transporte “informatizado”. Las lineas de
ferrocarriles de alta velocidad (Fig 1.2) son prueba de que este medio de transporte no
muere y de que puede atin aportar servicios nuevos de interés para ciertos sectores.

Figura 1.2: Tren de Alta Velocidad (Espana).

1.2 Automovil

En 1760 un clérigo suizo, J.H. Genevois, sugirié la idea de montar molinos de viento sobre
un carruaje con el fin de que la potencia suministrada por el molino se usara en enrollar
muelles con los que mover el vehiculo. Pese a estas primeras ideas sin trascendencia,
Franceses e Ingleses estan ahora de acuerdo en reconocer a Cugnot de Lorraine como el
primer primer constructor de un automévil a vapor en 1769. Autobuses a vapor circulaban
por las calles de Paris alrededor del 1800. El mayor auge de la propulsién a vapor en
“coaches” se produjo entre los anos 1831 y 1838. Es curioso que uno de los pioneros de
la méquina de vapor James Watt, se negara rotundamente al uso de su méaquina para la
propulsion de automdéviles. Es cierto que la baja presion de su diseno hubiera resultado
en un motor muy pesado y voluminoso para su aplicacién en automocién.

Fueron Carl Benz y Gottlieb Daimler de Alemania los pioneros en el desarrollo de
motores de gasolina. Sus primeros motores estaban en funcionamiento en 1885 y 1886,
respectivamente. Estos motores estaban basados en el ciclo de cuatro tiempos. La pa-
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ternidad de este ciclo parece corresponder a Alphonse B. de Rochas (1862), aunque el
primero en construir un motor basado en este ciclo fue Nikolaus Otto.

El primer Benz dio unas cuantas vueltas alrededor del pequenio taller del ingeniero
alemén ante el asombro de su patrocinador y de sus propios ayudantes. Las ventas del
“triciclo” no fueron muy bollantes al principio, aunque para 1888 el coche se estaba ven-
diendo en ntumeros aceptables, la fabrica empleaba a 50 trabajadores. Por otra parte
Daimler, que habia estudiado ingenieria en Alemania, Inglaterra, Bélgica y Francia, disefié
un motor para ser adaptado a carruajes ya existentes. Las dos empresas se unieron en
1926 y sus productos se venden ahora bajo la marca de Mercedes Benz. Los grandes
de Francia en la época eran Peugeot y Renault. En Italia existian también fibricas de
reputaciéon aunque con menores producciones: Lancia, Alfa Romeo, Maserati y Ferrari.
Isotta—Fraschini fundé FIAT (Fabbrica Italiana Automobili Torino) en 1899, esta fébrica
habria de crecer extraordinariamente. En Espana tenia su sede la Hispano—Suiza bajo
financiacién espanola y la direccién del gran disenador suizo Marc Birkigt.

El primer coche americano con éxito comercial es el coche de tres caballos de Olds
(Oldsmobile) que comenzé a venderse en 1901. La firma vendié gran cantidad de au-
tomoviles y prosperd considerablemente. Esta prosperidad no fue exclusiva de la fabrica
de Olds, entre el 1904 y el 1908, 241 firmas se dedicaban a la construccién de automéviles.
Henry Ford revolucioné el mercado a través de su idea de convertir el coche en una necesi-
dad suficientemente barata como para ser accesible a la mayoria, en lugar de un juguete
caro de poca utilidad. En 1908 se ponia a la venta el popular “Model T” (Fig. 1.3).

Figura 1.3: Modelo T de Ford.

El automévil de hoy (Fig. 1.4) es una méquina muy compleja, tanto en lo que respecta
a las innovaciones introducidas en la planta de potencia como en las que se refieren al
soporte vehiculo. Las prestaciones de los distintos tipos de motores han aumentado a la
vez que el consumo de los mismos se ha reducido. Las caracteristicas de manejo de las
distintas monturas han sufrido una autentica revolucién basada tanto en la experimen-
tacién como en la capacidad de predicciéon del comportamiento. El futuro del automévil
es dificil de pronosticar. Es muy posible que la reduccién del poder contaminante de
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los motores sea el factor que més influya en la evolucién de los mismos (de momento
es todavia el consumo el que los estd cambiando). Coches eléctricos, mixtos (gasolina—
eléctrico), nucleares o incluso de vapor (el hecho de que la combustién se pueda realizar de
manera continua en un motor de vapor hace posible ajustarla de tal manera que la emisién
de gases contaminantes no sea tan elevada como en los coches actuales) son algunas de
las posibilidades.

Figura 1.4: Automdvil deportivo.

1.3 Otros Vehiculos

Los vehiculos terrestres (automoviles y ferrocarriles) no son los tnicos que se han ben-
eficiado del desarrollo de la ingenieria mecanica. También, los vehiculos navales, aéreos
y espaciales han sufrido un espectacular desarrollo en este siglo. Tanto es asi, que su
estudio se ha disgregado de la ingenieria mecanica dando lugar a disciplinas “hermanas”
como son la Ingenieria Naval y la Aeronautica. Se presenta aqui, no obstante, una breve
introduccién sobre su evolucion histérica.

1.3.1 Vehiculos Aéreos y Espaciales

La observacion del vuelo de las aves ha excitado, desde antiguo, el deseo de volar en el
hombre. Las primeras ideas para el vuelo son mera transcripciéon mecanica de lo observado
en animales voladores. Asi, Leonardo, en el periodo de 1486 a 1490 disenié una serie de
mecanismos (Fig. 1.5), los cuales, sabemos hoy, tenian pocas posibilidades de éxito. Las
primeras conquistas del aire serian consecuencia de la invencién del globo de aire caliente.
En 1783 los hermanos Montgolfier pilotan un aerostato ante la admiracién del publico
en Paris. Este acontecimiento, aunque no contribuye al vuelo con aparatos més pesados
que el aire, ayuda a estimular el interés piblico en el vuelo. Los Aerostatos son pruebas
indiscutibles de que se puede abandonar la tierra y volar por el aire.

La idea decisiva para el progreso de la aviacién se debe a Sir George Cayley (1773—
1857, Inglaterra). Cayley es la primera persona en proponer mecanismos separados para
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Figura 1.5: Maquina voladora de Leonardo.

traccién y sustentacién. En el esquema que dejé grabado en un disco de plata (Fig. 1.6) se
recogen todas las caracteristicas de los aviones actuales. La traccién estaba en este caso
proporcionada por remos. La sustentacion se conseguia mediante un ala fija inclinada y
con curvatura. En sus propias palabras: “... Para volar se necesita una superficie que
soporte el peso. La resistencia generada por esta superficie se vence aplicando potencia
al aire. ...”. En el grabado (Fig. 1.6) puede verse la descomposicién de las fuerzas sobre
el avion en sustentacién y arrastre. Cayley realizé6 numerosos estudios aerodindmicos e
hizo volar un pequeno planeador. Fue el primero en sugerir el uso de multiplanos para
paliar debilidades estructurales. Siguié publicando trabajos sobre aerondutica hasta 1853.
Puede decirse que Cayley es el inventor del avion que conocemos hoy en dia.

Figura 1.6: Esquema de avién de Cayley.

FEn los 50 anos que siguieron a las publicaciones de Cayley se continué investigando en
aerodinamica e intentando el vuelo pilotado, sin embargo, no hubo logros de importancia
salvo algunos saltos caracterizados por la falta de control sobre el aparato. No fue sino
hasta 1891 que Otto Lilienthal (1848-1896), en Alemania, disefiara planeadores con los
que saltar al aire y realizar cualquier tipo de vuelo controlado. Se le conoce como el
hombre planeador (Fig. 1.7). Fue el pionero de la idea de que para aprender aerodindmica
practica es necesario saltar al aire y experimentarla por uno mismo (Hombre del Aire). Fue
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un gigante de la aerondutica que realizé mas de 2500 vuelos controlados de planeadores,
murié en el ultimo de ellos.

Figura 1.7: Planeador de Lilienthal.

Un emigrante francés en Estados Unidos, Octave Chanute (1832-1910), leyé y asimilé
gran parte de los trabajos sobre aerondutica publicados hasta 1890. Construy6 un planeador
biplano que inspiré el Wright Flyer I de los Wright (primer avién a motor capaz de volar
de forma controlada). En 1894 publicé su libro titulado Progress in Flying Machines que
sirvié de puente para transferir los conocimientos sobre aviacién al continente americano.
Los hermanos Wright leyeron el libro y desarrollaron una estrecha amistad con el autor.
Entre tanto, Samuel P. Langley (1834-1906), secretario de la Institucién Smithsonian,
realiza extensos estudios en aerodindmica y consigue el primer vuelo a motor controlado
en un modelo a escala. El motor a vapor es de su propio diseno. El Departamento de
Guerra de los Estados Unidos encarga a Langley el disefio de un avién tripulado para su
uso en la guerra contra Espafnia (guerra de Cuba). Langley disena y construye un motor
de gasolina de 52.4 cv y sélo 208 1b de peso. Una versién a escala 1/4 de su avion realizéd
un vuelo sostenido. La versién a escala real nunca llegd a remontarse.

Langley no era consciente de que los hermanos Wright habian llegado a conseguir una
extraordinaria sofisticacion en sus ensayos aerodindmicos y de que en poco tiempo, el 17
de Diciembre de 1903, Wilbur y Orville Wright (1867-1912, 1871-1948) iban a conseguir
pilotar un avién en el primer vuelo a motor de la historia. Este vuelo va a revolucionar la
vida en el siglo XX. Como buenos Hombres del Aire se dedicaron a adquirir experiencia
en vuelos con planeadores antes de intentar el vuelo a motor. Estudiaron también el
vuelo de los pajaros y concluyeron que éstos estabilizan su posicién horizontal mediante
una ligera torsién de los extremos de las alas. Hicieron experiencias sobre esta “torsién”
dando lugar a una patente para alerones como los que se encuentran en la gran mayoria de
aviones en la actualidad para el control del movimiento de rotacién en el eje longitudinal.
Hasta 1901 los hermanos habian confiado en los datos aerodindmicos proporcionados por
Lilienthal y Langley. Sin embargo, empezaron a sospechar que estos resultados no eran
siempre muy fiables y se entregaron a la realizacién de ensayos en méas de doscientos
perfiles aerodinamicos. Para ello construyeron su propio tunel aerodinamico dotado de una
balanza para medir sustentaciéon y arrastre. Determinaron diagramas de presion precisos
que les permitieron disenar planeadores perfectamente controlables. También disenaron
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un compacto motor de gasolina y distintos perfiles para hélices. Con todos los problemas
solucionados construyeron el Wright Flyer I (Fig. 1.8) que realizé el primer vuelo a motor
de la historia. La prensa y el piblico en general permanecié escéptico y desinteresado.

[ 'f [

halae

Figura 1.8: El Wright Flyer I.

En este orden de cosas no conseguian que el estado americano comprara su avién. Los
hermanos no se detuvieron aqui. En 1908 habian ya disenado un avién capaz de despegar
y aterrizar repetidas veces, asi como de efectuar complicadas maniobras en vuelo. Fue en
este ano que los Wright firmaron contratos con la U.S. Army y con una empresa francesa.
La aerondutica europea habia estado hibernando todo este tiempo. Ahora, tras la de-
mostracién de Wilbur Wright, la aerondutica europea emprendié un camino ascendente
y pronto adelantaria en la carrera tecnolégica a los Estados Unidos. La razén de este
adelanto es que en Europa se aposté por el disenio de aviones estaticamente estables que
requieren menor habilidad y concentracién por parte del piloto. Los europeos disenaron
aviones que, aunque manejables, eran capaces de mantener el equilibrio por si mismos.
Es curioso que ahora, casi un siglo mas tarde, se vuelve al disefio de aviones inestables
que son controlados constantemente por microprocesadores sin necesidad de sobrecargar
la concentracion de los pilotos.

A partir de estas fechas existe un verdadera explosién en el desarrollo de la aviacién.
Las investigaciones necesarias, a veces muy costosas, requieren de la financiaciéon publica.
Asi, en 1910 la Royal Aircraft Factory estd en operaciéon en Inglaterra. En 1915 se crea
en Estados Unidos el National Advisory Committee for Aeronautics (NACA), que pasaria
luego a llamarse National Aeronautics and Space Administration (NASA), después de
que la astrondutica americana recibiera el zarpazo del lanzamiento del Sputnik soviético
(1957).

La utilizacién de un sistema adecuado de propulsién fue decisivo para el éxito de la
aviacién a motor, la maquina de vapor no cumplia los requisitos. Cuando los hermanos
Wright construyeron sus primeros aviones, la investigacién en motores alternativos estaba
madura para su utilizacion en aerondutica. Ya en 1865 N.A. Otto habia desarrollado el
motor de cuatro tiempos usando gas como combustible. Gottlieb Daimler y Carl Benz,
independientemente, adaptan y desarrollan este tipo de motor para su uso en automéviles
usando la gasolina como combustible.

Sélo 44 anos después del famoso vuelo de Orville Wright, un ser humano pilotaba un
avién que habria de volar a velocidades superiores a las del sonido. Las bases para este
vuelo las habian dado Mach, en 1887, logrando fotografiar las ondas de choque en una
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bala a velocidad supersonica, y los estudios de Prandtl sobre efectos de compresibilidad
en gases. Los motores de reaccién fueron inventados y desarrollados por Frank Whittle
(1907- ) e independientemente por von Ohain, en Alemania, cuyo motor fue el primero
en volar.

Por otra parte, los motores cohete constituyen el elemento esencial de los vehiculos
espaciales. El desarrollo de motores cohete se remonta a los trabajos de Goddard (1882
) que en Worcester (Massachusetts, 1926) hizo volar un pequeno cohete de 10 pies que
combinaba Hy y Os liquidos. Estos trabajos sirvieron para que Von Braun en Alemania
disenara las famosas V2 utilizadas en la segunda guerra mundial. Ambos cohetes son
predecesores de las naves espaciales de la actualidad.

1.3.2 Vehiculos Navales

La construccién de buques es en la actualidad una ingenieria madura basada en conoci-
mientos cientificos. En los dias de la navegacién a vela esta disciplina estaba basada fun-
damentalmente en la experiencia. Con el gran desarrollo de las ciencias fisicas al comienzo
del siglo XIX fue inevitable que los estudios de hidrostatica, hidrodindmica, materiales y
estructuras influyeran en la mejora de la construccién de naves.

El uso de botes para el desplazamiento por rios y mares data de la antigedad més
remota. Excavaciones en Creta han encontrado artefactos navales que se remontan al 5000
a.c. Es probable que el hombre primitivo usara troncos de arbol para la construccién de
balsas o canoas de tronco hueco. Més tarde, el uso de remos incrementaria la utilidad de
estos vehiculos haciéndolos més versatiles. Mucho més tarde llegé el aprovechamiento de
los vientos mediante velas, comienza asi una evolucién ascendente que ain continua y que
esta reflejada en los impresionantes petroleros o en los grandes portaviones nucleares.

Los mayores buques romanos median alrededor de 30 metros de largo y estaban con-
struidos con placas de roble entre costillas muy proximas entre si. Los drabes y vikingos
introdujeron ciertas mejoras en la construccién de naves. Este progreso continué durante
la edad media, con considerables mejoras en el diseno y uso de velas. Una revolucion
mas profunda siguié a la sustitucién de las velas por maquinas de vapor y de la madera
por hierro y luego acero. La potencia generada por el vapor se transmitiria primero a
ruedas laterales y, mas tarde, a hélices. El primer buque propulsado por hélice se puso en
servicio alrededor de 1839. El motor alternativo de vapor dio paso a la turbina de vapor
a principios de siglo XX.
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Capitulo 2

Sistema de Direccion

El sistema que permite a un automoévil modificar su trayectoria es el mecanismo de la
direccién. Este es, probablemente, el sistema mas caracteristico del automdévil, el que
lo diferencia de otros vehiculos de tierra como el ferrocarril. En este tema se describen
los distintos mecanismos que permiten la transmision de fuerzas desde el volante a los
neumaticos.

Hasta comienzos del siglo pasado los vehiculos de cuatro ruedas se direccionaban
haciendo girar todo el eje delantero. Este se unfa al chasis mediante un pivote central que
permitia el giro relativo. El sistema funcionaba razonablemente bien en el caso de coches
remolcados por animales, pues éstos mismos se encargaban de hacer girar el eje. Cuando
la maquina de vapor se introdujo como medio de traccién, se pusieron de manifiesto los
inconvenientes del sistema. El principal de ellos es el enorme volumen barrido por el eje
en su recorrido. Esto impide la construccién de vehiculos compactos.

Aunque anteriormente se habian realizado algunos inventos para direccionar ruedas
con pivotes independientes, no fue hasta el nacimiento de la tracciéon mecdnica que se
hicieron las primeras patentes de interés. George Lankensperger (Alemania) inventé un
sistema en el que las dos ruedas giraban entorno a pivotes independientes. Las ruedas
estaban acopladas mediante una barra colocada delante del eje, a la cual se podia unir el
tiro de los caballos en el caso de tracciéon animal. El sistema fue patentado en Inglaterra
por un amigo de Lankensperger, Rudolph Ackerman, en 1818, v desde entonces se conoce
como el cuadrildtero de Ackerman.

En los primeros carruajes la direccién estaba gobernada por un timén al estilo del
utilizado en barcos. Este sistema fue rapidamente sustituido por un volante que, a través
de una caja reductora permitia posicionar el mecanismo de la direccién. Las primeras
reductoras utilizadas fueron las de tornillo sinfin. Este tipo de cajas se sigue utilizando
con profusién. Més tarde, en 1932, Adler en Alemania comenzo a usar el sistema de pinén
y cremallera en vehiculos de suspensién (delantera) independiente. Esta reductora es muy
comun en vehiculos ligeros.

2.1 Mecanismo de Ackerman

Si se pretende que todas las ruedas de un vehiculo, en curva, estén sometidas a un mo-
vimiento de rodadura puro, sin deslizamiento, es necesario que las perpendiculares a las
ruedas del automdévil converjan en un tnico centro instantaneo de rotaciéon. De lo con-
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trario, la rodadura pura de una rueda ri- gida no es posible. En el caso de neumaticos de
goma (cuerpos deformables) se puede acomodar un cierto angulo de divergencia (respecto
de la direccién diametral) sin dar lugar al deslizamiento global de la rueda. Este dngulo
es el angulo de deriva del neumatico. Sin embargo, la aparicién de este angulo en manio-
bras a baja velocidad da lugar a desgastes innecesarios. Para reducirlo se dispone de un
mecanismo que, aproximadamente, mantiene las ruedas en rodadura pura.

Un mecanismo capaz de conseguir lo anterior con bastante exactitud es el cuadrilatero
de Ackerman (Fig. 2.1). La condicién geométrica que se exige al mecanismo se obtiene de
la Figura 2.2. Los angulos girados por la rueda izquierda y derecha son, respectivamente:

O.F O E'
cotb:% cot by = IL

con lo que la relacién que liga el angulo derecho con el izquierdo es:

Vv
cotb —cot by = 7 (2.1)

Es facil comprobar que esto equivale a que las rectas que forman angulos b y b; con la
horizontal se encuentren sobre la linea que une los puntos H y E’ (Fig. 2.3).

\ /

Figura 2.1: Mecanismo de Ackerman.

Figura 2.2: Condiciéon geométrica que debe cumplir el mecanismo de la direccién.
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Figura 2.3: Linea de error y punto de precisién del mecanismo de la direccién.

Las ruedas directrices deben estar conectadas por un mecanismo capaz de generar la
Funcién 2.1, esto es, un mecanismo que mantenga los angulos girados por las dos ruedas en
la relacién dada por dicha ecuacion. Esto se puede conseguir con muchas configuraciones
distintas. Una de las més simples es la que hace uso de un mecanismo de cuatro barras
para conectar los ejes de las articulaciones de las dos ruedas directrices. El mecanismo
resultante se conoce como cuadrildtero de Ackerman.

Para definir el cuadrilatero completamente es necesario asignar valores a dos parametros:
la longitud de las manivelas (que deben ser iguales por la condicién de simetria), y la lon-
gitud de la biela de conexién. Esto quiere decir que el mecanismo se puede disenar con
dos puntos de precisién. Sin embargo, cuando se imponen estos dos puntos sobre la
ecuaciéon de cierre de Freudenstein, se obtienen barras de dimensiones no factibles para
su aplicacién en automocién. Se suele entonces disenar con un solo punto de precision,
y jugar con el valor del parametro que queda libre para intentar minimizar el error en
la generacién de la relacién 2.1. La funcién real (generada por el cuadrildtero) se puede
comparar geométricamente con la ideal representando la interseccién de la perpendicular
a la rueda derecha con la paralela a la rueda izquierda (Fig. 2.3). La desviacién respecto
de la diagonal HE’ representa el error.

Una receta, usada en el pasado para simplificar el disefio del cuadrilatero, es situar la
manivela sobre la linea que une el centro de giro de la rueda con el punto medio del eje
trasero. Los mecanismos resultantes cumplen, aproximadamente, la relaciéon de angulos.

En el caso de camiones con varios ejes direccionables, se unen ambos ejes mediante
un cuadrilatero de las mismas caracteristicas que el descrito anteriormente. En el caso de
vehiculos ligeros se suelen usar otros mecanismos que facilitan la utilizaciéon de reductoras
simples como la de pinén y cremallera. Para este caso, es usual disponer de un montaje
de cinco barras en el que la biela central (en donde se talla la cremallera) se une al chasis
mediante un par deslizante.

2.2 Angulos de la Direccion

En la Figura 2.4 se muestra un esquema de la seccién de una rueda delantera de automoévil.
Se observa que, tanto la rueda como el eje de la articulacién, estan montados formando
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angulo con los ejes del vehiculo (longitudinal z, lateral y, y vertical z). La denominacién
de estos angulos y una explicacién intuitiva del porqué de su utilizacion se presentan en
este apartado.

MARCHA
ADELANTE

far

Figura 2.4: Definicién de los angulos de la direccion.

El dngulo que forma el eje de la articulacién (eje &) con la proyeccién sobre su plano
(plano &y) del eje z se denomina “Angulo de Inclinacion o de salida” o. En este mismo
plano, el dangulo que forma el eje de la mangueta con el eje transversal y, se denomina
“/fngulo de Caida de la Rueda” (3. El dngulo que forma la proyeccién sobre xz del eje &
con el eje vertical z se denomina “Angulo de Avance” . En el plano horizontal, el angulo
que forma la proyeccién del plano medio de la rueda con el eje longitudinal x se conoce
como “Angulo de Convergencia’ k o, simplemente, convergencia.

Los puntos singulares marcados en la Figura 2.4 son el punto 7', que coincide con el
centro de la rueda. El punto O, interseccion del eje de la mangueta con el de la articulacién.
El punto C, de contacto de la rueda, considerada como un disco contenido en su plano
medio, con el suelo. Y el punto M, interseccion del eje de la articulacién con el suelo. A
la distancia C'M se suele referir como “pisada’”.

No existe unanimidad sobre la manera de definir los angulos anteriores. En algunos
textos se toman como valores de los dngulos sus proyecciones sobre los planos coorde-
nados (Fig. 2.5). Esta suele ser la convencién usada por los fabricantes de automéviles.
La razén es que estos valores pueden controlarse y corregirse facilmente en los talleres.
Evidentemente, el paso de uno a otro juego de angulos es trivial. Se puede también definir
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un tercer conjunto de angulos que simplifica el tratamiento analitico de la cinemadtica y
dindmica de la direccién como se vera en el apartado siguiente.

Neumatico Neumético

Eje de la
articulacion
(vista desde 0,1,0) | (vista desde 1,0,0)
\_
M C
Avance Inclinacién o salida

Neumatico | Neumatico

Ejedela O
articulacion

Eje de la
articulacion

| (vista desde 1,0,0) | (vista desde 0,0,-1)

Caida Convergencia

Figura 2.5: Definicién de los angulos de la direcciéon mediante sus proyecciones sobre los
planos coordenados.

La justificacién intuitiva de la utilizacion de estos angulos es como sigue. Para hacer la
direccion estable, en el mismo sentido en que lo son las ruedas locas de carrito, el punto M
debe estar adelantado respecto del C'. En este caso, la rueda girada tiende a alinearse con
la direccion de marcha del vehiculo. En efecto, una rueda cuya direccién esté perturbada
respecto de la direccién de la velocidad estd forzada a acomodar un cierto angulo de deriva
(ver Seccién 3.1.2) que se traduce en una fuerza lateral como la representada en la Fig. 2.6
. La fuerza lateral (F,, Fig. 2.6) actda en el punto geométrico de contacto (C), y produce
un momento rectificador respecto del punto M (eje de la articulacién):

M, ~ F,CM = CoaCM
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donde M, es el momento rectificador, Fy, la fuerza lateral en la rueda, C, y a son la rigidez
a deriva y el d4ngulo de deriva, respectivamente y, por tltimo, CM es una aproximacion
del brazo con el que actia la fuerza, medido sobre el plano horizontal (el brazo real es la
distancia entre el punto C' y el eje de la articulacién).

Por tanto, las ruedas delanteras deben ser mantenidas en la posicién girada mediante
la aplicacién de una fuerza sobre el volante. Cuando se ha terminado de negociar la curva
o de doblar la esquina, se puede soltar el volante y el par rectificador devolvera las ruedas
a la posicién longitudinal.

Figura 2.6: Momento autoalineante debido al d&ngulo de avance.

z Fz
i) iy AFz
\\
v - N S
Mor Co y

Figura 2.7: Momento autoalineante debido al 4ngulo de salida.

El avance (de 0° a 5°) no debe ser exagerado para no endurecer excesivamente la
direccién. El angulo de avance no es el Unico que contribuye a la estabilidad longitudinal
de las ruedas. En efecto, el angulo de inclinacién consigue los mismos efectos a la vez que
permite reducir la pisada y hacer la direccién més suave. De hecho, en muchos vehiculos,
especialmente en camiones, se utilizan angulos de inclinacién grandes y dngulos de avance
moderados.

La manera en que el angulo a contribuye a la estabilidad longitudinal podra deter-
minarse analiticamente con el algebra que se presenta en el apartado siguiente. De forma
intuitiva, se puede argumentar que este angulo hace que las ruedas giren alrededor del eje
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describiendo un cilindro cuyo eje estd inclinado respecto de la vertical. Esta inclinacién
hace que el vehiculo se levante al girar las ruedas y que, por tanto, la direcciéon estable sea
la longitudinal. De otra manera, supongamos una rueda cuya articulacién tiene un avance
nulo y un dngulo de inclinacién (salida) no nulo. El momento de la fuerza vertical (peso)
respecto del eje de la articulacion es nulo cuando la rueda esta en posicién longitudinal,
pero es distinto de cero y auto—alineante cuando la rueda esté girada en cualquier sentido.

En la Figura 77 se muestra un esquema simplificado en el que sélo existe carga vertical
(F%), y el unico angulo presente es el de salida. En este caso, el momento de F, respecto
del eje de la articulacién (con vector unitario v) es:

M,=v-(r\F)

De la Figura 2.7b se tiene:

0 0 —rsind
v=<{ —sina F=<¢0 r=21< rcosd
CcoS (v F, 0

siendo ¢ el angulo girado por la rueda. Con esto se tiene:
M, = —rF,sind sin «

Cuando § es positivo (sentido de la figura), M, es negativo (sentido contrario a v) y tiende
a posicionar la rueda en sentido longitudinal. Cuando J es negativo, M, es positivo y, de
nuevo, tiende a devolver la rueda a su posiciéon longitudinal.

El dngulo de caida de las ruedas permite que el apoyo de éstas sobre la carretera sea
normal a la superficie de la misma (Fig. 2.5). En efecto, las carreteras se disefian con una
cierta curvatura transversal para permitir la evacuacién de aguas. Por tanto, las ruedas
verticales apoyan con un cierto angulo relativo que produce el desgaste asimétrico de los
neumaticos. Los nuevos pavimentos porosos necesitan de menores curvaturas, de ahi que
los dngulos de caida utilizados en la actualidad sean muy pequenos (1°-2°). También se
utiliza un angulo B # 0 para reducir la pisada sin necesidad de aumentar excesivamente
el angulo de inclinacién.

Cuando una rueda gira por una superficie formando un determinado dngulo (que
llamaremos de caida) con la misma, se generan fuerzas laterales del mismo tipo que las
comentadas para el dngulo de deriva (ver la Seccién 3.3.3, y el Capitulo 8). Esta propiedad
se utiliza en los automéviles de competiciéon para mejorar los tiempos de respuesta ante
senales de la direccién. En este caso, los neumaticos delanteros se montan con angulos
de caida negativos (caidos hacia el interior del vehiculo). Por tanto, los neumaéticos estan
generando fuerzas laterales que, en recta, son iguales y de sentido contrario. Pero para
negociar una curva no es necesario esperar a que se generen fuerzas laterales debidas al
angulo de deriva, sino que basta con desequilibrar las fuerzas provocadas por los angulos
de caida ya existentes.

La convergencia hacia adelante se monta en ruedas delanteras no motrices para aco-
modar la elasticidad de los miembros de la direccién en condiciones normales de marcha.
Es decir, cuando estan sometidos a la carga correspondiente a la resistencia a la rodadura
(Fig. ??) que genera un momento M, ~ pF,CM’ (siendo p el coeficiente de resistencia a
la rodadura).
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SR

Figura 2.8: Momento en la articulacién debido a la fuerza de resistencia a la rodadura.

En el caso de ruedas motrices, las fuerzas habituales son en sentido contrario, es decir,
son fuerzas de traccién en el sentido de la marcha. De manera que en este caso las ruedas
se montan con un determinado angulo de divergencia.

El eje de la direccién en motocicletas suele estar por encima del neumaético, permi-
tiendo su colocacién en el plano meridional de la rueda. El tnico angulo existente es el de
avance. Ademas, el eje de la articulacion no suele intersectar al de la rueda, de manera que
el avance total no es tan grande como cabria esperar por los grandes angulos de avance
utilizados (Fig. 2.9).

Los sistemas tradicionales de suspensién de motocicletas hacen variar el angulo de
avance cuando se contraen o extienden los muelles delanteros. Esto produce efectos no
deseados cuando la moto traza una curva y, a la vez, se solicita la suspensién. Uno
de los efectos mas interesantes es el de “levantamiento” del vehiculo cuando se frena
en curva. La moto cabecea al frenar, se contraen los muelles delanteros y se reduce el
avance. El conductor esta resistiendo un momento rectificador en el manillar que disminuye
repentinamente. La rueda delantera se gira hacia el interior de la curva haciendo que
la moto describa una nueva trayectoria en donde la aceleracién lateral es mayor. La
motocicleta se “levanta”, disminuye el angulo que forma con la vertical.

2.3 Fuerzas y Momentos en la Rueda

2.3.1 Sistemas de Referencia

En esta seccion se define un nuevo juego de dngulos de inclinacién, avance, y caida que
facilita la manipulacion y transformacion de fuerzas y momentos. Estos valores no son
sino los dngulos de Euler para definir la posicién de la articulacién y la rueda. El angulo de
convergencia puede despreciarse puesto que, como se ha comentado, se introduce para que
se anule en las condiciones normales de marcha. En situaciones distintas de las de diseno,
en las que este dangulo no se anula, se estard cometiendo un pequeno error al despreciarlo.

Sean tres sistemas de referencia con origen en el punto Oy (Fig. 2.10), punto de
interseccion entre el eje de la articulacion y el de la rueda. El sistema Sy se define con
el eje Zy en la direccién vertical ascendente, el Xy horizontal y dirigido segin el eje
longitudinal del vehiculo en la direccién de la marcha y, por ultimo, el eje Yy completa un
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angulo de avance

Eje de la direccion

=

avance

Figura 2.9: Definicion de avance de la direccién en un vehiculo de dos ruedas.

sistema cartesiano destrogiro. Los otros tres sistemas de la Figura 2.10 se definen como
sigue:

S es el resultado de girar Sy alrededor de X un dngulo —« (« es el dngulo de inclinacién
o salida).

Sy es el resultado de girar S; alrededor de Y7 un angulo —v (7 es el dngulo de avance).

S5 es el resultado de girar Sy alrededor de Zs un dngulo d4 (04 es el dngulo girado por la
rueda derecha en una maniobra).

Lo anterior constituye una nueva definicién de los angulos de salida y avance. Como se ha
comentado, los angulos definidos en el apartado anterior estan directamente relacionados
con éstos.

Los mismos sistemas se pueden definir para la rueda izquierda. Sin embargo, para que
los angulos de la rueda izquierda fueran iguales que los dados arriba, habria que definir
sistemas simétricos respecto de los anteriores, lo que conduciria a ejes levégiros. Opera-
ciones tales como el producto vectorial deben ser modificadas ligeramente para sistemas
levogiros, lo cual puede constituir una fuente de errores. Es preferible definir un nuevo
juego de sistemas con angulos de Euler distintos. Para la rueda izquierda se tiene:

Sy se define igual que para la rueda derecha con centro en O;.
S es el resultado de girar Sy alrededor de Xy un angulo a.
So es el resultado de girar S alrededor de Y7 un dngulo —~.

S3 es el resultado de girar S alrededor de Z3 un angulo d; (J; es el angulo girado por la
rueda izquierda en una maniobra. La relacién de Ackerman lo hace distinto de dy).

Expresando la condicién de que la magnitud del vector O4C permanece constante al
girar la rueda, se puede determinar la altura del punto Oy (y O;) respecto del suelo. La
diferencia de alturas entre los puntos Oy y O; representa la inclinacion del eje delantero
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Figura 2.10: Sistemas de referencia para la rueda derecha.

durante el giro de la direccion. Esta diferencia puede llegar a tomar valores entorno a
10mm pero, en general, se puede despreciar el giro de los sistemas de referencia provocado
por esta inclinacion.

2.3.2 Acciones en el Contacto Rueda—Carretera

En la regién de contacto entre el neumatico y la carretera se desarrolla una distribucién de
presiones normales y de tensiones tangenciales que equilibran la inercia del vehiculo y las
fuerzas aerodinamicas sobre el mismo. La integral de estas distribuciones se puede reducir
al punto de contacto geométrico (punto C, Fig. 2.11) como un fuerza de componentes Fy,,
F,, F., y un momento de componentes M, M,, M..

El valor de estas resultantes se puede obtener del equilibrio global del vehiculo. De
hecho, en otros apartados se dan expresiones analiticas para algunas componentes. En
efecto, la fuerza F), se obtiene en el Apartado 3.2 mediante el equilibrio horizontal isostatico
entre los dos ejes. La fuerza F, es la carga vertical sobre cada rueda teniendo en cuenta la
transferencia de carga (Apartado 3.3.2). La fuerza F es la combinacién de la resistencia
a la rodadura (pF., con p el coeficiente de resistencia a la rodadura), y las fuerzas de
traccion o frenado. La distribucién de presiones puede no ser simétrica respecto del plano
medio de la rueda y dar lugar a un momento de vuelco M,,, aunque éste puede, en general,
despreciarse. Se conservara en las expresiones generales puesto que no introduce mayor
complicacién. El momento M, es consecuencia directa de la resistencia a la rodadura.
Aparece al desplazar la resultante de presiones verticales hasta el punto C. Su valor viene
dado por pF, R (ver el Capitulo 8).

La tultima componente del momento (M) es facil de determinar con el vehiculo
parado. En este caso, se puede admitir que toda la regién de contacto esta friccionando
con una tensién tangencial igual a up, con p la presiéon normal que se puede suponer
constante. La obtencion del momento de esta distribucién respecto del punto C' es trivial.
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Figura 2.11: Acciones en el contacto rueda—carretera.

Cuando el neumatico estd rodando se puede efectuar el giro de la rueda sin que toda la
region de contacto sea de deslizamiento. La aproximacién anterior no es aceptable. De
hecho, el valor de M, es mucho menor en este caso, y de ahi que la direccion esté mas
suave cuando el vehiculo estd en movimiento que cuando estd parado. En el Capitulo 8
se da una grafica con los valores de este momento para distintas combinaciones de angulo
de deriva (y de caida) y carga vertical. En primera aproximacién se puede despreciar el
valor de M, para vehiculo en movimiento.

2.3.3 Momentos en los Ejes de las Articulaciones

La fuerza y momento anteriores estan expresados en un sistema de referencia horizontal
que forma un dngulo aproximadamente igual a 04 con Sy (Fig. 2.11). La fuerza y momento
en Sy vienen dados por:

Faﬁl cos 0y — szl sin o4 Mg cos 0g — Mj sin 04
F?={ Fisiné, + Fj cos g M< = { M%siné; + M;j cos g

F M

donde el (sub) superindice d hace referencia a la rueda derecha, el subindice 0 indica que
los vectores estan referridos al sistema Sy. Las fuerzas y momentos son los definidos en el
apartado anterior.

Andlogamente, para la rueda izquierda se tiene:

. sz cos d; — F; sin ¢; . M; cos d; — M; sin d;
F! ={ Flsin; + Fy cos d; M’ = { M!sind; + M, cos 6;
Fi M

Estas resultantes se pueden expresar en cualquiera de los sistemas de referencia definidos
anteriormente. Para ello basta con premultiplicar los vectores por las matrices de giro
correspondientes.
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Ahora es facil obtener los momentos sobre los ejes de cada articulacién (derecha: My, e
izquierda: M;). Estos determinan la dureza de la direccién y, por tanto, su tendencia auto—
alineante. También permiten el diseno resistente de los distintos elementos del mecanismo
de accionamiento. Los momentos vienen dados por:

My = (CIAFS+ M) ul M= (¢G5 AF)+ M) - ui 22)

donde el vector ¢3 (¢%) tiene origen en el punto Og4 (O;) y extremo en Cy (C;), el subindice
3 hace referencia al sistema S3, y los vectores us, son los vectores unitarios en la direccién
Z3.

Las coordenadas del punto Cy (C;) son fijas y conocidas en el sistema Ss:

aq a;

d .
C3 =1 bd Cs =1 b
Cd C;

y las fuerzas y momentos se pueden expresar en este sistema haciendo uso de las matrices
de giro:
d d d d
F - R(SdVZR_’YvyR_a?l:FO M - R(sd,ZR—'YayR—OCJMO

é = Réi,zR—v7yRa7xF6 é = Réi,zR—%yRavaB

donde las matrices R¢,, son las correspondientes matrices de rotacién alrededor del eje u
(u=z,y,z) con un dngulo &.

Para obtener las expresiones de los momentos en los ejes de las articulaciones basta
sustituir las formulas dadas arriba en las expresiones 2.2. La suma de My y M; debe ser
resistida desde el volante con la correspondiente desmultiplicacién de la caja reductora y
la timoneria de accionamiento.

En la Figura 2.12 se muestran los valores obtenidos para un camién de dos ejes y 257'n
(. =4.5° B =152 ~=2.0° k= 0.0°), éstos se dan en funcién del dngulo girado por la
rueda derecha para distintos valores de velocidad. Con el vehiculo parado, los momentos
son grandes y del mismo signo, la direccién esta dura en este caso. Cuando el vehiculo se
pone en movimiento, los valores del momento se reducen considerablemente. Si el giro de
las ruedas es nulo, los momentos tienen igual magnitud y sentidos contrarios, luego no es
necesario ejercer fuerza sobre el volante para mantener el vehiculo en linea recta. Para un
giro no nulo de las ruedas la suma de los momentos es un valor negativo auto—alineante
que crece con la velocidad (la direccién se endurece con la velocidad).

2.4 Shimmy

El angulo de avance en las ruedas direccionables de vehiculos confiere estabilidad desde
el punto de vista estatico al sistema. También, en la mayoria de los casos, el sistema es
estable desde el punto de vista dindmico, no se producen vibraciones de la direccién. En
algunas circunstancias, sin embargo, el sistema puede entrar en resonancia y dar lugar a
vibraciones incontroladas. El fenémeno se suele presentar a grandes velocidades, es por
esto que las motocicletas de altas prestaciones cuentan con un amortiguador en la direccién
para disipar las posibles vibraciones.

No es facil encontrar un modelo simple capaz de predecir la inestabilidad dindmica
y la velocidad de resonancia. En este apartado se estudian tres modelos sencillos que
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Figura 2.12: Momentos en los ejes de las articulaciones en funcién del angulo girado, y de
la velocidad.

explican sélo parte del problema. En primer lugar, el caso de una rueda en la que el
eje de la direccion estd avanzado respecto del punto de contacto con la carretera, y es
perpendicular a ésta (Fig. 2.13). Este es el caso de las ruedas delanteras de casi todos los
aviones. Cuando alguna perturbacion desvia la rueda de su trayectoria longitudinal un
pequeno angulo 6, se genera una fuerza transversal de valor F' (Fig. 2.13) que, como se
comenta en la Seccién 3.1.2, estd relacionada con la rigidez a deriva del neumatico (Cy,) y
con el dangulo de deriva generado («). Este angulo viene dado por:

a%tana:ﬁ%w—i_g(a—i_b) :0+0(a+b)

2.3
] v v (2:3)

donde v; es la velocidad en la direccién longitudinal de la rueda, v; la velocidad en la
direccién transversal a la misma, y v la velocidad del vehiculo. La distancia a se mide
desde el centro de gravedad de rueda y horquilla hasta el eje de la direccion, b es la
distancia desde este CDG a la vertical del punto de contacto rueda—pavimento.

El equilibrio de momentos respecto del eje de la direccién se escribe:

Fla+b)+16=0

donde I es el momento de inercia de la rueda y horquilla respecto del eje de la direccién.
Teniendo en cuenta que F' = Cya (ver Seccién 3.1.2) y que el valor de a viene dado
por 2.3, se obtiene:

.. 2 .
10 + CQ@H + Coa+0)0 =0
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Figura 2.13: Modelo de un grado de libertad para el estudio del shimmy.

Esta ecuacién describe la vibracién (6(t)) de la rueda en ausencia de excitacién, somtetida
simplemente a una perturbacién inicial.

El sistema es estable puesto que los coeficientes de la ecuacién son todos positivos.
Esto significa que cualquier perturbacion da lugar a una vibracién que se amortigua y
desaparece. Sin embargo, este modelo permite detectar un fenémeno interesante: el amor-
tiguamiento disminuye con la velocidad del vehiculo. Esto indica que el shimmy puede
llegar a ser un problema grave a alta velocidad, mientras que no es probable que aparezca
a velocidades moderadas.

Para v < 0 el sistema es inestable. En general, los valores de los coeficientes son
tales que la solucién no es oscilatoria en este caso. El dngulo 6 crece exponencialmente
hasta que la rueda apunta en la direccion contraria a la marcha. Para v > 0, sin embargo,
el modelo no predice inestabilidad, es necesario complicarlo hasta detectar lo observado
experimentalmente. Un posible modelo, que estd lejos de ser el més completo, es el
mostrado en la Figura 2.14. Las ecuaciones de equilibrio segin los dos grados de libertad
xy 0 son:

m(i 4 ab) ~ —kx—F

I'd = akx—Fb
donde I’ es el momento de inercia (de la horquilla y la rueda) respecto del centro de
gravedad, y m es la masa de la horquilla y la rueda. Eliminando F'y derivando una vez
respecto del tiempo se tiene:
3 3
m(ab — rQ)j—tg + mb% + k(a+ b)% =0

siendo 7 el radio de giro (horizontal) respecto del centro de gravedad (I’ = mr?). Si se
supone una rueda rigida, se puede imponer la condicién de velocidad transversal nula:

@4 v+ (a+b)§ =0

Despejando & y calculando sus derivadas se obtiene una ecuacién para el angulo 6:

3 2

a6 d=6 do
2, p20Y av 2 4% _
m(r® + b%) t3+mbv t2+k(a+b) t+k(a+b)v9—0
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FEl criterio de Ruth para ecuaciones diferenciales ordinarias permite detectar inestabilidad
en los siguientes casos: v < 0, o r?> < ab. En efecto, el sistema es estable si todos los
coeficientes son positivos y ademas:

aijaz > apas

siendo a; (i = 0,1,2,3) los coeficientes de la ecuacién caracteristica. La desigualdad
anterior se reduce a:
ab > r?

Esto es, si el radio de giro de la rueda respecto del centro de gravedad es superior al
producto de las distancias a y b, se tiene un sistema inestable para cualquier velocidad
(el modelo no es capaz de detectar una velocidad critica). También es interesante notar
que la condicién de inestabilidad es independiente de la rigidez k del muelle, aunque se ha
visto que para el limite formal k& — oo no se detecta.

(a+b) 0

Figura 2.14: Modelo de dos grado de libertad para el estudio del shimmy.

Una expresién para la velocidad critica se puede obtener modificando ligeramente el
modelo anterior. Basta con introducir un amortiguador torsional en el eje de la articulacion
que genere un momento proporcional a la velocidad angular 6 (M = 60) Las ecuaciones
de equilibrio son similares a las obtenidas en el caso anterior, y la desigualdad de Ruth se
traduce ahora en:

c(a+b) > mv(r? — ab)

De manera que si r? > ab, la rueda seréd estable hasta la velocidad critica:

_ cla+b)

Ver = m(r? — ab)

Esta velocidad critica puede hacerse mayor reforzando la amortiguacién del grado de
libertad de giro. Esta es la razon de la presencia de un amortiguador en los manillares de
algunas motocicletas.

2.5 Reductora del Sistema de Direccidon

El cuadrildtero de Ackerman se acciona mediante el volante del automévil a través de
la reductora de la direccién. Su misién es la de reducir la fuerza que el conductor debe
imprimir al volante para hacer girar las ruedas directrices (ademds de reorientar el giro
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de la columna del volante). En la Figura 2.15 se muestra el esquema de una disposicién
habitual en vehiculos de peso medio. El volante acciona el elemento giratorio de la caja
reductora a través del arbol de la direccién y, en su caso, de una o varias juntas universales.
En la caja se multiplica la fuerza de accionamiento y se convierte en movimiento de
balanceo del brazo Pittman. Este posiciona el cuadrilatero de acoplamiento mediante la
biela y la manivela de mando.

Cajareductora —

Palanca de mando
(brazo Pittman) /
Biela de mando

Manivela de mando

Figura 2.15: Esquema global de un sistema de direcciéon tipico.

En direcciones no asistidas, es necesario buscar un compromiso entre la reduccién
del esfuerzo y el aumento del ntimero de vueltas del volante de tope a tope. Normas
alemanas de seguridad en automoviles requieren que se puedan girar las ruedas delanteras
para meter el vehiculo en un circulo de radio 12m en un tiempo inferior a 6s. Si la fuerza
sobre el volante es superior a 250N se necesita direccién asistida, pero la relacion de
desmultiplicacion debe ser tal que, en caso de perder la asistencia, no se superen los 600N
en el volante.

En la mayoria de los mecanismos, la reduccién del esfuerzo conlleva otro efecto posi-
tivo: la reduccion del rendimiento mecédnico en la direccion rueda — volante. Esto amor-
tigua la transmision de las irregularidades de la carretera al volante. El rendimiento
mecanico se define como el cociente entre el par (o la fuerza) necesario(a) para mover el
sistema y el que harfa falta si el rozamiento fuera nulo. Algunas reductoras utilizan el
sistema de tornillo sinfin. En este caso, el rendimiento tiene la siguiente expresion:

tan «

= = t
g tan(a + 4,0) 7 aretanp

donde « es el angulo de la hélice, i el coeficiente de rozamiento, y ¢ el dngulo de friccion.
La Figura 2.16 muestra el rendimiento (en las dos direcciones) en funcién del angulo de
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la hélice. Para dngulos de hélice superiores a /2 — ¢, el rendimiento hacia adelante (giro
— desplazamiento) es nulo, la transmisién de potencia (movimiento) no es posible. Lo
mismo ocurre hacia atras (desplazamiento — giro) para dngulos menores que .

—
S sl Max hacia Max. hacia atras
8 adelante B ] H
5 v
‘B 60 i
g o
I
€ | | \
Qo 40 ! i 1
c ! | !
8 oo
€ 20 Angulo | | Angulo
° de friccion | ! de friccion
Q N B
x o 20 30 40 50 60 70

Angulo de la hélice (deg)

Figura 2.16: Rendimiento mecéanico en los dos sentidos de actuacién de las fuerzas.

En la Figura 2.17 se muestra el mecanismo de “Tornillo Sinfin y Balancin”. El factor
de reduccién depende de las dimensiones del balancin y del angulo de la hélice. Este
angulo se elige de tal manera que el rendimiento en la direccion rueda — volante sea
sustancialmente inferior al rendimiento en la direccién volante — rueda, sin comprometer
este tltimo (Fig. 2.16). Para mejorar el rendimiento, y por tanto reducir el esfuerzo sobre
el volante, se sustituyen los filetes de rosca por acanaladuras semielipticas que acomodan
una serie de bolas de rodamiento (Fig. 2.17b).

Tuerca Bolas recirculables

Paso / /—— Tornillo
P /

o
.

Angulo de hélice

@

palanca

Figura 2.17: Sistema de tornillo sinfin.

El sistema anterior se presenta con distintas modificaciones. Por ejemplo, en el sistema
de “Leva y Sequidor” (Fig. 2.18), se sustituye el tornillo por un drbol en el que se ha tallado
un perfil de leva determinado. El balancin estd conectado con la leva a través de la espiga
del seguidor (Fig. 2.18). En la figura 2.19 se muestra el sistema de “Media Tuerca” con
bolas recirculables que mejora el rendimiento.

El sistema més utilizado en vehiculos turismo es el de pinén y cremallera (engranajes
helicoidales formando un dngulo préximo 90°). El dentado de ésta ultima puede ser tal
que la reduccion sea variable con el angulo girado por el volante. Esto permite mejorar la
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Figura 2.18: Sistema de leva y seguidor.
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Figura 2.19: Sistemas de media tuerca y de bolas recirculables.

precisiéon a alta velocidad (pequenos dngulos) sin comprometer excesivamente el nimero
de vueltas de tope a tope.

2.6 Direccion Asistida

Se ha visto en la seccién anterior que la reduccion del esfuerzo en el volante implica un
aumento en el nimero de vueltas que el conductor debe imprimir a la direcciéon para girar
la rueda de tope a tope. Esto hace que el tiempo necesario para efectuar un giro crezca
considerablemente, pudiendo incluso llegar a poner en peligro la seguridad de la maniobra.
Para reducir el nimero de vueltas del volante, sin aumentar el esfuerzo requerido, es
necesario introducir un elemento capaz de suministrar el esfuerzo suplementario. Los
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sistemas de direccién con un tal elemento de ayuda se conocen como direcciones asistidas.

La Figura 2.20 muestra la fuerza en el volante necesaria para equilibrar una determi-
nada fuerza en la palanca de la timoneria de direcciéon. FEl sistema de direccion asistida
de la Figura 2.20 sigue una curva sin asistencia para fuerzas pequenas, y una curva con
incremento para fuerzas mayores, con el fin de proporcionar una cierta “sensacién de ca-
rretera” al conductor. Los mecanismos utilizados para implementar una curva como la
anterior son variados. En el caso de vehiculos industriales se suele usar un sistema con
vélvula lineal y muelle de reaccién, mientras que en vehiculos de turismo son comunes los
sistemas de pinién y cremallera con valvula de control giratoria.

200 T T T T /

Distintos factores de e e
1601 desmultiplicacion A P
. - . o -
(direccion no asistida) -~ . -~ 1
SR A

120

80}

40

Fuerza en el volante (N)

0 1 L i i 1
0 1000 2000 3000 4000 5000 8000
Fuerza en el extremo de la palanca de mando (N)

Figura 2.20: Fuerza proporcionada por el sistema de asistencia.

En la Figura 2.21 se muestra un sistema con vélvula lineal. La palanca de la timoneria
de la direccién estd conectada con la valvula de control a través del muelle de reaccién.
El brazo del pistén estd fijo al bastidor del vehiculo. La asistencia se genera mediante la
presién del fluido que circula desde el depdsito de reserva hasta la bomba y de aqui, a
través de la valvula, al piston de asistencia. Cuando la fuerza sobre la palanca es inferior
a la carga de precompresién del muelle, la valvula no se mueve de la posicién neutra, y el
fluido circula libremente hacia el lado derecho del pistén, y del lado izquierdo de vuelta
al depésito de reserva. En este caso, la bomba esta trabajando sin carga y el consumo
de potencia es muy bajo. Cuando la fuerza sobre la palanca es superior a la precarga del
muelle, la valvula se desplazard a un lado u otro de la posiciéon neutra. Si el desplazamiento
es hacia la derecha, la valvula cierra el retorno libre del fluido al depdsito, la presién crece
en la zona derecha del piston generando una fuerza que ayuda al movimiento de la palanca.
El retorno del fluido se produce desde la zona izquierda del pistén donde el volumen esté
disminuyendo. Anélogo fenémeno se produce en el caso de movimiento hacia la izquierda.
Es interesante hacer notar que el diseno de la cdmara de asiento del muelle de reaccién
debe ser tal que se compense la falta de simetria del cilindro de asistencia (diferencia de
area expuesta en los lados derecho e izquierdo).

Es necesario insistir en que la apertura de la valvula es funcién de la fuerza y no del
desplazamiento. Si el desplazamiento del brazo Pittman es grande, pero la fuerza sobre el
mismo pequena, la valvula permanecera cerrada y se moverd entera como un solido rigido.
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Figura 2.21: Valvula lineal en un sistema de direccién asistida.

En la Figura 2.22 se muestra el sistema de pinén y cremallera con valvula giratoria.
La valvula se acciona mediante el giro de una barra de torsién. El grado de apertura o
cierre de las distintas lumbreras de la valvula es funcién del momento sobre la barra de la
direccién. Existe, sin embargo, un valor del momento en el que las chavetas de la barra
hacen contacto con los correspondientes topes de la valvula, en esta situacion la apertura
de la bomba al piston es maxima y la presién del fluido aumenta considerablemente.
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Figura 2.22: Valvula giratoria en un sistema de direccion asistida.

2.7 Direccidon a las Cuatro Ruedas

Se describen aqui dos de las patentes de sistemas de direccionamiento a las cuatro ruedas.
La primera es un sistema totalmente mecanico que no depende de la velocidad, y la
segunda un sistema electro—hidro—mecanico en el que se tiene en cuenta la velocidad del
vehiculo.

2.7.1 Honda

En el sistema de la compania Honda, el angulo girado por las ruedas traseras esta exclu-
sivamente determinado por el angulo girado por el volante. Sin embargo, el mecanismo
es tal que, para pequenos giros del volante, las ruedas traseras se mueven en la direccion
de las delanteras, y en sentido contrario para giros mayores. El sistema consigue, indi-
rectamente, el funcionamiento deseado. Esto es asi porque para velocidades pequenas los
giros del volante suelen ser grandes, mientras que para velocidades grandes los giros son
pequenos.

La relacién entre los giros de las ruedas delanteras y traseras, asi como un esquema
del mecanismo, se muestran en la Figura 2.23. La timoneria delantera es similar a la de
los vehiculos con direccién a dos ruedas. En la cremallera delantera engrana un segundo
pinén conectado a un arbol que transmite el movimiento de giro a la caja de la direccién
trasera. En la caja trasera se conecta el arbol con la barra de acoplamiento del mecanismo
de 6 barras trasero. La conexién se reliza a través de un planeta excéntrico para conseguir
la relacién de angulos deseada.
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Figura 2.23: Sistema mecanico de guiado trasero.

2.7.2 Mazda

La compania Mazda ha patentado un sistema electro—hidro-mecéanico para direccionar
las ruedas traseras en funcién de la velocidad. La relacién entre el angulo girado por las
ruedas delanteras y el girado por las traseras depende de la velocidad. La ley de guiado
se muestra en la Figura 3.26.

El esquema del dispositivo se muestra en la Figura 2.24. Se trata de un sistema con
direccién asistida en los ejes delantero y trasero. La valvula que controla el paso de fluido
a presién a cada lado del cilindro trasero estd gobernada por el giro del volante y por
un motor eléctrico que recibe senal del sensor de velocidad. En la cremallera delantera
se engrana un segundo pinén que transmite el giro al brazo articulado de apertura de la
valvula trasera. El motor eléctrico controla la posicién del yugo sobre el que oscila este
brazo. En la Figura 2.24 puede verse que la posicién del yugo determina, no sélo el valor
del desplazamiento de la valvula, sino también el sentido.
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Figura 2.24: Sistema hidro-mecénico con control electrénico.

2.8 Vehiculos Oruga

FEn esta seccion se describiran tres de los mecanismos usados en el direccionamiento de
vehiculos oruga. El primero de ellos es el “Sistema de Freno y Embrague” (Fig. 2.25a).
Cada una de las cintas estd dotada de un freno independiente y de un embrague para
interrumpir la transmisién de potencia. El direccionamiento se efectia desacoplando el
embrague de la cinta interior y, si es necesario, aplicando el freno en esta misma cinta.
El principal inconveniente esta relacionado con la falta de “elasticidad” del embrague en
la transmision de potencia. Es dificil dosificar la potencia entregada a la cinta interior
y, aun en el caso de conseguirlo, el rendimiento es muy bajo. La potencia disipada en el
direccionamiento con este tipo de mecanismo es alta.
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Figura 2.25: Mecanismos para el direccionamiento de vehiculos oruga.

El “Sistema de Diferencial Controlado” (Fig. 2.25b) reduce el problema de falta de
rendimiento y consigue un funcionamiento sustancialmente mas suave. Cuando el vehiculo
viaja en linea recta, el diferencial (ver Capitulo 9) transmite potencia a las dos cintas y
los planetarios no giran sobre su propio eje. Si se aplica el freno correspondiente a la cinta
interior, los planetarios comienzan a girar sobre su propio eje transfiriendo revoluciones y
potencia a la cinta exterior.

Otro sistema utilizado en el direccionamiento de vehiculos oruga es el de “Trenes
FEpicicloidales” (Fig. 2.25¢). Este sistema hace las veces de reductor en la transmisién
de potencia ademads de permitir el direccionamiento con el uso del embrague y freno
incorporados en el sistema. Cuando el vehiculo viaja en linea recta, los embragues estan
acoplados y los frenos desactivados. Se tiene entonces un sistema epicicloidal en el que
los ejes de los planetarios no se mueven respecto de la corona. La potencia disponible se
divide por igual entre las dos cintas. Para girar se desconecta el embrague del engranaje
interior y se aplica el freno correspondiente. En este caso, el tren epicicloidal entra en
accién, el nimero de vueltas de esta cinta se reduce y el vehiculo gira.



Capitulo 3

Dinamica Lateral

Se puede decir que un automévil es un vehiculo con dos “grados de libertad” (GDL) en el
sentido de que permite movimientos en una superficie. Haciendo uso de esta acepcion de
GDL, se pueden clasificar los distintos vehiculos segin su nimero de GDL:

1 GDL Ferrocarril
2 GDL Automovil, barco
3 GDL Avién, helicéptero, submarino

Para poder recorrer una trayectoria dada, dentro de la superficie “factible”, es nece-
sario disponer de un sistema (ver capitulo ??) que permita girar alguna o todas las ruedas.
El giro de las ruedas debe ser suficiente para permitir maniobras cerradas a baja veloci-
dad. A alta velocidad, sin embargo, los radios de las curvas (posibles) son mayores, y
los angulos girados por las ruedas son muy pequenos. En efecto, un vehiculo de batalla
(distancia entre ejes) L = 2.5m, que describe una curva de radio R = 250m, debe girar
sus ruedas delanteras un angulo que, en primera aproximacion, viene dado por: § = L/R,
esto es, 6 = 0.01rad = 0.6° (muy pequeno!). Por tanto, la dindmica lateral del automévil
(su comportamiento en curva) estd influenciada por infinidad de factores.

Supongamos, por ejemplo, que la suspensién trasera es tal que, una vez sometida a las
cargas laterales correspondientes a la fuerza centrifuga, se deforma ligeramente haciendo
girar las ruedas 0.01rad hacia el exterior. En este caso (con R = 250m y L = 2.5m) el
conductor debe devolver las ruedas delanteras a la posicién recta si quiere permanecer en
la curva en cuestién. Se intuye ahora que la dinamica lateral es muy sensible a pequenas
variaciones en el diseno del vehiculo.

3.1 Conceptos Previos

3.1.1 Sistema de Referencia

Se entiende por comportamiento direccional de un vehiculo la respuesta del mismo segtn
el desplazamiento transversal (eje y, Fig. 3.1) y segin las rotaciones alrededor de los ejes
de pivotamiento y balanceo (¢, ¢, Fig. 3.1). Es preferible desacoplar el resto de grados
de libertad (aunque estrictamente estan todos acoplados) para aislar los factores de mayor
importancia en el trazado de curvas.

35
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Figura 3.1: Sistema de coordenadas para el estudio de la dindmica de vehiculos (SAE).

3.1.2 Angulo de Deriva

En condiciones estacionarias (por ejemplo, un vehiculo que describe una curva de radio
constante a velocidad constante) el automévil es forzado a trazar la curva circular mediante
las fuerzas laterales de contacto generadas en los neumaticos. Como se discutird en el
capitulo 8, un neumatico sometido a una fuerza lateral experimenta una deformacién en
la zona de contacto que hace que su trayectoria no coincida con la direccién diametral
indeformada de la rueda. La direccién real forma un angulo con el plano diametral que se
conoce como angulo de deriva. El dngulo de deriva («) se relaciona con la fuerza lateral
(Fy) a través de la “rigidez a deriva” (Cy), esto es: F, = Cya. Esta rigidez depende
de una serie de pardmetros como la carga normal, la presién de inflado, y la fuerza de
traccion o frenado. En realidad también depende de la fuerza lateral, aunque, en general,
se puede suponer constante en un determinado rango de condiciones de operacién.

En la Figura 3.2 se muestra la definicién de dngulo y rigidez a deriva (Fig. 3.2a), asi
como su variacién en funcién de distintos pardmetros (Fig. 3.2b). Se observa en estos
graficos que la rigidez a deriva depende, y mucho, de la presiéon de inflado. A mayor
presion de inflado el neumatico se hace mas rigido y, por tanto, “deriva” menos para las
mismas fuerzas laterales. También depende del tipo de construccion del neumatico. Asi,
los neumaticos diagonales (con el trenzado formando dngulo respecto de la direccién de
los radios de la rueda, ver capitulo 8) suelen ser més “blandos” que los radiales, cuya
construccion los hace mas rigidos a deriva.

La carga vertical que soporta el neumatico tiene una influencia sustancial en la rigidez
a deriva (Fig. 3.2b). Esta dependencia se suele mostrar mediantes gréficos de fuerza lateral
frente a carga vertical para distintos dngulos de deriva. Puede verse que, si se fuerza al
neumatico a viajar con un determinado dngulo de deriva constante (lo cual es muy sencillo
de conseguir en una maquina de ensayos de neumaticos, basta con situar la rueda formando
el dngulo oportuno con la direccién de rodadura), la fuerza lateral crece a la vez que se
incrementa la carga vertical. Este crecimiento es tanto mayor cuanto mayor sea el angulo
de deriva. De hecho, con un dngulo de deriva nulo no se puede generar fuerza lateral. Este
resultado puede sorprender si se olvida que el neuméatico estd rodando cuando se miden
estas fuerzas, y/o que se trata de un sélido deformable.

También se muestra en la Figura 3.2b la dependencia de la rigidez a deriva con el
tamanio de la llanta, y con la relacién de aspecto del neumatico. Los resultados estan de
acuerdo con lo que podia intuirse. A mayor didmetro y menor relaciéon de aspecto, mayor
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rigidez a deriva.
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3.2 Modelo de Bicicleta

En el siguiente modelo se supone, para simplificar el analisis, que el radio de la curva es
suficientemente grande comparado con la distancia entre ejes (batalla) y con la separacién
entre ruedas de un mismo eje (via). En este caso se pueden usar las aproximaciones de
angulos pequenos, y se puede considerar que las dos ruedas de cada eje estan representadas
por una sola de rigidez doble (Fig. 3.3).
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Figura 3.3: Relacién entre los angulos de deriva y otros pardmetros geométricos.

La relacién entre el angulo de giro de las ruedas anteriores (4), el radio de la curva
(R), la distancia entre ejes (L), y los angulos de deriva de los neumaéticos anteriores (ovy)
y posteriores (o) es (Fig. 3.3):

d—af+a,=L/R (3.1)

El dangulo de giro para tomar una curva, no es sélo funcién del radio de la misma, sino
también de los angulos de deriva de los neumaticos delanteros y traseros. Por otra parte,
estos dngulos son funcién de las fuerzas laterales sobre cada una de las ruedas. Para
pequenos angulos, las fuerzas laterales se pueden aproximar (equilibrio “isostético” en la
direccién transversal) por:

Wo2b
F., =
Fy — Wo2a
gRL

donde W es el peso del vehiculo, v su velocidad, R el radio de la curva, L es la batalla, a
y b son las distancias del centro de gravedad al eje delantero y trasero, respectivamente.
Por 1ltimo, g es la aceleracién de la gravedad.
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En condiciones estacionarias, los pesos en cada eje (W delantero y W, trasero) estan
repartidos segun la proporcién (equilibrio de fuerzas verticales):

Wb Wa
W - = —
L Wr ="

entonces, la expresion 3.1 se reescribe como:

L Wr W\ v?
d==+4+|=L - —
R Caf Car

—_———
U

donde se ha tenido en cuenta la definicién de rigidez a deriva conjunta de los neumaticos
de un eje (que podemos llamar rigidez a deriva del eje):

F F
Cof = 7 C,p = Y-
af Q
Las relaciones fundamentales quedan:
L

_ (W W
Vo= (@‘cm)

donde a, = v?/(gR) es la aceleracién lateral en ¢'s.

Subvirador
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Angulo de Giro de las Ruedas ( 9)

Velocidad

Figura 3.4: Angulo de la direccién en funcién de la velocidad.

El pardmetro U se conoce como “Coeficiente de Subvirador”. Dependiendo de la
distribucién de peso en el vehiculo, y de las rigideces a deriva de los neumaéticos, se pueden
tener tres tipos de comportamiento direccional: virador neutro, subvirador y sobrevirador.

Virador Neutro (U = 0) Cuando el coeficiente de subvirador es nulo, los dngulos de
deriva anterior y posterior son iguales. El angulo de giro requerido para tomar la
curva es:

(5:E
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En un vehiculo con estas caracteristicas, se puede aumentar la velocidad en curva
sin que sea necesario corregir el angulo del volante. Un automévil virador neutro
se representa mediante una linea horizontal en el diagrama de angulo de giro frente
a velocidad (Fig. 3.4). Un tal vehiculo moviendose en linea recta, y sometido a un
fuerza lateral, desarrolla dangulos de deriva iguales en ambos ejes (suponiendo que
el centro de presiones coincide con el de gravedad), y como consecuencia sigue una
trayectoria recta que forma un dngulo determinado con la original (Fig. 3.5).

Subvirador (U > 0) Cuando el coeficiente de subvirador es positivo, el dngulo de deriva

de los neumaticos anteriores es superior al de los neumaticos traseros. En este caso
el angulo de giro necesario para tomar una curva aumenta con el cuadrado de la
velocidad longitudinal (Ec. 3.2, Fig. 3.4). Esto es, cuando se aumenta la velocidad
en curva es necesario incrementar el giro del volante para mantener la trayectoria, de
lo contrario, el vehiculo gira menos de lo debido (subvirador). Un tal vehiculo que
viaja en linea recta y se ve sometido a una fuerza lateral, se vera forzado a seguir
una trayectoria curva de giro en la direccion de la fuerza (Fig. 3.5).

Neutro

Sobrevirador

i / i
F

—0

b0

Subvirador

Figura 3.5: Cambio de trayectoria debido a una fuerza lateral.

Sobrevirador (U < 0) Cuando el coeficiente de subvirador es negativo, el dngulo de

deriva de los neumaéticos anteriores es inferior al de los neumaticos posteriores. En
este caso el angulo de giro necesario para tomar una curva disminuye con el cuadrado
de la velocidad longitudinal (Fig. 3.4). Un tal vehiculo que viaja en linea recta y se
ve sometido a una fuerza lateral, se verd forzado a seguir una trayectoria de giro que
hace apuntar el morro en direccién contraria a la fuerza (Fig. 3.5).

Los vehiculos sobreviradores son mas peligrosos (aunque mas nerviosos y rapidos de
respuesta) que los subviradores o neutros, para ellos existe una velocidad critica a
la que el vehiculo se mantiene en curva sin girar el volante. Esta velocidad se corre-
sponde, como se vera en el Apartado 3.5, con la pérdida de estabilidad direccional.

Las caracteristicas direccionales de un vehiculo estan fundamentalmente determinadas

por la rigidez a deriva de los neuméaticos delanteros y traseros, asi como por la distribucién
de peso entre los ejes. Un vehiculo con el peso concentrado en el eje delantero tiende a
ser subvirador, mientras que un automoévil con motor trasero tiende a ser sobrevirador.
En coches de férmula se corrige el comportamiento sobrevirador aumentando la rigidez a
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deriva de las ruedas traseras (neumédticos mas anchos). También se modifica el compor-
tamiento direccional actuando sobre la geometria del mecanismo de la suspension como
se comentarda mas adelante.

Son varios los pardmetros que se usan para comparar las respuestas estacionarias de
distintos vehiculos al giro de la direccion. Uno de estos pardmetros es la “Ganancia de
Velocidad Angular de Pivotamiento” que se define como el cociente entre la velocidad de
giro alrededor del eje z (gf)z) y el angulo de giro impuesto a las ruedas delanteras (¢):

G, = % - (3.3)
# L+U %

Si se desea obtener la ganancia de velocidad de giro respecto del angulo girado por
el volante, es necesario multiplicar la ecuacion 3.3 por la relacion de desmultiplicacion del
mecanismo de direccion. Este pardmetro es un indicativo de la sensibilidad del vehiculo
frente a la senal de control () dada por el conductor.

Para un vehiculo neutro (U = 0), la ganancia aumenta linealmente con la velocidad
(Fig. 3.6). En el caso de automéviles subviradores (U > 0), la ganancia aumenta menos
que proporcionalmente hasta llegar a un maximo en el que comienza a disminuir. La
velocidad caracteristica (v.,) a la que esto ocurre es:

gL
Vea = A\ 77
U

Para un vehiculo sobrevirador (U < 0), la ganancia aumenta més que proporcionalmente
hasta que se alcanza la velocidad critica en la que la ganancia toma un valor infinito:

gL
Ver =\ ==
-U

o
K]
=) .
] Sobrevirador .
g Virador Neutro (U=0)
3 —
p=l _
(8] -
o ////
g
> )
% - Subvirador
«© //// | ]
g =
< — Ver
3 = / )
) /

Velocidad

Figura 3.6: Ganancia de velocidad angular de pivotamiento en funcién de la velocidad.

La ganancia de aceleracion lateral se usa también como pardametro para describir el
comportamiento direccional de los distintos vehiculos. Se define como:
2
Qy v*/L

o =5 = gL
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y, al igual que la ganancia de velocidad angular, también aumenta con la velocidad. Los
conductores, en su iniciacién al manejo de automoéviles, aprenden que las ganancias de
velocidad angular y de aceleracién lateral aumentan con la velocidad y, por tanto, utilizan
el volante con mayor suavidad a altas velocidades. Esto no es necesariamente cierto para
un conductor sin experiencia alguna. El sistema de control de la maquina (conductor)
debe conocer las leyes de ganancia para poder manejar el vehiculo con precisién. De lo
contrario, las senales de giro del volante producirian respuestas (aceleraciones laterales)
no deseadas que tendrian que ser corregidas continuamente.

En las expresiones de ganancia también interviene como parametro la batalla del
vehiculo. A mayor longitud entre ejes, menor ganancia. Esto quiere decir que los vehiculos
largos son maés perezosos a la hora de responder a comandos direccionales, pero, también
y por tanto, mas estables en trayectorias rectas.

3.3 Influencias en el Comportamiento Direccional

El analisis anterior se ha simplificado despreciando la influencia de una serie de factores:
fuerzas de traccién en los neumadticos, transferencia de carga de la ruedas interiores a
las exteriores, variacién de la inclinacién de las ruedas, etc. Todos estos factores estan,
hasta cierto punto, interrelacionados, pero el estudio conjunto de todos ellos en un modelo
completo convierte el problema en intratable analiticamente. Es preferible estudiar la
influencia por separado, aun cuando esto conlleva simplificaciones.

3.3.1 Fuerzas de Traccion

Un vehiculo automévil se propulsa generando fuerzas “longitudinales” en el contacto
neumatico—carretera (en el sentido de la marcha para el neumadtico, y en el contrario
para la carretera), ademds, existen fuerzas longitudinales que se oponen a la marcha, de-
terminadas por la resistencia a la rodadura de los neumaticos. En el analisis del apartado
anterior se despreciaba la varicién experimentada por el d&ngulo de deriva en presencia de
estas fuerzas.

En el Capitulo 8 se analizan las propiedades de los neuméticos. Se demuestra que
el dngulo de deriva necesario para generar una determinada fuerza lateral aumenta en
presencia de fuerza longitudinal (Figs. 8.32, 8.33). Esto se puede entender como una
disminucion de la rigidez a deriva del neumatico sometido a fuerzas longitudinales.

La “disminucion de la rigidez a deriva” se produce en el eje motriz. Por tanto, los
vehiculos de traccion delantera tienen una componente subviradora adicional, mientras
que los vehiculos de traccién trasera tienen una componente sobreviradora adicional.

3.3.2 Distribucion del Par de Balanceo

Cuando un vehiculo describe una curva a una determinada velocidad, se produce una
transferencia de carga (vertical) de las ruedas interiores a las exteriores. Para radios
de giro suficientemente grandes, los angulos de deriva de las dos ruedas de un eje son
practicamente iguales. Pero si el dngulo de deriva se mantiene para cada rueda de un eje,
y la carga vertical se modifica, también se tiene que modificar, y en el mismo sentido, la
carga transversal que soporta cada neumético (Fig 3.2). Por tanto, cuando el automévil
describe una curva, se produce una transferencia de fuerza lateral (como consecuencia de
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la transferencia de carga vertical) de las ruedas interiores a las exteriores.

Si la relacién entre carga lateral y vertical, para un dngulo de deriva dado, es lineal,
la media de las fuerzas laterales en un eje coincide con la fuerza que corresponderia a un
neumdtico que soportara la media de las cargas verticales. Si la relacién anterior no es
lineal (Fig. 3.7), se tiene que la media de fuerzas laterales es inferior a la que recae sobre
el eje en cuestién (“pérdida de equilibrio”). El equilibrio se reestablece acomodando un
angulo de deriva superior. Esto equivale a funcionar con un eje de menor rigidez a deriva.

1000

800 Py B pa— — —
= 680+ — = — //
3 /]
©
© 400
N
5 / NS

Angulo de Deriva 5
i 200 ./ 9
0

0 200 400 600 800 1000 1200 1400
Carga Vertical (Ib)

Figura 3.7: Fuerza lateral en funcién de la vertical para angulo de deriva constante.

El proceso descrito en el parrafo anterior ocurre en cada uno de los ejes del vehiculo.
La contribucion serd subviradora o sobreviradora dependiendo de la capacidad de la sus-
pensién para transmitir el momento de balanceo (rigidez de balanceo de la suspensién)
y de la rigidez de la estructura del automévil. El problema es de especial interés en
vehiculos industriales debido al tipo de neumaéticos utilizados y, sobre todo, debido a la
enorme transferencia de carga en curva.

En lo que sigue se calculara la transferencia de carga en cada uno de los ejes de un
vehiculo industrial. Esto permitird cuantificar la influencia sobre el cardcter sub/sobre—
virador. Para simplificar el analisis suponemos un bastidor totalmente rigido. La dis-
tribucién de momento de vuelco es proporcional a la rigidez (al balanceo) de la suspensién
en cada eje (ya que el dngulo girado por el chasis rigido es el mismo en cada eje). La
rigidez al balanceo de una suspension de eje rigido como la de la Figura 3.8 es:

_ M Ké3s —1K32

e 927

donde K es la rigidez al vuelco, M es el momento de vuelco, ¢ es el angulo girado por la
caja del vehiculo, K es la rigidez de cada una de las ballestas, y s es la separacién entre las
ballestas del eje. Para suspensiones independientes se puede usar esta misma expresion
haciendo que K sea la rigidez aparente en la rueda y s la via del eje en cuestion. El
equilibrio de momentos en el eje respecto del centro de balanceo de la masa suspendida
se escribe como (Fig. 3.8):

Ky

t
(Fyo — FZ,)§ = (Fyi+ Fyo) hy + Ky

Fy
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donde K4¢ es el momento que la masa suspendida ejerce sobre el eje en el centro de
balanceo. Las fuerzas F,, y F,; son las cargas veriticales en la rueda exterior e interior
del eje, respectivamente. Andlogamente, Fy, y F,; son las cargas laterales en la rueda
exterior e interior del eje, respectivamente. Por tltimo, ¢ es la via y h, la altura del centro
de balanceo.

centro de balanceo

Figura 3.8: Equilibrio de fuerzas para una suspensién de eje rigido.

La transferencia de carga viene dada por:

AR, = T2 05 LR 4 Kyg) (3.4)
El primer término del lado derecho es la transferencia de carga debida a la fuerza centrifuga,
su accidén es instantdnea, se generan a la vez que las fuerzas de inercia. El segundo término
corresponde a la transferencia de carga debida al giro del vehiculo. Depende de la rigidez
al balanceo de la suspension y estd retrasada en el tiempo respecto de la generacion de
fuerzas centrifugas.
La masa suspendida gira alrededor del eje que une los centros de balanceo de las
suspensiones delantera y trasera. El momento respecto de este eje es (Fig. 3.9):

My =W cosehy sing + W ay hy cos¢ cose (3.5)

donde My es el momento de vuelco sobre el eje de balanceo, W es el peso de la masa
suspendida, € es el dngulo entre la horizontal y el eje de balanceo, h; es la distancia
vertical del centro de gravedad de la masa suspendida al eje de balanceo, v es la velocidad
del vehiculo, y R el radio de la curva que describe.

Las suspensiones trasera y delantera funcionan como dos muelles en paralelo, de
manera que podemos escribir:

My = (Kgf + kor)o (3.6)

donde Ky; y Ky, son las rigideces al vuelco (balanceo) de las suspensiones delantera y
trasera, respectivamente. Combinando las expresiones 3.5 y 3.6, y suponiendo que los
dngulos son pequenos:

o Whlay

a Kyr+ Kgr — Why

La expresién anterior se usa para definir el coeficiente de balanceo de un automovil
(Rg), esto es, el giro que experimenta la masa suspendida (¢) por unidad de aceleracién

¢

(3.7)
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Figura 3.9: Eje de balanceo del cuerpo suspendido.

lateral (a,, usualmente en ¢'s):

_ 4o _ Win
© " day  Kgp+ Kgr — Why

(3.8)

Una vez encontrado el dngulo que gira la masa suspendida (ec. 3.7), se puede plantear
el equilibrio de cada uno de los ejes dando lugar a expresiones andlogas a la 3.4:

a Whq
AF,; = 2L \Wihs+ K,
f tr l iy ¢fK¢f + Ky — Whl}
a Whq
AF,, = Y |W.h, + Ky, 3.9
b [ B K¢f+K¢r—Wh11 (3:9)

donde Wy y W, son los pesos sobre el eje delantero y trasero, respectivamente, hy y h, son
las alturas de los centros de balanceo de la suspensién delantera y trasera, respectivamente.
Las expresiones 3.9 proporcionan la transferencia de carga que se produce en cada
uno de los dos ejes. Para conocer como influye esta transferencia en el comportamiento
direccional del vehiculo es necesario saber el “tipo de no-linealidad” de la relacién F,(F).
El desarrollo que sigue no es general, pero incluye muchos de los casos posibles.
Sea una relacién cuadrética del tipo:

F, = Cla = (AF. — BF?)a

donde C, representa la rigidez a deriva de uno de los dos neuméticos del eje. Para el eje
completo se tiene una relacién del tipo:

F, = (AF., — BF% + AF,; — BF2)a

que puede expresarse como:
F, = (C, — 2BAF?)a

donde Cy, es la rigidez a deriva habitual, esto es, la rigidez “del eje completo” sin trans-
ferencia de carga. De las ecuaciones de equilibrio lateral se obtienen las cargas Fy, ¢ y Fy;,
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y con éstas se obtienen los dngulos de deriva en cada eje:

2
Wyay ~ Wray (1 N 2BfAsz>

af =

Cof —2BfAF% 7 Coy Caf
0~ Way 1+2BTAFZQT
Cocr Cocr

El dngulo de la direccién se puede ahora expresar como (ver ec. 3.1):

L Wy W, 2WebsAFZ  2W,b,AF2
§="+ta, [ =L - + k]
R Caf Car Caf COQ”"

El dltimo término de la ecuacién representa el incremento en el coeficiente de subvirador
que resulta de la distribuciéon de momento de balanceo y la no-linealidad en la relacién
fuerza lateral-vertical. Las transferencias de carga en cada eje, AF.; y AF;, se determi-
nan mediante las ecuaciones 3.9.

Los vehiculos turismo se suelen disenar con mayor rigidez al balanceo en la suspensién
delantera que en la trasera, y esto a pesar de que, en relacion a la carga, la suspensién
delantera es més flexible que la trasera. Para conseguirlo, se dispone de rigidizadores de
balanceo (barras estabilizadoras, ver Apartado 6.4.5) que se montan en el eje delantero o
bien en los dos ejes. La razon que justifica lo anterior estd basada en la distribucién del
momento de balanceo. Demasiada transferencia en el eje trasero puede contribuir exce-
sivamente al comportamiento sobrevirador del vehiculo (dltimo término de la expresién
anterior negativo).

En vehiculos industriales es facil que se presente el cardcter sobrevirador a partir de
cierto valor de la aceleracion centrifuga. La razén es que la transferencia de carga en el
eje trasero es mucho mayor que en el delantero, y esto debido a lo siguiente:

1. La suspensién trasera es considerablemente mas rigida que la delantera con lo que
la rigidez al balanceo es muy superior.

2. La carga suele estar desplazada hacia el eje trasero.

3. El bastidor suele ser tan flexible que permite que la parte trasera gire mas que la
delantera. La transferencia de carga en el eje trasero es entonces superior a la que
corresponderia a un bastidor totalmente rigido.

4. El centro de balanceo de la suspension trasera suele ser mas alto que el de la de-
lantera. Ademads, la carga equivalente en el eje trasero tiene un centro de gravedad
mas alto que la correspondiente al eje delantero.

Muchos camiones pueden pasar al régimen sobrevirador para valores de la aceleracién
lateral inferiores al umbral de vuelco. Para evitar que se produzca inestabilidad es nece-
sario modificar la configuracién del vehiculo. Estudios paramétricos demuestran que la
intervencién mas eficaz consiste en combinar la rigidizacién a torsiéon del bastidor con el
incremento de rigidez al vuelco de la suspensién delantera.

Puesto que la transferencia de carga es funcién de la aceleracion lateral, se tiene que,
en vehiculos industriales, el coeficiente de subvirador no es constante, la influencia de la
transferencia de carga es no—lineal. Para estos casos es util representar el diagrama de
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comportamiento en ejes (v?/gR, L/R — §). Un ejemplo se muestra en la Figura 3.10. En
este caso el vehiculo es subvirador para pequenos valores de la aceleracion lateral, pasando
a ser sobrevirador cuando se ha transferido una carga suficiente.

v2/gR
V=105 Km/h
V=80 Km/h
Ve=60 Km/h
Curva de V2
respuesta gL
(L/R-8)

Figura 3.10: Diagrama de comportamiento no-lineal.

La relacién de comportamiento:

L
5:E+U(ay)ay ay = —

se expresa, en los nuevos ejes, como:

1 /L
G/y——ﬁ<§—5>

La pendiente de la curva en los nuevos ejes es —1/U, sin embargo, puesto que el problema
es no lineal, no es riguroso expresar la condiciéon de subvirador como U > 0. El com-
portamiento es subvirador si el &ngulo de direccionamiento de las ruedas aumenta con la
aceleracion lateral:

00

Day

Considerando la velocidad como parametro, y el radio como tinica variable independiente,
se puede obtener la siguiente relacion equivalente:

>0

2
day v

2(%-0) ~ Iy

Esto es, el comportamiento es subvirador hasta aceleraciones laterales para las que la
relacién anterior deja de ser cierta (Fig. 3.10).

3.3.3 Variacion del Angulo de Caida

Algunas suspensiones permiten el giro (inclinacién) de las ruedas respecto de la carre-
tera cuando se produce el balanceo de la masa suspendida. En algunos mecanismos de
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suspensién (como el de eje rigido) la inclinacién de las ruedas es muy pequena, casi de-
spreciable. En otros, el giro puede llegar a ser importante. Esta variacién del angulo
de inclinacién () influye en la fuerza lateral que soporta el neumdtico en cuestién. La
relaciéon Fy () se comenta en el parrafo siguiente. Una discusion més exhaustiva puede
encontrarase en el capitulo 8.

Se ha comentado que un neumético rodando es incapaz de generar fuerza lateral sin
angulo de deriva, o lo que es lo mismo, cualquier fuerza lateral produce invariablemente
una deformaciéon de la zona de contacto que da lugar al dngulo de deriva. La afirmacién
anterior no es cierta para angulos de caida no nulos. Un neumdtico inclinado respecto
de la carretera puede soportar hasta un maximo de fuerza lateral sin deformacion lateral
(Fig. 3.11), esto es, el angulo de inclinacién “produce” fuerza lateral. Este dngulo de
inclinacion es menos efectivo que el de deriva en la generacion de fuerza, en la relacién
1-6 aproximadamente. La misma F), se consigue con a = 1° que con 7 = 6°.

FZ =1000 Ib
200 - Angulo de deriva nulo

=)
B 150
o
8 100}
g e
3  sof v
o

0 1 ] ] ] ] 1 ] 1 1

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Angulo de caida (deg)

Figura 3.11: Fuerza lateral debida a la caida del neumatico.

Las motocicletas necesitan, por razones de equilibrio, grandes angulos de inclinacion
para negociar las curvas, por lo tanto, los angulos de deriva que se generan para un
determinado nivel de carga lateral no son tan elevados como en automoéviles. Esta es la
razén por la que los neumaticos radiales no se utilicen en motocicletas con la profusién que
se estan utilizando en automoviles. Incluso, los neumdticos que se venden como radiales
para vehiculos de dos ruedas, no responden totalmente al disefio de cordones radiales.

Con angulo de inclinacién no despreciable, la fuerza lateral total viene dada por:

Fy=Coa+Cyy (3.10)

donde C, es la “rigidez a caida”, y v es el angulo de inclinacién (caida). Este depende
de la aceleracion lateral y del tipo de suspension. Para pequenos dngulos de balanceo, se
puede aproximar mediante su expansion lineal de la forma:

ooy oo

7= 50, " 96 9a, “

(3.11)

El primer coeficiente del lado derecho estéd relacionado directamente con la cinematica del
mecanismo de la suspensién, mientras que el segundo es el coeficiente de balanceo (Ry)
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definido en la ecuacion 3.8. Despejando « de 3.10 y utilizando el valor de v dado por 3.11
se tiene: W o 9
i v 0%
=—ay,— =— —R
@ . Qy Co 00 $Qy
(¢ = f,r), particularizando esta expresién para los ejes delantero (f) y trasero (r), y
haciendo uso de la relacién 3.1, se tiene:

L v? [(Wf WT> <C’7f Ovy  Cyr G'yr> ]
d=—=+— - — = = | Be
R gR Oaf Car Caf 8¢ Car ad)

El dltimo término de la ecuacién anterior representa la contribuciéon al comportamiento
direccional del dngulo de inclinacién de las ruedas respecto de la carretera. Esta con-
tribucién puede ser subviradora o sobreviradora dependiendo de los valores relativos de
los términos de rigidez Cy ¢ y Cy,, y de la variacién de los dngulos de caida en las ruedas
delanteras y traseras con la inclinaciéon del cuerpo del vehiculo. Para un automévil con
eje rigido trasero es muy posible que la contribucién sea sobreviradora (término entre

paréntesis positivo). En vehiculos con suspensién independiente en las cuatro ruedas, la
contribucién puede tener cualquier polaridad o incluso ser nula.

3.3.4 Direccionamiento Debido al Balanceo del Vehiculo

En algunos sistemas de suspensién se puede inducir un cierto direccionamiento de las
ruedas como consecuencia del giro del vehiculo. El efecto puede ser subvirador o sobre-
virador dependiendo de la cinematica de los mecanismos de la suspensién delantera y
trasera. Como ejemplo, se comenta el caso de eje rigido conectado como semirremolque.

Con el giro del bastidor (rigido) se modifica la posicién de los anclajes de los bascu-
lantes. Sea un giro a la izquierda y un eje trasero (Fig. 3.12). En la vista oblicua de la
Figura 3.12 se muestra la tendencia de movimiento de los ejes de las ruedas cuando el cen-
tro de rotacién esta por encima de los anclajes. La deformacién hace girar al eje (trasero)
hacia el exterior de la curva con lo que se tiene una contribucién sobreviradora. En la
Figura 3.13 se muestran las distintas regiones en donde puede estar situado el anclaje del
basculante y su contribucién al comportamiento direccional.

— ==

Figura 3.12: Direccionamiento por balanceo en suspensién semirremolque.
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Centro de balanceo

Sobrevirador

Neutro

Subvirador

-
Frontal del vehiculo

Figura 3.13: Carécter de la contribucion direccional en funcién de la posicién de los
anclajes de la suspensién.
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3.3.5 Flexibilidad Lateral de la Suspensién

Ademés del fenémeno anterior, es posible que el mecanismo de la suspensién permita
el giro del eje en el plano horizontal como consecuencia de la flexibilidad lateral de la
suspension. Se trata de ejes que adoptan un cierto angulo de direccionamiento cuando
estan sometidos a cargas laterales (“ejes autodireccionables”).

Existen algunos modelos de automéviles comerciales (p.e. Citroen ZX) con disenios de
este tipo. Los anclajes flexibles del eje permiten el movimiento direccional. En general es
el eje trasero el que gira en la misma direccién que las ruedas delanteras. La contribucion
es entonces subviradora.

3.4 Medida del Coeficiente de Subvirador

Existen dos ensayos de facil realizacién para medir las caracteristicas direccionales esta-
cionarias en automdviles. El primero de ellos es el “Ensayo Sobre Curva de Radio Cons-
tante”. El vehiculo se conduce por una curva de radio constante a distintas velocidades.
Para cada velocidad se registra el dngulo de giro de las ruedas directrices (§). Los resul-
tados de los ensayos se representan en una grafica como la de la Figura 3.14. De acuerdo
con la ecuacion 3.2, la pendiente de la curva coincide con el coeficiente de subvirador:

[ — U
ay
s Subvirador Sobrevirador
LRfF— — — — — — — — — — -
Neutro
R=constante

vzlgR

Figura 3.14: Resultados del ensayo sobre curva de radio constante.

Otro ensayo de facil ejecucion es el “Ensayo con Angulo de Giro Constante”. El
vehiculo se conduce a distintas velocidades manteniendo el angulo de giro invariable. Ev-
identemente, el ensayo es muy similar al anterior. Solo varian los pardametros a medir y la
forma de obtencién del coeficiente U. En este caso se mide la aceleracién lateral a, y la
velocidad longitudinal v. La curvatura (1/R = ga,/v?) se representa para cada valor de la
aceleracion lateral (Fig. 3.15). La pendiente de la curva estd relacionada con el coeficiente

de subvirador:
d(1/R) U

day L
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1R d=constante
Neutro

L/R

Subvirador Sobrevirador

v2/gR

Figura 3.15: Resultados del ensayo con radio de giro constante.

3.5 Respuesta Transitoria y Estabilidad

El analisis de la respuesta transitoria y de la estabilidad direccional de un vehiculo de
dos ejes puede realizarse haciendo uso de un modelo sencillo como el del Apartado 3.2.
Para escribir las ecuaciones de equilibrio dindmico se adopta un sistema de referencia en
movimiento con el automévil (ejes zyz, Fig. 3.16). La aceleracién absoluta en estos ejes
es:

a=v+opAv
Esto es:
Ay = UJ: - d)zvy
Ay = Uy — O Uz

Las ecuaciones de equilibrio son entonces (ver Fig. 3.16):

w :
?(i)m — ¢.vy) = Fppcosd+ Fpp — Fypsind
;(vy + ¢.v,) = Fypcosd+ Fy + Fyppsind (3.12)

1.6, = aF,fcosd + aFyfsind —bF,,

donde F,, y Fyy son las fuerzas longitudinales (de traccién o frenado) en cada eje, I, es
el momento de inercia del vehiculo respecto del eje z. En la formulacion del equilibrio se
ha supuesto que el vehiculo es simétrico respecto del plano medio, y que el movimiento de
vuelco (o balanceo) es despreciable.

Las fuerzas laterales en las ecuaciones anteriores estan relacionadas con los angulos
de deriva mediante la correspondiente rigidez a deriva. Estos dngulos pueden obtenerse a
partir de las componentes de la velocidad para valores pequenos del angulo de giro de las
ruedas directrices (ver Fig. 3.16):

af:(s_ad)z+vy ar:bqbz—vy

Vg Vg
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Figura 3.16: Sistema de referencia en movimiento con el automévil.

Sustituyendo estas expresiones en las dos ultimas ecuaciones de 3.12, y suponiendo, para
simplificar, que el vehiculo estd acelerando con traccién trasera (Fp; = 0) se tiene la
ecuacion que describe el comportamiento direccional transitorio del vehiculo:

W W Ca - bCar ; Ca CCW
—Uy = [_Um 1 Lol — Fer } ¢z + [7]0 ki } vy = Cosd(t)
g Uy (o
.. 2 2 . —_—
Lo, = lwl b + [M} vy = aClyd(t) (3.13)

Las fuerzas y momentos exteriores de origen aerodindmico se suman al lado derecho de las
ecuaciones 3.13. La velocidad lateral, y la velocidad angular de pivotamiento, se obtienen
(al resolver el Sistema 3.13) como funcién del tiempo a partir de la ley d(¢), que describe
la variacién del angulo de giro con el tiempo. La Figura 3.17 muestra la evolucién de la
velocidad angular para el caso de un giro instantdneo de la direccién (6(¢) = H(t), con
H(t) la funcién de Heaviside). Se observa que, como en la mayoria de procesos transitorios,
el valor maximo de la respuesta (en este caso la velocidad angular de pivotamiento) supera
al valor estacionario. Ademds, la rigidez a deriva influye en el grado de variacién de la
velocidad, y en el tiempo que transcurre hasta alcanzar condiciones estacionarias.

La estabilidad direccional se estudia, como en todo sistema dinamico, en la ecuacién
homogénea. Se investiga entonces la posible existencia de soluciéon en ausencia de ex-
citacion exterior (§ = 0). En este caso se prueba con soluciones del tipo:

Uy = A1 ed’t

gﬁz = Agewt

donde (Aj, A2) es el autovector y ¢ el autovalor. Al sustituir estas expresiones en las
ecuaciones 3.13 se obtiene un sistema de ecuaciones algebraicas. La existencia de solucién
distinta de la trivial requiere que el determinante de la matriz de coeficientes sea nulo.
De la correspondiente ecuacién caracteristica se obtiene el autovalor . La solucién sera
inestable, es decir, no tendente a la solucién estacionaria, si el autovalor tiene parte real
positiva. De la manipulacion algebraica de la ecuacién caracteristica se obtiene que la
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Figura 3.17: Velocidad angular de pivotamiento para dos valores de la rigidez a deriva.

condicién de parte real positiva equivale a:

1)2
L+-2U<0
g

La desigualdad anterior no puede satisfacerse en el caso de automéviles subviradores
o neutros U > 0, en cambio, para vehiculos sobreviradores (U < 0), la desigualdad se
satisface para ciertos valores de la velocidad. Los automdviles sobreviradores son direc-
cionalmente inestables para velocidades superiores a la “Velocidad Critica” (ver):

vep = 1| 2L
Cr — U

Esta expresién coincide con la obtenida en el apartado 3.3. La velocidad critica, en
condiciones estacionarias, se defini6 como aquella velocidad para la que el vehiculo se
mantiene en curva con las ruedas en posicién longitudinal. Ahora podemos comprobar
que a esta velocidad el vehiculo se hace inestable.

La palabra inestable no quiere decir “incontrolable” sino, en todo caso, “dificil de
controlar”. Un ejemplo claro de sistema inestable, pero controlable, es una barra vertical
apoyada por su extremo inferior en el dedo de un individuo (sistema de control). El
equilibrio vertical es inestable pues cualquier perturbacién tiende a amplificarse y hacer
caer la barra. Sin embargo, con suficiente habilidad, se puede mantener la barra en
posiciones préximas a la vertical.

3.6 Vehiculos con Mas de Dos Ejes

Los vehiculos con mas de dos ejes (no articulados) no pueden negociar una curva sin
generar, aun para velocidades muy pequenas, angulos de deriva en los neumaticos. En la
Figura 3.18 se muestran las fuerzas en los neumaticos traseros que dan lugar a un par que
se opone al giro. Para dngulos y velocidad pequenos:

‘Fy2’ = |Fy3‘ + ‘Fyﬂ

donde Fy; (i = 1,2,3) es la fuerza lateral en el eje i. Del equilibrio anterior se deduce que
la fuerza lateral en el segundo eje es superior a la del tercero. El angulo de deriva en este
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eje es superior, con lo que el centro de rotacién estd mas proximo al tercer eje. La batalla
efectiva es superior a la geométrica, definida como la distancia entre el eje delantero y la
linea media entre ejes traseros.

b a
A A
o3
[ [ 1 N ] =2
a1
Fya¥ * Fy1 o
Fy2 (13’_'
—p
Vo
a d-aq
-

Figura 3.18: Angulos de deriva en los neumaéticos del bogie trasero.

El empleo de ruedas dobles en algunos de los ejes del camién genera un momento
vertical que no se debe despreciar en las ecuaciones de equilibrio. En la Figura 3.19 se
muestra la cinematica del giro de un par de neumaticos separados una distancia 2D. La
velocidad lineal de cada rueda es:

uozgﬁz(R+D) u,—:(j)z(R—D)

donde u, v u; son las velocidades lineales de la rueda exterior e interior, respectivemente. R
es el radio de la curva, y 2D es la separacién entre neumaticos. Los pseudo-deslizamientos
longitudinales (ver Capitulo 8, Apartado 8.8.3) para cada rueda vienen dados por:

_ wR. S.=1- whle

Uo Uy

Szo =1

donde S;, y Sz; son los pseudo—deslizamientos en el neumatico exterior de la rueda doble,
w es la velocidad angular de giro de la rueda, y R, es su radio efectivo. Teniendo en cuenta
que u = wR, = ¢R, los pseudo—deslizamientos vienen dados por:

R R
Sai=1— =——
R+ D R—-D

Spo=1—
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Figura 3.19: Giro de ruedas dobles.

La fuerza longitudinal generada en cada rueda es proporcional al pseu-dodeslizamien-
to. La constante de proporcionalidad es la rigidez longitudinal del neumdtico C%. El
momento que producen las dos fuerzas opuestas es:

D2
M.=Cg
donde Cy = 4C".

La resolucién del problema (“hiperestatico”) requiere de ecuaciones de equilibrio y de
compatibilidad. Las dos ecuaciones de equilibrio lateral son:

W2
Fao+Fqg+Fy; = R
aFy — (b= A)Fy —(b+A)Fys = Mo+ M3 (3.14)

donde A es la separacién entre ejes del tandem, b es la distancia horizontal entre el centro
de gravedad y el centro del tandem, y M.o y M3 son los momentos generados en los ejes
con ruedas dobles.

Las ecuaciones de compatibilidad requieren que el centro instantaneo de rotacién
(pivotamiento) sea tinico para todo el vehiculo, en cuyo caso:

2A
az — gy = ?
L+R

donde «; (i = 1,2,3) son los dngulos de deriva acomodados en cada eje. Las fuerzas
laterales desarrolladas en cada eje son proporcionales al angulo de deriva al que trabaja el
eje en cuestién. Con esta condicién, y teniendo en cuenta las expresiones para el momento
de pivoteo en cada neumatico doble, se puede escribir el siguiente sistema de ecuaciones:

Ca1 Ca2 Cas 0 aq Vlg/_;;
aCar —(b=A)Caz —(b+A)Cas 0] Jaz | _ J (Cop+ Cp) 2
0 —1 1 0] as 22
1 0 1 1 ) %

donde Cy; y o (i = 1,2,3) son la rigidez a deriva y el dngulo de deriva, respectivamente,
del eje i, Cg; (i = 2,3) es la rigidez longitudinal del eje i. Este sistema proporciona el
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angulo de direccién necesario (y los dngulos de deriva que se desarrollan en cada eje) para
que un vehiculo rigido de tres ejes recorra una curva de radio R a una velocidad v.

Si se utiliza algun tipo de dispositivo para igualar la carga vertical sobre cada eje del
tandem, se pueden hacer las siguientes simplificaciones:

FZT Car CS’!’

2 Caz2 = Co3 = 9 Cs2 = Cs3 = ——

F222F23:

donde F,,., Cy:, y Cs, estan definidos por las relaciones anteriores. La expresién resultante
para el angulo de la direccién es la siguiente:

0

L A (1 Q) 2 (BB

il - 1
RT IR Co) ' gR (3.15)

Ca 1 Car

La relacién de Ackerman se modifica como consecuencia de la existencia de dos ejes
traseros. El coeficiente de subvirador y la velocidad critica tienen la misma expresién
que para el caso de dos ejes, siempre que se utilicen las formulas adecuadas para la rigidez
del eje trasero y la batalla equivalente.

La expresion 3.15 permite determinar la batalla equivalente del vehiculo de tres ejes
0, lo que es mas interesante, la curva de radio minimo que es capaz de describir.

3.7 Combinaciéon Tractor—Semirremolque

Las ecuaciones de compatibilidad para una combinacién tractor—semirremolque son las
siguientes (ver Fig. 3.20):

L

T et

L

7 = T-mtaty

donde L es la batalla de la cabeza tractora, Lo es la distancia entre el pivote (quinta rueda)
y el eje del semirremolque, I es el &ngulo relativo entre cabeza tractora y el semirremolque,
v x es la distancia entre la quinta rueda y el eje trasero de la tractora.

La primera relacion es cierta cualquiera que sea la configuracién detras del tractor,
sin embargo, los valores concretos de los angulos de deriva estan influenciados por el
semirremolque. Teniendo en cuenta la relacién entre angulos de deriva y fuerza lateral,
asi como la “proporcionalidad” entre equilibrio lateral y vertical:

Fyi _ Fzz
/R g
se tienen las siguientes relaciones:

L1 112
6 = —+U—
R + gR
L 2
r = =24 Utv—
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Figura 3.20: Cinematica del giro en una combinacién tractor-semirremolque.

donde Ly = Ly — x, vy U y U; son los coeficientes de subvirador para el tractor y el
semirremolque, respectivamente. Estos se definen de la siguiente manera:

le Fz2
U = -

Cal CaQ
Ut _ Fz2 . Fz3

Ca2 Ca3

El dngulo girado por el semirremolque (I") por unidad de dngulo girado por la direccién

(6), tiene la expresion:

r f—i + UtLU—fg

- 2

o0 14+UL
Esta expresién tiene aspectos diferentes segin los signos del coeficiente de subvirador en
el tractor y en el semirremolque. En las Figuras 3.21, 3.22, 3.23, y 3.23 se muestran todos
los casos posibles. Puede verse que la tnica opcién de inestabilidad se produce cuando
el tractor es sobrevirador (Figs. 3.23 y 3.24)). Cuando U < 0y Ur > 0 (Fig. 3.23), se
alcanza una velocidad critica en la que la composicién se cierra en “tijera”. Cuando los
dos vehiculos de la composicién son sobreviradores (Fig. 3.24), se alcanza, de nuevo, una
velocidad critica. El comportamiento sera de tijera o de “latigazo” dependiendo de que
el cociente de longitudes (Lr/L) sea mayor o menor que el de coeficientes de subvirador
(Ur/U). En el caso en que el semirremolque es sobrevirador y el tractor es subvirador
( (Fig. 3.22)) se alcanza una velocidad en la que el dngulo de giro del semirremolque es
nulo. Esto es, el semirremolque se mantiene alineado con el tractor. No obstante, es
posible negociar la curva de esta manera.
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Figura 3.21: Estabilidad dindmica de la combinacién tractor—semirremolque. Casos de
tractor y semirremolque subviradores.

3.8 Direccion a las Cuatro Ruedas

Un sistema de direccion a las cuatro ruedas permite reducir considerablemente el radio de
giro minimo de un automévil, mejorando asi la maniobrabilidad del mismo a bajas veloci-
dades. Ademés, un tal sistema puede, dependiendo de las distintas politicas de giro de
ruedas traseras, mejorar la respuesta dindmica del vehiculo en cuanto al comportamiento
direccional a alta velocidad. También es posible, sin embargo, que un sistema de este tipo
excite modos atipicos que introduzcan riesgo en la conduccion.

Para mejorar el comportamiento direccional a alta velocidad es necesario girar las
ruedas traseras en el mismo sentido que las delanteras. Con esto se consigue retrasar el
centro instantaneo de rotacién, disminuyendo asi el dngulo de deriva global del vehiculo
(dngulo que forma la velocidad en el centro de gravedad con la direccién longitudinal
del automévil). Ademds, al girar las ruedas en este sentido, se consigue que las fuerza
centripetas en las ruedas delanteras y traseras se generen simultaneamente. En la Fi-
gura 3.25 se muestra un modelo de bicicleta de un vehiculo convencional con direccién en
las ruedas delanteras.
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Figura 3.22: Estabilidad dindamica de la combinacion tractor-semirremolque. Caso de
semirremolque sobrevirador.
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Figura 3.23: Estabilidad dindmica de la combinacién tractor—semirremolque. Caso de
tractor sobrevirador.

El dngulo de deriva global (3) viene dado por:

B=a,—

= e
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Figura 3.24: Estabilidad dindmica de la combinacién tractor—semirremolque. Casos de
tractor y semirremolque sobreviradores.
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Figura 3.25: Angulo de deriva global.
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que se puede expresar de la siguiente manera:

8= W,v? _ﬁ
- CwRg R

Para velocidades bajas, 0 es negativo, el veiculo se cierra sobre la curva. Sin embargo, a
velocidades altas, el angulo de deriva global puede hacerse positivo, el centro de gravedad
sigue una trayectoria abierta respecto de la direccion longitudinal del automévil, la sen-
sacién es de falta de control. La condicién de 8 > 0 se traduce en:

bgCar
W

que, para valores tipicos de los parametros, puede ser una velocidad bastante baja. La
gran mayoria de los automéviles, por tanto, adolecen de este defecto.

Para hacer que el dngulo 8 se aproxime a cero en condiciones de alta velocidad, es
necesario disponer de un sistema de direccién en los dos ejes de manera que las ruedas
traseras giren en el mismo sentido que las delanteras. Existen distintos procedimientos
para el control del giro de las ruedas posteriores. Mazda ha adoptado un sistema de
control electronico para determinar el angulo de giro de las ruedas posteriores en funcién
del angulo de giro del volante y de la velocidad. Una familia de curvas utilizada para
el control en este tipo de direcciones se muestra en la Figura 3.26. Para velocidades
pequenas, el angulo girado por las ruedas traseras tiene sentido contrario al girado por las
delanteras, con el fin de aumentar la maniobrabilidad. Para velocidades altas, los angulos
delantero y trasero tienen el mismo sentido para, como se ha comentado, intentar mejorar
el comportamiento dindmico lateral.

Angulo de giro de

Vmax
las ruedas traseras

Angulo de giro
del volante

Vmin

Figura 3.26: Ley de guiado para distintas velocidades.

Nalecz y Bindemann han estudiado el comportamiento dindmico de automéviles con
direccion a las cuatro ruedas haciendo uso de un modelo de cuatro grados de libertad. En
el trabajo se comparan las soluciones correspondientes a cuatro estrategias diferentes:

Direccion convencional a dos ruedas
Giro de ruedas traseras proporcional al de las ruedas delanteras

Giro de ruedas traseras modificado por la velocidad de giro del volante
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Tanto el giro de ruedas delanteras como traseras estda modificado por la velocidad de giro
del volante

El resultado de la simulacién numérica puede verse en la Figura 3.27. El angulo
de deriva global del vehiculo se reduce considerablemente en cualquiera de los cuatro
esquemas de control.

~N

6 1

— 0 Direccién a dos ruedas
% 5 3 Proporcional

E g Avance delantero

S 4 . ” g "t Avance delantero trasero
o Direccién a dos ruedas 2

f Proporcional 3

k] Avance trasero % 2L

& Avance delantero/trasero o

] =

© 2 3L

£ <

-4l
1 1 1 1 -5 ! 1 1 1 1
0 1 2 3 0 1 2 3
Tiempo (s) Tiempo (s)

Figura 3.27: Aceleracién lateral y dngulo de deriva para distintas leyes de guiado.

Una de las mayores ventajas de este tipo de sistema de direccién es la reduccién del
desfase entre las fuerzas laterales de los ejes delantero y trasero. En efecto, la generacion
de fuerza lateral en un vehiculo con direccién a dos ruedas se realiza segiin la secuencia
siguiente: al girar el volante, se giran, instantaneamente, las ruedas delanteras. Esto
equivale a imponer un angulo de deriva a estas ruedas. Como consecuencia se generan
cargas laterales en el eje delantero que proporcionan un momento de pivoteo y fuerzan
una trayectoria curva sobre el vehiculo. Solo cuando el automovil comienza a ser victima
de la fuerza centrifuga, se generan fuerzas laterales en el eje trasero. Este desfase puede
confundir al conductor. En un sistema de direccién a las cuatro ruedas, en cambio, todos
los neumaticos acomodan un determinado angulo de deriva en el momento en que se gira
el volante. El crecimiento de fuerza lateral se produce al mismo ritmo (en fase).

3.9 Direccionamiento de Vehiculos Oruga

En el caso de vehiculos extraviarios, disenados para circular por terrenos no preparados,
las capacidades de traccion y direccionamiento se ven seriamente reducidas. Para mejorar
las prestaciones se recurre al uso de cintas sobre las que se apoyan un nimero determinado
de ruedas. El direccionamiento de este tipo de vehiculos se produce al variar la velocidad
de una de las cintas frente a la opuesta.

La dindmica lateral en este caso es sustancialmente diferente a la correspondiente al
direccionamiento con ruedas directrices. Para velocidades bajas se puede despreciar la
inercia centrifuga, con lo que el peso soportado por la cinta interior es igual al soportado
por la exterior, las resistencias al movimiento en ambas cintas son, por tanto, iguales. Las
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ecuaciones de equilibrilibrio (Figura 3.28) en condiciones estacionarias, se expresan como:

Fo4+ Fi— Ry, = 0
B
§(FO +F)-M, = 0 (3.16)
donde F, y F; son las fuerzas de traccién (o frenado) en la cinta exterior e interior, respec-
tivamente, Ryt es la resistencia total (ambas cintas) a la rodadura, M, es el momento
generado por las fuerzas laterales en las dos cintas, y B es la distancia entre cintas.

Figura 3.28: Equilibrio de fuerzas para velocidades bajas.

Si el centro de gravedad se supone situado a la mitad de la longitud de las cintas,
entonces las fuerzas laterales son simétricas respecto del CDG, ya que no existe en el
modelo ninguna otra fuerza lateral. El momento y fuerza resistentes son:

M, = uW L
4
Riot = pW

donde p y p son los coeficientes de rozamiento transversal y de resistencia a la rodadura,
respectivamente, W es el peso del vehiculo, y L la longitud de apoyo de las cintas. Haciendo
uso de estas expresiones se resuelve el sistema 3.16:

oW uWL
F LI

¢ 2 4B
oW uWL

que proporciona los valores de las fuerzas que es necesario aplicar a cada una de las cintas
para provocar el giro del vehiculo. Si el coeficiente de resistencia a la rodadura es menor
que (uL)/(2B), entonces la fuerza sobre la cinta interior es negativa.

La fuerza méxima que se puede transmitir a través de una cinta esta limitada por las
dimensiones de ésta y por las caracteristicas resistentes del terreno. Haciendo uso de un
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modelo sencillo de comportamiento mecanico del terreno, puede verse que esta fuerza esta

limitada por:
W tan ¢

2
donde ¢ y ¢ son la cohesién y el dngulo de cortadura interno del suelo, y b es la anchura
de una cinta. Haciendo uso de las expresiones 3.17 se tiene que la relacion de aspecto del
vehiculo estd limitada por las caracteristicas del terreno:
L 2 <2cLb
<

B-u\w

F, <cbL +

+tan¢—p>

Vehiculos con relaciones de aspecto mayores no pueden realizar giros. Asi, para terreno
arenoso (¢ =0, ¢ = 30, u = 0.5, p = 0.1) se tiene que L /B < 1.91, mientras que es posible
disenar vehiculos mas largos (frente al ancho, L/B < 2.88) si van a moverse por terreno
arcilloso (¢ = 3.45K Pa, ¢ = 10°, u = 0.4, p = 0.1, se ha tomado p = W/(2Lb) = 6.9K Pa).

Figura 3.29: Equilibrio de fuerzas para velocidades medias y altas.

Un modelo sencillo para describir el giro a mayores velocidades se muestra en la
Figura 3.29. En este caso se produce transferencia de peso de la cinta interior a la exterior.
La inercia centrifuga se equilibra mediante rozamiento lateral en las cintas. La distribucion
de fuerzas laterales deja de ser simétrica y el centro instantaneo de rotacién se adelanta
respecto del centro de gravedad. Del equilibrio de fuerzas laterales se tiene:

L
s = =M
20

El avance del centro de rotacién (sg) es funcién de la aceleracién transversal. Conocido
so se puede obtener el momento resistente:

MFm[l—(%)Q
4 2

El peso soportado por cada cinta es:

W Wayh W Wayh
W"_7+ B 2 B
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donde h es la altura del CDG. Las fuerzas de resistencia longitudinales son:

B 1 ayh o 1 ayh
RW(T?)“’ R@—<2 B>WP

Teniendo en cuenta el valor de M, y la componente longitudinal de la inercia centrifuga:

o V'S0
ve = T UR?
se tiene:
W hWa Waysg WL ay\?
e ) e ()
0 <2+B>p+ 2R+4B[ 7
Fo= <E_hWay>p+Wayso_uWL 1_(ﬂ>2
2 B 2R 4B 1

Estas relaciones se muestran en la Figura 3.29 en funcién de la aceleracion transversal,
y para unos valores determinados de los parametros del problema. Puede verse que,
en este caso, la fuerza sobre la cintra interior es negativa para valores de la aceleracién
menores que 0.45 (es necesario frenar esta cinta para tomar la curva). La magnitud de
las fuerzas aplicadas a cada una de las cintas disminuye con la aceleracién transversal.
Esto es debido, fundamentalmente, al aumento de la fuerza centrifuga (y de su momento
respecto del centro de giro) que da lugar a la disminucién del momento resistente M,..



Capitulo 4

Vuelco

Muchos accidentes de circulacién estan ocasionados por el vuelco de vehiculos. Esto es
especialmente verdad para vehiculos industriales. En este caso, condicionantes construc-
tivos y operativos hacen que la aceleracién lateral que produce el vuelco sea relativamente
baja. El andlisis de los factores que intervienen en el vuelco de camiones puede clarificar
el problema y generar normas de diseno, tanto para los vehiculos como para las carreteras.

4.1 Vuelco Cuasi—Estatico

4.1.1 Vehiculo Rigido (Sin Suspensién)

Como en casi todos los aspectos de la mecanica de vehiculos, el estudio de este proceso
puede hacerse usando modelos mecanicos rudimentarios o modelos sofisticados analizables
sélo con técnicas numéricas. El modelo mas sencillo es el vuelco cuasi—estatico de un
vehiculo rigido (Fig. 4.1).

Figura 4.1: Equilibrio lateral en el caso de vehiculo rigido.

Supongamos un automovil de peso W que describe una curva con peralte ¢, donde
la aceleracién lateral es a, (¢'s). El peso y la carga de inercia se equilibran generando
fuerzas verticales (F) y horizontales (F}) en las ruedas internas (F;, Fy;) y externas (F,,
F,,). Tomando momentos respecto del centro de contacto de los neumadticos exteriores, y
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suponiendo angulos pequenios, se tiene:
t t
Wayh — Weh — Waygpi — W§ + F,t=0

dobde h es la altura del centro de gravedad y t la via. De esta ecuacién se obtiene la
aceleracion lateral (en ¢’s) en funcién de la carga normal de las ruedas interiores:

_phts -

4.1)
h— ot (

ay

Un vehiculo que viaja en linea recta (ay, = 0 y ¢ = 0) reparte su peso por igual

entre los neumadticos de cada lado (F,; = W/2). También se puede construir una curva

que no produzca aceleracién lateral respecto de unos ejes en movimiento con el vehiculo

para una velocidad determinada, el dngulo de peralte necesario es ¢ = a, . El peralte

de las curvas de carretera se usa justamente para este propésito, disminuir la aceleracién
“lateral” (hasta valores menores que 0.1g) para velocidades préximas a la de diseno.

De la ecuacién 4.1 se obtiene la aceleracién lateral que produce el inicio del proceso
de vuelco, esto es, la aceleracion para la que F,; = 0:

_phts
-

ay

En el caso en que no exista peralte se tiene que la aceleracion lateral que inicia el vuelco

es:
t

W= 9n
Esta relacién, resultado de un andlisis muy simplificado, permite clasificar cualquier vehiculo
en funcién de pardametros geométricos relativamente faciles de medir o calcular. El co-
ciente t/2h se conoce como umbral de vuelco y se usa como una primera aproximacién
de la aceleracién necesaria para volcar el automévil. La siguiente tabla da una idea de la
altura del centro de gravedad, la via y el umbral de vuelco para distintos tipos de vehiculo:

| Tipo de vehiculo | Altura CDG (cm) | Via (cm) [ Umbral de vuelco |

Turismo 45-60 127-165 1.1-1.7
Furgoneta 75-100 165-178 0.8-1.1
Camién medio 115-140 165-190 0.6-0.8
Camién pesado 150-215 178-183 0.4-0.6

Puede verse que los camiones pesados tienen un umbral de vuelco muy pequeno.
Los vehiculos turismos, sin embargo, requieren unos neumaéticos suficientemente buenos
(con coeficiente de rozamiento p superior a 1.1) para que el vehiculo vuelque en lugar de
derrapar. En efecto, el umbral de vuelco (¢/2h) es sélo una de las dos cotas que limitan
la aceleracién lateral:

! ! = vuel
— a, = — = vuelco
2h Y 2h

ay < W ay = p = derrape

ay <

de manera que si t/2h < p el vehiculo vuelca, y si t/2h > p el vehiculo se desliza lateral-
mente sin posibilidad de hacerlo volcar.
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Valores del coeficiente de rozamiento superiores a 1.1 no son comunes en turismos.
Podria afirmarse entonces que el vuelco de vehiculos de este tipo es un proceso poco
frecuente. Sin embargo, la experiencia en accidentes de turismo es otra, se necesita un
andlisis més detallado para obtener una mejor aproximacién del umbral. En las secciones
que siguen se realizan analisis algo méas exactos.

Durante el proceso de vuelco (que suponemos cuasi-estatico, y que comienza cuando
se levantan las ruedas interiores), la aceleracién que mantiene al vehiculo inclinado respecto
de la carretera disminuye con el 4ngulo de vuelco. No es dificil obtener el valor de a,(¢):

4 =20
Vo h+ ot
2

La aceleracién de vuelco se representa en funcién del angulo girado por el automévil en
la Figura 4.2. El proceso es inestable, para hacer que el vehiculo retorne a la posicién
horizontal es necesario reducir la aceleracién lateral por de bajo del valor de equilibrio.
Para ello el conductor debe reducir rapidamente el angulo de direcciéon. El proceso es tan
rapido (1-2 seg.) que no resulta nada facil detenerlo una vez iniciado. De ahi que, desde
un punto de vista practico, el valor a controlar sea el umbral en el que se inicia el proceso.

Umbral de vuelco

@ =arctg(t/2h)

Aceleracion lateral (ay)

Angulo de balanceo (@)

Figura 4.2: Umbral de vuelco para un vehiculo rigido.

Algunos conductores pueden mantener el equilibrio alrededor del dngulo t/2h con
valores muy bajos de la aceleracion lateral. En general llegan a este valor del angulo sin
generar grandes aceleraciones (camino 1, Fig. 4.2), con la ayuda de una rampa. Controlar
el vehiculo después de “volcarlo” en curva (camino 2, Fig. 4.2) requiere atin mayor pericia.

4.1.2 Vehiculo con Suspension

La elasticidad de la suspension interviene en el sentido de disminuir el umbral de vuelco.
Esto es debido a que la suspensién permite que el centro de gravedad de la masa sus-
pendida se desplace hacia el exterior, disminuyendo asi el brazo de la fuerza restauradora.
Despreciando la masa y el giro de los cuerpos no suspendidos, se puede escribir la siguiente
ecuacion de equilibrio cuando las ruedas exteriores comienzan a despegarse de la carretera:

Wayh — W (% —qﬁ(h—hb)) —0

donde el dangulo ¢ depende de la aceleracién lateral y del coeficiente de balanceo de la
suspensién (Ry = ¢/ay, ver Capitulo 3), y hy es la altura del centro de rotacién de la
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masa suspendida (ver Capitulo 3). La aceleracién al inicio del vuelco viene entonces dada
por:

¢

ay = 2h 4.2

R (1 E) (4.2)

El segundo término del denominador representa la disminucién de umbral de aceleracién

debida a la flexibilidad al balanceo de la suspensiéon. Cuanto menor sea la altura del centro

de balanceo (hy) y mayor el coeficiente de balanceo (Rg), menor sera el umral de vuelco.

En la Figura 4.3 se muestra la variacién de la aceleracién lateral con el dngulo de

vuelco. La pendiente de la recta es el inverso del coeficiente de balanceo, que estd rela-

cionado con la rigidez al vuelco. El umbral de vuelco se reduce claramente con suspen-

siones muy flexibles que, por otro lado, tienen que girar un angulo de vuelco mayor antes
de despegar las ruedas interiores.

Umbral de vuelco

Aceleracion lateral (ay)

R, -1
[0
A\l

Angulo de balanceo (@)

Figura 4.3: Umbral de vuelco para un vehiculo con suspensién.

El modelo anterior es valido para vehiculos con dos ejes iguales, esto es, con la misma
carga, la misma altura de centro de balanceo, y la misma rigidez. En general se tienen
dos ejes con suspensiones distintas. La transferencia de carga es diferente en cada uno de
ellos. La rueda interior del eje con mayor transferencia, en relacién al peso que soporta,
abandona el pavimento en primer lugar. En este momento, el vuelco esta contrarestado
por la rigidez del eje que permanece en contacto con la carretera.

Las ecuaciones que describen la transferencia de carga se obtuvieron en el Capitulo 3
(ec. 3.9). De aqui es fécil obtener la aceleracién que produce el despegue del primer eje
(en general el eje trasero: ). Este ocurre cuando se transfiere toda la craga de la rueda

exterior a la interior:
T

/2
a, = W/

Y h Kor W
Wrt_r—'_ t K¢—Wh1

el significado de los parametros de esta expresion estd dado en el Capitulo 3. A partir
de esta aceleracion el vehiculo se apoya, exclusivamente, en su eje delantero. La carga
que queda por transferir en este eje es igual a la carga total que es necesario transferir
para “volcar” este apoyo (Wr/2), menos la que se ha transferido hasta el momento en que
despegé la rueda interna trasera:

Wy
2
donde AF,(ay) es la carga transferida en el eje delantero para un valor de aceleracién
lateral igual a a

AFj; = == = AF;4(ay)

T
y*
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Larelacién entre AF ¥ ay se obtiene con expresionaes analogas a la 3.9 del Capitulo 3.
Basta tener en cuenta que, con la rueda trasera interna despegada, la rigidez al vuelco del
vehiculo completo coincide con la del eje delantero (K4 = Kg4¢), v que el centro instanta-
neo de rotacién en el eje trasero ha caido al suelo (h, = 0, hy se modifica). Con esto se

obtiene la aceleracion lateral “adicional” (ag) necesaria para volcar el apoyo delantero:

Wy /2 — AF,¢(ay)

hy | Kop MW
Wfﬁ+ tf Kd’f_Whll

El umbral de vuelco del vehiculo de dos ejes es:

ay = a, + ay
En la Figura 4.4 se representa la aceleracion lateral en funcién del angulo girado por el
vehiculo. Se observa que la rigidez inicial es la conjunta de ambas suspensiones. Después
de que el primer eje se ha despegado del suelo, se tiene una rigidez al vuelco igual a la de
la suspension que permanece en contacto. Cuando el segundo eje abandona la carretera
se inicia el proceso inestable descrito en el apartado anterior.

Umbral de vuelco

N\

Despegue del
primer eje

Aceleracion lateral (ay)

Angulo de balanceo (®)

Figura 4.4: Umbral de vuelco para un vehiculo de dos ejes con distinta suspension.

En el caso de una composicién tractor—semirremolque se suele tener una evolucion del
vuelco como la que se comenta a continuaciéon (Figura 4.5). El primer eje en abandonar
el suelo es el del semirremolque. En este momento la rigidez al giro disminuye sustan-
cialmente (se pierde la contribucién de este eje), hasta que se levanta el eje trasero de la
tractora. En este instante se alcanza el nivel de aceleracién lateral de vuelco, se entra en
el proceso inestable de disminucién de aceleracién lateral con el angulo de balanceo. En
un momento determinado se termina por desprender el eje directriz y la disminucién de
aceleracion lateral (necesaria para mantener el equilibrio) es mas pronunciada.

De la Figura 4.5 se puede concluir que la rigidizacién del eje del trailer influye poco
en el umbral de vuelco. Por el contrario, la rigidizacion de cualquiera de los ejes de la trac-
tora si tiene una influencia sustancial en el sentido de aumentar el umbral. El aumento
de rigidez del eje directriz puede que no se refleje claramente en la aceleracién umbral
debido a la gran flexibilidad a torsién del bastidor de la tractora. Estudios experimen-
tales demuestran que se consiguen aumentos sensibles del umbral cuando se combina la
rigidizacion del eje directriz con la rigidizacion torsional del bastidor.

Un analisis mas detallado del proceso de vuelco debe incluir:
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Umbral de vuelco
A 44— Eje delantero
\ del tractor

Eje trasero del tractor

Eje del trailer \

Angulo de balanceo (®)

Aceleracion lateral (ay)

Figura 4.5: Umbral de vuelco para una composicion tractor-semirremolque.

1. Desplazamiento lateral del centro de giro de la suspension debido a la cinematica
del mecanismo.

2. Desplazamiento lateral del vehiculo debido a la elasticidad transversal de los neumaticos.

4.2 Medida del Umbral de Vuelco

El método mas sencillo para la determinacién del umbral de vuelco es el basado en una
mesa inclinable. Consiste en generar una pseudo—aceleracion lateral a base de inclinar la
mesa donde se apoya el vehiculo. Cuando el dngulo girado por la mesa es ¢, se tiene una
“aceleracion lateral” de valor sin¢ (en g’s).

El inconveniente de este método es la reduccién de “peso” que acompana a la gen-
eracion de “aceleracién” lateral. El peso aparente esta afectado del factor cos¢. El error
introducido es pequeno en el caso de camiones donde el méaximo angulo girado no suele
superar los 25% (cos(25°) = 0.9). En el caso de turismos, en cambio, el dngulo es préximo
a 45°, en cuyo caso la reduccién de peso es considerable (cos(45°) = 0.7). La suspensién
se relaja y el vehiculo aparenta un CDG mas alto que el real. El umbral de vuelco medido
es algo inferior al real.

Existe un método mas exacto que consiste en tirar con un cable del centro de gravedad
del vehiculo. El procedimiento es complicado de implementar, y no esta libre de errores:
la fuerza lateral (aceleracion lateral) no afecta a la masa no suspendida (no se tira de la
masa no suspendida).

4.3 Vuelco en Régimen Transitorio

Como es sabido, la respuesta transitoria de un sistema dindmico, en general (salvo sistemas
sobreamortiguados) amplifica, en mayor o menor medida, la respuesta estacionaria. En el
caso del balanceo de vehiculos, esto indica que el angulo girado por el cuerpo del vehiculo,
cuando es excitado por una aceleracion lateral oscilatoria, es superior al correspondiente
valor estacionario, dando lugar a una disminucién del umbral de vuelco.

Cuando el conductor realiza una maniobra de entrada en curva o cambio de carril,
esta sometiendo al vehiculo a una excitacién de aceleracion lateral que varia con el tiempo
(ay(7)). La transformacién de Fourier permite descomponer la senal a,(7) en una super-
posicién de armoénicos. Por tanto, es interesante conocer la respuesta del vehiculo ante
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excitaciones laterales de caracter armoénico.

El modelo més simple es el mostrado en la Figura 4.6. Se trata de un sistema de un
grado de libertad: el balanceo de la masa suspendida. Para simplificar, se supone que el
vehiculo estd unido a un eje rigido, sin masa, mediante un muelle (k) y un amortiguador
(cg) de giro. El giro de la masa supendida (¢) se considera pequeno. Las ecuaciones que
permiten encontrar el valor de la fuerza en las ruedas “interiores” son:

—I$+tFi(1) + Way(t)h — W <§ - ¢(T)h1) =0 (4.3)
1o+ cod+ (ks —Wh1)p = Way(r)h (4.4)

donde ¢ es la via, I la inercia de la masa suspendida respecto del centro de balanceo y 7
es el tiempo.

+ I
h .Wa

e
|
i FoT

Figura 4.6: Modelo de un grado de libertad para excitaciéon dindmica.

La funcién a,(7) es dato para las ecuaciones anteriores. Conocida su expresién, se
obtiene ¢(7) de la ecuacién 4.4. Las expresiones a,(7) y ¢(7) permiten obtener la carga
en las ruedas interiores en funcién del tiempo (F;(7)). Se considera que la eceleracién
ay(T) es capaz de volcar el vehiculo cuando el minimo de F;(7) se hace cero o negativo.
En el caso de aceleracién arménica a, (1) = A,e™7, la reslucién de las ecuaciones 4.3 y 4.4
proporciona el valor de la amplitud A, que produce el vuelco. Este es el umbral de vuelco
bajo excitaciéon arménica:

2
— h

A 1 2,2 Whay
1+ h(hl +riw )k¢7Wh1+iwc¢fw21

que, como cabia esperar, se reduce a la expresion 4.2 para w = 0.

En la Figura 4.7 se muestra el umbral de vuelco bajo excitacién armoénica para distin-
tos tipos de vehiculos. Puede verse que, para vehiculos turismo, la frecuencia de resonancia
es mayor que 1.5H z. No es usual encontrar frecuencias tan altas en las maniobras que se
efectiian en marcha. En el caso de camiones, en cambio, la frecuencia natural es inferior
a 1Hz. Este valor esta dentro del rango de frecuencias generadas en una maniobra rapida
de cambio de carril. Con una excitaciéon armoénica de frecuencia inferior a 1 Hz el umbral
de vuelco del camion es muy bajo, cercano a 0.1g.

El problema del vuelco de camiones puede verse agravado por la sensacion de falta de
respuesta en vehiculos de gran batalla (la ganancia de velocidad angular disminuye con
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Figura 4.7: Umbral de vuelco en funcién de la frecuencia de la excitacion.

la distancia entre ejes, ver expresién 3.3, Capitulo 3). El desfase entre la respuesta de
pivotamiento y el giro del volante aumenta con la distancia entre ejes.

En la Figura 4.8 se muestra la aceleracién que produce el vuelco en funcién del
coeficiente de amortiguamiento (respecto del grado de libertad de giro), para el caso de
una solicitacién del tipo escalén en aceleracion lateral. Un sistema con amortiguamiento
critico (100%) o sobreamortiguado tiene el mismo umbral de vuelco en respuesta transitoria
que en respuesta permanente.
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Figura 4.8: Umbral de vuelco en funcion del factor de amortiguamiento.
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4.4 Estadisticas de Accidentes

En la Figura 4.9 se muestra el nimero de accidentes en los que se produjo vuelco del
vehiculo en funcién de su umbral de vuelco t/2h. Parece que la tendencia es hacia la
disminucién del ntimero de accidentes con el umbral ¢/2h. Sin embargo, la dispersién
es tan grande que hace pensar que que hay mas factores involucrados que deben ser
analizados.
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Figura 4.9: Nimero de accidentes en funcién del umbral de vuelco.

Cuando se incluyen las camionetas y furgonetas en el grafico, parece que la tendencia
es atn mas clara (Fig. 4.10). Sin embargo, también se puede correlacionar el niimero de
accidentes de vuelco con la distancia entre ejes. Luego no parece conveniente intentar
restringir a la industria automovilistica con leyes, como la que se pretende introducir en
EEUU, que limitan el umbral t/2h a valores superiores a 1.2 para furgonetas y camionetas,
hasta no disponer de estudios més sofisticados.
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Figura 4.10: Numero de accidentes en funcién del umbral de vuelco para varios tipos de
vehiculos.
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Dinamica Vertical

No es técnicamente factible construir pistas perfectamente niveladas para que rueden los
vehiculos de tierra. Las carreteras son superficies irregulares con variaciones sensibles de
cota que provocan solicitaciones verticales sobre cada una de las ruedas del automdévil. El
deterioro progresivo de la pista agrava el fenémeno anterior. El movimiento del vehiculo
sometido a las irregularidades de la carretera puede llegar a ser muy violento (grandes
aceleraciones) para valores altos de la velocidad del vehiculo.

Es posible disminuir las aceleraciones que experimenta el cuerpo del vehiculo aun
cuando la rueda esté forzada a recorrer el perfil de la carretera. Para ello se interpone
un elemento elastico entre la rueda y el bastidor del automévil capaz de almacenar la
energia destinada a acelerar la masa suspendida del vehiculo. Por otra parte, para que
el movimiento oscilatorio no tenga una duracién excesiva, y para evitar en la medida de
lo posible que la rueda pierda contacto con la carretera, se interpone también entre las
masas suspendida y no suspendida un elemento disipador de la energia, un amortiguador.

Desde los primeros carruajes se sabe que es necesario conectar elasticamente el cuerpo
del vehiculo con los ejes para mejorar la calidad del viaje. En estos primeros vehiculos la
cabina estaba colgada (suspendida) por medio de unas correas ancladas a unos pequenos
mastiles flexibles. En la actualidad el vehiculo no suele ir suspendido sino apoyado en el
elemento elastico, el sistema ha mantenido el nombre de suspension sin embargo.

La Figura 5.1 muestra esqueméaticamente los distintos aspectos relacionados con el
estudio de la dinamica vertical de vehiculos. El automévil y su sistema de suspensiéon
constituyen un sistema mecanico excitado por una serie de fuentes de vibracién. Una de
estas fuentes es la irregularidad de la carretera. La suspension “filtra” esta solicitacién, de
manera que la vibracién que percibe el pasajero, o la carga, es una vibracién con distinta
amplitud y contenido en frecuencias. El sistema de suspensién debe disenarse para que
las vibraciones transmitidas sean de la amplitud y frecuencia més tolerable.

En este capitulo se tratan cada uno de los aspectos del esquema 5.1. El andlisis
de vibraciones aleatorias puede encontrarse resumido en el Apéndice A o, con mayor
extension, en textos especificos [?, 7].

5.1 Funcién del Sistema de Suspensiéon

Como se ha mencionado en la introduccién, la funcion del sistema de suspensién es “filtrar”
la vibraciéon provocada por la carretera. La reduccién de amplitud puede llegar a ser

77
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Excitacion: R . . -
espuesta Vibraciones recibidas
- Carretera ... —® del vehiculo = por lacargay/o
- Rueday neumético pasaieros
- Motor y transmision ?
Suspension *
Tolerancia

de vibraciones

Figura 5.1: Esquema de la interacciéon Carretera—Vehiculo—Individuo.

extraordinaria. El siguiente ejemplo sencillo muestra cémo las aceleraciones de la masa
suspendida aumentan dram&aticamente si se prescinde del elemento elastico.
Sea un vehiculo modelado por un sistema de un solo grado de libertad (de frecuencia
natural wy,) que se mueve por una pista con el siguiente desnivel:
y(w) = {yo(l —cos 2 z) parax >0
0 para z <0

donde y(z) es la altura de la carretera en la seccién x (coordenada longitudinal), y L es la
longitud de la irregularidad en cuestén. La ecuacién que gobierna el movimiento vertical
de la masa suspendida es:

Frwiz=wly—g (5.1)

donde z es el desplazamiento vertical de la masa suspendida respecto de la posiciéon que
ocupa cuando los muelles estan relajados, y g es la aceleracién de la gravedad.
La solucién de 5.1, para un vehiculo que se desplaza a la velocidad v (z = vt), es:

1+ r cos wyt + ! cos at g
z = w, le% - =
o 1—72 R | w2
y la aceleracién vertical es:
- yoa?
i= 5 (coswpt — cos art)
donde:
2mv «
o=—y T=—
L Wn,

Una cota superior para la aceleracién anterior es:

. 2yoa®
E< e (5.2)

Sea v = 33m/s, yo = 0.0lm y L = 4m, valores razonables en una carretera media a
una velocidad tipica. En este caso, la cota de aceleraciones 5.2 tiene un valor de 0.081g
cuando el vehiculo estd equipado con una suspension tipica de frecuencia natural w, =
1Hz. Sin embargo, si se elimina la suspesén (w, = 00), la cota de aceleraciones alcanza
valores intolerables: 5.5¢g.
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5.2 Tolerancia de Vibraciones

La “calidad de marcha” de un vehiculo es todavia un tema controvertido en la comunidad
cientifica y técnica. Existen métodos y medios objetivos para la mediciéon de vibraciones,
pero no se conoce con precisién como esta vibracién es percibida por el ser humano, ni cémo
afecta a su capacidad de concentracién y de ejecucién de tareas. Aunque se han realizado
estudios estadisticos para el caso de vibraciones unidireccionales de banda estrecha, no
existen criterios aceptados universalmente sobre la influencia de factores como:

1. vibracién multiaxial frente a unidireccional

2. vibracion de banda ancha frente a vibracién quasi—-monocromatica
3. solicitacion adicional de vibracién visual y sonido

4. vibracién adicional a través de manos y pies

5. posicién del asiento

La norma ISO 2631/1 se encarga de acotar el problema de la toma de datos rela-
cionados con la tolerancia del cuerpo humano expuesto a vibraciones, asi como del pro-
blema de la interpretacién de los datos existentes. Con anterioridad a la aparicién de esta
norma se habian formulado limites basados en la amplitud y la frecuencia del desplaza-
miento (Fig. 5.2) supuesto éste monocromético. Para frecuencias comprendidas entre 1
y 6Hz se limitaba la sobreaceleracién méxima (Aw? < 12.6ms~3, siendo A la amplitud
del desplazamiento, y w la frecuencia), para frecuencias entre 6 y 20H z es la aceleracién
méxima lo que se limita (Aw? < 0.33ms~2), mientras que en vibraciones de alta frecuencia
(20Hz < w < 60H 2) se acota la velocidad méaxima (Aw < 2.7ms™1). En la actualidad se
utilizan nuevos limites obtenidos mediante tratamiento estadistico de datos experimenta-
les.

Existen tres tipos de exposicién a vibraciones:

1. Vibraciones transmitidas simultdneamente a toda la superficie del cuerpo o a grandes
porciones del mismo. Esto ocurre cuando el cuerpo se encuentra sumergido en un
medio vibrante. Un ejemplo tipico de este tipo de vibraciones es el de un cuerpo
sometido a sonido de alta intensidad.

2. Vibraciones transmitidas al cuerpo a través de la superficie de apoyo. Los pies, el
trasero o la espalda, segtin la posicién del individuo. Este tipo de vibraciones se
produce en vehiculos, en edificios, y en la proximidad de maquinaria vibrante.

3. Vibraciones aplicadas a zonas particulares del cuerpo. Por ejemplo, a través de
manillares, pedales o reposacabezas.

También se dan situaciones en que una vibracion externa es causa de fatiga o reduccion
del confor, por ejemplo, el caso de la fijacién de la vista sobre un panel vibrante. La norma
antes mencionada trata fundamentalmente el caso 2 debido a la falta de datos para los
casos 1 y 3. Provisionalmente, y a la espera de recopilar mas datos, recomienda hacer uso
de los mismos resultados para el caso de posicién recostada que para posicion sentada.

El sistema de referencia para la medida de las vibraciones es el mostrado en la Fi-
gura 5.3. Es necesario tener en cuenta las vibraciones segin estos ejes, asi como las
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Figura 5.2: Limites de aceleracién en funcién de la frecuencia.

vibraciones angulares asociadas a cada uno de ellos. Los datos respecto de tolerancia a
vibraciones angulares son muy escasos, de manera que sélo se presentan resultados corres-
pondientes a vibraciones segun los ejes. La medida de la vibracién debe hacerse lo mas
cerca posible del punto de transmision al cuerpo. Si esto no es posible, se tendra en cuenta
la elasticidad del medio separador en los célculos de la vibracion real transmitida. La in-
tensidad de la vibracién se mide como “Raiz Cuadratica Media (r.m.s.)” de la aceleracién.
Si el factor de pico (cociente entre el méximo y la r.m.s.) es superior a 3, los resultados
se toman como una primera aproximacion. Se estan realizando trabajos para estudiar la
influencia de este tipo de picos infrecuentes.

b
Y

Figura 5.3: Sistema de referencia basado en las “coordenadas locales” del individuo.
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Los datos estadisticos que se resumen en las Figuras 5.4, 5.5, 5.6 y 5.7, han sido
obtenidos mediante encuentas a pilotos y conductores. De estos datos es posible obtener
tres limites:

1. Reduccién del confor
2. Reduccién del rendimiento en la tarea realizada (limite de fatiga)
3. Aparicién de problemas para la salud y dano

La Figura 5.4 muestra el limite de fatiga para vibraciones verticales. Las curvas
estdn, en este caso, parametrizadas en frecuencia. A modo de ejemplo, supongamos que
un individuo estd sometido a una vibracién “vertical” de banda estrecha. El centro de la
banda puede situarse en torno a 4Hz, y la Raiz Cuadratica Média de la aceleracién es
1m/s?. Entrando con estos datos en la grafica de la Figura 5.4, se tiene que el limite de
fatiga para esta vibracién es de 1h. Esto es, los individuos que fueron sometidos a esta
vibracién, por término medio, experimentaban una reduccién en su capacidad de trabajo
después de una hora.

Para obtener el limite de reduccién de confor se multiplican los valores de aceleracion
(r.m.s.) por un factor de 1/3. Andlogamente, para obtener el limite de aparicién de dano
se multiplica la aceleracién (r.m.s.) por un factor de 2.

El aparente desorden en frecuencias (Fig. 5.4), se entiende cuando se presenta el
limite de fatiga en funcién de la frecuencia, con el tiempo como pardmetro (Fig. 5.5).
Los correspondientes limites de fatiga para vibraciones horizontales se presentan en las
Figuras 5.6 y 5.7, en funcion del tiempo y parametrizadas en frecuencia, en un caso
(Fig. 5.6), y en funcién de la frecuencia parametrizadas en tiempo, en el otro (Fig. 5.7).

Puede verse que las vibraciones mas molestas son las de frecuencias comprendidas
entre 4 y 8Hz para la aceleracién “vertical” (en la direccién de pies a cabeza) y por
debajo de los 2H z para las aceleraciones “horizontales”. Para frecuencias bajas, las ace-
leraciones horizontales son mas desagradables que las verticales. Lo contrario es cierto
para frecuencias entorno a 2.8Hz. El rango de malestar en la vibracién vertical (4-8H z)
esta relacionado con resonancias en la cavidad abdominal. Las inflexiones que se observan
en las curvas proporcionadas por algunos autores en el rango de 10 a 20H z pueden estar
relacionadas con resonancias en otros 6rganos. Por ejemplo, la cabeza tiene una frecuen-
cia natural en torno a los 10Hz. El malestar en la vibracién horizontal (1-2Hz) se ha
relacionado con la vibracién de la regién alta del torso. La regién de bajas frecuencias
(w < 1Hz) se asocia a la sensacién de mareo. Este tipo de excitacién se ha estudiado muy
poco. El malestar generado esta relacionado con factores como la vision y el olfato.

En los casos en que la vibraciéon tiene componentes segiin varios ejes, cada uno de
los limites se aplica a la componente correspondiente. El mismo tipo de superposicién se
aplica en caso de vibracién de banda ancha (ya sea aleatoria o determinista). Se supone
entonces que no existe interaccién entre ejes ni entre distintas frecuencias. Existen criterios
alternativos basados en la suma de potencias en cada direccion.

La norma ISO proporciona un procedimiento alternativo para tener en cuenta la
“superposicion” de frecuencias. Se trata de calcular una nueva aceleracién cuadratica
media resultado de multiplicar cada una de las r.m.s. (obtenidas al filtrar la sefial con un
filtro de banda estrecha) por una funcién de ponderacién (Fig. 5.8) que tiene en cuenta
el grado de molestia que proporcionan las distintas frecuencias. El tiempo de fatiga, en
funcion de la r.m.s. ponderada, se muestra en la Figura 5.9.
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5.3 Fuentes de Excitacion

5.3.1 Carretera

Una manera muy conveniente de representar el perfil de la carretera (rugosidad y desnive-
les) es mediante su descripcién estadistica como proceso aleatorio. Cada tramo de carretera
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Figura 5.9: Limites de fatiga para vibraciones de banda ancha (vertical (a), y horizontal
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permite obtener una densidad espectral representativa de dicha secciéon. La toma de datos
para un numero elevado de carreteras permite obtener espectros medios representativos
del tipo de carretera en cuestién. En la Figura 5.10 se muestra la densidad espectral
media para estructuras rigidas de hormigén, y para pavimentos flexibles de materiales
bituminosos.
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Densidad espectral (inzftlciclo)
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Figura 5.10: Densidad espectral para dos tipos de carreteras.

Como cabia esperar, la amplitud disminuye con el nimero de onda (no hay montanas
cada metro). Se han propuesto diversas expresiones para ajustar los datos experimentales.
Una de ellas es la siguiente:

para |y| <o

—n9

para |y| > o

donde S es la densidad espectral (ver apéndice A), v es la frecuencia espacial o nimero
de onda, y 79, n1, y no son constantes. Se han recomendado los siguientes valores para
el ajuste: v9 = 1.0rad/m, n; = 2.0 y no = 1.5. La constante S(v) depende del tipo
de carretera y su calidad geométrica, S(vg) = 1.275m?/rad corresponde a una carretera
“buena”, mientras que S(v9) = 0.318m3/rad corresponde a una pista del tipo “muy
buena”. Existen otras expresiones que permiten ajustar los datos experimentales, por

ejemplo:
1+ (3)
S(7) = So 7
2
Cualquiera de ellas, junto con un generador de nimeros aleatorios, permite “reconstruir”
perfiles aleatorios cuyo contenido en frecuencias responda al tipo de carretera en cuestién.
La densidad espectral de la carretera estd en funcién de la “frecuencia espacial” o

“niamero de onda” ~. Las frecuencias temporales dependen de la velocidad a la que se
recorra el perfil. La relacion entre nimero de onda y frecuencia es:

w = vy

La densidad espectral en funcién de la frecuencia w viene dada por:
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Si se toma la diferencia entre las medidas tomadas por dos perfilémetros en la parte
derecha e izquierda del vehiculo se obtiene la solicitacién de balanceo. Esta solicitacién
debe tratarse, al igual que la vertical, como un proceso aleatorio para el que se puede
definir una densidad espectral. El aspecto de esta PSD es similar al que se tienen para el
movimiento vertical (bote). También es posible obtener la densidad espectral del cociente
balanceo/bote. Un ejemplo se muestra en la Figura 5.11. Para nimeros de onda pequenos,
la solicitacién de balanceo es mucho menor que la correspondiente a la direccion vertical.
Por el contrario, para niimeros de onda elevados, las solicitaciones del lado derecho e
izquierdo se hacen cada vez mas incorrelacionadas, con lo cual, la diferencia de ambas es
del mismo orden que cada una de ellas. La PSD tienda a 1 para nimeros de onda elevados.

Ol ¢
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Ke,| 4 1
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Cociente PSD balanceo/bote

Figura 5.11: Densidad espectral del cociente bote/balanceo.

En general, la frecuencia natural de balanceo es inferior a la vertical. Pero, como se
ha visto, para frecuencias bajas la solicitacién de balanceo es débil. Esto implica que la
solicitacion vertical suele ser mas importante que la de balanceo.

5.3.2 Rueda y Neumatico

Ciertos desequilibrios en el neumatico y la llanta dan lugar a vibraciones que se suman a las
producidas por la carretera y disminuyen la comodidad de la marcha. Las irregularidades
pueden ser de los tipos siguientes:

1. Desequilibrio de masa
2. Imperfecciones geométricas
3. Variaciones de rigidez

Estos desequilibrios se traducen en fuerzas y momentos en las tres direcciones: vertical,
longitudinal y transversal. En general, las vibraciones son mas incomodas cuando se
generan en una rueda directriz. FEsto es debido a que se transmiten directamente al
conductor a través del sistema de direccién incrementando su nivel de exposicion.

El desequilibrio de masa de la rueda se suele dividir en el desequilibrio medido en
el plano diametral y el que se puede medir en el eje de giro. El equilibrado consistird
en llevar el centro de gravedad hasta el eje de giro (equilibrado estatico) y en distribuir
las masas de manera que se elimine también el momento alrededor de un eje transversal
(equilibrado dindmico). Este equilibrado se realiza mediante la colocacién de una masa
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adicional en algunos puntos (internos y externos) de la llanta. La determinacién de la
masa, y su colocacién, es un proceso rutinario que se realiza en méaquinas cuyo eje esta
instrumentalizado con galgas extensométricas que miden la flexién a que esta sometido.

En un neumatico existen imperfecciones geométricas que son consecuencia del proceso
de fabricacion. Por ejemplo, un neumatico formado por cuatro laminas se fabrica de forma
que el solape de cada ldmina esté desfasado (repartido) a lo largo de la circunferencia de
la rueda. Esto va a dar lugar a una imperfeccién geométrica del tipo “cuadrado” o de
4° armoénico. También existen imperfecciones correspondientes a cualquier otro armoénico:
excentricidad (primer arménico), deformacién oval (segundo armoénico), deformacion tri-
angular (tercer armonico) ... La medida exacta del perfil y su desarrollo en serie permite
la determinacion de la importancia de cada una de estas deformaciones.

La rueda imperfecta hace variar la altura del eje de la rueda respecto del suelo y, por
tanto, representa una solicitacién vertical. Por otra parte la distancia recorrida sobre el
terreno depende de esta deformacion. Se genera entonces una aceleracion longitudinal en
el eje que de lugar a esta variaciéon de velocidad. Esto quiere decir que las imperfecciones
geomeétricas son tanto una solicitacion vertical como longitudinal.

Por 1ltimo, es posible que la rueda presente variaciones radiales de rigidez. El resul-
tado es que el eje sufre variaciones de altura para la misma carga. La vibracién es similar
al de una rueda con imperfecciones geométricas: solicitaciones verticales y longitudinales.

5.3.3 Motor y Transmisiéon

La vibracién del motor se debe, fundamentalmente, a la variacién del par debido al ntimero
finito de cilindros. Para aislar esta vibracion es conveniente montar el motor sobre cogidas
elasticas que permitan el giro alrededor del eje del par, o mejor, alrededor del eje principal
de menor inercia (Fig. 5.12) que suele estar ligeramente inclinado respecto del par debido
a la masa de la transmisién. Como comentario a esta ultima afirmacién cabe decir que, si
el momento de inercia alrededor de un eje es muy grande, la variacién del momento segin
dicho eje no va a ser capaz de hacerlo vibrar. Esta componente del momento tiene menor
importancia que la aplicada segin el eje de menor inercia.

Vertical (bote)

Frontal del
vehiculo

Cogidas

Figura 5.12: Cogidas del motor y transmisién al bastidor del vehiculo.

Las cogidas deben ser suficientemente flexibles como para dar lugar a una frecuencia
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natural inferior a la menor frecuencia de giro del motor. En este caso, las vibraciones del
motor se filtran en las cogidas antes de excitar el cuerpo del vehiculo. Es mas, el motor
puede utilizarse como absorsor de las vibraciones procedentes de la carretera. Para ello las
cogidas deben ser tales que la frecuencia natural vertical sea del orden de la correspondiente
a la masa no suspendida (12-15Hz.).

La transmisién genera vibraciones en las cogidas del chasis cuando, en una junta, el par
cambia de direccién. El cambio de direccion se traduce en un par transmitido directamente
a la cogida (Fig. 5.13). Cuando, debido al movimiento vertical del vehiculo, el &ngulo en la
junta varia, también lo hace el momento transmitido, siendo esta variabilidad una fuente
de vibraciones. Estas variaciones de dngulo pueden ser importantes en el caso de vehiculos
pesados.

Par de reaccion

Figura 5.13: Reaccion en las cogidas de la transmision.

En la Figura 5.14 se muestran los registros de aceleraciones (verticales y longitudi-
nales) medidos en la cabina de un camién que rueda por una pista muy lisa. Todas las
ruedas, salvo una, se han equilibrado convenientemente. La frecuencia natural de la cab-
ina es facilmente detectable puesto que las vibraciones se amplifican a dicha frecuencia,
independientemente de la velocidad del vehiculo. Los distintos arménicos de la rueda se de-
tectan pues se desplazan hacia frecuencias altas proporcionalmente a la velocidad, ademas,
los distintos arménicos estdn relacionados entre si mediante niimeros enteros. Aparecen
otras dos frecuencias que aumentan proporcionalmente con la velocidad, guardan relacién
entera entre ellas (3.7f y 7.4f), pero no guardan relacién entera con las frecuencias del
neumdtico. Estas son claramente dos frecuencias naturales de la transmision.

5.4 Bote y cabeceo

5.4.1 Modelo 1/4

El siguiente razonamiento intuitivo ayuda a comprender el problema de la distribucion de
masa en suspendida y no suspendida. Se hard uso del modelo de la Figura 5.15 (a veces
conocido como modelo de cuarto de vehiculo).

Puesto que, en la mayoria de los automéviles, la masa suspendida (mg) es un orden
de magnitud superior a la masa no suspendida (mys), y puesto que la rigidez de las
neumaticos (k;) es también un orden de magnitud mayor que la rigidez de la suspensién
(ks), se puede hacer la siguiente aproximacion para el cédlculo de las frecuencias naturales
de cada uno de los dos grados de libertad del sistema. La masa suspendida estd muy
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Aceleracion vertical
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Aceleracion longitudinal
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Figura 5.14: Aceleraciones verticales y horizontales en funcién de la frecuencia para dis-
tintas velocidades del vehiculo.

Figura 5.15: Modelo 1/4 para la dindmica vertical de vehiculos.

poco influenciada por m,,s, puede suponerse que mg estd apoyada directamente sobre la
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carretera a través de ks y k, en serie. La frecuencia natural de la masa suspendida es:

kske/ (ks + ki)

ms

Wg =

La masa suspendida es muy superior a la no suspendida, se puede suponer que esta
ultima estd vibrando entre dos apoyos (la carretera y la masa ms) con dos muelles en
paralelo. La frecuencia natural es entonces:

ks + kt
Mnps

Wns =

Cuando el vehiculo estd sobre el bache, la masa no suspendida ha sido excitada y estd
vibrando a su frecuencia natural w,s. Este movimiento constituye la excitacion a que se
ve sometida la masa suspendida. Puesto que esta excitacién es de una frecuencia muy
superior a la natural de mg, las vibraciones estaran muy amortiguadas. De hecho, cuanto
menor sea la masa no suspendida, mayor serd wys y la transferencia de esta vibracién a
ms estard mas filtrada. Estas ideas pueden comprobarse con un andlisis exacto del modelo
simplificado de la Figura 5.15.

Si se analiza la evolucién de los automoéviles (y también de los ferrocarriles), se ob-
serva una clara tendencia a la disminuciéon de las masas no suspendidas. FEn efecto, las
suspensiones en forma de puente corrido estdn dando paso a otros mecanismos con menor
inercia lineal y giroscépica, los muelles a torsién (barras o helicoidales) estéan sustituyendo
a los de flexién, y los motores en bogies de ferrocarril pasan de estar anclados directamente
a la estructura del bogie a apoyarse sobre el bastidor del vagon.
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5.4.2 La Distancia entre Ejes como Filtro de Solicitaciones

indexVibraciones aleatorias!filtrado de

El modelo 1/4 del apartado anterior elimina un aspecto muy interesante de la dindmica
vertical de vehiculos: el filtrado de las solicitaciones que se produce al someter las ruedas
delanteras y traseras al mismo perfil vertical desplazado en el espacio y, por tanto, en el
tiempo. En la Figura 5.16 se muestra un automdévil con batalla L. El perfil de carretera se
puede descomponer en suma de funciones arménicas y analizar la respuesta del vehiculo a
cada una de ellas. Si el nimero de ciclos de este arménico que caben entre los dos ejes es un
numero entero, entonces el vehiculo no cabecea al recorrer el perfil, sélo bota. En cambio,
si el numero de ciclos en la distancia entre ejes es 1/2 o un miltiplo de este valor, entonces
los puntos situados a la mitad de la distancia entre ejes no varian su altura durante el
viaje, esto es, no botan, sélo cabecean. Por lo tanto, la respuesta medida en ciertos puntos
del vehiculo esta filtrada, existen ciertas frecuencias que no producen excitacion, como si
no estuvieran presentes.

Ganancia
[
I =
E a
|
|
1
Ganancia
o o
l
i
|
|

Numero de onda/L (ciclos) ciclos

Figura 5.16: Filtrado en bote y cabeceo.

En la Figura 5.16 se muestra la ganancia de la respuesta en funcién del cociente
Numero de Onda/Batalla. La respuesta medida en un punto a la mitad de la distancia
entre ejes de un vehiculo se muestra en la Figura 5.17. En la misma figura se muestra
la respuesta que proporcionaria un modelo 1/4. Este modelo no permite el cabeceo del
vehiculo, de manera que esta respuesta, el cabeceo, se compara, también, con la respuesta
vertical.

El efecto de filtrado comentado es funciéon del punto donde se mida la respuesta. En
la Figura 5.18 se muestran los registros de aceleraciones (longitudinales, unas, y verticales,
otras) en varios puntos de un camién. La respuesta en puntos situados en la misma seccién
que los ejes no estd influenciada por la batalla. El filtrado es méas pronunciado a medida
que el punto de observacién se acerca al punto medio entre ejes.

5.4.3 Centros de Bote y Cabeceo

Los modos de vibracion de bote y cabeceo estdan acoplados en la mayoria de vehiculos
de dos ejes. Un modelo simplificado para el estudio de estos modos de vibracién es el
mostrado en la Figura 5.19. El modelo tiene dos grados de libertad: el bote, representado
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Figura 5.17: Supresién de ciertas frecuencias en la respuesta de bote (a) y cabeceo (b).
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Figura 5.18: Respuesta en distintos puntos de un vehiculo industrial.

por el movimiento vertical z, y el cabeceo, representado por el giro 8 alrededor del centro

de gravedad.

Las ecuaciones del movimiento son:

mZzZ+ky(z —ab) + k(2 + 00)
10 — kf(z — ab) a + kp(z + b0) b

0 (5.3)

donde m es la masa del vehiculo, k¢ y k;, son las rigideces de la suspensién delantera y
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Bote
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iE ky Zky
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Figura 5.19: Modelo de dos grados de libertad para el estudio del bote y cabeceo.

trasera, respectivamente. Los parametros a y b son las distancias del centro de gravedad
a los ejes delantero y trasero, respectivamente. Por tltimo, I es el momento de inerca del
vehiculo respecto de su CDG.

Definiendo las constantes:

k k.
D, = “*
m
b, — b=k
m
kra® + k¢b?
Dy = Fra” + kg0~
m

se pueden reescribir las ecuaciones 5.3 como:

Z+Diz+ D20 = 0
.. Do

donde r es el radio de giro correspondiente a I y m (= I = mr?). El factor de acoplamiento
D es, en general, no nulo. Desaparece en el caso en que K,b = Kra. Esto implica que una
fuerza aplicada en el centro de gravedad no genera cabeceo, y que un momento aplicado
en el CDG no genera balanceo. Una suspensiéon que cumpla esta condicién no es muy
comun puesto que solicitaciones al eje delantero hacen que el vehiculo experimente un
movimiento de cabeceo muy incémodo.

Las frecuencias naturales se obtienen de suponer movimiento armoénico en las ecua-

ciones 5.4. En este caso:
Dy —w? Dy Z\ _,
% D3 — w% (“) o
D3

1 1
2
= —(D D3)+ 1/ =(Dy — D3)?
w” = 5(D1+ Ds) \/4( 1 3)+r2

de donde:

que proporciona dos frecuencias: wy (signo menos), y wo (signo mas). Una de las frecuen-
cias esta relacionada con el modo de vibracién de bote, mientras que la otra lo esta con el
modo de cabeceo.
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Las relaciones entre amplitudes de cabeceo y balanceo para cada una de las frecuencias
naturales son:
Z Do Z Do
0 w!-Dy’ 0O wi-D
Estas relaciones determinan, aproximadamente, la distancia del centro de cabeceo al centro
de gravedad cuando el sistema vibra a la frecuencia wi, en un caso, y a la frecuencia wo,
en el otro. En el caso general, la vibraciéon serd una combinacién de las dos rotaciones
anteriores. Cuando el factor de acoplamiento Do es nulo, uno de los centros de rotacién
estd en el CDG y el otro en el infinito. Esta situacién no es cémoda, las rotaciones
alrededor del CDG son molestas. Mejor comportamiento se obtiene en el caso en el que
el radio de giro del vehiculo respecto del CDG coincide con la raiz del producto de las
distancias entre éste y cada uno de los ejes: r2 = ab. Si es asi , las distancias de los centros
de rotacién al CDG coinciden con a y b, los centros de rotacién estan sobre las verticales
en cada eje. El sistema se comporta como si las masas estuvieran concentradas sobre cada
eje, no existe interaccion entre la suspension trasera y delantera. Los ejes estan sobre los
centros de percusion del vehiculo. El cociente Z—i se conoce como indice dindmico. En la
mayoria de los vehiculos turismo, el indice dindmico es préximo a la unidad, varia desde
0.8 para coches deportivos hasta 1.2 en algunos modelos con motor delantero.
En la Figura 5.20 se muestra la posiciéon de los centros de rotacién en funcién del

cociente entre las frecuencias naturales delanteras y traseras. Estas se definen como:

krg kg
Wf’ " Wy

wy =
Donde W; y W, son los pesos sobre el eje delantero y trasero, respectivamente. La Figura

es antisimétrica respecto del eje wy/w, = 1 como cabia esperar. La relacion wy/w, =1 es
equivalente a Do = 0, esto es, uno de los centros de rotacién coincide con el de gravedad.

1.2

1.1

1.0

0.9 |

0.8

T T M T

500 250 0 -250 -500

Relacién de frecuencias naturales delantera/trasera

Coordenada longitudinal

Figura 5.20: Posicién de los centros de rotacién en funcién de la relacion de frecuencias
naturales.

En la mayoria de los automéviles, la frecuencia de bote esta en el rango de 1.0-1.2H z,
y la frecuencia natural de cabeceo es ligeramente superior. Puesto que las vibraciones
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transversales son més incémodas en este rango de frecuencias, se tiene que, desde el punto
de vista del confort del pasajero, el cabeceo es mas molesto que el bote. Para disminuir
el moviento de cabeceo se coloca una suspensiéon mas rigida en el eje trasero que en el
delantero (w; < wr), de esta manera se reduce, como se muestra intuitivamente en la
Figura 5.21, la solicitacién de cabeceo. En efecto, el movimiento del eje trasero es igual,
aunque retrasado, al del delantero. Si la suspensién trasera se hace mas rigida se reduce
la diferencia de amplitudes en los anclajes de las suspensiones (Fig. 5.21), sin que el
movimiento de la parte trasera se modifique sustancialmente. Esta diferencia de amplitud
esta relacionada con el movimiento de cabeceo del cuerpo del vehiculo. En la Figura 5.22
se muestra el resultado de una simulaciéon numérica sencilla que demuestra lo comentado
anteriormente.

A

‘ Suspension delantera
A\ Suspension trasera

7N

Amplitud

t

Figura 5.21: Relacién del movimiento de cabeceo con la rigidez de la suspensién trasera.

Movimiento de cabeceo (cm)

Tiempo (s)

" L
20 30 40

Figura 5.22: Movimiento de cabeceo para w,/wy = 0.91 (curva 1) y w,/ws = 1.11 (curva
2).

La mayoria de los criterios que se han mencionado en esta seccién fueron ya postulados
por Maurice Olley (ingeniero inglés que trabajé para GM) en 1930. Para obtener sus
conclusiones realizé experimentos en un vehiculo de la época en el que podia variar el
momento de inercia respecto del centro de gravedad (“the k2 rig”, Fig. 5.23). Sus criterios
eran subjetivos pero las conclusiones varian poco de las que podemos obtener hoy en dia
con métodos algo mas sofisticados.



96

CAPITULO 5. DINAMICA VERTICAL

Figura 5.23: Sistema experimental utilizado por M. Olley: “the k? rig”.



Capitulo 6

Sistema de Suspension

En el capitulo 5 se demostro que, para filtrar las irregularidades de la carretera, es necesario
interponer elementos eldsticos entre el bastidor del vehiculo y las ruedas. Para permitir
este movimiento relativo y, a la vez, mantener cierto control sobre la posicién de los
neumaticos, se disefia el mecanismo de la suspensién.

Se trata de permitir el movimiento procurando que la zona de contacto rueda—
carretera se mueva lo menos posible (poco desgaste), que los dngulos de la direccién se
vean poco afectados, o afectados favorablemente, y que el centro instantdneo de rotacién
no esté excesivamente alejado del centro de gravedad de la masa suspendida. Ademdés,
el mecanismo debe resistir las fuerzas longitudinales de aceleracién y frenado, asi como
cargas laterales en curva.

Existen muchos disenos de suspensiones. En este capitulo se muestran y comentan
algunos de ellos.

6.1 Suspension de Eje Rigido

La suspension de puente corrido se sigue usando en vehiculos industriales por la simplicidad
del mecanismo y el reducido niimero de elementos de que consta. Este sistema se suele
usar con muelles de ballesta que ademés pueden proporcionar el control direccional del eje,
esto es, absorber los esfuerzos longitudinales de traccién y frenado. Este es el caso de la
suspension Hotchkiss. Uno de los principales inconvenientes de este tipo de suspensiones es
la elevada inercia lineal y giroscépica del puente que hace las veces de inercia no suspendida
(ver capitulo 5). Ademds, el acoplamiento giroscépico de las ruedas de un eje direccionable
puede dar lugar a vibraciones tipo shimmy. Estos ejes, sin embargo, permiten grandes
niveles de carga y necesitan un bajo mantenimiento.

En vehiculos industriales se suelen disponer grupos de ejes con el propdsito de que
funcionen como una unidad. El objetivo es repartir la carga entre un elevado numéro de
neumaticos. Cada uno de los ejes que forman el grupo estd dotado de un mecanismo de
suspensién de eje rigido. Sin embargo, los mecanismos no pueden ser independientes, se
necesitan dispositivos para repartir la carga en cualquier posicién. En efecto, si los ejes del
grupo fueran independientes, se tendrian situaciones, provocadas por los desniveles de la
carretera, en las que un eje soportaria toda la carga, mientras que los otros descansarian
“colgados” del bastidor. Para evitar esta situacién se tienen las siguientes tipologias de
ejes multiples:

97
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1. Suspensiones con centro de cabeceo:

(a) Suspension de viga flotante

(b) Suspensién de ballesta invertida
2. Suspensiones tipo “cuatro ballestas”
3. Suspensiones neuméticas

La ecualizacion de las cargas en las supensiones con centro de cabeceo se realiza
mediante una “barra” que une ambos ejes y que puede pivotar alrededor de un punto
medio. Las dos configuraciones basicas se muestran en la Figura 6.1. Son suspensiones
robustas con gran capacidad de articulaciéon. Por esto suelen utilizarse en aplicaciones en
las que se encuentran condiciones especialmente dificiles, como la construccién, la recogida
de basuras, las aplicaciones fuera de carretera, etc.

EREEE

(b) suspension de ballesta invertida

Figura 6.1: Suspensiones con centro de cabeceo.

En las suspensiones tipo “cuatro ballestas” la carga se equilibra al conectar las
ballestas, por sus extremos, mediante balancines (Fig. 6.2). Este tipo de montaje no
tiene una gran capacidad de articulacién. Sin embargo, es sencillo, ligero, y requiere poco
mantenimiento. El par de frenado desequilibra las cargas en los ejes. Para evitarlo, se
colocan barras descentradas que absorben el par (Fig. 6.2).

Las suspensiones neumadticas (Fig. 6.3) consiguen equilibrar las cargas conectando
las balonas (“muelles”) de cada eje. La conexién iguala las presiones en las balonas, de
manera que las cargas estaticas no pueden ser diferentes.

Existe un disefio de suspensién patentado en 1894 por Count de Dion que constituye
el eslabon entre las suspensiones de eje rigido y las independientes. Este diseno se volvié
a utilizar con profusion a partir de los 60. Un ejemplo es el mostrado en la Figura 6.4.
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balancin
ecualizador

Figura 6.2: Suspensiones tipo “cuatro ballestas”.

Conducto

suministro :
Valvula reguladora de aire Con(_jucc_lgnes para la Amortiquador
de altura \ / ecualizacion de la carga 9

Figura 6.3: Suspensiones neumaticas.

Las dos ruedas estan unidas por un tubo comin. Este tubo estd unido al chasis mediante
los tubos semi-trailers y el mecanismo centrador (en el alzado). La ventaja que introdujo
este sistema, y que los asemeja a los de ruedas independientes, es que el diferencial esta
anclado al chasis, disminuyendo asi la masa no suspendida.

6.2 Suspensién Independiente

De entre el gran nimero de disenos de suspensiones independientes se destacara, por la
profusién de su uso, la suspensién MacPherson y la de doble horquilla. Los ejemplos
corresponden, ambos, a ejes delanteros. La suspensién MacPherson es mds comin en
ejes delanteros que en traseros, mientras que la de doble horquilla lo es en ejes traseros.
Existen versiones para ejes directrices y no directrices de ambos disenos.

En la Figura 6.5 se muestra un ejemplo del mecanismo de doble horquilla. Las lon-
gitudes de los brazos inferior y superior se determinan de manera que se establezca un
compromiso entre la variacién del angulo de caida de la rueda y el desplazamiento lateral
de la zona de contacto rueda—carretera. Silos dos brazos tienen la misma longitud, la rueda
se desplaza paralelamente a s{ misma y el dangulo de caida no se modifica, sin embargo,
el desplazamiento lateral del contacto (frotacién) es elevado. Con brazos muy desiguales,
se obtiene un desplazamiento lateral pequeno pero una gran variacién del dngulo. La
determinacién de las longitudes 6ptimas debe tener en cuenta estos dos aspectos.

Las horquillas pueden ser una tinica pieza que soporte, ademas, los esfuerzos longitudi-
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Figura 6.5: Suspensién de doble horquilla de longitudes desiguales.

nales, o se puede formar a base de barras articuladas. El ejemplo mas claro de este 1iltimo
caso son las suspensiones de los coches de formula. En estas suspensiones los muelles y
amortiguadores estan escondidos en la carroceria. Las fuerzas se transmiten hasta estos
componentes a través de bielas y balancines.

Cuando los ejes de giro de las horquillas no coinciden con la direccién longitudinal
del vehiculo, se tiene una suspensién de horquilla con cardcter “semi-trailing”. KEstos
sistemas aportan una cierta contribucién al cardcter direccional del vehiculo (subvirador
o sobrevirador). En efecto, cuando la suspensién se contrae por el efecto del balaceo del
vehiculo en curva, el plano de la rueda deja de ser paralelo a la direcciéon longitudinal.
Esto es asi en todos los casos salvo en los dos extremos: horquillas totalmente remolcadas
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(ejes de giro transversales), y horquillas no remolcadas (ejes de giro longitudinales).

En la Figura 6.6 se muestra un ejemplo del mecanismo patentado por MacPherson
(ingeniero de Ford) en 1940. Este sistema reduce el nimero de elementos del mecanismo
y, aproximadamente, reproduce el mismo movimiento de la rueda que se tiene con el
sistema de doble horquilla. En el diseno original la horquilla inferior se sustituye por
una barra y los esfuerzos longitudinales se equilibran en la propia barra estabilizadora.
Existen algunos modelos de pequenos utilitarios actuales que mantienen esta economia
de piezas. Uno de los inconvenientes es el riesgo de encasquillamiento del amortiguador.
El diagrama de momentos flectores de la barra telescépica no es nulo en la seccion del
pistén del amortiguador. Para contrarrestar este problema se aplica material antifriccién
al amortiguador, y se inclina el muelle respecto de la direccién longitudinal de la barra.
De esta manera se produce un momento flector de signo contrario al existente en la seccion
del pistén.

Disco de freno

Figura 6.6: Sistema de suspension MacPherson.

6.3 Centro Instantaneo de Balanceo

Uno de los pardametros cinematicos de interés en el estudio de mecanismos de suspension
es el Centro Instantdneo de Balanceo (CIB). Este es el punto alrededor del cual gira el
vehiculo cuando esta solicitado por cargas laterales como la fuerza centrifuga. El momento
de balanceo es el producto de la fuerza lateral por la distancia entre el CDG y el CIB.

Si el disefio del mecanismo de la suspension es tal que la altura del CIB es la misma
que la del CDG, el cuerpo del vehiculo no vuelca (no gira alrededor de su eje longitudinal)
en curva. Para conseguir esto, sin embargo, es necesario hacer demasiadas concesiones
en cuanto al control posicional de la rueda. En general, es preferible limitar el giro del
cuerpo del vehiculo aumentando la rigidez al vuelco (ver la Seccién 6.4.5), o haciendo uso
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de suspensiones activas.

La posicion del CIB se obtiene haciendo uso del teorema de los tres centros. Las
figuras 6.7 y 6.8 muestran dos mecanismos de suspension asi como la obtencién geométrica
del CIB. Su posicién coincide con la interseccion de las rectas que unen los centros de
rotacion rueda—carretera y rueda—chasis.

Planta
fM |
‘.o
=5 i Desplazamiento
IO J longitudinal

(R |

Alzado trasero Alzado lateral

Figura 6.7: Obtencién geométrica del centro instantaneo de balanceo para una suspension
semi—trailer.

Was G WG,

Figura 6.8: Obtencién geométrica del centro instantaneo de balanceo para una suspensién
MacPherson.

Cuando los mecanismos de la suspension se proyectan en un alzado lateral, se puede
obtener el eje instantaneo de rotacién del cuerpo del vehiculo respecto de la carretera
al estar sometido a cargas longitudinales de aceleracion o frenado. Si la altura de este
eje coincide con la del CDG, el vehiculo no “hocica” en frenada, ni se “encabrita”’ en
aceleracién. Este tipo de disenos son relativamente comunes en vehiculos turismos y en
algunas motocicletas.

6.4 Muelles

Los muelles para suspensiones de vehiculo pueden dividirse segtin la forma de trabajo del
material de que estdn construidos. Material trabajando a flexién (ballestas), a torsién
(barras de torsién y muelles helicoidales) y cortante (bloques de elastémero). También
existen muelles neumaticos en donde la energia se almacena comprimiendo un gas en un
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recinto de volumen variable.

6.4.1 Muelles de Flexion
La rigidez de un fleje de seccién uniforme, simplemente apoyado entre dos puntos, es:

48FE1

K = 3

donde F es el médulo de elasticidad del material, I es el momento de inercia del fleje, y
L la longitud entre apoyos. En el caso de varios flejes de la misma longitud unidos sin
friccién, la rigidez no es sino:

A8E > I;

L3
donde I; es la inercia de cada fleje. La expresion se complica ligeramente cuando los flejes
son de diferente longitud.

En las Figuras 6.9 y 6.10 se muestran tres ejemplos de ballestas. La mostrada en
la Figura 6.9a es una ballesta semieliptica. Este tipo de ballestas ha sido muy utilizada
en vehiculos pesados debido a su bajo mantenimiento. La friccion entre flejes hace las
veces de disipador de energia eliminando la necesidad de un amortiguador adicional. Esta
ventaja es, a la vez, un inconveniente puesto que la friccién seca da lugar a un ciclo de
histéresis como el de la Figura 6.11. Esto hace que la rigidez efectiva para pequenos
desplazamientos sea muy superior a la rigidez para desplazamientos grandes (Fig. 6.11).
El vehiculo tiene mejor suspensién (mds flexibles) en carreteras malas (desplazamientos
grandes) que en carreteras buenas (desplazamientos pequenos).

K =

Figura 6.9: Ballestas semielipticas (a) y parabdlicas (b).

Abrazadera Planchas de poliuretano

O _

Apoyo de acero Ojo

Figura 6.10: Ballesta de material compuesto.

Para solucionar este problema se estdn empezando a utilizar las ballestas parabdlicas
(Fig. 6.9b) en las que se reduce la friccién seca separando los flejes. En algunos casos la ca-
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pacidad de disipacién estd tan reducida que es necesario utilizar un pequenio amortiguador
de aceite adicional.

7
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/ //
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Figura 6.11: Ciclo de Histéresis en muelles de ballesta.

Ultimamente se estdn empezando a utilizar, también, las ballestas de material com-
puesto (Fig. 6.10). La principal ventaja de estos materiales es su alta rigidez y resistencia
por unidad de peso.

6.4.2 Muelles a Torsién

En primera aproximacion la rigidez de una barra de torsién de longitud L, accionada por
un brazo de longitud R es:

GJ

K= —"
R2L

El mecanismo de accionamiento se puede disefiar para conseguir cierta no-linelaidad en
el comportamiento.

Las barras de torsion se utilizan en vehiculos pequenos en donde se intenta reducir
el volumen ocupado por el mecanismo de la suspensiéon. También, en la mayoria de
vehiculos, tanto ligeros como pesados, se usan barras de torsién para incrementar la rigidez
al balanceo (vuelco).

El material de los muelles helicoidales esta sometido a torsién (la deformacion cortante
puede despreciarse). La rigidez de un muelle de n espiras, con diametro de hélice D,
formado por alambre de diametro d y médulo a cortante G, es:

_ Gd!
- 8nD3

Estos muelles son los més utilizados en las suspensiones de vehiculos turismos. Su
capacidad de almacenamiento de energia por unidad de volumen es alta. Tienen poca
disipacién interna por lo que deben usarse junto con amortiguadores de aceite.
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6.4.3 Muelles a Cortante

La rigidez de muelles a cortante es, en primera aproximacion, la siguiente:

_ 46

K
L

donde A es la seccion transversal del material, L la longitud entre los apoyos méviles, y
G el médulo a cortante.

Dos ejemplos de muelles a cortante se dan en las Figuras 6.12 y 6.13. El mostrado
en la Figura 6.12 se utiliza en vehiculos ligeros. Como se observa en la Figura 6.14, estos
muelles, en ciertas disposiciones, exhiben un ciclo de histéresis andlogo al comentado para
ballestas semielipticas.

Figura 6.13: Muelle a cortante para vehiculo pesado.
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Figura 6.14: Ley de comportamiento de algunos muelles a cortante.

6.4.4 Muelles Neumaticos

Los muelles neuméticos almacenan energia comprimiendo un gas (aire en la mayorfa de
los casos) en una cdmara de volumen variable. La compresion del gas obedece a algin
proceso politrépico:

PV™ = cte

donde P es la presion, V el volumen, y n una constante que depende del tipo de proceso
de compresién. Por ejemplo, n = 1 corresponde a una compresién isoterma, y n = -
corresponde a una compresién adiabatica. En cualquiera de los casos, la fuerza es funcién
del desplazamiento segin la siguiente relacion:

PV
20— Ryl A

= —a0r

donde F' es la fuerza de reaccion del muelle cuando se contrae una longitud §, Py y Vj
son la presién y volumen iniciales, antes de la compresion, y A es el drea transversal del
pistén movil.
La rigidez del muelle es la derivada de la fuerza F' respecto del desplazamiento J:
Kg:QE:: AZPyVi'n
a5 (Vh— Aj)ntl
El muelle puede disenarse para conseguir la rigidizacion con el desplazamiento (no-linealidad).
En efecto, si el volumen inicial (Vj) es del mismo orden de magnitud que las variaciones
de volumen (Ad), entonces la contracciéon del muelle (¢ T) provoca un aumento de rigidez
(K 7). Por el contrario, si el volumen inicial es muy grande en comparacién con las
variaciones de volumen, entonces:

K ~ A’PyVy 'n

El muelle es aproximadamente lineal (rigidez constante).
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Es interesante notar que la frecuencia natural de un peso (W = myg) soportado por
un muelle neumatico (Py = mg/A) es independiente de la masa:

/ | A2
wp = A POVO \/Agvo

Esta propiedad los hace extraordinariamente atractivos para su uso en vehiculos, y en
particular, en vehiculos industriales en los que la masa varia sustancialmente de situaciones
de plena carga a vacio. En la Figura 6.15 se dan algunos ejemplos de suspensiones con
muelles de este tipo.

ACEIte

=Dy
[,
NS
,'

N
~ (g}
Q@

hl TP

Figura 6.15: Ejemplos de muelles neumaticos y su disposicion en suspensiones.

6.4.5 Barras Estabilizadoras

Para aumentar la rigidez al balanceo (vuelco) del cuerpo del vehiculo sin comprometer
la rigidez vertical de la suspensién. Se disponen barras estabilizadoras como la de la
Figura 6.16. Como puede verse en la Figura, estas barras no estan solicitadas cuando
el eje atraviesa un bache que afecte a las dos ruedas del mismo. Sin embargo, cuando el
cuerpo del vehiculo gira respecto del eje longitudinal (Fig. 6.16), la barra sufre una torsién
que se opone a este movimiento, esto es, incrementa la rigidez de vuelco. Se rigidiza este
grado de libertad sin comprometer la flexibilidad vertical.

También es posible usar muelles de flexién como el de la Figura 6.17 que hacen las
veces de suspensién y barra estabilizadora al mismo tiempo.
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Figura 6.16: Barra estabilizadora.

Figura 6.17: Suspension de ballesta corrida.
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6.5 Amortiguadores

El amortiguador es el elemento disipador de energia en el sistema de suspensién. Su funcién
es facilitar que el movimiento oscilatorio del vehiculo desaparezca en un intervalo de tiempo
finito una vez desaparecida la fuerza excitadora. También, una suspensiéon dotada de
amortiguador evita, en general, el despegue de las ruedas respecto de la carretera. Esto
es, aumenta la fuerza de contacto media entre rueda y carretera, lo cual redunda en un
mejor control direccional y mayor seguridad.

La energia comunicada por la carretera al vehiculo se disipa en los amortiguadores.
El movimiento de un pistén en el interior del cilindro del amortiguador hace pasar fluido a
través de pequenos orificios. El flujo turbulento en estos orificios favorece la disipacion de
energia en forma de calor. La fuerza total generada por la diferencia de presion a cada lado
del pistén es aproximadamente proporcional a la velocidad relativa entre los dos “ojos”
del amortiguador.

Un diseno de amortiguador como el esquematizado en la Figura 6.18a no puede fun-
cionar como disipador de energia. Cuando el pistén se desplaza hacia la izquierda, el
volumen desplazado en la zona izquierda del cilindro es superior al generado en la zona
derecha. Puesto que los liquidos son practicamente incompresibles, este dispositivo se
atasca y no puede hacer las veces de amortiguador. Para evitar este problema se disefian
los amortiguadores de doble tubo (Fig. 6.18b), de cdmara de gas (Fig. 6.18¢c) o de balancin
(Fig. 6.18d).

La cadmara exterior en los amortiguadores de doble tubo absorbe las diferencias de
volumen. Las valvulas redirigen el fluido en la carrera de contracciéon y extensién, de
manera que el coeficiente de amortiguamiento puede ser distinto en cada una de estas
carreras. En el caso de amortiguadores de caAmara de gas existe un pistén libre adicional
que separa el aceite del gas. Este, el gas, es el encargado de absorber las diferencias
de volumen. En algunas versiones de este tipo de amortiguadores se suprime el pistén,
alojando el gas en forma de suspensién en el fluido. En amortiguadores de balancin los
volimenes desplazados en la carrera de contraccién y expansion son iguales, de manera
que no se necesita disponer de un fluido compresible. Tampoco es necesario el gas en
aquellos amortiguadores en los que la espiga central puede recorrer todo el cilindro como
es el caso de los utilizados en direcciones de motocicletas.

6.6 Suspensiéon Neumatica e Hidroneumatica

Como se ha mencionado en el apartado 6.5 las suspensiones neumaticas son de especial
interés en vehiculos industriales. Algunos ejemplos de construccién se muestran en la
Figura 6.15, en donde puede verse que el control en altura del vehiculo es posible con la
instalacién de una vélvula accionada por el acercamiento entre las masas suspendida y no
suspendida. Esta es una de las propiedades mas interesantes de este tipo de suspensiones.
En efecto, en suspensiones tradicionales de muelles metdlicos, la frecuencia natural (wy,)
es funcién directa de la deflexién estatica (xg):

Lo =
st/ 02
wn

Para reducir la frecuencia natural a valores en torno a 1H z se deben permitir deflexiones
estaticas del orden de 250mm, lo cual puede dificultar el diseio del mecanismo de la
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wr

Figura 6.18: Amortiguadores.

suspension. En cambio, en suspensiones neumaticas, la deflexién estatica se puede variar
arbitrariamente modificando la presién inicial.

En el caso de suspensién hidroneumética (Fig 6.19), el accionamiento de los muelles
de nitrégeno se hace a través de un liquido. El piston que lo acciona puede ser troncoconico
para dotar al muelle de cierta no-linealidad. La valvula hace las veces de amortiguador. La
interconexion entre suspensiones delantera y trasera es facil. Esta interconexién mejora
las caracteristicas de cabeceo, aunque también aumenta la rigidez vertical global. La
interconexion de suspensiones en cada eje puede hacer las veces de estabilizador al vuelco.
También es facil disefiar un sistema para el control de altura (Fig. 6.20).

La suspension hidroeldstica (Fig. 6.21) es similar a la hidroneumadtica. La diferencia
son los muelles de elastomero a cortante que sustituyen a los de hidrégeno .

6.7 Suspension Activa

El concepto de suspension totalmente activa es el de una suspension con actuadores, sin
elementos pasivos que absorben o almacenan energia. El sistema, estaria dotado de un
“lector” de carretera capaz de enviar informacién sobre el estado de la carretera delante
del vehiculo a un actuador de la rueda. Este tomarfa las medidas necesarias para mantener
la masa suspendida a cota constante (aceleraciones nulas). Un tal sistema es ain ciencia
ficcidon pues, aun cuando la tecnologia es factible, los costes de fabricacion y, sobre todo, los
de operacién (potencia necesaria para los actuadores) representan un serio inconveniente
para su desarrollo.

En suspensiones semi-activas (Fig. 6.22), la actuacién afecta a alguno de los parametros
de la suspension, en general se controla el coeficiente de amortiguacién y, a veces, también
la rigidez del muelle. La denominacién “semi—activa” se refiere a suspensiones en las que
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Figura 6.19: Suspensién hidroneumatica.
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Figura 6.20: Control de altura en suspensiones hidroneumaéticas.

no se necesita mas potencia exterior que la requerida para operar valvulas, sensores y
controladores.

La Figura 6.25 muestra los resultados analiticos y experimentales obtenidos con un
modelo de cuarto de vehiculo (Fig. 6.23) en el que se puede controlar el amortiguador.
Un motor de pasos controla la vélvula del amortiguador (Fig. 6.24) permitiendo abrir
un numero arbitrario de orificios (25 posiciones), de esta manera se puede elegir entre
cualquiera de las curvas Fuerza-Velocidad relativa (F-V,]) de la Figura 6.24. Los resul-
tados muestran dos tipos de control distintos:

1. Control ON/OFF:
F— {Convrel S% VabsVrel > 0
CoftVrel 81 VabsVrel <0
donde Con es el coeficiente de amortiguancion que se obtiene cuando la valvula
estd parcialmente cerrada. Al cerrar mas o menos orificios se obtienen coeficientes
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Figura 6.21: Suspensién hidroelastica.
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Figura 6.22: Suspension semiactiva.

distintos, Con se puede elegir entre 25 valores. Por otra parte, C g es el coeficiente
mas bajo posible, el que se obtiene con la valvula de bypass abierta. Por ultimo, F
es la fuerza de reaccion del amortiguador, V o] es la velocidad relativa entre los dos
extremos (“0jos”) del amortiguador, y Vabs €s la velocidad de la masa suspendida
respecto de unos ejes fijos.

2. Control continuo semiactivo:

F— {Convabs s VabsVrel > 0
CoftVrel 81 VapsVrel <0

re

La diferencia con el control antrior es la variacién continua de Con en el tramo
activo. Con esta variacién se consiguen fuerzas de reaccién en el amortiguador
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iguales (aproximadamente) a un coeficiente por la velocidad absoluta de la masa
suspendida. Con esto se simula un amortiguador anclado directamente a un elemento
fijo (skyhook damper).

300 los—tf

Figura 6.24: Amortiguador activo.

El sistema experimental (utilizado para comprobar la efectividad de los dos tipos de
control) es capaz de medir la fuerza en el amortiguador, la aceleracién en la masa M
(Fig. 6.23), el desplazamiento de M, y el desplazamiento relativo en los muelles K y Kj.
La excitacion se hace lo més cercana posible al ruido blanco, es mas, las diferencias entre
la entrada real y el ruido blanco se modelaron también en el analisis.

La calidad de la suspensién se mide en base a cuatro parametros:

1. Raiz cuadratica media de la fuerza de contacto rueda—carretera (normalizada)
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Figura 6.25: Resultados numéricos y experimentales sobre modelo 1/4 pasivo, con control
ON/OFF, y con control continuo semiactivo.

2. Raiz cuadratica media de la aceleracion en el cuerpo de vehiculo (normalizada)

3. Raiz cuadratica media del desplazamiento relativo en la suspensién (normalizado)

4. Porcentaje de rebote

Los resultados se muestran en la Figura 6.25. Se observa que un simple control ON/OFF
es capaz de mejorar la fuerza de contacto y la aceleracién al mismo tiempo. Por otra
parte, el control continuo semiactivo produce mejoras importantes en un rango amplio de

coeficientes de amortiguamiento.

.3
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2.5

0.5

0.1

T T 1 1 v

T T v
0.3 0.5 0.7 c.9 1.1 1.3
Factor de amortiguamiento



Capitulo 7

Sistema de Frenos

Todos los vehiculos estan dotados de un sistema para transformar su energia cinética en
algin otro tipo de energia y, de esta forma, reducir su velocidad. En el caso de vehiculos
automoviles, en general, la energia cinéica se transforma directamente en energia térmica
que se descaraga a la atmésfera. El aparato para hacer la transformacién (el freno) suele
ser un dispositivo de friccién controlado por un circuito de presion.

En este capitulo se analizan brevemente algunos aspectos relacionados con la dindmica
de vehiculos sometidos a fuerzas de frenado, y se describen los distintos elementos que
componen el sistema.

7.1 Estabilidad con un Eje Bloqueado

La disipacién de energia en los frenos de un automévil se traduce en la generacién de una
fuerza de rozamiento entre los neumaticos y la calzada. La zona de contacto del neumatico
con la carretera estd dividida en una regién de adherencia y otra de deslizamiento (ver
capitulo 8). Cuando se satura la zona de contacto, toda ella pasa a ser regién de desliza-
miento y la resultante de tensiones tangenciales (F') puede expresarse como un “coeficiente
de friccién” (u) por la carga normal a la superficie (V). En cualquier otra situacién, la
fuerza de rozamiento serd inferior a u/N. Se puede definir un coeficiente de saturacién, o
coeficiente de rozamiento aprovechado, como el cociente entre la resultante de tensiones
tangenciales y la carga normal en cada eje (sumando las fuerzas de cada neumadtico del
eje):

Fy

=%,

1 = N,

2

donde los subindices 1 y 2 hacen referencia a los ejes delantero y trasero, respectivamente
(Fig. 7.1). Por definicién, los coeficientes 1 y po tienen valores comprendidos entre 0 y
1h.

Cuando el coeficiente de saturacién alcanza el valor u, se produce, pasado un corto
tiempo, el bloqueo de la rueda correspondiente. Para una rueda bloqueada todas las
direcciones presentan la misma resistencia al movimiento. La direccién diametral ya no
es una direccién privilegiada en la que la resistencia a la marcha es muy inferior a la
de cualquier otra direcciéon. Una rueda bloqueada es, por tanto, una rueda incontrolable
direccionalmente. En el parrafo siguiente se analiza la estabilidad del vehiculo frente al
bloqueo de alguno de sus ejes.

115
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Figura 7.1: Equilibrio de fuerzas durante el frenado.

Las ecuaciones de equilibrio de fuerzas y momentos en un automévil que frena (Fig. 7.1)
son las siguientes:

N1+ Ny = My
Fi+F = My (7.1)
Ni(a+b) = M~h+ Mgb

La maxima deceleracién de frenado se consigue cuando las dos ruedas estan a punto
de bloquearse al mismo tiempo. En este caso F} = uNy y Fo» = puNa, con lo que v = mg
(sustituyendo en la segunda de las ecuaciones de 7.1). La maxima deceleracién de frenado
es u veces el valor de la aceleracion de la gravedad. En el caso general no va ser posible
hacer que los dos ejes se bloqueen al mismo tiempo, la deceleraciéon en este caso sera
inferior a ug.

Para estudiar la estabilidad frente al bloqueo del eje delantero se supone que la
posicion del vehiculo ha sufrido una perturbacion de dngulo 6 respecto de su trayectoria
longitudinal (Fig. 7.2a). La situacién serd estable si el momento restaurador, que tiende
a devolver el vehiculo a su posicién longitudinal, es superior al momento desestabilizador.
La condicion se escribe como:

M~bsing > puNi(a+ b)sind

Sustituyendo el valor de Ny (ec. 7.1) y reordenando los términos se puede reescribir la
inecuacion de la siguiente manera:
ps Hh
Y Hg

El numerador de la expresién es siempre positivo, por otra parte, como se ha visto, la
deceleracion no puede en ningin caso ser mayor que pg, con lo que el denominador es
siempre negativo. Luego la condicién de estabilidad se limita a que b sea mayor que un
namero negativo, lo cual es siempre cierto pues no se pueden fabricar vehiculos con el
centro de gravedad por detras del eje trasero. El bloqueo de las ruedas delanteras es
estable, el vehiculo no tiene tendencia a hacer el trompo en este caso.

La condicién de estabilidad con las ruedas traseras bloqueadas se escribe de la si-
guiente manera (ver Fig. 7.2b):

uN2(a +b)sin® > M~asiné
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Figura 7.2: Equilibrio de fuerzas durante el bloqueo del tren delantero (a) y trasero (b).

Lo cual se traduce en:
pyh
g —°

a >

Aunque la desigualdad anterior es posible, no es en absoluto probable, ya que el denomi-
nador puede llegar a ser pequeno. El bloqueo de las ruedas traseras de un vehiculo suele
ser inestable, esto es, un vehiculo con las ruedas traseras bloqueadas tiene tendencia a
hacer el trompo. Como veremos, existen dispositivos para impedir que las ruedas traseras
se bloqueen antes que las delanteras.

7.2 El Frenado

7.2.1 Frenado Convencional

Un sistema de frenado convencional estd formado por un circuito hidrdulico de presién
Unica que acciona las zapatas o pastillas de cada rueda. Las fuerzas de frenado desarrol-
ladas en cada eje (Fj;, i = 1,2) son proporcionales a la presién del circuito (p):

Fi = Kip
donde K;, 7 = 1,2 son dos constantes de proporcionalidad. Estas dependen del dispositivo

de frenado en cuestion y del radio de la rueda. Las ecuaciones de equilibrio 7.1 se escriben
ahora como:

K K.
241 M2
Kip+Kyp = My (7.2)
K
’u—lp(a—l—b) — M~h+ Mgb
1

Conocida la presion en el circuito, se pueden determinar los coeficientes de saturacion
en cada eje y la deceleracion que sufre el vehiculo. Como alternativa, se puede elegir el
coeficiente po como variable independiente, y expresar el resto de variables en funcién de
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ella: p(u2), v(p2), p1(pe2). Las expresiones resultantes son:

Ad’ o
p =
U+ pa(1+ A)H
Mgpaa
_ 7.3
P Ko [14 pz(1 4 )W (7:3)
/ p2(l +A)d’

DT T+ N

Donde M es el cociente A = K1/Ks, da, b/, h' son los pardmetros adimensionales que
definen la geometria del vehiculo (¢’ = a/L con L = a+b, b/ =b/L, ' = h/L), y v es
la deceleracién adimensional en g’s (7' = v/g). El aspecto tipico de las Expresiones 7.3 se
muestra en la Figura 7.3a.

Blogueo eje delantero

p d

Blogueo

u1 :
"1 eje trasero

2 K w2 u

@) (b)

n /

(©

Wy w

Figura 7.3: Diagramas de frenado para el caso convencional.

La discusion sobre el bloqueo preferencial de uno u otro eje es facil en el plano p;—ps.
Si la curva corta a la recta vertical pus = p dentro del rectdngulo de lado i, entonces el eje
trasero se bloquea antes que el delantero. Si la salida del rectangulo se produce por la cara
superior, las ruedas delanteras se bloquean antes que las traseras. Se pueden distinguir
los siguientes casos (Fig. 7.3):

1. La pendiente en el origen de la curva uj(pz2) es inferior a 1. En este caso se tiene
prioridad de bloqueo del eje trasero. La derivada en el origen viene dada por:

dpy aMb

dpa b+ pah(A + 1)]?
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De manera que la condicién (du1/dp2),,_o <1 se traduce en:

b
A< —
a

2. También se puede tener prioridad de bloqueo del eje trasero en aquellos casos en que
se produce el corte con la diagonal pu; = po dentro del cuadrado de lado i, a pesar
de que la pendiente en el origen sea superior a la unidad. La condicién se escribe

como:
_ _ aAjg <
B = e+ 1)
Que se traduce en:
b+ ph
A
< a— ph

3. El bloqueo simultaneo de los dos ejes se produce en aquellos casos en que el corte
de la curva con la diagonal se produce justo en el vértice. Esto es:

M2 = p1 = [
O lo que es lo mismo:
b h
A= 2T
a— ph

4. Cuando la interseccion de la curva con la diagonal se produce fuera del cuadrado, se
tiene prioridad de bloqueo del eje anterior:

b+ ph

A
>a—uh

Las curvas p(u2), v(u2), u1(p2) son funcién de una serie de pardmetros que varian
con la carga del vehiculo. Estos parametros son la masa total M, y aquellos que indican
la posicion del centro de gravedad: a, b y h. Un vehiculo concreto estd entonces caracter-
izado por un abanico de curvas (Fig. 7.3c) en funcién de su nivel de carga. Ademds, el
cuadrilatero puede disminuir su lado p drasticamente cuando, por ejemplo, se pasa a un
terreno mojado. Estos dos factores pueden hacer que la prioridad de bloqueo sea distinta
para diversas condiciones.

7.2.2 Frenado ()ptimo Ideal

En un sistema de frenos 6ptimo la distribuciéon de presiones entre ejes puede regularse
continuamente, de manera que los coeficientes de saturacion sean iguales en los dos ejes.
En este caso, los dos ejes estdn, en todo momento, y para todas las condiciones de marcha,
con idéntica reserva de adherencia. Las ecuaciones 7.3 se modifican ahora de la siguiente
manera. La variable p se transforma en dos nuevas variables: la presion en el circuito
delantero pi, y la presién en el circuito trasero po. Por otra parte, las variables p1 y po
se transforman en una sola (1) puesto que los coeficientes de saturacién coinciden en los
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dos ejes. Las nuevas ecuaciones se escriben:

K K
Lo+ =2py = My
s Ms
Kip1 + Kops = My (7.4)

K
M—lpl(a +b) = M~yh+ Mgb

S

La resolucién del sistema proporciona las siguientes expresiones para las curvas pi(us),
p2(ps) y v (ps):

Mg
= ————(b+ hps) s
P1 Kl(a"—b)( :u)lu‘
Mg
= N —h s)Ms
P2 KZ(a+b)(a fhs) 1t
Y= MUs9

Cuyo aspecto general se muestra en la Figura 7.4a. La Figura 7.4b muestra graficamente la
capacidad de frenado desaprovechada en sistemas convencionales. Para un mismo nivel de
saturacién en el eje trasero, se consigue menor deceleracién v en un sistema convencional
que en el éptimo.

P2

optima

P2

"12

@ (b) (c)

Figura 7.4: Diagramas de frenado en el caso éptimo.

Un sistema de frenado 6ptimo debe ser capaz de variar la presion del circuito trasero
en funcién de la del delantero segiin una curva precisa (Fig 7.4c) que depende, ademas,
del nivel de carga del vehiculo. Por otra parte, un sistema como el descrito no impide que
los ejes se bloqueen, sélo fuerza a que el bloqueo se produzca simultdneamente. Todos
estos inconvenientes desaconsejan el uso de un sistema de este tipo. Una alternativa mas
inteligente es modular la presién de cada freno para evitar el bloqueo de la rueda en
cuestion (sistemas ABS).

7.2.3 Valvulas Limitadoras de Presién

La manera mas econémica de evitar la prioridad de bloqueo del eje trasero es la colocacién
de una valvula que limite la presién en este circuito. Se tiene un sistema convencional
(p1 = p2) hasta una presién determinada, cualquier incremento posterior de la presién sélo
se deja sentir en el circuito delantero, el trasero esta cerrado (Fig. 7.5). En la Figura 7.5
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se muestran las presiones de corte necesarias para vehiculo vacio y vehiculo lleno. De la
misma manera se pueden determinar las presiones intermedias y calibrar la valvula en
consecuencia.

P2 —

Presiones de corte
en funcion del nivel
de carga del vehiculo

P1

Figura 7.5: Presiones de corte en funcién del nivel de carga del vehiculo.

En la Figura 7.6 se muestra un esquema de una tal valvula limitadora de presién. La
presion de corte esta regulada por el nivel de carga del vehiculo. El cuerpo de la valvula
esta fijado al chasis, mientras que el piston estd unido al eje a través de un muelle. Cuando
el vehiculo estd cargado, la fuerza ejercida por el muelle es mayor, y la presién de cierre
crece. El aspecto general de las curvas p(u2), v(u2), 11 (p2) resultantes se muestran en la
Figura 7.7.

Salida
Valvula fija al chasis (suspendido)

i"@’?ﬁﬂ///// "
Ll/////////"i"‘i

Il |

Entrada al circuito
de frenos trasero

&~ Extremo conectado a la
~ masa no suspendida (eje)

Figura 7.6: Vélvula limitadora de presion.

La prioridad de bloqueo se puede analizar sobre curvas pa(p1) (Fig. 7.5). En efecto,
para un nivel de carga como el mostrado en la Figura 7.5, si el vehiculo frena con un presién
trasera po superior a la éptima (punto M en la figura) se tendra prioridad de bloqueo en el
eje trasero. Si por el contrario la presién ps es inferior a la 6ptima, la prioridad de bloqueo
se dard en el eje delantero. La presiéon de corte se obtiene haciendo ps = p1 en la curva de
presién éptima. La expresién resultante es:

Mg(Aa — )

Pe = oh(h + 1)2

Existen valvulas limitadoras de presién que no bloquean totalmente el circuito trasero.
Al “cerrar” la véalvula, se interpone una perdida de carga adicional que reduce el aumento
de presion en el circuito trasero. Para describir esta valvula se facilitan dos parametros:
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u2

Figura 7.7: Diagramas de frenado en sistemas con valvula limitadora.

la presion de cierre y la razén de crecimiento a partir de este valor. Asi, una vélvula 2/0.3
permanece abierta hasta que la presién de actuacién alcanza los 2M Pa, a partir de este
valor, un incremento unitario de la presién de actuacion se traduce en un incremento de
0.3 unidades en el circuito trasero. En el caso general, las presiones en cada circuito vienen
dadas por:

P1 = Da
Py = {pa para pg < pc
2 DPe + T(pa - pc) para pq = pe

Donde p. es la presién de cierre, p, la presién de actuacién, y r < 1 la razén de crecimiento.

7.2.4 Sistemas de Freno Antibloqueo

Los sistemas antibloqueo reciben informacién del movimiento de cada rueda y la procesan
para determinar si se esté en situacion de bloqueo inminente. Si éste es el caso, se reduce
la presion en el circuito de la rueda en cuestiéon hasta que se recupera la rodadura de ésta.
La problematica relacionada con los criterios de bloqueo, y la relativa a los dispositivos
moduladores, se comentan a continuacion.

El siguiente ejercicio sencillo clarifica el proceso de bloqueo de una rueda frenada. Sea
una rueda de masa M y momento de inercia I, que esta siendo frenada con un momento
My¢, y que genera una fuerza de friccién en la regién de contacto igual a Fy. Las ecuaciones
de equilibrio son (Fig. 7.8):

Fr = My
My = FfR+ I (7.5)

donde v y « son la deceleracion lineal y angular, respectivamente, y R es el radio de la
rueda.
Para la solucién de las ecuaciones 7.5 se pueden distinguir dos casos:

1. La fuerza de rozamiento es menor que el maximo. En este caso la rueda gira sin
deslizar y, por tanto, existe una relacién cinematica entre la deceleracién de su centro
de gravedad y la deceleracion angular. Estas condiciones se escriben como:

gl
Fr < uM =L
f<uMg a=4
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N=Mg

Figura 7.8: Fuerzas y momentos en una rueda frenada.

que introducidas en 7.5 proporcionan:
My

7T MR+ L

Esto es, la deceleracién varia linealmente con el momento de frenado aplicado a la
rueda (Fig 7.9). El resto de variables («, Fy) estan también determinadas por el
valor del par de frenado.

2. Si la fuerza de rozamiento alcanza su valor méximo, se produce deslizamiento global
en la region de contacto y se pierde la relacion cinematica entre las deceleraciones
lineal y angular. En cambio, se tiene una nueva restriccion, la fuerza de rozamiento
es conocida. Las condiciones se escriben ahora como:

gl
Fr = uM > =
f=pMg  a>5

De donde se obtiene que:

My —MpgR

==

La deceleracion lineal es ahora constante y la angular varia linealmente con My, pero
mas rapidamente que en el caso (1), eventualmente se va a detener su giro, la rueda
se bloquea.

a

(@) (b)

Y o

M Mg

Figura 7.9: Variacion de la aceleracién lineal y angular de una rueda frenada.

En el caso de un vehiculo con mas de una rueda, las expresiones anteriores se modifican
ligeramente. Pero el proceso de bloqueo es conceptualmente similar.

Un algoritmo muy simple, aunque dificil de implementar, para la deteccion del bloqueo
inminente es el siguiente:
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1. Si @ = v/R entonces la rueda no desliza, no hay peligro de bloqueo, y se puede
seguir incrementando la presién en el circuito del freno correspondiente.

2. Si @ > /R entonces la rueda estd deslizando, es necesario reducir la presién en el
circuito correspondiente para que se reestablezca la rodadura.

Para implementar este criterio se necesita un acelerémetro para medir «, y un sensor en
la rueda para medir w. Ademds, el sistema electrénico debe ser capaz de derivar la sefial
del sensor para obtener la aceleracién angular a. Como alternativa se usan los siguientes
algoritmos que disminuyen el coste del dispositivo:

1. Si aR > cg se considera que la rueda desliza. En efecto, si se toma ¢ = 1.5-2, se
tiene que la rueda se estd desacelerando muy rapido. Ademads, es muy poco probable
que esto corresponda a la deceleracién global del vehiculo puesto que se requeririan
coeficientes de rozamiento muy elevados (1.5-2).

2. Una ligera modificacién del criterio anterior que lo hace algo més fiable es la siguiente.
El freno se libera si se cumple simultdneamente que aR > 1.6g y w(t) < 0.95w(t—At),
donde At es una pequena fraccién de tiempo del orden de 150ms. Esto asegura que
efectivamente se estd produciendo una deceleracién importante.

3. El dltimo criterio hace uso del supuesto de que es muy poco probable que las cuatro
ruedas se bloqueen a la vez. Se compara la deceleracién de la rueda con la media de
las deceleraciones de las cuatro ruedas, si los valores son muy distintos se toma la
decision de liberar el freno.

El circuito hidraulico de un sistema ABS se muestra en la Figura 7.10. El sensor de
velocidad angular envia una sefial a la unidad de control para que se tome la decisién de
seguir aumentando la presién o liberarla. El cilindro maestro comunica presién al liquido
de frenos, este liquido accede, a través de la valvula solenoide, a la pinza del freno. En
situaciones en las que interesa seguir aumentando la presién, el electroiman esta inactivo
y la véalvula abierta. Cuando es necesario mantener la presién al valor actual, se hace
pasar una corriente por el electroiman para cerrar la valvula e impedir que la presién
creciente del cilindro maestro afecte al freno en cuestion. Si la decisién es la de disminuir
la presién en el circuito, se hace pasar una corriente superior por el solenoide y se abre
el conducto de retorno. El circuito de retorno estd asistido por una bomba de pistones
y valvulas de una sola direccién. Este sistema hace que la disminucién de presion pueda
hacerse rapidamente.

La Figura 7.11 muestra la variacién de la velocidad de la rueda en funcién del tiempo,
asi como la variacion de la presién y la velocidad del vehiculo. La Figura 7.12 muestra el
esquema de un sensor de velocidad de la rueda. Un imén genera una corriente eléctrica
en la bobina que lo rodea cuando el campo magnético sufre una perturbaciéon. Esta
perturbacién la produce una masa metalica en movimiento en las proximidades del iman.
La senal senoidal resultante se puede convertir en digital con un simple discriminador
(0 low, 1 high). De esta manera, el recuento de 1’s en un pequetio intervalo de tiempo,
conocida la separacién entre dientes de la rueda, proporciona la velocidad angular de la
misma.



7.2. EL FRENADO 125
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Figura 7.10: Circuito hidraulico de un sistema ABS.
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Figura 7.11: Velocidad del vehiculo y de la rueda en funcién del tiempo.
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Figura 7.12: Sensor de velocidad angular.

7.2.5 Rendimiento y Distancia de Frenado

Se puede definir el rendimiento 7 de un sistema de frenos como el cociente:

_ g
m= """
maX(Hla :u2)
En efecto, la deceleracién v es siempre un valor intermedio entre los coeficientes de sat-
uracién delantero y trasero. De manera que cuando estos coeficientes coinciden (caso de
frenado éptimo), también coinciden con el valor de la deceleracién, y el rendimiento es
entonces unidad. Cuando los niveles de saturacién difieren mucho entre si, el rendimiento
toma un valor sustancialmente menor que la unidad.
Como alternativa, se puede definir el rendimiento de frenado como el cociente entre
la deceleracién real del vehiculo y la méxima posible:
_
= —
g
La distancia recorrida durante el frenado se expresa en funcién de este rendimiento. En
efecto, el vehiculo recorre la distancia ds en el intervalo de tiempo dt, la relacién de estas
dos variables con la velocidad es la siguiente:
dv dv M

ds =vdt =v— =

V——— = —vdv
Y Ff/M Ff

La expresién anterior se puede corregir para incluir el efecto de la inercia al giro de los
elementos rotativos que se estan decelerando. Para ello se incrementa la masa del vehiculo
M mediante un factor 4 de mayoracion. En automoviles este factor estd en torno a 1.04:

La fuerza total resistente viene dada por (Fig. 7.13):

Fr=(F +F2)+Mgsin9+ngc3059+cav2
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donde ¢, es un coeficiente que tiene en cuenta la resistencia aerodinamica y el area frontal
del automévil. Las fuerzas (F1+ F») se obtienen al multiplicar la maxima fuerza de frenado
posible (uMg) por el rendimiento 7:

Fy+ Fy =nuMg

Figura 7.13: Fuerzas que se oponen al movimiento en un vehiculo que frena.

La distancia recorrida cuando se frena desde la velocidad v; a la velocidad vy es
(integral de ds):

S

BM | Mg(np +sin@ + pcos ) + c,v?
= n
2¢a Mg(nu + sin@ + pcos ) + c,v3

7.2.6 Frenado de un Tractor—Semirremolque

Las ecuaciones de equilibrio para cada miembro de la composiciéon y para el conjunto del
camién se dan en la Figura 7.14. Al igual que en el caso de dos ejes, este sistema admite
solucién para cada una de las politicas de frenado: convencional, éptimo, con valvulas
limitadoras.

También es posible hacer un estudio de la estabilidad frante al bloqueo de alguno de
los ejes. Se obtiene que la prioridad de bloqueo debe ser: eje delantero del tractor, eje del
semirremolque, eje trasero del tractor. Si se bloquean las ruedas traseras del tractor se
produce una tijera. Si se bloquean las ruedas del semirremolque se produce el coleo del
mismo, esto no tiene demasiada influencia en la estabilidad del tractor, aunque puede ser
causa de otros accidentes en la carretera. Si se bloquean las ruedas delanteras se produce
una pérdida de control direccional.
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bs

A Paralatractora
Wi+ W, =W+ W,
C/Wf"'CrWr=§ Wi+ F,
g Wb+ Fyuhy+ Wo(Ly— 1, — dy) + W,dy= W(L, —dy)
B Para el semirremolque
W+ W.=Ww,
Fu+ C,W,= g W,
W,dy+ Fyhy= g Wahy+ W, L,
A Paralatractora
W+ W, =W+ W,
CW,+CW,= g W,+F,
g Wik + Fyhy+ Wi(Ly— L, — d)) + W,dy= W/{(L, — d,)
B Para el semirremolque
Wi+ W,=W,

Fhi+C;Wr=§WZ

W,dy+ F, by = 2 Wih,+ WL,

Figura 7.14: Equilibrio en el frenado de una composicién tractor—semirremolque.



7.3. FRENOS 129

7.3 Frenos

7.3.1 Sistema General

El accionamiento mecénico de los frenos de un vehiculo (Fig. 7.15a), aunque en principio
muy simple, presenta una serie de inconvenientes:

1. Se producen desequilibrios en los pares de frenado de cada rueda, a no ser que las
distancias entre zapata y tambor estén bien igualadas

2. Dificultad para limitar los pares traseros
3. Para multiplicar la fuerza se necesita un gran recorrido de pedal o sistemas complejos

El primer problema tiene una solucién ingeniosa que puede utilizarse en otros muchos
mecanismos. Consiste en dividir la fuerza a través de un brazo flotante (Fig.. 7.15b). En
este caso, la fuerza transmitida a cada uno de los frenos es necesariamente la misma. El
giro del brazo flotante absorbe las pequenas diferencias de holgura en cada tambor.

Freno de mano
Pedal de freno

(b)

Figura 7.15: Accionamiento mecanico de frenos.

Los dispositivos hidrdaulicos permiten una facil solucién de los problemas anteriores.
En efecto, la igualdad de pares de frenado se resuelve automaticamente puesto que la
presién en circuitos comunicados debe ser la misma, independiente de los recorridos de
cada bombin. La limitacién de los pares en el circuito trasero se implementa facilmente,
basta con interponer una valvula entre los circuitos delantero y trasero que se cierre a
una presién determinada. La multiplicacién de la fuerza se ha resuelto con sistemas
relativamente simples como los servofrenos de vacio.

En general los circuitos hidraulicos se dividen en dos para evitar que algin fallo en
la presién deje totalmente inactivo el sistema de frenos. En la Figura. 7.16a se muestran
algunas alternativas. Divisién entre circuito delantero y trasero, divisién en diagonal,
y division en triangulo con doble circuiteria delantera. Cualquiera de estas divisiones
requiere partir el cilindro maestro en dos. En la Figura 7.16b se muestra este tipo de
cilindros tandem. La figura es autoexplicativa en cuanto al funcionamiento del sistema
en caso de fallo en alguna de las lineas de presién. La reserva de liquido de frenos es
necesaria para compensar las dilataciones debidas a los cambios de temperatura durante
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el funcionamiento y, en su caso, para compensar las pequenas pérdidas que se puedan
producir.

Cuando los niveles de fuerza necesarios son muy importantes, se recurre a sistemas de
accionamiento neumatico. En este caso, el pedal de freno no se utiliza para generar presién
en el circuito sino para activar una valvula de control. Estos dispositivos se comentan en
el Apartado 7.3.3.

Cilindro maestro tandem _ Servofreno de vacio
ki Tapén
”r””:””j Deposito
J Lumbrera de

[ . Ty estanqueidad t\ _ alimentacion J
Vélvula limitadora =i ) ) A
de presion >

(a) Delantera-trasera

estanqueidad =
primaria
Muelle

Circuito Camara

Z
Cémara secundaria .
primario primaria

(b)

@

Servofreno de vacio

Manguito flexible
\

Cilindro maestro tandem

mzmmze  Circuito delantero derecho y trasero izquierdo

Circuito delantero izquierdo y trasero derecho

Figura 7.16: Sistemas hidraulicos para el accionamiento de frenos.

7.3.2 Servofreno de Vacio

Los servofrenos de vacio se utilizan en motores de gasolina aprovechando la depresién en
los colectores de admision. Esta depresién aumenta precisamente en las situaciones en que
se hace uso del freno, esto es, con la palometa del carburador cerrada.

El esquema general es el de la Figura 7.17a. La diferencia de presiones a uno y otro
lado del diafragma ayuda al pistéon en su movimiento de compresion del liquido de frenos.
Cuando se acciona el freno, se abre una valvula que deja entrar aire a presion atmosférica
a un lado de la cdmara, mientras que el otro se mantiene a la presion de los colectores
de admision. El grafico de la Figura 7.17b muestra la presion en el cilindro maestro en
funcién de la fuerza sobre el empujador del pedal de freno para los casos asistido y manual.
Las dos pendientes son iguales para fuerzas pequenas debido a que la vélvula requiere una
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fuerza inicial para su apertura. A partir de ese instante comienza a crecer la diferencia de
presiones en el diafragma y, por tanto, la pendiente de la recta con asistencia es superior
a la manual. Cuando se alcanza la maxima diferencia de presiones, la fuerza sobre el
diafragma es constante y las dos rectas se hacen paralelas.

(b) 0

Asistencia maxima
100f

80 h
st Apertura de la
vélvula
40 / /
/
o /
/

) L It
[ 04 08 12 1

Presion de salida (cilindro maestro)

Esfuerzo en la barra empujadora

Figura 7.17: Esquema general de un servofreno de vacio.

La Figura 7.18 muestra el funcionamiento de la valvula del servofreno. Si no se ejerce
fuerza sobre el empujador (Fig. 7.18a), los muelles helicoidales mantienen la valvula abierta
de manera que ambos lados del diafragma estdn a la presién de los colectores de admision.
Cuando se ejerce una fuerza sobre este empujador (Fig. 7.18b), se cierra la comunicacién
con los colectores a la vez que se abre la comunicacién con la atmosfera. La entrada de
aire a mayor presion se transforma en una fuerza neta de asistencia. Cuando se libera el
freno la situacion vuelve a ser la de la Figura 7.18a. Esto significa que el aire que entrd
durante el frenado en la cdmara del servo, pasa a los colectores y de aqui a los cilindros.
De ahi que sea estrictamente necesario disponer de un filtro de aire a la entrada del servo.

7.3.3 Frenos de Aire Comprimido

Un esquema basico de un sistema de frenos por aire comprimido se muestra en la Fi-
gura 7.19. El aire se toma del exterior y se filtra en 2, en 3 se mezcla con alcohol para
bajar su punto de congelaciéon. En 4 se comprime y se envia a 5 desde donde se envia a
7 si la presién es baja, o a la calle si es alta. En este tltimo caso el compresor trabaja
en vacio y la potencia que consume es muy pequena. El depédsito 7 tiene una valvula de
seguridad 6 y otra de drenaje para extraer el agua con alcohol condensada (no congelada).
La valvula 10 se abre segiin la fuerza ejercida sobre el pedal de freno, actuando asi sobre
los bombines 1.

Para conseguir un sistema seguro ante el fallo (fail-safe) basta con invertir la valvula
10 y colocar unos potentes muelles para accionar los frenos. El aire comprimido se encarga
entonces de mantener estos muelles inactivos. Algunos camiones tienen sistemas failsafe
y tradicionales mezclados.

En la Figura 7.20 se muestra un secador de aire més efectivo que el simple mezclado
con alcohol. En la Figura 7.21 se muestra un compresor de los utilizados para el sistema de
frenos neumaticos. En este caso, el compresor recibe potencia a través de un embrague de
manera que en lugar de hacer trabajar al compresor en vacio, se desconecta para alargar
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Figura 7.19: Sistemas de freno neumatico.
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Figura 7.20: Secador de aire.
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7.3.4 Frenos de Tambor

El freno de tambor (Fig. 7.22) es un dispositivo de freno de friccién muy utilizado. Unas
zapatas fijas al chasis se disponen en el interior de un tambor que gira con las ruedas. El
accionamiento del freno consiste en separar las zapatas entre si para hacerlas friccionar
con la superficie interna del tambor. El accionamiento puede ser a través de un bombin
directamente conectado al extremo movil de la zapata (Fig. 7.22), o a través de una leva
interpuesta, también, entre los extremos méviles de las zapatas.

Cilindro (desliza sobre la placa soporte)
Junta de goma |

Zapata empujada

Ajustador

Figura 7.22: Freno de tambor.

La distribucion de presiones normales se muestra en la Figura 7.23. La distribucion de
tensiones tangenciales es proporcional a la anterior y, por tanto, tiene un aspecto similar
al de la Figura 7.23. La expresion analitica de la distribuciéon de presiones normales es:

0 = 0(gCoSwW

donde oy es la presién méxima (que puede determinarse planteando el equilibrio de la zap-
ata), y w es el dngulo circunferencial medido desde el punto de presién méxima (Fig. 7.23).
La determinacién de la expresién anterior puede hacerse geométricamente suponiendo que
la presion es proporcional al nivel de desgaste del forro de la zapata. El nivel de desgaste
en cada punto se obtiene al dar un pequeno giro al soporte (sélido rigido) de la zapata
(Fig. 7.23).

El par de frenado se obtiene al integrar la distribucién de presiones tangenciales en
el arco abarcado por el material de friccién (ver Fig. 7.23b):

My = pR(sin ag + sin o)

donde R es el radio del tambor.

Los frenos de tambor tienen dos inconveniente serios. El primero es la baja capacidad
de evacuacion de energia térmica que hace que las temperaturas de trabajo alcancen valores
elevados. El segundo es el peligro de bloqueo de las zapatas que basculan en el sentido
de la marcha. Esto tultimo puede corregirse haciendo que las dos zapatas basculen en el
mismo sentido, para esto es necesario disponer de un bombin en cada extremo.

7.3.5 Frenos de Disco

Los frenos de disco se utilizan cada vez mas como dispositivo de friccién. Sus ventajas
fundamentales son la suavidad de entrada en carga y la gran capacidad de evacuacion de
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Figura 7.23: Distribucién de presiones en la zapata.

energfa (térmica). Un esquema bdsico de su construccién se muestra en la Figura 7.24.
La pinza es solidaria con el chasis, el disco gira con la rueda y atraviesa la pinza friccio-
nando con las pastillas de freno. Cuando aumenta la presién en el circuito hidraulico, los
bombines empujan a las pastillas contra el disco en movimiento generando una fuerza de
rozamiento proporcional a la resultante normal sobre el disco.

La carcasa se desplaza en
direccién opuesta al piston

Carcasa del pistén
e C " \
(desliza cuando se aplican los frenos)

Disco

Figura 7.24: Freno de disco.

El material que entra a friccionar viene fresco de todo el viaje al aire libre que ha
realizado desde su anterior paso por la pastilla. Cuando entra en la pinza comienza a
ser victima de la presién y de la friccion que genera una elevacién de la temperatura. El
mapa térmico del disco depende de las caracteristicas de los materiales y de los parametros
geométricos del dispositivo. El diseno mecénico del disco es un interesante problema
termoeléastico. En frenos muy potentes, donde la energia térmica a evacuar es muy elevada,
se utilizan dos discos con alabes intercalados. El inconveniente de estos discos es el efecto
ventilador de los dlabes, que consume bastante potencia. Esto es especialmente cierto en
grandes frenos a alta velocidad (TGV).

La fuerza normal sobre las pastillas (F') es proporcional a la presién en el circuito de
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freno (p):
1
F= Zﬂ'd2p

donde d es el diametro del pistén. El momento de frenado viene dado por (Fig. 7.25):

R ra
Mf:2/ / pop® dp d
T 0

donde p y 6 son las coordenadas polares, y 0 = F/A. El drea A de la pastilla es:
1 2 .2
A= 504(R —r?)

El momento de frenado se escribe:

1 5 R3—p3
My = gwd p,ur2 — 2

El momento de frenado no depende, en primera aproximacién, del angulo distendido por
la pastilla aunque si de los radios de la misma. Obviamente, el angulo distendido no es
arbitrario, éste influye en otros aspectos del diseno mecdnico como las presiones maximas

o la distribucién térmica.

r

Figura 7.25: Zona de friccion en la pastilla de frenos.

En resumen, las ventajas de los frenos de disco son:
1. Imposibilidad de autoblocaje
2. Frenado suave y sensible a la presién de mando
3. Uniformidad en el desgaste de las pastillas

4. Refrigeracién eficaz

7.4 Ralentizadores

Los ralentizadores son dispositivos de freno auxiliares que suelen utilizarse en frenadas
prolongadas para evitar el excesivo calentamiento de las zapatas del freno principal. Exis-
ten muchos tipos de ralentizadores, la caracteristica comtun a todos ellos es que el par de
frenado es nulo con el vehiculo parado y, por tanto, no pueden sustituir en ningin caso al
sistema tradicional de friccion. La utilizacion de estos ralentizadores es casi exclusiva de
los vehiculos industriales.



7.4. RALENTIZADORES 137

7.4.1 Freno Motor

El freno motor evacia la energia cinética del vehiculo a base de comprimir y bombear los
gases de escape. Se trata de cortar la inyeccién de gasoil a la vez que se cierra la salida
en los colectores de escape. En esta situacion, el ciclo termodinamico que sufre el aire es
el siguiente (Fig. 7.26).

Pérdidas por bombeo
/ y friccién

Pérdidas
por compresion

@ en el escape

Presion

(3)

(4)

(5)

m

Punto Punto

muerto Volumen del cilindro mulerto

superior inferior

Figura 7.26: Diagrama de presiones en un cilindro cuando el escape esta cerrado.

Con el cilindro lleno de aire a una presiéon proxima a la atmosférica, se cierran las
vélvulas y se procede a la compresién del fluido (linea 2). Al llegar a la maxima presién
no se inyecta combustible y, por tanto, la presién no sube a partir de este punto. En la
expansion el aire devuelve gran parte de su energia potencial al pistén (linea 3), las pérdidas
son las correspondientes al trabajo de bombeo. En el escape, la valvula correspondiente del
cilindro esta abierta pero existe una valvula de mariposa en el colector de escape que esta
cerrada. Esto significa que la presion en el cilindro va a aumentar considerablemente (linea
4). Cuando la carrera de escape finaliza, se abre la valvula de admisién y, en un principio,
el aire a presién en el cilindro sale en direccién contraria (linea 5). Eventualmente, la
presion baja y el cilindro se vuelve a cargar de aire (linea 1) comenzando el ciclo otra vez.
El area sombreada de la Figura 7.26 corresponde a la energia disipada en el proceso.

El dispositivo completo de un freno motor se muestra en la Figura 7.27. En la cabina
del camién existe un pulsador (en ocasiones el tacén del pedal del acelerador) encargado
de enviar una senal de presién a dos émbolos, uno para cortar la inyeccion, y otro para
cerrar la salida de gases. En el primer caso lo que se hace es “romper” la conexién entre
el pedal del acelerador y la cremallera de la bomba de inyeccién, haciendo que ésta esté
en la posicién de corte y el pedal en el suelo (inactivo). El segundo émbolo acciona la
valvula de mariposa en el colector de escape.

Cuando se pisa el mando, se abre la comunicacion entre el circuito de aire a presién
de los frenos principales y los dos émbolos del freno motor, al tiempo que se cierra la
salida al exterior (Fig. 7.27a). Cuando se libera el pulsador, se cierra la entrada de aire a
presién y se abre la comunicacién de los émbolos con el exterior (Fig. 7.27b), los muelles se
encargan de mantener la valvula de mariposa abierta y la conexién “acelerador”—“bomba
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(@)

Pedal del acelerador

Vélvula de tacon

Barras de gobierno
/// Palanca de aceleracion
/ Bomba de inyeccion

j; Colectores

de escape

(b)

Cilindro
- esclavo para
el corte de

combustible

Regulador
de presion

Cilindro

esclavo para C;]
el cierre de e
la valvula de freno

Valvula de freno
de mariposa

Figura 7.27: Esquema del dispositivo de freno motor en activo (a) e inactivo (b).

de inyeccién” operativa.

7.4.2 Freno Eléctrico

El freno eléctrico disipa la energia a base de generar corrientes parasitas en los alabes de
un rotor. El esquema es el de la Figura 7.28: unos potentes electroimanes estan fijos a la
carcasa del freno y dispuestos circunferencialmente. Los extremos del electroiméan estan
préximos al metal de unos dlabes que giran con el drbol de transmision. En las situaciones
en que no circula corriente por los electroimanes, el freno esté inactivo y la inica potencia
disipada es la debida al efecto ventilador de los dlabes. Cuando se hace pasar una corriente
por los electroimanes, éstos generan un campo magnético que, aunque estacionario en el
espacio, es variable para el metal del rotor (Fig. 7.29). Un campo magnético variable
genera una corriente eléctrica que, en este caso, debe permanecer en el rotor, donde se
disipa en forma de energia térmica. Dividiendo la energia disipada por la velocidad del
rotor se obtiene el momento de frenado producido por el campo magnético variable.

7.4.3 Ralentizador Hidraulico

El ralentizador hidraulico es un dispositivo parecido a los acoplamientos hidraulicos de
las transmisiones autométicas (ver Seccién 9.6.1). Se trata de enfrentar los dlabes de
un compresor (unido al drbol de transmisién) a los de una turbina (unida al chasis del
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Figura 7.28: Freno eléctrico.
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Figura 7.29: Campo magnético y corrientes parasitas.
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vehiculo) en una carcasa térica (Fig. 7.30). Una bomba hace circular mas o menos aceite

(dependiendo de la apertura de la valvula de control) a través del acoplamiento.

El

movimiento relativo entre turbina y compresor hace que el fluido modifique su cantidad
de movimiento en su encuentro con los dlabes, generando una fuerza de frenado sobre los
mismos. La energia disipada en el freno se evacia finalmente en un intercambiador de

calor propio del dispositivo.
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Figura 7.30: Ralentizador hidraulico.

7.4.4 Ralentizador de Varios Discos de Friccién

Este tipo de ralentizadores se muestra en la Figura 7.31. La bomba de aceite, movida por
el arbol de transmisién, envia aceite a presién a los empujadores a la vez que recircula
el fluido por un intercambiador de calor para evacuar la energia térmica. La presién del
fluido empuja a los discos fijos contra los méviles generando asi un momento de frenado
proporcional al nimero de discos. Este dispositivo es un ralentizador y no un freno debido
a que la bomba estd accionada por el movimiento del vehiculo, esto es, el freno no funciona
a vehiculo parado.

La Figura 7.32 muestra las potencias disipadas por los distintos tipos de ralentizadores
en funcién de la velocidad del arbol de transmisiéon. La disipaciéon de potencia en el
freno motor depende de la relacion de transmision que se esté usando, mientras que los
ralentizadores unidos al arbol de transmisién no estdn afectados por esta relaciéon. Esto
significa que el freno motor es mas eficaz a bajas velocidades que el hidraulico o eléctrico.
Claro que estos ultimos se pueden disenar para ser efectivos a bajas velocidades pero esto
los haria demasiado potentes a velocidades altas.

7.5 Vibraciones Autoexcitadas en Frenos

Las vibraciones autoexcitadas constituyen un problema de todos aquellos sistemas elasticos
sometidos a fuerzas de friccién. El origen de estas vibraciones es la disminucién de la
fuerza de rozamiento con la velocidad relativa o, simplificadamente, la diferencia entre
el coeficiente de rozamiento estatico y dindmico. Un modelo sencillo, capaz de describir
el problema en distintos tipos de frenos, es el mostrado en la Figura 7.33: una masa m,
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Figura 7.31: Ralentizador de friccion.
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Figura 7.32: Potencias disipadas por cada tipo de ralentizador en funcién de la velocidad.

fijada (eldsticamente) a un soporte rigido, estd apoyada sobre una cinta en movimiento.

La velocidad lineal de la cinta es vg. La ecuacién de equilibrio de la masa m es:

mi +ct +kx+ H(Z —vg) =0

donde z es el desplazamiento lateral de la masa m (Fig. 7.33), ¢ es el amortiguamiento
del soporte, k su rigidez, y H es la fuerza de rozamiento, funcion de la velocidad relativa

entre la masa y la cinta: & — vg.

Cuando las velocidades de la masa y de la cinta coinciden (& = vp), la aceleracién se
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Figura 7.33: Modelo para el estudio de vibraciones autoexcitadas en frenos.

hace nula, la ecuacion de equilibrio se reduce a:
H(0) = —kx — cvp

La fuerza de rozamiento H(0) puede tomar cualquier valor en funcién del desplazamiento
x. La cota superior es usmg, donde ug es el coeficiente de rozamiento estatico. Si vy
es distinto de la velocidad de la masa, entonces H toma un valor menor que pgsmg (el
rozamiento dindmico es inferior al estético). Este es el origen de las vibraciones. En
efecto, sea el caso simplificado de una fuerza de rozamiento que disminuye linealmente con
la velocidad relativa:

H(z —wvy) = Fs — a2 — vp)

donde Fj es la fuerza de rozamiento estdtica, y a una constante. La ecuacién de equilibrio
se escribe ahora como:

mi + (¢ — @) + kx = —(Fs + avp) (7.6)

Debido a la fuerza de rozamiento decreciente, se pueden tener “coeficientes de amor-
tiguamiento efectivos” de valor negativo. Este no es un coeficiente de amortiguamiento
fisico, sino, exclusivamente, el coeficiente que afecta a la velocidad en la ecuacion diferen-
cial. Con coeficientes negativos, la ecuacién admite soluciones inestables.

Las raices de la ecuacion caracteristica correspondiente a la ecuacion diferencial 7.6

SOon:
A= wy {—g + \/§27—1]

donde w,, y £ son, respectivamente, la frecuencia natural y el factor de amortiguamiento,
definidos como:
k c—«

w. = e =
" m ¢ 2mwn,

Para £ < —1, se tienen dos autovalores A reales y positivos. La solucién de la ecuacién
homogenea no se amortigua, la respuesta es inestable. Este tipo de respuesta se denomina
“autoexcitada” puesto que coincide con la que se obtendria si un amortiguador fuera capaz
de proporcionar energia al sistema (¢ < 0).

En este ejemplo se ha utilizado una fuerza de rozamiento de variacién lineal. Las
fuerzas de rozamiento reales tienen el aspecto mostrado en la Figura 7.34a. El gréfico
refleja el hecho de que los contactos son flexibles y, por tanto, cualquier valor de la fuerza
de rozamiento da lugar a un determinado pseudodeslizamiento relativo. Con funciones H
como la de la figura, la ecuacién pasa a ser no lineal, y su resolucién es algo mas compleja.



7.5. VIBRACIONES AUTOEXCITADAS EN FRENOS 143

Se desarrolla H en serie de Taylor y se transforma en la ecuacién de Van der Pool. Esta
ecuacién tiene una posicién de equilibrio inestable cuando:

OH

9 —vg) =0

Si esta derivada fuera positiva para todo valor de la variable, se tendria un sistema estable.
Si la variacién de H tiene el aspecto dado en la Fig. 7.34b, no se produciria el fenémeno
de vibraciones forzadas. Se tendria una posicion de equilibrio en:

= Hsmg
k
H W
"s H
/\ ud
X-vo v
(@) (b)
H
—
).(-VO
D —
(©)

Figura 7.34: Distintos aspectos de la fuerza de rozamiento.

El caso simplificado en que sélo existen dos valores posibles del coeficiente de roza-
miento (el valor estético us y el dindmico ug, Fig. 7.34c) también tiene solucién analitica.
En efecto, mientras la masa permanece adherida a la cinta se tiene:

t=wvy (z=not) = H(0) = —kvot

donde se ha supuesto ¢ = 0 para simplificar. El valor de H(0) crece con el tiempo hasta
llegar al valor maximo (—usmg). En este instante se tiene que:

_ Hsmg N _ Hsmg

t
ko YT

y, de repente, el rozamiento baja al valor dindmico —ugmg. La ecuacién del movimiento
de la masa m es ahora la siguiente:

mi +kr —pugmg = 0
z(0) =
33(0) =
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cuya solucion es:

— V)
x = M coswnt + — sinwnt + M—ng
w2 Wn w2
T = wpcoswpt — M sinwpt

Wn



Capitulo 8

Neumaticos

Todas las fuerzas que controlan o perturban la marcha de un automdvil, con la tnica
excepcion de las aerodindmicas, se generan en la zona de contacto rueda—carretera. Estas
fuerzas determinan la manera en que el vehiculo es capaz de negociar curvas, frenar y
acelerar. El estudio de la interaccién neumético—carretera es, por tanto, crucial en la
dindmica de vehiculos automoéviles.

El desarrollo de los materiales que componen el neumatico, y también el de las
tipologias constructivas, estd guiado por un detallado conocimiento de la mecanica del pro-
ceso de deformacion y generacién de fuerzas en el contacto. El comportamiento mecéanico
del neumdtico es fuertemente no-lineal, la creacién de modelos no es sencilla. En gene-
ral, es necesario recurrir a gran cantidad de datos experimentales para caracterizar su
comportamiento.

El mercado de neumaticos estd dominado por unas cuantas companias que guardan
celosamente sus conocimientos béasicos y su saber hacer. Sin embargo, este cimulo de
conocimientos también se ve alimentado por contribuciones sobresalientes desde el mundo
académico.

En este capitulo se ofrece una vision general de las teorias que intervienen en la de-
scripcién mecanica tanto del neumatico como del contacto neumatico—carretera. También
se muestran valores tipicos de propiedades medidas experimentalmente. Las propiedades
mostradas son aquellas que tienen relevancia desde el punto de vista de la dinamica del
vehiculo.

8.1 Funcién del Neumatico y Alternativas

La funcién del neumatico es generar fuerzas de contacto con la carretera. Esta fuerza de
contacto puede ser dividida en componentes segiin las direcciones longitudinal, transver-
sal y vertical. Cada una de estas componentes debe tener, y tiene, unas caracteristicas
especiales. Se puede, entonces, hacer una divisiéon segin la direccién de la fuerza. De esta
division resultan las siguientes funciones:

1. Soportar la carga vertical a la vez que proporcionar cierta “suspension” frente a
irregularidades

2. Generar fuerzas longitudinales para frenar y acelerar

3. Generar fuerzas transversales para negociar curvas

145
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La primera de las funciones es la que determina buena parte de las caracteristicas
constructivas del neumadtico. En efecto, soportar la carga proporcionando cierta elas-
ticidad obliga a tres niveles de flexibilidad en funcién del tamano caracteristico de las
irregularidades (ver Fig. 8.1):

1. La banda de rodadura debe ser extraordinariamente flexible para absorber la rugosi-
dad de la pista

2. La estructura debe ser tal que envuelva o absorba obstéculos de tamano menor que

la regién de contacto. Esto es, la estructura de la rueda debe ser localmente muy
flexible

3. La estructura debe tener ademas una cierta flexibilidad “global” para hacer de sus-
pensién primaria de todas aquellas masas no soportadas por el sistema de suspension
propiamente dicho

Absorber la rugosidad Envolver obstaculos Suspensioén primaria

Figura 8.1: Niveles de flexibilidad que debe tener una rueda.

La gran flexibilidad requerida para la banda de rodadura obliga, casi ineludiblemente,
a que el material de que esta formada sea un elastémero. Por otra parte, la flexibilidad
local puede conseguirse con una estructura como la de la Figura 8.2. Esto es, una matriz
de muelles unidos mediante piezas articuladas. Cuando la rueda se encuentra con un
pequeno obstaculo, sélo se hace trabajar a un nimero reducido de muelles y la flexibilidad
es grande. Sobre terreno llano, el nimero de muelles que intervienen para soportar el peso
del vehiculo es mayor y, por tanto, la rigidez aumenta. Esta rigidez, aunque grande, es
suficiente para hacer las veces de suspensién primaria.

Otra alternativa, que ha sido usada con éxito en el vehiculo lunar, es la de una rueda
formada por una jaula de alambre (Fig. 8.3). En este caso, la banda de rodadura no es
necesaria porque la rugosidad del terreno “no se ve” desde la rueda. En otras palabras, la
longitud de onda caracteristica de la rugosidad del terreno es menor que la longitud entre
alambres, de manera que no interfieren entre si. Por otra parte, la flexibilidad local esta
garantizada porque el ntimero de alambres que intervienen en una deformacion local es
reducido. El conjunto es una estructura con cierta elasticidad capaz de hacer las veces de
suspension primaria.

Como se argumentara en este capitulo, las caracteristicas deseadas para las ruedas de
automoviles se consiguen plenamente con carcasas de goma y fibra, sometidas a presién
interior. El comportamiento mecdnico de estas ruedas “neuméticas” se analiza en las
secciones siguientes.
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Figura 8.3: Esquema de una rueda de jaula de alambre.

8.2 Construccion de Neumaticos

Los neumaéticos estdn formados por una carcasa de goma reforzada con fibras o cordones,
ya sean organicos o metalicos. La carcasa estd compuesta de varias laminas cada una de las
cuales tiene el refuerzo orientado en una direccion particular. De hecho, la orientacion del
refuerzo define el tipo de neumético. Los neumaticos diagonales (Fig. 8.4) tienen ldminas
con los cordones formando un angulo 6 con el plano diametral y, alternadas, ldminas con
los cordones en la direccién —6. Los neuméticos radiales (Fig. 8.5) tienen refuerzos a 90°
respecto del plano diametral (orientados segin los radios en la vista transversal). Esta
construccién es inestable, cualquier pequeiia variacion en el espaciado entre cordones daria
lugar a bultos inaceptables al inflar el neumatico. Por esta razén los neumaticos radiales
se refuerzan con un cinturén formado por varias laminas en donde los cordones se orientan
con un cierto angulo de corona (Fig. 8.5).

El nimero de ldminas es variable segun la funcién del neumaético. Las carcasas de
neumaticos para turismos suelen tener del orden de cuatro laminas, mientras que las de
neumaticos para vehiculos industriales o aviones tienen del orden de doce laminas. Estas
laminas se enrollan sobre un “talén” (ver Fig. 8.5) que estd reforzado con cordones muy
rigidos, en general metalicos, para evitar que su didmetro aumente apreciablemente bajo
la presion interior de la rueda. Estos talones se recrecen de goma para producir el sellado
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Figura 8.4: Construccién diagonal.

Banda de rodadura

Surcos para la
evacuacion de agua

T,/
R

Figura 8.5: Construccién radial.

con la llanta. También se recrece de goma la parte superior del neumético para generar
la banda de rodadura.

La fabricacién del neumaético comienza con la preparacion del laminado a base de
fibras embebidas en una matriz de goma muy plastica. Este laminado se introduce en un
molde donde se conforma el toro. El siguiente paso consiste en dar consistencia a la goma
a través de los procesos de curado y vulcanizado. Un neumadtico actual tiene una masa
en torno a 12 Kg, de los cuales 4 kg son de goma, 2 Kg de negro de carb6n (para mejora
de la resistencia), 2 kg de aceites agregados (para mejora de la friccién y plasticidad en el
conformado), 3 Kg de acero y 1 Kg de rayén.

8.3 Designaciéon y Sistemas de Referencia

La designacién de neumaticos esta regulada por el Reglamento n° 54 de la comunidad
Europea. En ella se recoge que toda o parte de la siguiente informaciéon puede aparecer
en la carcasa de un neumatico. Una letra para indicar el grupo al que pertenece:

MC motocicletas
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P coches de turismo

CV furgonetas y camionetas
MPYV vehiculos multipropésito
EM vehiculos de transporte
IT vehiculos industriales

AG tractores

A continuacion se da el ancho del neumatico expresado en milimetros, seguido de un
numero que indica la relacién altura/anchura en tanto por ciento. A continuacién puede
aparecer una letra que indica el tipo de diseno (“R” radial, “-” diagonal, “B” diagonal
con cinturén). La siguiente cifra es el didmetro de la llanta, generalmente en pulgadas.
Aunque no es comun, también puede aparecer alguno de los siguientes cédigos:

PR (Ply Rating) nimero de ldminas en la carcasa, estd relacionado con la capacidad de
carga del neumaético

LI indice de carga segun la tabla 8.1
GSY indice de velocidad segin la tabla 8.2.

La designacion M+S en el neumatico indica que el disefio es especial para barro y
nieve.

LI | 50 | 51 | 88 | 89 | 112 | 113 | 145 | 149 | 157
Kg | 190 | 195 | 560 | 580 | 1120 | 1150 | 2900 | 3250 | 4125

Tabla 8.1: Indice de carga

GSY [FIG]J[K[L[M|[N]P]Q
Km/L | 80 | 90 | 100 | 110 | 120 | 130 | 140 | 150 | 160

GSY [R [ S | T H
Km/h | 170 | 180 | 190 | 210

Tabla 8.2: Indice de velocidad

Un ejemplo de designacién muy comun es el siguiente:
175/70R13

lo que significa que la seccién transversal del neumatico tiene un ancho de 175mm, y una
altura que es el 70% de la cantidad anterior (122.5mm). El tipo de construccién es radial,
y el diametro de la llanta es 13in (330.2mm).
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Los sistemas de referencia utilizados en la descripcién geométrica de la posicion de la
rueda, y en la descripcion de las fuerzas y momentos que actiian sobre la misma, también
estan normalizados. En esta ocasion se utiliza la nomenclatura aceptada por la Sociedad
de Ingenieros de Automocion (SAE, Society of Automotive Engineers) que se muestra en
la Figura 8.6.

Momento
autoalineante (M)

_ ~ Plano diametral Direccion en que apunta la rueda
Velocidad angular (W) /)
Par en la rueda (T) AN

de larueda , Fuerza longitudinal (F,,)

Direccién del movimiento
v

Eje de la mangueta

Fuerza lateral (Fy)

Momento de vuelco (My)

Fuerza normal (Fy)

Figura 8.6: Sistemas de referencia y notacion de la SAE.

Esta nomenclatura puede entenderse con ayuda de lo estudiado en el Capitulo 77
y 3. En esta seccion se resumen los conceptos mas importantes. El sistema de referencia
X'Y'Z' (ver Fig. 8.6) se define con origen en el punto geométrico de contacto entre la rueda
y la carretera, es decir, el punto de contacto que se tendria en caso de rueda totalmente
rigida. El eje X’ esté alineado con la direccién longitudinal de la rueda, y estd, por tanto,
contenido en el plano diametral de la misma. El eje Z’ es perpendicular al plano de
contacto y apunta hacia abajo. El eje Y’ se define de tal manera que complete un sistema
destrogiro.

La fuerza y momento en el contacto se reducen al origen del sistema X'Y'Z’ (ver
Fig. 8.6), y se dividen en componentes segin estos ejes. Asi, para la fuerza, la componente
segin X’ es la fuerza longitudinal de traccién o frenado, la componente segin Y’ es la
carga transversal, y la componente segtin Z’ es la carga vertical. En cuanto al momento,
la componente segiin X’ es el momento que tiende a volcar la rueda, la componente segin
Y’ es el momento de resistencia a la rodadura, y la componente segiin Z’ es el momento
autoalineante que tiende a devolver la rueda a la direccién longitudinal del vehiculo.

Sabemos del Capitulo 7?7 que la rueda se monta formando un determinado dngulo de
caida (7 en la Figura 8.6) con el plano vertical. Ademds, en presencia de fuerzas laterales
se desarrolla un dngulo de deriva (« en la Figura 8.6) de tal manera que la direccién del
movimieno de la rueda y su direccion diametral no coinciden. La velocidad angular de la
rueda, asi como el par aplicado (traccién o frenado) se miden, como no podria ser de otra
forma, sobre el eje de la misma (perpendicular al plano diametral).
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8.4 Ruedas

Las ruedas de la mayoria de los vehiculos estdn formadas por dos piezas estampadas en
acero y soldadas. Estas dos piezas son la llanta y el cubo. Aleaciones de aluminio o
magnesio fundido se utilizan en algunas ruedas especiales. La geometria basica se muestra
en la Figura 8.7.

Los requerimientos de la rueda son simples. Debe permitir un posicionamiento su-
ficientemente exacto del neumatico, mantener la estanqueidad del mismo, permitir su
montaje y desmontaje, y ser capaz de transmitir las cargas verticales y horizontales (tanto
transversales como longitudinales). Puesto que en ocasiones estas cargas tienen un carac-
ter violento, es conveniente que la rueda esté dotada de una cierta flexibilidad.

El diseno de la llanta permite el posicionamiento, fijaciéon y extraccion del neumatico.
La pestana exterior, la cama y la joroba permiten posicionar el talén del neumatico y
recoger los esfuerzos laterales y radiales que éste comunica a la llanta. El canal central es
necesario para poder montar y desmontar el neumatico sin una excesiva deformacién de
los refuerzos del talén. En efecto, cuando una parte del talén se posiciona en el interior de
esta acanaladura, es posible hacer saltar la seccién de talén diametralmente opuesta por
encima de la pestana.

Aunque existen cubos de ruedas planos, la mayoria se fabrican con curvatura para
mejorar la flexibilidad radial y la rigidez transversal. El diseno anterior se estd general-
izando incluso para el caso de vehiculos industriales en los que, tradicionalmente, se han
usado llantas partidas y neumadticos con camara.

1- Pestafia

2- Cama con pendiente de 5°
3- Joroba

4- Llanta

5- Acanaladura

6- Aperturas de ventilacion

7- Cubo

D- Diametro de la llanta

M- Ancho de la llanta

N- Diametro del orificio central
L- Diametro del circulo de orificios
ET Descentrado

Figura 8.7: Disetio tipico de llanta para automovil.
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8.5 Comportamiento Mecanico de la Goma

8.5.1 Comportamiento Elastico

Las gomas, tanto las naturales como las artificiales, son cadenas de hidrocarburos en forma
de polimeros con mayor o menor nimero de enlaces cruzados (entre cadenas). Mientras
los metales deben su elasticidad a la separacién entre atomos unidos mediante enlace
metalico, los elastémeros se deforman elasticamente a costa de desenrollar y alinear las
cadenas de polimeros. Ademads, estas cadenas pueden “deslizar” entre si, dando lugar
a una deformacién muy considerable. Asi, el orden de magnitud de las deformaciones
ultimas en el caso de metales estd en torno al 5%, mientras que en las gomas estd en torno
al 500%.

Las gomas para neumadticos se someten a un proceso de vulcanizacién con el fin de
aumentar considerablemente su resistencia. La contrapartida estd en que la goma pierde
flexibilidad. El proceso consiste en combinar el elastémero con azufre en condiciones de
alta presion y temperatura, de esta manera los dtomos de azufre forman enlaces cruzados
entre cadenas. Para mejorar la resistencia al desgaste, la goma se mezcla con polvo de
carbon que reacciona quimicamente con ésta formando un nuevo compuesto. También es
usual la adicién de aceites que mejoran la moldeabilidad, la plasticidad y la resistencia al
desgaste. Las gomas de la carcasa y de la banda de rodadura no son necesariamente la
misma. En la carcasa interesa resistencia al oxigeno y a la fatiga. En la banda de rodadura
se necesita una gran resistencia a la fatiga y a la abrasion.

Las propiedades mecanicas de importancia pueden controlarse con la composicién
de la goma. Por ejemplo, el médulo y la resistencia se varian con la cantidad de polvo
de carbdén o de aceite de extensién, o con la forma y estructura del polvo de carbén, o
con el nimero de enlaces cruzados introducidos durante la vulcanizacién. En general,
el compuesto de goma presenta endurecimiento con la deformaciéon. La curva tension—
deformacién tiene el aspecto mostrado en la Figura 8.8. El mdédulo de elasticidad varia
drasticamente con la temperatura. En la Figura 8.9 se muestran las distintas regiones
en donde se tienen comportamientos distintos de estos polimeros. A bajas temperaturas
el comportamiento es fragil, similar al de un material amorfo o vitreo, el médulo de
elasticidad es muy elevado a estas temperaturas. La zona de transicién es, generalmente,
muy estrecha, de manera que se puede hablar de temperatura de transicién. Para tempera-
turas superiores a la de transicion se tiene el comportamiento tipico de los elastémeros con
un modulo de elasticidad muy bajo. A temperaturas superiores, el material se convierte en
una especie de pasta con comportamiento viscoso. Las gomas para neumaticos se deben
disenar de manera que se mantengan en el rango elastémero para todas las temperaturas
posibles de funcionamiento.

8.5.2 Modelo de Kelvin Para Sélidos Viscoelasticos

Una descripcion precisa del comportamiento mecéanico de la goma debe incluir, ademas
de su resistencia a la deformacién (comportamiento eldstico), su resistencia a la velocidad
de deformacién (comportamiento viscoso). En el modelo de Kelvin se supone que los dos
procesos son lineales y superpuestos:

o = FEe+né (8.1)
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Figura 8.8: Curvas tensién—deformacién de compuestos de goma.
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Figura 8.9: Evolucion del médulo de elasticidad de las gomas con la temperatura.

donde o es la tensién total, E el médulo de elasticidad, € la deformacion, y n representa
el coeficiente de viscosidad. En el caso de variacién arménica de las tensiones:

o = gpe™?
la ecuacion diferencial 8.1 es facil de integrar. En efecto, sea:
€= Ke™!

derivando y sustituyendo en la ecuacién 8.1 se tiene:

00
K=—
E*
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donde E* es el médulo de elasticidad complejo E* = E +in. Las deformaciones se pueden
escribir como:
g 70 oliwt—9)

€E = — —
E* /E? + w2n?
donde ¢ viene dado por:

w1
j— t '
¢ = arctan

Luego las deformaciones estan desfasadas respecto de las tensiones (Fig 8.10). El material
responde a la solicitaciéon con un cierto retraso que depende de la frecuencia, del coeficiente
de viscosidad, y del médulo de elasticidad.

v, TENSION
- .

Py

Deformacion

ISl

Figura 8.10: Retraso de las deformaciones respecto de las tensiones que las provocan.

Eliminando el tiempo en las expresiones de tension y deformacién se tiene una repre-
sentacién en el plano o (Fig. 8.11). El drea encerrada en la elipse (ciclo de histéresis) es
la energia disipada en cada ciclo por unidad de volumen:

A = mnwe’

La potencia total disipada (integral de la expresién anterior en el volumen deformado)
determina el coeficiente de resistencia a la rodadura del neumatico. Este coeficiente (p) se
define como la relacién (Fig. 8.12) entre la fuerza horizontal F' necesaria para hacer rodar
la rueda a la velocidad v, y la carga normal L:

p = L

En los parafos siguientes se hacen algunos comentarios sobre esta resistencia a la rodadura.

La distribucién de presiones normales en la zona de contacto es asimétrica y de-
splazada hacia adelante, la resultante estd, por tanto, desplazada en el sentido de la
marcha (Fig. 8.12). Si la rueda no es motriz, ni se estd aplicando el freno, se tiene que
el momento en el eje de la misma debe ser nulo. El producido por las cargas verticales
se equilibra con el que producen las cargas horizontales: el empuje sobre el eje para de-
splazarlo, y la resultante de tensiones tangenciales en el contacto. Esta fuerza horizontal
se conoce como resistencia a la rodadura.

En algunos textos se prefiere reducir la fuerza L al centro del contacto como una
fuerza L y un momento M = Le. En este caso, tanto la fuerza F' como el momento M
pueden recibir el nombre de resistencia a la rodadura. Cualquera que sea la manera de
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Figura 8.11: Ciclo de histéresis en elastémeros.

(b)

Figura 8.12: Resistencia a la rodadura.

representar las fuerzas, se necesitara empujar en el eje de la rueda para conseguir que se
mueva, y se generaran tensiones tangenciales longitudinales en el contacto.

La situaciéon es distinta si se trata de una rueda motriz. En este caso el momento en
el eje de la rueda no tiene porqué ser nulo. De manera que para equilibrar el momento
Le no es necesario aplicar el par de fuerzas F', basta con aplicar un momento M = Le en
el eje de la rueda motriz (ver Fig. 8.12). Si el momento aplicado no llega al valor Le, se
necesitara un pequeno empuje sobre el eje, y las correspondientes tensiones tangenciales
en el contacto. Si el momento aplicado es superior a Le, se habra conseguido equilibrar
la resistencia a la rodadura y generar tensiones tangenciales en la direcciéon opuesta cuya
resultante es la fuerza de traccién (Fig. 8.12).

Puesto que la potencia disipada es P = F'v, se tiene que el coeficiente de resistencia a
la rodadura estd relacionado con la potencia disipada en el neumético mediante la relacién:

P

PZH
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8.6 Compuesto Goma—Cordon

8.6.1 Constantes Elasticas del Compuesto

Goma. El médulo de elasticidad es del orden de 1.04M Pa. El coeficiente de viscosidad
se puede despreciar a la hora de describir el laminado que forma la carcasa. Esta
simplificacién no es posible en el caso del material de la banda de rodadura. El
material es is6tropo con médulo de Poison de v = 0.5 (incompresible), con lo que el
moédulo a cortante es aproximadamente G = E/3.

Acero. Es uno de los materiales usados en el refuerzo, especialmente en los talones y
cinturones. El médulo de elasticidad del acero es del orden de 210G Pa. El trenzado
se considera transversalmente isétropo con modulo de elasticidad longitudinal dado
por:

Ly
E, =
© 14 4n2R2T1?
donde R es el radio del filamento y 7" el ntimero de giros, Ky es el médulo de
elasticidad del filamento.

Rayon. Se usa fundamentalmente como refuerzo de la carcasa. Es mucho mas flexible
que el acero, su modulo esta en torno a 4.16GPa. La resistencia a la traccién es
bastante elevada, 548 M Pa.

Nylon. Su médulo es similar al del Rayon, sin embargo, su resistencia es superior, en
torno a 875M Pa.

Cada una de las ldminas de que consta la carcasa (formada por goma reforzada con
cordones en una direccién dada) puede considerarse como un material ortotropo que, en la
hipdtesis de tensién plana, se describe con cuatro constantes eldsticas independientes: FEj,
FEo, 112, G13. Donde Eq es el médulo de elasticidad del material en la direccién del refuerzo,
E5 es el médulo en la direccién transversal, v1o (# v91) es uno de los dos coeficientes de
Poison, en este caso se trata de la deformacién que experimenta el material en la direccién
2 por unidad de deformacién en la direccién 1. Por ultimo, G2 es el mdédulo a cortante.

AL

(@ (b)

|
ANg Af AM )i ©

Figura 8.13: Hipdtesis de deformaciéon en un volumen de control que contiene una fibra.
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Estas constantes pueden estimarse en funcién de las constantes correspondientes a la
goma (matriz) y cordén (fibra) haciendo uso de las hipdtesis clésicas de la resistencia de
materiales. En efecto:

E; Suponiendo (ver Fig. 8.13) que las deformaciones en la fibra y la matriz son iguales,
se tiene que:
FE| = Efo + Epn Vi

donde Ey y E, son los médulos de elasticidad de la fibra y la matriz, respectiva-
mente. Los pardmetros Vy y V;,, representan las fracciones en volumen de fibra y ma-
triz, respectivamente, respecto del volumen total de compuesto (= Vy+ 1V, = 1).

E5 Suponiendo (Fig. 8.13) que las tensiones en la fibra y en la matriz coinciden, se tiene
que:
1

E = =
S/
E;f U Em

v12 La misma suposicion anterior conduce a:

Vg = I/fo + v Vi

G12 Aproximando la deformacién cortante del volumen de control (Fig. 8.13) por la suma
de los angulos de la fibra y la matriz, se tiene:

G2 =

&

Las expresiones anteriores, aunque aproximadas, dan una idea de las propiedades
elasticas del laminado (en direcciones principales del material) en funcién de las propiedades
de los materiales constituyentes. Estos nimeros aproximados ayudan a “disenar” el ma-
terial, esto es, a determinar las cantidades relativas de cordén y goma que dan lugar a las
rigideces F1, Fa, v, G12 deseadas. Una vez diseiada la lamina, se obtienen valores mu-
cho mas exactos de las propiedades a través de diversos ensayos. En general dos ensayos
de traccion para determinar Fy, Fs, 119, y otro particular para la determinacién de G1s.

8.6.2 Matrices de Flexibilidad y Rigidez en Direcciones Principales

A partir de las constantes elasticas definidas en el apartado anterior se puede determinar
la matriz de flexibilidad en direcciones principales del material:

1 _wa
€1 2 > o1
— | _vi2 1
62 - El El O 0’2
Y12 0 0 L T12

G2

que en notacién compacta puede expresarse como:

€2 — §gl2
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La inversa de la matriz de flexibilidad S es la matriz de rigidez en direcciones principales

Q:

By vigFo
01 1-vigve1  1-vi2v01 €1
o — vo1Eq E> €
2 1-viove1  1-viov21 2
T12 0 0 G2 Y12

que en notacién compacta se escribe:
o2 — Qe

El vector de deformaciones €'2 tiene como tercera componente la deformacién cortante
ingenieril. Para hacer las transformaciones tensoriales correspondientes es necesario usar
las componentes del tensor de deformaciones. La relacién entre unas y otras es:

€1 1 0 0 €1
e? = e p=10 1 0 €2 p = Re'?
712 0 0 2 €12

8.6.3 Matrices de Rigidez en Direcciones Cualesquiera

Se trata de obtener la descripciéon mecénica de una ldmina cuyas fibras, orientadas segtiin
el eje 1 del sistema 12, forman un édngulo 6 con los ejes xy del problema (Fig. 8.14). Los
vectores o2 y €!?' se pueden reescribir como los tensores de los que proceden y someterlos
a un giro de valor #, mediante la operacién:

o1 012\ _ C S Oy Ogy c —S
g12 (o] —S C Ozy Oy S C

donde ¢ y s son abreviaturas de cosf y sin 6, respectivamente.

Figura 8.14: Ejes de referencia (xy) y principales del material (12).

Los productos anteriores permiten extraer las componentes del vector o2 en funcién

. , . /
de las del vector o®¥. Mediante un proceso analogo se obtienen las componentes de €'?
s 7 ! .7 . . .
en funciéon de las de €*¥'. En notacién matricial se tiene:

o'? = To™ (8.2)
e? = T (8.3)
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donde la matriz T viene dada por:

c 52 2cs
T = 2 2 —2cs

—S8C ScC 02—82

La matriz de rigidez en coordenadas cualesquiera Q se obtiene del calculo siguiente:

T—10_12 — T_1Q€12 — T—lQR€12/ — T—lQRTﬁccyl
T 'QRTR ! &%
|

Q

o™V

es decir:
oty — Qeacy

Un aspecto importante de la relacién anterior es el hecho de que la matriz Q es una
matriz llena y, por tanto, existe acoplamiento entre tensiones normales y deformaciones
tangenciales o, lo que es lo mismo, entre tensiones tangenciales y deformaciones normales.
Este comportamiento sorprende al ingeniero acostumbrado a usar materiales isétropos.

Como se ha comentado en la seccién 8.2, el neumatico esta formado por un conjunto
de laminas reforzadas con cordones en distintas direcciones. La descripcién mecanica de
la lJdmina debe servir para componer la matriz de rigidez del grupo de ldminas (laminado)
que forman la carcasa. Esta integracién se realiza en el apartado siguiente.

8.6.4 Teoria de Laminados

La descripcién del comportamiento mecanico del laminado, formado por laminas con re-
fuerzos en distintas direcciones, estd basada en la hipdtesis de Kirchoff-Love de no de-
formacién de la linea entre puntos normales a la placa. Esta hipdtesis implica que la
deformacion es plana, lo cual es incompatible con la hipdtesis de partida de tensién plana.
La contradiccién es compartida por la teoria de placas isétropas y no presenta, por otra
parte, excesivos problemas. La hipétesis de deformacion plana se usa exclusivamente para
obtener una aproximacién de los movimientos coplanarios. Los movimientos (u,v) del
punto C de la Figura 8.15 son:

8w0

U = uygy— =<
07 ox

811}0

v o= Y9 — (%
0 ay

donde (ug, v, wp) es el vector que define el movimiento del punto B en la Figura 8.15, esto
es, del punto del plano medio.
Las deformaciones coplanarias se obtienen por derivacién:

. ou _ 8u0 62(.4)0

“ T 9z 0z 022

dv  Oug 9%wy

TR T

ou ov 8U0 87)0 82(4}0

Yov = Py o By oz “0xdy”

€y =
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En esta seccion suponemos que todos los vectores de tensién y deformacién estan
expresados en coordenadas globales zy, por tanto, podemos prescindir de los superindices
usados en la seccién anterior y escribir 8.4 de la siguiente manera:

e:eo—i-zmo

donde €® y k¥ son los vectores de deformaciones y curvaturas en el plano medio, respec-
tivamente.

u
.;...0.}:
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Figura 8.15: Posicién original y deformada de una seccion del laminado.

Las tensiones se obtienen de multiplicar el vector de deformaciones por la correspon-
diente matriz de rigidez. Puesto que en el caso de laminados la matriz de rigidez varia de
ldmina a lamina, se tiene una expresion distinta segiin la posiciéon del punto en cuestién.
Para un punto de la lamina k, se tiene:

o = Qk (60 + zkno)

Estas tensiones se pueden integrar a trozos para obtener los esfuerzos y los momentos por
unidad de longitud en la seccién del laminado. Las integrales correspondientes son:

N, " .

N=< N, = Z Q. (60 (2 — zk—1) + KDO§ (z,% — z,%l))
N, k=1
M | 1 f

M = %Z = kz::le <60§ (z,% — z%_l) + mog (z,‘z — z,‘j_l)>

Formando un vector con los subvectores de deformacién y curvatura se puede obtener una
especie de matriz de rigidez del laminado, la que se conoce como matriz ABD:

Nl (A B)[¢
M/ \B D/ |x°
Es interesante notar que la matriz de acoplamiento B relaciona esfuerzos axiales con

curvaturas, o bien momentos con deformaciones en el plano. Observando las expresiones
que definen las matrices A, B y D se puede deducir que si el laminado esta equilibrado,
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es decir, si por cada lamina orientada segun @, existe otra orientada segiin —6, entonces
A3 = Aoz = 0, es decir, no existe acoplamiento entre esfuerzos normales y deforma-
ciones cortantes en el plano (este tipo de acoplamiento se muestra en la Fig. 8.16). Esta
configuracion es general en el caso de neumaéticos.

Por otra parte, si el laminado es simétrico respecto del plano medio (existen ldminas
con la misma orientacién en la posicién z y —z) entonces B = 0, es decir, no hay
acoplamiento entre esfuerzos normales y curvaturas. Esta situacion no es comin en
neuméticos en donde, por tanto, se tendran deformaciones con acoplamientos complicados
(Fig. 8.17).

Figura 8.17: Acoplamiento entre esfuerzos normales y curvaturas.

8.6.5 Matriz ABD para Distintos Neumaticos

Los valores de la matriz ABD para distintos materiales y distintas construcciones de
neumatico se pueden encontrar tabulados en distintas fuentes. En la Tabla 8.3 se muestran
algunos ejemplos. Los valores de estas matrices determinan la capacidad del neumatico
para absorber obstaculos (comodidad en marcha), y la facilidad para deformarse en el
plano (control direccional y desgaste).

En la Tabla 8.3 puede verse como la rigidez en el plano (matriz A) del neumético
radial es superior a la de neumaticos diagonales. Esto significa que los angulos de deriva
son menores para este tipo de construccién, el control direccional es superior y el desgaste
en curvas menor. Sin embargo, la rigidez fuera del plano (matriz D) es muy superior,
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por ello las fuerzas que se generan para absorber pequenos obstaculos son grandes y la
marcha es mas incomoda que en el caso de construccién diagonal. Como ocurre con otros
sistemas del automévil, aquello que contribuye a la mejora del manejo del vehiculo hace
su conduccién mas incémoda. A pesar de que la capacidad para envolver obstaculos de
los neumaticos radiales es inferior a la de neumaticos de construccién diagonal, la rigidez
como suspensiéon primaria de los segundos es superior a la de los primeros. Esto es debido
a la importancia que toma en este tipo de deformacién la matriz de acoplamiento B.

14.9 32.7 0. 0.052 0.126 -0.288
32.7 85.5 0. 0.126  0.322 -0.722
0. 0. 33.1 | -0.288 -0.722 0.125
0.052 0.126 -0.288 | 0.015 0.034 0.
0.126 0.322 -0.722 | 0.034 0.088 0.
-0.288 -0.722 0.125 0. 0. 0.034

(a)
142 562 0. | 145 -1.79 -0.454
562 721. 0. | -1.79 -23.7 -5.64
0 0. 57.2 |-0454 -5.64 -1.79

145 -1.79 -0454 | 1.95 0.335 0.030
-1.79  -23.7 -564 | 0.335 425 0.372
-0.454 -5.64 -1.79 | 0.030 0.372 0.342

Tabla 8.3: Matriz ABD para neuméticos diagonales (a) y radiales (b).

Para resumir en un solo nimero la rigidez en el plano (matriz A), Gough define un
modelo simple de viga de la zona de la huella (Fig. 8.18). La rigidez de Gough se define
entonces como la relacién entre la carga lateral y la deflexién que produce en esta viga. Es
posible representar la rigidez de Gough de un neumético radial en funcién del dngulo de
corona de su cinturén. El resultado se muestra en la Figura 8.18. Puede verse que existe
un méximo de rigidez en torno a los 25°, no es casualidad que la mayorfa de construcciones
radiales utilicen un angulo préoximo a este valor.

25° 6

Figura 8.18: Rigidez de Gough para la zona de la huella.
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8.7 El Problema del Contacto

El estudio del contacto entre dos cuerpos es un problema relevante de la ingenieria
mecdanica. Su tratamiento analitico y experimental entrafia dificultades, muchas de las
cuales no estan resueltas atin. Este es un campo en el que se sigue investigando amplia-
mente debido a su repercusion en el buen funcionamiento de la mayoria de las maquinas.

En este apartado se pretende dar alguna idea sobre los elementos que conforman el
problema. Un estudio méas detallado puede encontrarse en textos especificos, o en libros
sobre diseno de elementos de maquina.

8.7.1 Superficies Conformes y No Conformes

El andlisis de las tensiones en el contacto entre dos sélidos con superficies conformes es
radicalmente distinto al correspondiente andlisis para sélidos con superficies no conformes.
En el primer caso (Fig. 8.19a), los sélidos pueden acoplarse sin deformacién. El contacto es,
en este caso, un problema global puesto que las tensiones se extienden a todo el sélido. Por
otra parte, las superficies no conformes (Fig. 8.19b) no se pueden acoplar sin deformacién.
El contacto inicial (previo a la existencia de cargas) se produce en un punto o en una
linea. El problema tensional es local, se puede prescindir del sélido en su conjunto y hacer
una descripcién local del mismo a través de sus radios de curvatura en el punto o linea de
contacto.

\

(@) (b)

Figura 8.19: Superficies conformes (a) y no conformes (b).

Como se ha indicado en la seccién 8.3, el sistema de referencia usado para la de-
scripcién del problema de contacto tiene su origen situado en el punto de contacto previo
a la deformacién (Fig. 8.20). Los ejes x e y estéan en el plano tangente comin, el eje z es
perpendicular a ambos. Al deformarse los cuerpos se genera un area de contacto donde se
distribuyen presiones normales y tangenciales. Las resultantes de estas presiones en el area
de contacto S son las fuerzas (Qg, @y, P) y momentos (M, My, M) que un sélido ejerce
sobre el otro (Fig. 8.20). Estas resultantes, en funcién de las distribuciones de presiones
tangenciales y normales (g;(z,v), qy(z,y),p(x,y)), son:

Qx:/qgcds Mx:/pyds
S S

Qy:/sqde My:/spa:dS
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P:szépds Mz:/S(ny_QJﬁy) as

Figura 8.20: Sistema de referencia y resultantes de tensiones.

El problema del contacto consiste en determinar las distribuciones g, g, y p, conocidas
las resultantes anteriores. Como se verd en la Seccion 8.7.4 este no es un problema sencillo,
y se hace particularmente complejo para las “presiones” tangenciales.

8.7.2 Deslizamiento, Rodadura y Pivoteo

Supongamos, por el momento, que los sélidos en contacto son rigidos. Cada punto del area
de contacto puede ser considerado como perteneciente a uno u otro sélido. Las velocidades
absolutas de los dos puntos (uno en cada sélido) que coinciden con el origen del sistema
de referencia descrito anteriormente, son:

Vi =vi+Vy Q) =wi +wo
Vi =v2+Vj Q) = ws + wop

donde los subindices 1, 2, y 0 hacen referencia al sélido 1, sélido 2, y sistema de referencia,
respectivamente. Las velocidades absolutas (en maytscula) estdn referidas a un sistema
de referencia estacionario. El sistema de referencia de la Figura 8.20 se mueve (Vy, wo)
respecto del estacionario puesto que el punto de contacto varia su posiciéon y el plano
tangente varia su orientacion.

Dado que los sdlidos no se penetran, las velocidades relativas normales al plano tan-
gente son nulas:

V1 = Uy =0

donde, de nuevo, los subindices 1 y 2 hacen referencia a los sélidos 1 y 2, respectivamente.
La velocidad de deslizamiento (coplanaria), para el origen de la regién de contacto, es:

Av, Uzl — Vg2 }
A = =
v { AUy } { Uyl — Uy2

Mientras que la velocidad angular de rodadura es:

{wa} {wml_wzQ}
Aw?” = =
Awy Wyl — Wy2
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La velocidad angular de pivoteo viene dada por:
Aw, = wy1 — Wy

Con estos “datos” es posible calcular la velocidad de deslizamiento total como sélido
rigido ($) de un punto cualquiera de la regién de contacto:

i i i
S=Avyg+|0 0 w,
z y 0

La expresién anterior proporciona el campo de velocidades de deslizamiento si se
supone que los sélidos son rigidos, o que se deforman a un ritmo despreciable frente al
médulo de §. En la mayoria de los problemas de contacto no se obtendra una descripcion
precisa del fenémeno a menos que se incluya la correspondiente velocidad de deformacion
de los sélidos. Sean u; y Uy los campos de desplazamientos debidos a la deformacién en
cada uno de los sélidos. La velocidad total de deslizamiento es suma de la velocidad de

deslizamiento como sélido rigido y la diferencia de velociades de deformacén (u). Esto es:
Ww=§+u donde UW=1;—W

Estas expresiones indican que la velocidad de deslizamiento estd relacionada con la defor-
macion en cada sélido. Por otra parte, esta deformacién es funcién de las presiones, tanto
normales como tangenciales, que se desarrollen en el contacto. En la seccion 8.7.4 se vera
que para determinar la “presién” tangencial se necesita conocer la velocidad de desliza-
miento pero, a su vez, para conocer la velocidad de deslizamiento necesitamos conocer la
“presion” tangencial.

8.7.3 Teoria de Hertz para Presiones Normales

En esta seccién se exponen sucintamente las bases y resultados de la teoria de Hertz. Para
una explicaciéon mds exhaustiva consultar la referencia [?].

La geometria local en el punto de contacto entre dos sélidos no conformes puede
describirse en funcién de los radios de curvatura principales de cada uno de los sélidos.
Cuando los cuerpos estan sometidos a una resultante normal al plano tangente comun, se
genera una region de contacto que, dada la descripcién geométrica hecha de los sélidos,
adopta la forma de una elipse. Los semiejes de esta elipse (a y b) son funcién de los radios
de curvatura, de los médulos de elasticidad de los dos cuerpos, y de la resultante normal
al plano. La distribucién de presiones normales corresponde a un elipsoide superpuesto
sobre el contorno de la elipse de contacto. La distribucién es la siguiente:

o= - (2)' = (3) 5

En la obtencién de la expresiéon anterior se ha supuesto que el rozamiento entre los dos
cuerpos es nulo y que, por tanto, no existen tensiones tangenciales en el contacto. Sin
embargo, este campo de presiones se puede utilizar como una aproximacién razonable
también en el caso en que exista una resultante tangencial.

Hertz desarrolld la teoria del contacto mientras trabajaba en interferencias luminosas
con lentes. En la Figura 8.21 se muestra el aspecto de esta interferencia con dos lentes
cilindricas y ejes inclinados 45°.
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(a) Descargado

(b) Cargado

Figura 8.21: Interferencia en lentes cilndricas con ejes a 45°. Se observa la elipse de
contacto entre los dos sélidos (lentes).

8.7.4 Teoria de Kalker para “Presiones” Tangenciales

La region de contacto entre dos sélidos que ruedan uno respecto del otro esta dividida en
una zona de adherencia y otra de deslizamiento. Esto no podria ser de otra manera puesto
que no existe ninguna otra opcién de movimiento relativo entre los puntos en contacto. Sin
embargo, estudios experimentales demuestran que las regiones son conexas, que la zona
de adherencia es la proxima al borde de ataque, y que, por pequena que sea la resultante
tangencial, existe una regién de deslizamiento en el borde de salida del contacto. Esta zona
crece a medida que lo hace la carga tangencial, hasta alcanzar un valor maximo en que
toda la regién de contacto lo es de deslizamiento. En este caso, el contacto estd saturado,
la resultante tangencial ha alcanzado su cota superior, y se produce el deslizamiento global
de los solidos.

De la teoria de Coulomb de rozamiento seco se sabe que la distribucion de tensiones
tangenciales tiene que ser tal que, en el caso de adherencia, no se superen los valores
maximos del rozamiento. Esto es, si un punto (x,y) del contacto pertenece a la regién de
adherencia, entonces:

la(z,y)| < pup(z,y) (8.6)
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donde q(z,y) es el vector de “presién” tangencial en (x,y), 1 es el coeficiente de roza-
miento, y p(x,y) es la presién normal que podemos suponer dada por 8.5.

También se sabe que cuando el mdédulo de la presiéon tangencial alcanza la cota dada
por 8.6, entonces los puntos de cada sélido que coinciden con (x,y) experimentan desliza-
miento relativo y, en este caso, la direccién del vector q(x, y) es contraria a la del vector de
deslizamiento relativo (W(z,y)). Luego en la regién de deslizamiento la presién tangencial
es conocida y viene dada por:

W(z,y)
q(z,y) = —pp(z,y) ERE— (8.7)

El problema de la obtencién de las presiones tangenciales en el contacto se puede
describir de la siguiente manera. Se trata de determinar las distribuciones de ¢ (z,y)
¥ qy(x,y) de manera que se cumpla 8.6 y/o 8.7 conociendo la distribucién de p(z,y),
la resultante (Q, Q) de carga tangencial entre sélidos, y sabiendo que el deslizamiento
(wg, wy) estd relacionado con la presién tangencial (¢, qy) a través del comportamiento
elastico de los cuerpos.

Un procedimiento numérico para atacar el problema descrito en el parrafo anterior
puede ser el siguiente. Se sabe que el vector:

[Wlq -+ ppw (8.8)

es nulo en toda la regiéon de contacto, pues o bien el deslizamiento es nulo, o las tensiones
tangenciales estan fijadas en su valor maximo y direcciéon contraria al movimiento. La
distribucién de tensiones que cumpla lo anterior y tenga como resultante el valor Q, es
la distribucién real. Una distribucion de tensiones tangenciales arbitraria no cumple, en
general, la relacion 8.8. De manera que la integral:

1= [ I+ ppvel? ds

se puede usar como medida de la aproximacién de una distribucién dada a la real. Mediante
un proceso de minimizaciéon con restricciones de la integral anterior se pueden obtener
distribuciones cada vez mas proximas a la real. El proceso es como sigue:

1. Partir de una distribucién arbitraria de presiones tangenciales que verifique las si-
guientes restricciones:

(a)
/Squ )
(b)
la| < pp

2. Usar la distribuciéon anterior como solucién factible inicial en el problema de mini-
mizacién siguiente:

min /Hv’v]q—l—,upv'v|2 ds
S.a. S
q,dS =Q
S
la| < pp
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Uno de los ejemplos mas simples de contacto es el de un cilindro flexible rodando sobre
un plano rigido. En este caso, el problema es unidimensional. Su tratamiento analitico
y su estudio experimental se simplifican sustancialmente. Los resultados se presentan, a
nivel cualitaivo, en la Figura 8.22.

a(x)

L 0 Adherencia /‘ L X

Deslizamiento

Figura 8.22: Tensién tangencial en el caso unidimensional.
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8.8 La Friccién

8.8.1 Teoria Clasica

Las leyes clésicas de la friccién se desarrollaron a principios del siglo XVI. Estas leyes,
aunque validas para metales, no se cumplen en el caso de materiales elastémeros. Sin
embargo se han venido utilizando, para estos materiales, hasta hace muy poco tiempo.

Las cuatro leyes afirman, basicamente, que el coeficiente de rozamiento es independi-
ente de la carga normal, del drea de contacto (aparente), de la velocidad de deslizamiento,
y de la temperatura. Las dos primeras leyes se pueden combinar afirmando que el coefi-
ciente de rozamiento es independiente de la presion de contacto, definida como la carga
normal dividida entre el area de contacto aparente.

Estas leyes se cumplen con bastante exactitud para aquellos materiales que presentan
un punto de fluencia. En efecto, las superficies de los dos cuerpos son, a nivel microscopico,
un terreno escarpado en el que sélo los salientes mas pronunciados tienen la oportunidad
de entrar en contacto. Es entonces razonable suponer que la tensién normal en estos
puntos es muy grande. En metales, esto significa que la tension alcanza el maximo que
representa la tensién de fluencia. Estas regiones de contacto en las que se produce fluencia
son las dnicas disponibles para generar tensiones tangenciales (rozamiento). Puesto que el
material tiene comportamiento perfectamente plastico, la tensién tangencial es conocida
en las zonas de contacto real:

F=7,A,

donde F es la fuerza de rozamiento, 7, la tension cortante iltima, y A, el drea de contacto
real. Este drea estd determinada por la carga normal P entre los sélidos:

donde o, es la tensiéon normal de plastificacién. Luego el coeficiente de rozamiento es la

constante:
F Tu

'LL:P Ou

que no depende de la presion normal aparente ni, en primera aproximacion, de la velocidad
o la temperatura. El alto valor del coeficiente estatico frente al dindmico puede explicarse
mediante teorias de soldadura bajo presién.

Esta teoria no se sostiene en el caso de gomas como demuestran los graficos de la
Figura 8.23. En efecto, se observa que el coeficiente de rozamiento disminuye con la presién
normal aparente. Esta es la razén por la que se siguen usando presiones relativamente bajas
en los neumaticos de automocion. La tendencia es, hasta cierto punto, intuitiva: se espera
tener mayor rozamiento cuando aumenta el area de contacto aparente (para la misma
carga normal). El coeficiente de rozamiento aumenta con la velocidad para valores muy
pequenos de ésta, y disminuye con la velocidad para valores v =~ 1mph. La temperatura
también influye en el valor del coeficiente: a mayor temperatura menor rozamiento. Esta
relacion, sin embargo, depende extraordinariamente del tipo de compuesto.

El rozamiento en estos materiales se debe fundamentalmente a tres factores: adheren-
cia por atraccién molecular (80%), histéresis (16%), levantamiento de superficies (4%). Las
dos primeras se comentan a continuacion.
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Figura 8.23: Comparacién entre la teoria clasica del rozamiento y el comportamiento real
de elastémeros.

8.8.2 Otras Teorias
Componente de Adherencia

La presion normal hace que las superficies de contacto entre la goma y la base sobre la
que desliza entren en contacto intimo, permitiendo asi que se formen enlaces moleculares.
Cuando la goma se desplaza estos enlaces deben ser rotos generando tensiones en la di-
reccién tangencial al contacto (Fig. 8.24). Estas tensiones tienen una componente normal
al plano medio de contacto y otra tangencial. La integral de la primera componente es
nula, y la de la segunda es la contribucién de la adherencia a la fuerza de rozamiento:

Fy=sA,

donde F4 es la fuerza de rozamiento debida a adherencia, s es un factor que depende de
la composicién quimica de los materiales y de su grado de pureza, y A, es, como ya se ha
mencionado, el area de contacto real.

Esta componente de adherencia puede hacerse muy grande si se tienen superficies
muy limpias (gran afinidad quimica, altos valores de s) y poco rugosas (altos valores de
A,). De ahi que se lleguen a medir coeficientes de rozamiento de valor 3-4 cuando un
bloque de goma se desliza por una superficie de cristal limpia. Esta es una de las razones
por las que se utilizan neuméticos lisos en coches de férmula (alto A,). La otra razén es,
como se coment6 en el Capitulo 3, la mejora de la rigidez a deriva.

Componente de Histéresis

En la Figura 8.24 se observa que al desplazar el bloque de goma sobre la superficie de
apoyo se generan unas zonas de compresion en la estela de la goma. Cuando este material
rebasa el obstaculo, devuelve parte de la energia acumulada, el resto se disipa en forma de
calor. Esta energia disipada se traduce (con relacién de proporcionalidad) en una fuerza
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Adherencia ¢, «s3a,
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Figura 8.24: Componentes de la fuerza de rozamiento.

que es necesario aplicar a la goma para hacerla deslizar sobre la superficie. Esta es la
contribucién de la histéresis al coeficiente de rozamiento.

8.8.3 Pseudo—deslizamiento

Las tensiones tangenciales generadas en la regién de contacto hacen que la goma de la rueda
se deforme longitudinalmente. Esto quiere decir que la carretera “ve pasar” mds goma
en cada vuelta que la longitud indeformada del perimetro del neumatico. La diferencia
entre la distancia real recorrida en una vuelta, y la distancia que se hubiera recorrido si
la banda de rodadura fuera inextensible (perimetro), se denomina pseudo—deslizamiento:

v—wR

v

S =

donde S es el pseudo—deslizamiento, v la velocidad longitudinal de la rueda (igual a la del
vehiculo), w es la velocidad angular de la rueda, y R es el radio de la rueda (corregido
para tener en cuenta la disminucién del radio al cargar el vehiculo).

Cuando S toma el valor cero se tiene el caso de una rueda sin carga tangencial
(rodadura pura en el sentido tradicional). Cuando el parametro toma el valor 100% se
tiene una rueda que desliza y no rueda (no gira, estd bloqueada). Entre estos dos valores
se pueden tener dos tipos de situaciones. Aquellas en las que, aun cuando la regiéon de
contacto estd saturada y desliza (toda) sin adherencia, la rueda sigue girando y, por tanto,
el pseudo—deslizamiento, segin la definicién dada arriba, no toma el valor 1 (100%). Y
aquellas en las que existe region de deslizamiento y regién de adherencia y, por tanto, no
existe deslizamiento global, el contacto no estd saturado.

El pseudo—deslizamiento es funcion de la fuerza tangencial con que se solicita el con-
tacto (y/o viceversa). La dependencia entre ambos se muestra de manera esquemética
en la Figura 8.25. La regién quasi-lineal es debida a la rigidez tangencial longitudinal de
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la banda de rodadura del neumatico. Cuando se alcanza el pico de fuerza, la region de
contacto estd en deslizamiento inminente (saturacién inminente). Cuando éste comienza,
la rueda empieza a disminuir su velocidad angular de giro a la vez que aumenta o se
mantiene la velocidad de deslizamiento. La fuerza de rozamiento disminuye a medida que
esta velocidad aumenta (ver Fig. 8.23, si se observa la escala de velocidades de esta grafica
se verd que la fuerza sélo aumenta con la velocidad para valores muy pequenos de ésta).
Por otra parte, los dos valores pu, y ps ( Fig. 8.25), que se conocen como coeficientes
de rozamiento “estatico” y dindmico, disminuyen con la velocidad del vehiculo y con la
presion de contacto.

Pavimento Seco

Fuerza de Rozamiento

0% Pseudo deslizamiento 100%

Figura 8.25: Fuerza de rozamiento para un neumético en funcién del pseudo—deslizamiento.

8.9 Propiedades de los Neumaticos

En esta seccion se presentan valores experimentales tipicos de aquellas propiedades del
neumatico que tienen influencia en la dindmica del vehiculo.

8.9.1 Angulo de Deriva

En la Figura 8.26 se muestra la fuerza lateral que es capaz de generar un neumético para
un angulo de deriva y una carga normal dados. El neumatico en cuestion corresponde a
un diseno diagonal para vehiculo turismo. De esta grafica se puede obtener la rigidez a
deriva como:

o0

O a=0

donde C,, es la rigidez a deriva, y « el angulo de deriva. El coeficiente de deriva resulta
de dividir la rigidez anterior por la carga vertical:

Ca = —

P

Puede observarse en la gréafica que la rigidez a deriva aumenta con la carga vertical,
pero lo hace menos que proporcionalmente, de esta manera se tiene que el coeficiente de
deriva disminuye con P.

En general, los disenos radiales tienen una rigidez a deriva superior a los diagonales,
sin embargo, es posible encontrar ejemplos de neumaticos concretos en los que esta relacién
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Figura 8.26: Comportamiento a deriva de una neumatico diagonal.
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esta invertida. En la Figura 8.27 se muestran las frecuencias con las que se encuentra un
determinado coeficiente de deriva en cada uno de los grupos de disenio: radiales, diagonales,
diagonales con cinturén y neumaticos especiales de perfil bajo. Las variaciones se deben
a la eleccién de materiales, angulos de refuerzo y dimensiones.

Radial

Van¥

\ Neumaticos especiales

\\ /|

A

g 20

_g Diagonal con cinturén

g 15

o

e Diagonal

5 10 gonal/

3

o

L /
1177
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N
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0.20

0.30

Coeficiente de deriva, Cy/F 7 ((Ib/deg)/Ib)

Figura 8.27: Distribucién de coeficientes de deriva para neuméticos de pasajeros.

8.9.2 Angulo de Caida

El mismo tipo de comportamiento se observa cuando los gréaficos se obtienen en funcién
del dngulo de caida de la rueda. En la Figura 8.28 se muestra un ejemplo para el caso de

un neumatico diagonal.

Se puede definir, de manera andloga a lo efectuado en el caso de comportamiento a
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Figura 8.28: Comportamiento lateral de un neumaético en funcién del dngulo de caida.

deriva, una rigidez de caida y un coeficiente de caida:

0, c,

C. — — - 0
' 87 v=0

CW—P

donde C es la “rigidez a caida”, y 7 el dngulo de caida. En este caso, al contrario que
ocurre con Cy, y ¢4, se tienen valores superiores de rigidez en neumaéticos diagonales. Esta
es la razén por la que las motocicletas siguen usando disenios diagonales. La distribucion
de frecuencias en este caso es la dada en la Figura 8.29.

Diagonal
20

ARVIR

/ ) \
_ ~ N

.01 0.02 0.03
Coeficiente de caida Cy/Fz ((Ib/deg)/Ib)

Frecuencia relativa (%)

Figura 8.29: Distribucién de coeficientes de caida para neumaticos de pasajeros.
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8.9.3 Momento Rectificador

La distribucién de tensiones tangenciales en el contacto produce un momento alrededor
del eje vertical (M,) que contribuye a posicionar las ruedas en direccién longitudinal.
Este momento se puede medir, al igual que se ha hecho con la resultante de tensiones, en
funcién de la carga vertical y el dngulo de deriva (o caida). Los resultados experimentales
se muestran en la Figura 8.30 para el angulo de deriva, y en la 8.31 para el de caida. Cabe
destacar el hecho de que M, se hace negativo para valores altos del angulo de deriva y
pequenas cargas verticales. Esta disminucién del momento es una informacién muy 1til
para el conductor que puede detectar, por tanto, que la huella se estd saturando y que
pronto se va llegar al méaximo de fuerza lateral.
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Figura 8.30: Momento rectificador Mz en funcién del dngulo de deriva y la carga vertical.
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Figura 8.31: Momento rectificador Mz en funcién del angulo de caida y la carga vertical.

8.9.4 Fuerzas Laterales y Longitudinales Combinadas

Cuando en un ensayo se fija el angulo de deriva y la carga vertical, la fuerza transversal que
se desarrolla es constante. Si en estas condiciones se aplica una fuerza longitudinal, en-
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tonces se genera un pseudo—deslizamiento longitudinal, por un lado, y disminuye la fuerza
transversal, por otro (ver Fig. 8.32), a menos que se adopte un dngulo de deriva superior.
Si se sigue aumentando la fuerza longitudinal, la fuerza transversal sigue disminuyendo
y el pseudo—deslizamiento aumentando. El proceso anterior se repite hasta que la fuerza
longitudinal alcanza un méximo. A partir de este momento, las dos fuerzas disminuyen a
la vez que el pseudodeslizamiento aumenta. Se ha alcanzado el nivel de saturacion.

Angulo de deriva

Fuerzas longitudinal y transversal

0 25 50 75 100
Pseudodeslizamiento (%)

Figura 8.32: Fuerzas transversal y longitudinal en funcién del dngulo de deriva y el pseu-
dodeslizamiento.

Los datos recogidos en las curvas de la Figura 8.32 se suelen representar eliminando
el pseudodeslizamiento de entre cada dos curvas para un mismo angulo de deriva. El
resultado es el mostrado en la Figura 8.33. La envolvente de las curvas coincide con el
circulo de rozamiento que, légicamente, limita la resultante Q, + Q,.

8.10 Modelos de Comportamiento Mecanico

Buena parte de las propiedades comentadas en el apartado anterior se pueden explicar con
un par de modelos sencillos. Estos utilizan una representacion eldstica lineal del neumaético
en las dos direcciones de interés. Aunque los resultados cuantitativos que proporcionan
son aproximados, ayudan a visualizar los fenémenos de deriva y pseudo—deslizamiento.

8.10.1 Modelo de Cimentacion Elastica Para el Comportamiento Lateral

Este modelo supone que el desplazamiento lateral (d) de un punto de la huella del
neumatico es proporcional a una rigidez lateral (¢) que serd necesario ajustar con datos
experimentales (Fig. 8.34). En el modelo se ignora el comportamiento en la zona trasera
del contacto, en donde, por tanto, el neumédtico aparece partido (Fig. 8.34). La tensién
transversal maxima esté limitada por el coeficiente de rozamiento, se tienen entonces dos
casos posibles: el desplazamiento lateral maximo es inferior al limite d,,,, o existe una zona
de deslizamiento en la parte trasera de la huella (Fig. 8.34).
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Figura 8.33: Combinaciones posibles de fuerzas longitudinal y transversal para dngulo de
deriva dado.

(b)

©

Figura 8.34: Modelo de cimentacion eldstica lateral.

El primer caso se produce para angulos de deriva que cumplen la relacién siguiente:

P P
cal:cdg'uT s a< (8.9)

donde se ha supuesto que la carga vertical (P) se distribuye uniformemente (P/l) en la
zona de contacto de longitud I.
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La fuerza lateral y el momento rectificador vienen dados por:

l l 1
Qy = /cd(:v)dac:/ cox dr = ~col?
0 0 2
1 1
M, = =Q,=—cal®
6% = 12

Valores tipicos de las variables que intervienen en este modelo son los siguientes.
Longitud de la huella [ = 180mm, carga vertical P = 5K N, coeficiente de rozamiento
w =1, rigidez lateral de la cimentacion ¢ = 3M Pa. Estos valores proporcionan un angulo
de deriva maximo de 2.95% (d,, = 9.3mm), C, = 49K N/rad y una fuerza lateral maxima
Qym = 1500N.

En el caso en que el dngulo de deriva supere el valor dado por 8.9, se tiene una zona
de adherencia en 0 < z < x4, y otra de deslizamiento en zs < x <[ (ver Fig. 8.34):

uP
Ty = —
lea

2 p2

wP

Qy - - P}
2% co
2P2 3P3
M, M 12

dlcac 6l3c2a2

En la Figura 8.34 puede verse que a medida que la fuerza lateral (drea) crece, el
angulo de deriva a se hace mayor y el “brazo” de la fuerza disminuye. Se llega, entonces,
a un angulo para el que el momento rectificador comienza a disminuir, se hace cero cuando
toda la zona de contacto estd saturada. El modelo no admite que el momento se haga
negativo como se observa experimentalmente (ver Seccién 8.9.3).

8.10.2 Modelo de Escoba Para el Comportamiento Longitudinal

Un modelo similar al anterior permite obtener las fuerzas longitudinales (traccién o fre-
nado) en funcién del pseudo—deslizamiento. En la Figura 8.35 se muestra un esquema del
modelo.

Figura 8.35: Modelo de escoba para el comportamiento longitudinal.

El pseudo-deslizamiento se ha definido (ver seccién 8.8.3) como la diferencia entre
la velocidad longitudinal del eje de la rueda, y la que corresponderia si la rodadura se
efectuara sin deformacion:
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donde donde R, es el radio de la rueda rigida equivalente, esto es, de la rueda que, en
rodadura pura, recorre la misma distancia, con la misma velocidad dngular (R, = v/w).
En la Figura 8.35 se aprecia que esta diferencia de velocidades se produce porque
la zona deformada de la huella recorre mas distancia en el mismo tiempo que la zona
indeformada superior.
Las distancias recorridas en la zona de contacto y en la seccién indeformada de la
carcasa son, respectivamente:

' = ot
I = wRt

La deformacién méxima (que se produce en z = [, ver Fig. 8.35) es entonces:
d; = (v—wR)t

y suponiendo una variacién lineal de la deformacién se tiene:

d(x) =

~| 8

xS
v—wR)t=—(wv—-wR)t =
(v—wR)t = (o —wR)t =
Ahora se puede suponer que la tensién tangencial es proporcional a la deformacion longi-
tudinal:

gz () = ¢d(x)

donde ¢; es una constante de rigidez longitudinal que habrd que determinar experimental-
mente. Andlogamente al caso transversal, no existira deslizamiento en la zona trasera del
contacto siempre que el pseudo—deslizamiento cumpla:

1

8.10)
S r (
1+ 73

en cuyo caso la fuerza longitudinal viene dada por:

lzscl

@ = 2(1—9)

Cuando se supera esta fuerza longitudinal o, lo que es lo mismo, el valor del pseudo—
deslizamineto dado por 8.10, se genera en la zona de salida de la huella una regién en
la que existe deslizamiento relativo entre las superficies del neumatico y la carretera. La
fuerza longitudinal es ahora:
pP?1 -8

B 2l201 S

Qq = pP

que predice que la zona de contacto se satura con un pseudo—deslizamiento de valor S =1
(rueda bloqueada) y fuerza longitudinal @, = uP.

8.11 Superficies Mojadas

Un neumadtico rodando sobre una superficie mojada (con una ldmina de agua de espesor
dado) debe expulsar el fluido de la zona de contacto si se quiere mantener, al menos, una
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regién seca donde el coeficiente de rozamiento tenga valores elevados. En una rueda lisa
el agua encuentra muchas dificultades para abandonar la zona de contacto. Sélo a bajas
velocidades y altas presiones internas se consigue evacuar el liquido hacia los laterales del
neumdtico. A velocidades mayores, el agua no escapa y forma una ldmina que soporta el
peso del vehiculo por presién dindmica. Las tensiones tangenciales (rozamiento) en esta
ldmina son muy pequenas, de manera que la capacidad para soportar cargas horizontales
(longitudinales o transversales) se reduce dramaticamente. El fendmeno se conoce como
aquaplaning y puede ocurrir, también, en neumaéticos con dibujo.

El dibujo en la banda de rodadura del neumético ayuda a evacuar el agua de la
zona de contacto. El fluido se ingiere por el borde de ataque y es desviado, gracias a la
presion de contacto, hacia acanaladuras oblicuas que conducen el agua hasta los laterales o
hasta colectores longitudinales. Para terminar de secar la superficie se disponen pequenos
cortes en la goma que, al abrirse bajo presién, absorben el agua que pueda haber quedado
atrapada. Los colectores centrales pueden ser capaces de evacuar todo el fluido sin agotar
su seccion 1til, en cuyo caso la velocidad del agua es aproximadamente constante en su
recorrido hasta el borde de salida. Por el contrario, los colectores funcionan como toberas
cuando el caudal es superior al producto de la seccién de los canales por la velocidad del
vehiculo. En este caso, el fluido se acelera al atravesar la huella y es impulsado a gran
velocidad por la trasera de los canales.

El caudal es proporcional a la velocidad del vehiculo. Este factor tiene, por tanto,
una gran influencia en el comportamiento del neumatico sobre pavimentos mojados. El
agua necesita un tiempo para introducirse en los canales. El tiempo total que un elemento
de goma estd en la zona de contacto es inversamente proporcional a la velocidad (6ms si
la velocidad es 30m/s y la huella 180mm). El tiempo disponible para la evacuacién es
pequeno y la viscosidad del agua juega un papel importante. En cualquier caso, el drea
de contacto seco es menor que la que se tendria sobre pavimentos sin agua. Ademads, la
unién quimica entre goma y pavimento se deteriora como consecuencia de la presencia de
fluido. Estas dos razones hacen que el coeficiente de rozamiento se vea reducido. En un
experimento con una lamina de agua de 2.5mm se obtuvo un coeficiente de 1.0 a baja
velocidad. Este valor se reducia a 0.77 a 20m/s (8mm de profundidad del dibujo) y a
0.48 con 4mm de profundidad. Ademsds, la zona de adherencia se desplaza hacia atras
en la huella con lo que la disminucion de capacidad para soportar fuerza lateral no va
acompanada de una disminucién de momento rectificador. Esto es peligroso porque el
conductor no recibe informacion de la saturacion como ocurre en el caso de pavimentos
Secos.

Cuando la evacuacion de agua no es posible, se forma una lamina fluida que soporta
la carga vertical del vehiculo. En estas condiciones, el coeficiente de rozamiento efectivo
es muy pequeno. El neumadtico en cuestion no tiene capacidad para soportar fuerzas
horizontales lo que puede suponer la pérdida de control del automévil. El fenémeno de
aquaplaning puede tener dos causas distintas: a) la viscosidad del agua y la velocidad del
vehiculo pueden ser tales que no haya tiempo suficiente para completar la evacuacién o b)
la velocidad de giro del neumatico es tal que la presién dinamica generada por la ingestion
de fluido es capaz de soportar la carga vertical. En el caso real se tiene una combinacién
de estos dos aspectos. Para el primer caso se puede definir un nimero de aquaplaning
viscoso de la siguiente manera:

T

Ny= -
Y 1w



8.11. SUPERFICIES MOJADAS 181

siendo 7 la constante de tiempo de evacuacién que es funcion de la viscosidad, y v la ve-
locidad del vehiculo. Cuando NV, alcanza la unidad se tiene hidroplaning viscoso completo.
Para el segundo caso se puede definir el niimero de aquaplaning dindmico como:

1 2
3Pw?
bi

Ng =

donde py, es la densidad del agua, y p; la presién de inflado del neumatico. El hidroplaning
tiene lugar tipicamente para valores de Nd cercanos a 1.5.
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Capitulo 9
Transmision

Los vehiculos de todo tipo estan dotados de una planta de potencia para “producir”
o transformar la energia necesaria para propulsarlos. En algunos casos (ferrocarriles) el
vehiculo puede tomar energia del exterior y transformarla en energia mecénica de traccion,
en otros (automéviles con motor de combustién interna) el propio vehiculo transporta un
combustible y una planta de potencia capaz de transformar energia potencial en mecanica.
Algunas de estas plantas requieren un sistema sofisticado de transmisién de la potencia a
las ruedas para:

1. Hacer posible la desconexiéon del motor respecto de las ruedas y permitir la puesta
en movimiento del vehiculo

2. Permitir cambiar la relacion de transmision para convertir el par y la velocidad
3. Reorientar la direccion del par de salida

4. Repartir el par entre las distintas ruedas motrices y permitir que éstas giren a distinta
velocidad

La variacion de la relacion de transmision es un condicionante impuesto por algunas
plantas de potencia. En efecto, como se verd en la Seccion 9.2.2, existen grupos propul-
sores, como los motores de combustién interna, que proporcionan par y potencia en un
rango limitado de velocidades (vueltas, revoluciones). La variacién de la relacién de trans-
misién permite que este rango limitado de velocidades se corresponda con distintos rangos
de velocidad del vehiculo.

Cada uno de los requerimientos anteriores da lugar a un “componente” del sistema de
la transmision. Por ejemplo, en una transmisién mecénica tipica, las funciones anteriores
se traducen en: embrague, caja de cambios, grupo cénico y diferencial. Sin embargo,
existen otras muchas soluciones. Una clasificacion de los distintos tipos de transmisién es
la siguiente:

1. Mecénica
2. Hidraulica:
(a) Hidrostética

(b) Hidrodindmica

183
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3. Eléctrica y electromagnética

En este capitulo, aparte de comentar brevemente sobre las transmisiones hidrostatica
y eléctrica, se analizan las transmisiones mecanica e hidrodindmica.

9.1 Tipos de Transmisién

En esta seccién se describen brevemente cada uno de los tipos de transmision clasificados
en la introduccién anterior.

La transmisiéon Hidrostédtica utiliza fluido a alta presién y baja velocidad (presién
cuasi—estatica), una bomba volumétrica impulsa el fluido hacia un motor hidraulico de
desplazamiento variable. En realidad, tanto la bomba como el motor, o ambos, pueden ser
de desplazamiento variable. Este tipo de transmisién cumple con los cuatro requerimientos
mencionados arriba. En efecto, para desconectar la transmisién de potencia a las ruedas
basta con abrir el retorno de la bomba. En estas condiciones la bomba trabaja en vacio y el
motor puede estar funcionando a un nimero determinado de revoluciones con el vehiculo
parado. La puesta en movimiento del vehiculo se realiza mediante el cierre progresivo de
la valvula de retorno.

El segundo requerimiento de la lista anterior se realiza mediante la variacién de des-
plazamiento en la bomba y/o en el motor hidraulico. La variacién continua del despla-
zamiento permite seleccionar entre un nimero infinito de relaciones de transmision. Se
trata de una transmision continuamente variable que permite mantener el motor de com-
bustion interna a unas revoluciones dadas, y variar la velocidad del vehiculo modificando
la relacién de transmision.

Los dos ultimos requerimientos se cumplen automaticamente. El par de salida puede
estar orientado en una direccién arbitraria respecto del giro del motor de combustién. De
hecho, la transmisién de potencia mediante fluido a baja velocidad y alta presién es casi
tan flexible como la transmisién de potencia eléctrica. Es posible salvar obstaculos, di-
vidir, y reorientar los conductos arbitrariamente. Por otra parte, no es necesario disponer
de diferenciales en todas aquellas bifurcaciones en las que se esperen diferencias de ve-
locidad. Estas diferencias de velocidad se acomodan como diferencias de caudal del fluido
que viaja por cada una de las ramas de la bifurcacion. La condicién dindmica en un
diferencial: igualdad en los pares de salida, se cumple debido a que la presiéon hidrdulica
es aproximadamente constante en todo el circuito (despreciando la pérdida de carga).

Este tipo de transmisiones se usa en vehiculos muy pesados en los que se debe repar-
tir la potencia entre un numero elevado de ejes para mejorar las condiciones de traccién.
La velocidad de estos vehiculos suele ser muy limitada, es por esto que la transmisién
hidrostatica, que sélo funciona adecuadamente a velocidades bajas del fluido de la trans-
misién, tiene prestaciones razonables en este caso.

El principio de funcionamiento de la transmisién hidrodindmica es radicalmente dis-
tinto. Una bomba radial impulsa el fluido, a alta velocidad, hacia una turbina del mismo
tipo. El dispositivo permite obviar el problema de la desconexién y puesta en marcha.
En efecto, el acoplamiento bomba—turbina (acoplamiento hidraulico) transmite un par de
salida muy bajo cuando el motor funciona al ralenti. Por otra parte el acoplamiento per-
mite diferencias de velocidades entre la entrada y la salida. Quiere esto decir que se puede
mantener el vehiculo parado mediante la aplicacién de un pequeiio par de frenado a la
vez que el motor funciona a bajas revoluciones. Estos acoplamientos permiten una cierta
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variacion de la relacion de transmisién segun las condiciones de funcionamiento. No ob-
stante, en general, se necesita de una caja mecanica (normalmente de trenes epicicloidales
y accionamiento automadtico) para conseguir las variaciones importantes de relacion.

La transmisién eléctrica se usa en algunas locomotoras (diesel-eléctricas) y en ver-
siones actuales de vehiculos hibridos. Consiste en conectar el motor a un generador de
corriente, esta energia se envia a un motor eléctrico que mueve directamente las ruedas
del vehiculo. Puesto que existen motores eléctricos con una curva de potencia suficien-
temente plana, no es necesario, en general, utilizar dispositivos que permitan variar la
relacion de transmisiéon entre el motor eléctrico y las ruedas. En otras palabras, el rango
de velocidades de funcionamiento del motor eléctrico es suficiente para cubrir el rango de
velocidades del vehiculo. La transformacién de la energia mecénica (del motor de com-
bustién interna) en energia eléctrica permite hacer uso de motores (motor eléctrico) con
un rango de velocidades mayor.

FEl resto de requerimientos de una transmision se cumplen automéaticamente en el caso
eléctrico. En efecto, la desconexién se produce con la apertura del circuito. La puesta en
movimiento consiste en transmitir niveles crecientes de intensidad al motor eléctrico. El
motor eléctrico estd conectado directamente a las ruedas, de manera que no es necesario
reorientar el par de salida. Por otra parte, este tipo de transmisién es tipica de vehiculos
ferrocarriles donde el efecto diferencial estd proporcionado por la propia conicidad de las
ruedas.

En vehiculos automoviles hibridos se esta utilizando también la transmision eléctrica.
En este caso, sin embargo, se utilizan motores eléctricos con rangos de funcionamiento
limitados. En la mayoria de los prototipos es necesario interponer una caja de cambios
(de dos o tres relaciones) entre el motor y las ruedas.

El funcionamiento de este tipo de vehiculos es el esquematizado en la Figura 9.1. El
motor de combustién interna se encarga de mover un generador de corriente que alimenta
las baterias de almacenamiento. Estas suministran corriente al motor eléctrico que, a
tarvés de la caja de cambios, mueve las ruedas del automévil. En trafico urbano, el motor
de combustion puede permanecer parado, la energia se toma directamente de las baterias.
En carretera, el motor de combustién recarga las baterias a la vez que suministra corriente
al motor eléctrico.

Ci
T~ _
Ca
MCI E
G
e i
E
ME
MCI Motor de combustién interna
G Generador eléctrico
Ci/lCa Interruptor ciudad/carretera
B Bateria
ME Motor eléctrico
T Caja de cambios
E Eje de salida

Figura 9.1: Esquema de vehiculo hibrido combustién—eléctrico.
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Las transmisiones mecédnicas hacen uso de discos de fricciéon y trenes ordinarios de
engranajes en la caja de cambios para conseguir los efectos comentados anteriormente.
En las transmisiones automaticas se utilizan acoplamientos hidraulicos, o convertidores de
par, y cajas de trenes epicicloidales. El resto del capitulo se dedica a estos dos sistemas.

9.2 Curvas de Potencia y Par

Las Curvas de Potencia y Par de un motor representan la evolucién de la potencia mdxima
y el par mdzimo en funcién del nimero de revoluciones a que gira. Para generar estas
curvas se conecta el motor a un freno hidraulico. El freno se ajusta de manera que obligue
al motor a girar a un nimero de vueltas determinado. Midiendo el par (7) y el nimero
de vueltas en el drbol de salida (w) se obtiene un punto en la curva de par y otro en la
de potencia (P = Tw). Las curvas asi obtenidas se conocen como Curvas de Potencia y
Par al Freno. Estos valores estan influenciados por el rozamiento que es necesario superar
para hacer girar el motor en si. Los valores obtenidos directamente de las caracteristicas
intrinsecas del motor (como diagramas de presiones en motores de combustién interna) se
llaman Curvas Indicadas de Potencia y Par.

Las curvas corresponden a la potencia y par maximos para cada velocidad (nimero
de vueltas). El calificativo “méximo” indica que el controlador de aceleracién del motor
estd en la posicion de mayor caudal. Esto es, la mariposa de la admisién totalmente
abierta, en el caso de ciclo Otto, o los inyectores de combustible en la posicién de méximo
desplazamiento, en el caso de ciclo Diesel. Para cualquier otra posicién del controlador de
aceleracién existe otro par de curvas de potencia y par. El conjunto de todas las curvas
posibles constituye un mapa descriptivo del motor en cuestién.

9.2.1 Curvas de Potencia y Par Deseadas

Un motor para ser utilizado en un vehiculo automévil deberia tener una curva de poten-
cia constante (Fig. 9.2). Para cualquier velocidad del motor se dispondria de la misma
potencia maxima. A bajas velocidades la potencia estaria disponible para acelerar el
vehiculo o hacerlo subir en pendiente, y a altas velocidades la potencia se podria emplear
en vencer las resistencias aerodinamica y de rodadura. Una planta de potencia con estas
caracteristicas puede usarse a cualquier nimero de vueltas. La entrega de potencia a las
ruedas del automévil se hace a través de una transmision de relacion fija, la velocidad del
vehiculo sélo depende de las revoluciones del motor.

Existen motores con caracteristicas muy proximas a las deseadas. El motor de va-
por (maquina de vapor) y algunos motores eléctricos proporcionan una potencia maxima
practicamente independiente del niimero de vueltas. Sin embargo, tienen un inconveniente
que los hace desaconsejables para su uso en automocion: el peso. Los motores de com-
bustién interna proporcionan mayor potencia especifica (por unidad de peso) que los de
vapor o eléctricos y su uso esta muy generalizado en la propulsién de vehiculos automdéviles
a pesar de que sus curvas de potencia y par distan mucho de parecerse a las ideales. El
problema se soluciona con transmisiones de relacion variable.

En el caso de motores eléctricos, el problema del peso no esta relacionado con el
motor en si (su densidad de potencia es muy alta) sino con las baterias que es necesario
transportar. Por otra parte, los motores utilizados en automéviles eléctricos no siempre
responden a curvas de potencia suficientemente constantes.
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Figura 9.2: Curvas de potencia y par ideales.

9.2.2 Curvas de Potencia y Par en Motores de Combustion Interna

Los motores de combustion interna, tanto los Otto como los Diesel, obligan al fluido de
trabajo (aire y/o gases de combustién) a sufrir un ciclo termodindmico de “compresion,
aporte de energia térmica, y expansiéon” con el fin de producir trabajo. En el caso de
motores de cuatro tiempos, un ciclo termodindmico necesita de dos ciclos del cilindro
para su ejecucion. En la Figura 9.3 puede verse un esquema del ciclo. Con la valvula de
admisién abierta y el pistén viajando hacia la derecha (Fig. 9.3) se crea una depresién en
el cilindro que hace entrar aire (con gasolina en suspensién en el caso de ciclo Otto) de
la atmosfera. La depresion necesaria para conseguir el llenado depende de la pérdida de
carga en todo el circuito de admisién (filtro de aire, carburador en su caso, colectores de
admisién, valvula de admision ...).

Admisién
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Figura 9.3: Ciclo de los motores de combustién interna.
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Una vez lleno el cilindro se cierra la valvula de admisién y se procede a la compresién
del aire con el movimiento del pistén hacia la izquierda (Fig. 9.3). En un punto determi-
nado de la carrera de compresién, cercano al punto muerto superior, se inicia el aporte de
energia térmica. En el caso de ciclo Otto se hace saltar una chispa que inicia la combustién
de la gasolina en suspension, en el caso de ciclo Diesel se inyecta combustible que entra
automaticamente en combustién dadas las condiciones de presiéon y temperatura en el in-
terior del cilindro. El fuerte incremento de la presién obliga al piston a desplazarse hacia
la derecha (Fig. 9.3) siendo ésta la carrera de produccién de trabajo, esto es, la carrera
en la que la fuerza del gas sobre el pistén tiene el mismo sentido que su movimiento. Los
gases de la combustién son barridos en la carrera de expulsion. El piston se desplaza hacia
la izquierda (Fig. 9.3) con la valvula de escape abierta. El barrido puede completarse con
la entrada de aire fresco solapando la apertura y cierre de las véalvulas.

La potencia indicada de un motor de combustién interna como el descrito anterior-
mente puede obtenerse a partir del diagrama de presiones en un cilindro durante un ciclo
termodindmico. Se denomina Presidn Media Efectiva (p) a la presién constante que debe
actuar durante la carrera de expansion para producir el mismo trabajo que el ciclo real.
Esta presion coincide con la media de las presiones en el cilindro considerandolas positivas
cuando actidan en el mismo sentido que el movimiento del pistén.

La fuerza F sobre el pistén de didmetro D sometido a la presion p es:

nD?
F=r=

Luego el trabajo W realizado en cada carrera efectiva es:

nD?
donde L es la longitud de la carrera. El nimero de carreras efectivas por revolucién del
motor (f) depende del “nimero de tiempos” del mismo. Asi, el motor de cuatro tiempos
descrito produce una carrera efectiva por cada cuatro carreras, esto es, una carrera efectiva
por cada dos revoluciones (f = 1/2). En un motor de dos tiempos f = 1. El trabajo por
revolucién en un cilindro (W) es:

D2
W’:p”TLf

De manera que la potencia desarrollada por el cilindro en cuestién (P’) resulta de mul-
tiplicar el trabajo por revoluciéon por el ntimero de revoluciones en la unidad de tiempo

(w):

Un motor de n cilindros desarrolla una potencia (P) que viene dada por:
D2
P=yp 7TTL fwn

Si p se expresa en pascales, D y L en metros y w en vueltas por segundo, se obtiene la
potencia del motor en watios.
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De lo anterior se deduce que las curvas de potencia y par para motores de combustion
interna vienen dadas por las siguientes expresiones:

P = pVfw (9.1)
T = I%Tf (9.2)

donde se ha tenido en cuenta que la cilindrada del motor (V') coincide con:

2
V= %Ln
y que w estd expresada en vueltas por segundo. Haciendo uso de estas férmulas simplifi-
cadas se obtiene que un motor de 1500cm?, cuatro tiempos (f = 1/2), una presién media
efectiva de 8bar, a 6000rpm, genera una potencia de 60K W (82CV') y un par de 95Nm.
Si se desprecian los efectos dindmicos en el llenado del cilindro y las posibles dis-
torsiones de la carburacién a bajas revoluciones, se tiene una curva de par constante. La
curva de potencia es entonces lineal en w. Quiere esto decir que los motores de combustién
interna no son adecuados para su uso en automocion a menos que se corrija esta deficiencia
a través de una transmision de relacién variable.
La velocidad lineal media (S) de los pistones es:

S =2Lw

Esta velocidad debe limitarse para mantener el desgaste de las camisas y segmentos en
valores razonables. El uso de aleaciones con mejores propiedades frente a la friccién
permite subir el techo de la velocidad S. Tradicionalmente se ha venido usando un valor
de S = 5m/s, en la actualidad esta velocidad puede llegar a valores cercanos a 12m/s. Si
la velocidad media del pistén estd dada, la potencia del motor es proporcional a D?:

Por otra parte el peso del motor es proporcional a la dimensién caracteristica al cubo (D?),
luego la potencia especifica es inversamente proporcional a la dimensién caracteristica del
cilindro (D):

P 1

— A —

M D

Para aumentar la potencia especifica interesa hacer cilindros pequenos y aumentar el
numero de cilindros si se quiere mantener la potencia nominal. Ademads, el aumento del
numero de cilindros tiene otras ventajas adicionales como son la subdivision de la energia
de combustion en menores dosis, la generacién de un par més uniforme que permite reducir
la inercia del volante, y la posibilidad de un mejor equilibrado del motor.

Los efectos de llenado y carburacion tienen una importancia sustancial en la presion
media efectiva. Esta disminuye a bajas revoluciones en el caso de motores de gasolina y
a altas revoluciones para los dos tipos de motores de combustién interna (Otto y Diesel).
Las curvas tipicas se muestran en la Figura 9.4. Los factores que intervienen son la inercia
del aire en los colectores de admision, y la pérdida de carga en este circuito. Para el caso
de ciclo Otto se puede razonar lo siguiente. A bajas velocidades, la pérdida de carga es
pequena, pero, por otra parte, se tarda un cierto tiempo en acelerar el aire de los colectores
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cada vez que se abre la valvula de admision. La inercia juega en contra del correcto llenado
del cilindro. A alta velocidad, la inercia juega un papel favorable debido a que continta
entrando aire en el cilindro, incluso cuando el pistén se estd “deteniendo” cerca del punto
muerto inferior. Sin embargo la pérdida de carga es superior en este caso. Existe una
velocidad éptima para la que los dos efectos estan combinados de manera mas favorable.
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Figura 9.4: Curvas de par y potencia para motores Otto (a) y Diesel (b).

En la Figura 9.4 puede verse que el rango de velocidades en el que la potencia es
suficientemente alta es muy pequeiflo, no valido para su uso como planta de potencia
en vehiculos automéviles. En efecto, sea el rango de revoluciones 1000rpm—6000rpm, la
relacién de cambio r = 0.1 (w, = rwp,, donde los subindices r y m se refieren a rueda y
motor, respectivamente), y el radio de las ruedas de R = 0.3m. El rango de velocidades
del vehiculo que permite este motor sera:

i=1, wl =1000rpm = vy =11Km/h
i=2, w2 =6000rpm = vy =67Km/h

que no es suficiente para hacer del automévil un sistema de transporte competitivo. La
manera mas eficaz de solucionar este problema es seguir haciendo uso de los motores de
combustién interna como planta de potencia e interponer, entre el motor y las ruedas, una
transmisién de relacion variable, una “caja de cambios”.

Las curvas de par, potencia y consumo especifico descritas en este apartado correspon-
den, como se ha mencionado, a la posicion totalmente abierta de la mariposa de admisién
(o recorrido méximo en los pisones de inyeccién en motores Diesel). Para cualquier otra
posicién de la mariposa se obtiene otro trio de curvas correspondientes a las nuevas condi-
ciones de funcionamiento. La informacién contenida en este conjunto de curvas puede
representarse de muchas maneras distintas. En la Figura 9.5 se muestra el consumo es-
pecifico en funcién de las revoluciones del motor y de la presiéon media efectiva.

v:wiR:wanR:{

9.3 Relaciones de Transmision

9.3.1 Transmisién Continuamente Variable (CVT)

Para conseguir una entrega de potencia en las ruedas independiente de la velocidad del
vehiculo (curva ideal), es necesario hacer que el motor trabaje a un nimero de vueltas
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Figura 9.5: Mapas de consumo especifico en funcién de la carga y las revoluciones.

constante, y disponer de una transmisién capaz de transformar la velocidad del motor
(constante) a cualquier otra velocidad de las ruedas (arbitraria). Para ello la relacién de
transmisiéon debe variar linealmente y de forma continua con la velocidad de las ruedas.
En efecto, la relacién de transmision (r, ver Fig. 9.6) es:

Wy
= 2"
Wm,
donde w, es la velocidad angular de las ruedas, w;, la velocidad del motor, y 7 es la relacién
de transmisién total desde el motor a las ruedas. Puesto que w,, se mantiene constante,
r debe variar linealmente con w;..

Para conseguir lo anterior existen diversos tipos de configuraciones, siendo las mas
simples las construidas con correas y poleas de didmetro variable (Fig. 9.7). Otros dis-
positivos se muestran en la Figura 9.8. El principal inconveniente de los sistemas CV'T
actuales es su baja capacidad de carga.

En algunos dispositivos se emplea un acumulador cinético para mantener el motor en
potencia maxima incluso en aquellas situaciones en que no se demanda potencia del motor
(ver Fig. 9.9). Los dos embragues (interruptores) permiten establecer distintos circuitos
para el paso de potencia. Asi, en situaciones 1-0 (B desembragado) sélo se transmite
potencia al acumulador, el vehiculo estd frenando o parado. En la situacién 1-1 (los dos
embragues en contacto) el motor transmite potencia a las ruedas y, dependiendo de la
demanda, al acumulador cinético o de éste a las ruedas. La situacién 0-1 se produce
cuando el acumulador esta totalmente cargado y no hay suficiente demanda de potencia
en las ruedas. La transmisién de relacién continua (CVT) es necesaria en este caso. La
politica de control serd la dada arriba (r = Cw,) para el caso en que el motor se mueve a
velocidad constante, y otra distinta en el caso en el que el acumulador se esta descargando
y comienza a girar a menos vueltas.
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Figura 9.6: Relacion de cambio tedrica necesaria para cada velocidad del vehiculo.

Figura 9.7: CVT de poleas de didmetro variable.

9.3.2 Determinacién de las Relaciones en Cajas Discretas

La solucién més extendida al problema de la transmisién variable es la correspondiente a
una caja con varias relaciones (discretas) de cambio. La seleccién de una u otra “marcha”
(relacién de cambio) se hace interrumpiendo momentédneamente la transmisiéon de potencia
(por medio de un embrague), permitiendo asi el engrane “suave” de distintas ruedas en la
caja.

Sean rq, 79, ..., Ty las posibles relaciones de cambio. La curva de potencia del motor,
en funcién de su nimero de vueltas, y en el rango de funcionamiento del mismo (wi,ws),
se muestra en la Fig 9.10. La representaciéon de esta curva en funcién del nimero de
vueltas de las ruedas se muestra en la Figura 9.11. Cada uno de los tramos corresponde
a la seleccion de una relacién de cambio determinada. El rango de velocidad del vehiculo
en cada “marcha” es:

v = rqriviR

vy = rariwaRR
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Figura 9.9: Transmisién con acumulador de energfa.

donde v} y v} son las velocidades del vehiculo en los extremos del rango de funcionamiento
del motor para la relacién de cambio 7;. Por otra parte r4 es la reduccién fija en el
diferencial, y R es el radio de las ruedas.

w1 w2

Figura 9.10: Curva de potencia en funcién de las revoluciones del motor.
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Figura 9.11: Curva de potencia en funcién de las revoluciones a la salida de la caja de
cambios.

Si las relaciones de cambio se eligen de manera que exista solape entre los tramos, se
tiene que siempre se puede encontrar una marcha que permite al motor funcionar en un
rango aceptable de vueltas. La curva a trozos es una aproximacion suficientemente buena
a la curva ideal de potencia constante.

La determinacion de las relaciones de cambio en una caja discreta se efectiia como
sigue. La relacién minima (r;) se puede fijar por el par méximo que se requiere en la rueda
para remontar una pendiente determinada con una aceleracion dada. Para remontar una
pendiente de angulo 6 con aceleracién +, se requiere un par total en las ruedas motrices
(T}) igual a:

T, = RMg(pcosf +sinf +~/g)

donde M es la masa del vehiculo, y p el coeficiente de resistencia a la rodadura. Debe
hacerse la comprobacién previa de si el reparto de cargas y el coeficiente de friccién
permiten remontar esta pendiente. La relacién de transmision total (desde el motor a las
ruedas) necesaria para conseguir el par anterior es:

donde T}, es el maximo par motor. Por tanto, la relaciéon correspondiente a primera es:

Tm

T = —F—
rdTr

Cada relacion sucesiva se puede determinar por la regla geométrica, de esta manera
con cada marcha se barre el mismo rango de vueltas del motor (Fig. 9.12). El rango de
velocidades de la rueda en primera es:

1
Wy = Trgriwi
1

Wy = Tgriwz
donde wg representa la velocidad de la rueda en el extremo i del intervalo (i = 1,2) para la
marcha j. Si se quiere que la marcha r;,1 cubra el mismo rango de velocidades del motor
que la anterior, se debe cumplir que:

il i
Tdri+1Wl = Wy = Wy = T'qTiw2
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Figura 9.12: Revoluciones a la entrada y salida de la caja de cambios para cada una de
las marchas.

con lo que las relaciones estan ligadas por la siguiente formula recurrente:

w2
Titl = —Tj
w1
El nimero de marchas se determina teniendo en cuenta la velocidad maxima del
vehiculo. En realidad, la relacién méxima (r,) més correcta es aquella que hace que la
curva de potencia resistente (Preg) corte a la curva de potencia del motor en su punto
maximo (Pmax, Fig. 9.13). En este caso:

1
Pmax = Pres = pMgv + cp (Qpav2> Av

donde cp es el coeficiente de resistencia aerodindmica, p, la densidad del aire y A el area
frontal. De la resolucién de la ecuacién anterior se obtiene la velocidad méxima (vmax) y

por tanto la relacion mas alta:
Umax

= Rwp,rqg
donde w,, corresponde a la velocidad del motor en régimen de potencia maxima.

La caja Allison HT70 emplea la regla geométrica, las relaciones son: 1°-0.33, 2°—
0.44, 3°-0.58, 4°-0.76, 5°-1, 6°-1.3. La quinta en esta caja coincide con la “directa”.
En quinta, la salida de la caja de cambios gira a la misma velocidad que el motor, la
caja de cambios transmite el par directamente sin hacer uso de engranajes. La sexta es
una multiplicacién de la velocidad del motor, este tipo de relaciones se conocen como
“overdrives” o “superdirectas”. Las relaciones superiores a la unidad se pueden emplear
para aumentar la velocidad maxima o para mejorar el rendimiento (consumo especifico).
En el ejemplo de la Figura 9.13 se observa que con una relaciéon de un 20% overdrive se
consigue aumentar la velocidad maxima, por otra parte, con un 40% overdrive, la velocidad
maxima es menor pero el consumo disminuye. La eleccién de una u otra relacién depende
del tipo de vehiculo y del uso para el que esté pensado.

Las relaciones de cambio se pueden modificar respecto de las obtenidas con el método
geométrico para mejorar las prestaciones en distintos rangos. Asi, la primera se puede
determinar para mejorar el arranque desde parado, la segunda y tercera para permitir
adelantamientos y la cuarta o quinta para mejorar el consumo.
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9.4 Cajas de Cambio Simplificadas

9.4.1 Caja de Trenes Ordinarios

El principio de funcionamiento de las cajas de cambio usadas en la actualidad puede
estudiarse sobre cajas simplificadas de dos velocidades. En la Figura 9.14 se muestra
una caja manual con tres ejes, un selector de velocidades y cuatro ruedas dentadas que
engranan dos a dos permanentemente. Los ejes de entrada y de salida estan sobre la
misma recta. El eje de entrada es solidario con la rueda 1. Entre este eje y el de salida
existe un rodamiento de manera que sus velocidades pueden ser distintas. La rueda 4 esta
montada sobre el eje de salida mediante un rodamiento, de esta manera la velocidad de
la rueda y el eje no tienen que coincidir necesariamente. El eje auxiliar es solidario con
las ruedas 2 y 3. El embrague de perro estd montado sobre el eje de salida de manera que
gira con éste y, a la vez, puede deslizarse sobre el mismo.

La primera marcha se obtiene desplazando el selector (embrague de perro o perro)
hacia la derecha, el eje de salida se hace solidario con la rueda 4. En esta situacion, la
transmisién de potencia se hace en dos pasos (a través de dos engranajes): el 1-2 y el 3-4.
Puesto que el eje de entrada se mueve con la rueda 1 y el de salida con la 4, se tiene una
relacion de transmision de valor:

2173

T =
2224

0o
NIERINIE

Figura 9.14: Caja de cambio de trenes ordinarios de dos velocidades.

La segunda marcha se obtiene desplazando el perro hacia la izquierda, esto es, desem-
bragando la rueda 4 del eje de salida y embragando la 1. En esta posicién la potencia se
trasmite directamente del eje de entrada al eje de salida. La rueda 1 sigue arrastrando en
su movimiento al eje 2-3 y a la rueda 4, pero este movimiento es independiente del eje de
salida, los dientes de los engranajes estan practicamente descargados y la transmision de
potencia tiene un rendimiento préximo a la unidad. Esta marcha se denomina “directa”,
la relacién de transmisién es:

ro =1

9.4.2 Caja de Trenes Epicicloidales

En el caso de cajas automaticas, el principio de funcionamiento es el que se describe a
continuaciéon. La nomenclatura empleada es la dada en el Apéndice B. En la Figura 9.15
se han unido dos trenes epicicloidales a través de dos ligaduras:

wpl = u}pg
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Ws1 = We2
Las ecuaciones de Willis de cada tren se escriben:

piwpe + (1 — p)wee = wer

powpz + (1 = p2)wsz = we (9.3)
Con dos frenos independientes se puede detener la carcasa 1 dejando la 2 libre, o frenar
la 2 y dejar la 1 libre. En cualquiera de los dos casos la relacién de transmisién esta
determinada (el segundo grado de libertad del sistema es la velocidad de la entrada wps).
La primera relacién (we; = 0) es:

A 2 —

Bt pe — pape — 1
mientras que frenando la segunda carcasa (we2 = 0) se deja inactivo el primer tren epici-
cloidal. La relacién de transmisién es ahora:

r =

25)
po — 1

IE
I

P 11

|

Figura 9.15: Caja de cambio de trenes epicicloidales de dos velocidades.

0
— |—||—| N

La sencillez de seleccién de marcha hace que este sistema sea apropiado para cajas
automaticas. En efecto, una caja como la descrita anteriormente puede accionarse me-
diante la variacién de presion en circuitos hidraulicos apropiados. No es necesario disponer
sistemas que permitan el desplazamiento de partes méviles. En el caso simplificado que se
ha comentado, basta con dos frenos de discos miltiples. Para accionarlos se incrementa la
presién hidraulica que comprime los discos méviles contra los fijos. En una caja comercial
se pueden seleccionar todas las marchas mediante frenos y embragues de discos.

9.5 Cajas de Cambio Manuales

9.5.1 Embragues de Fricciéon

La mayoria de las cajas de cambio manuales estan conectadas al motor a través de un
embrague de friccién que cumple una doble mision: permitir que el vehiculo se ponga en
movimiento partiendo del reposo y suavizar el cambio entre dos relaciones consecutivas.
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Los motores de combustién interna no pueden funcionar por debajo de un determinado
numero de vueltas porque, a esa velocidad, la energia aportada por los cilindros que estan
en carrera efectiva (unida a la energia cinética del motor y su volante de inercia) no es
suficiente para vencer las resistencias mecanicas, y compensar los trabajos de bombeo y
compresiéon del resto de cilindros. Puesto que, por el contrario, el vehiculo debe funcionar
en un rango de velocidades que incluya el reposo, se necesita un dispositivo capaz de
transmitir el giro de manera progresiva. El embrague de friccion soluciona este problema.
En realidad el embrague cubre el salto de relaciones de transmisién desde el valor cero
(punto muerto) hasta el valor 1 (primera marcha con el embrague totalmente cerrado,
sin patinaje), al igual que lo hace entre cualquiera otras dos relaciones consecutivas.

Cuando se efectiia un cambio entre marchas consecutivas, todo el motor (y la trans-
misién hasta el pinén de salida de la caja de cambios) debe frenarse o acelerarse para girar
al numero de vueltas determinado por la velocidad del vehiculo y la nueva relacién de
transmisién. Los conos sincronizadores pueden, a veces, frenar o acelerar toda esta masa
(cambio sin embrague), pero, sometidos a este trabajo, sufren un desgaste importante. Es
mucho més razonable desconectar el motor (y el volante) de la caja de cambios para que,
de esta manera, los conos frenen o aceleren sélo los correspondientes engranajes y ejes de
la caja. Una vez seleccionada la nueva relacién se procede a conectar el embrague que, por
friccién, frena o acelera el motor para que se reestablezca el paso de potencia en alguno
de los dos sentidos (aceleracién o reduccién).

La entrada al embrague suele ser el volante de inercia. Este es el encargado de suavizar
las oscilaciones del par que proviene del cigenal (Fig. 9.16). A este volante va unido una
pinza anular que, a través de un muelle (en general de diafragma), ejerce una fuerza normal
sobre el disco conducido (recubierto de material de friccién).

-— Cubierta
Placa de presion

Dentado

Volante

. . — Anillo pivote
de inercia / P

by
Forro de ——-. .

fricciéon
Muelle
torsional /

Rodamiento

Disco——/ y . .
.~ Cojinete de empuje

— Pemo fijador

v Cogida

Figura 9.16: Embrague de friccién.

El Disco Conducido debe tener un momento de inercia bajo para no sobrecargar los
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conos de sincronizacion, sin embargo, el par maximo que el embrague puede transmitir
aumenta considerablemente al aumentar el didmetro de los discos para un mismo coefi-
ciente de friccion. Un método eficaz para aumentar la capacidad de carga es aumentar
el nimero de discos de embrague (superficies de friccién), el par maximo es proporcional
al numero de estas superficies. El (los) disco(s) conducidos transmiten el par al eje de
entrada a la caja de cambios pero, antes, se encargan de amortiguar las vibraciones tor-
sionales. Esto se consigue con un sistema basado en muelles circunferenciales y arandelas
de friccién (Fig. 9.17). Las fuerzas circunferenciales se transmiten de los discos tapadera
a los muelles y, de aqui, al disco central que acoge al eje chaveteado. La friccién entre el

disco central y los de tapadera se efectia a través de la arandelas de friccion comprimidas
por el muelle de disco Belleville.
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Figura 9.17: Amortiguador torsional.

El conjunto de muelles y amortiguadores de friccidon constituye un sistema que suaviza
las vibraciones torsionales antes de pasar a la caja de cambios, donde afectarian consider-
ablemente al funcionamiento de los engranajes (sobrecargas y transmisién de vibraciones
molestas). La amplitud de la vibracién torsional, en funcién de la velocidad del motor, se
muestra en la Figura 9.17b para los casos amortiguado y directo, la mejora es sustancial.

La entrada en carga se suaviza si se dota a los discos de embrague de una cierta

flexibilidad axial. La Figura 9.17c muestra dos dispositivos distintos para unir las pastillas
de friccién al disco con elementos flexibles.



9.5. CAJAS DE CAMBIO MANUALES 201

Los materiales de friccién mas usados, hasta el momento, son los basados en fibra
de amianto embebida en una matriz de resinas. La temperatura méxima de trabajo de
estos materiales estd en torno a 260. Hasta esta temperatura se tienen coeficientes de
friccién entre 0.32 y 0.38, asi como una duracién (vida) razonables. El material sufrird
danios de consideracion si se usa frecuentemente a temperaturas superiores a unos 360. Las
aramidas (fibras orgdnicas patentadas por DuPont bajo el nombre de Kevlar) presentan
mejores propiedades que el amianto. En concreto, las temperaturas de funcionamiento
suelen ser mayores (en torno a los 425), la resistencia por unidad de peso es muy superior,
de manera que el momento de inercia del disco disminuye. Los materiales ceramicos
soportan mayores temperaturas pero tienen el problema, atin no resuelto, de la fragilidad.

El muelle que proporciona la fuerza axil para hacer solidario el volante de inercia con
el eje de entrada a la caja de cambios suele ser un muelle de diafragma (Fig. 9.16). Con
este dispositivo se puede amplificar la fuerza del muelle acercando las circunferencias sobre
las que pivota, esto es, “haciendo mas palanca” sobre las superficies de friccion. El circulo
interior del diafragma se apoya sobre un cojinete de empuje que hace compatible el giro
del diafragma con la inmovilidad del sistema de accionamiento.

Existen diversos sistemas de accionamiento del embrague. Uno de los més simples
es un pedal y un cable (a traccién) envuelto en una camisa (a compresién) (Fig. 9.18a).
El dispositivo puede incluir un pequeno muelle y una rueda con dientes de sierra para
mantener el recorrido del pedal constante, independiente del desgaste de las pastillas y/o
de elongaciones permanentes del cable. Se elimina asi la carrera no activa del pedal. El
accionamiento puede ser hidraulico (Fig. 9.18b), en cuyo caso un cilindro maestro envia
aceite a presion a un cilindrico esclavo que mueve el diafragma. KEs posible colocar un
muelle precomprimido en el pedal de manera que, una vez superado el punto muerto,
ejerza una fuerza que descargue al conductor.

s A Pivote
'\\ : del pedal .
' P {
Empujador ) Tensor Cilindro
Apoyo — pedal de maestro
Sujecion del |k ' embrague Muelle

diafragma
Punto muerto

i
L\ Pedal de
\ " embrague

Palanca ”

Cojinete de empuje &

Cilindro esclavo (b)

VN Placa de presion

\ \_— Disco
\—— volante

Figura 9.18: Sistemas de accionamiento de embragues.

En cajas automaticas se usan embragues con actuadores hidraulicos para fijar las
coronas y/o portasatélites correspondientes a cada marcha. En la Figura 9.19 se muestran
dos de estos embragues, uno con muelle de diafragma, y el otro con muelle helicoidal. Uno
de los problemas de este tipo de accionamiento es la transmision de fluido a presién a través
de ejes que giran. Es necesario disponer retenes de Nylon asentados sobre acanaladuras
apropiadas.

En los embragues centrifugos, la fuerza que mantiene los discos en contacto estd
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Figura 9.19: Embragues utilizados en cajas automaticas.

proporcionada (o s6lo aumentada en el caso de los embragues semi—centrifugos) por unas
masas que giran con el volante de inercia y que tienen su centro de gravedad desplazado
respecto del eje de pivotamiento (Fig. 9.20). A medida que aumenta la velocidad de giro
del motor, aumenta la fuerza de cierre del embrague. Este tipo de accionamiento se ha
usado en algunos automéviles del pasado (Citroen 2CV). Se permite con esto hacer una
puesta en marcha del vehiculo algo mas cémoda. Con la primera marcha seleccionada se
puede soltar el embrague con el coche parado. Al acelerar el motor se termina de cerrar
el embrague y el vehiculo se pone en movimiento. En la actualidad, el accionamiento
centrifugo es muy utilizado en motocicletas de poca potencia. Se elimina asi la necesidad
de un mando para el embrague controlado por el conductor.
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o Platode presién
e Carcasa

N - -~ Forros

Figura 9.20: Embrague semi—centrifugo.
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9.5.2 Cajas Manuales

La Fig. 9.21 muestra una caja de cinco velocidades y dos pasos. Las distintas marchas
se seleccionan desplazando el embrague de perro correspondiente en la direccién indicada
en la figura. La caja es de dos pasos porque la potencia se transmite a través de dos
engranajes “en serie”, esto es, toda la potencia pasa por uno de los engranajes y después
por el otro. En el caso de una caja de cinco velocidades y un paso (Fig. 9.22) el ntiimero de
engranajes activos se reduce de dos a uno y, por tanto, las pérdidas por friccién se reducen
considerablemente.

Arbol de salida

Sincronizador — ————
Embrague de perro —

Rodamiento

conico

=2

Arbol de entrada

T x 12z
NN
h : AR

1N

. Bomba de
Pifibnde  peglizadera Arbol secundario engranajes
entrada al
secundario
Marcha  Entrada Salida
1 —1 Ji'
L A |

Flujo de potencia

Figura 9.21: Caja manual de cinco velocidades (dos pasos).

La lubricacién de los distintos engranajes de las cajas de cambio se hace llenando la
caja de aceite hasta un determinado nivel. Este nivel no suele ser muy alto, de manera que
son las propias ruedas dentadas las que remueven el aceite y generan una nube de gotas en
suspension que lubrican los distintos contactos. No es conveniente llenar la caja con mas
aceite del recomendado, lo tinico que se consigue con ello es aumentar las pérdidas por
bombeo. Esto puede impedirse con una localizacién apropiada del tapén de llenado. Los
asientos de los rodamientos o cojinetes de las ruedas pueden lubricarse mediante pequenos
conductos que transportan aceite desde la base de la caja hasta el eje en cuestion. La
bomba utilizada para impulsar el aceite en este caso es una tipica bomba de engranaje
helicoidal.
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Figura 9.22: Caja manual de cinco velocidades (un paso).

9.5.3 Sincronizadores

En la Figura 9.23 se muestra uno de los posibles dispositivos sincronizadores para, como
se ha dicho, igualar las velocidades de la rueda correspondiente a la marcha en cuestién y
el eje sobre la que embraga. Al empujar el perro en una direccion, los conos enfrentados
entran en contacto y, por friccién, comienzan a igualar sus velocidades. Cuando estas son
iguales entran en contacto los “dientes” de las ruedas a embragar, estos estan achaflanados
en los extremos para permitir la correccién del desfase.

En la Figura 9.24 se muestra un dispositivo sincronizador con una rueda auxiliar que
dificulta el acoplamiento del embrague cuando las velocidades son desiguales. Al desplazar
la rueda mévil con chaveteado interior, se hace una ligera presién sobre los conos gracias
a los muelles de anillo y a las lengetas con joroba central. Esta friccion hace que la rueda
de seguridad se desfase de la mévil, las chavetas correspondientes se desfasan y entran en
contacto a través de las secciones biseladas de los extremos. La fuerza axial que comprime
los conos macho y hembra es ahora sustancialmente mayor, sus velocidades se sincronizan.
Cuando esto ocurre, el par de frenado sobre la rueda de seguridad es nulo, ahora las tres
ruedas pueden ponerse en fase y acoplar.

En definitiva, el anillo auxiliar impide el acoplamiento del embrague de perro mientras
exista fuerza de friccién (diferencia de velocidades) entre los conos macho y hembra. Sélo
cuando la fuerza de friccién es baja (igual velocidad), puede el muelle (Fig. 9.24) corregir
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Figura 9.24: Sincronizador con rueda de “seguridad”.

el desfase entre la deslizadera y el anillo auxiliar, permitiendo asi el paso de los dientes
del embrague de perro para embragar la rueda en cuestion.

9.5.4 Accionamiento manual

El accionamiento de los distintos embragues de perro puede hacerse manualmente por
“control remoto” desde una palanca accionada por el conductor. El movimiento de la
palanca consta de dos pasos: uno para seleccionar la pinza que se va a desplazar y otro
para desplazarla en uno u otro sentido. En la Figura 9.25a se muestra un dispositivo con
una sola barra de control. El movimiento de la palanca a derecha o izquierda hace que el
selector de pinza cambie de posicién. Tirando hacia la izquierda de la palanca se accede
a la pinza de las marchas 12 y 2% forzando ain mads este movimiento se accede a la pinza
de la marcha atras. En posicién central se estd en disposicion de conectar las marchas
3% y 42 Con la palanca desplazada hacia la derecha se puede conectar la quinta marcha.
En cualquiera de las posiciones se puede conectar la marcha en cuestiéon desplazando la
palanca hacia adelante o hacia atrads. En la Fig. 9.25b se muestra un mecanismo analogo
al anterior con dos barras de control en lugar de una.
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Figura 9.25: Mecanismo para seleccionar y cambiar la marcha.

9.5.5 Reductoras

Para aumentar el niimero de relaciones de transmisiéon en vehiculos pesados se conectan
dos cajas en serie. Una de ellas suele tener dos relaciones para doblar el niimero de marchas
en la caja principal. El mecanismo suele ir dispuesto en la misma carcasa. Existen dos
tipos de diseno. En el primero, el espaciado de las marchas de la caja principal es amplio y
cubre todo el rango de relaciones. La reduccion de la caja secundaria es tal que las nuevas
relaciones estan situadas entre cada dos de las originales. En el segundo, el espaciado
de relaciones en la caja principal es corto y sélo barre un rango limitado de relaciones.
La reduccion en la caja secundaria es tal que desplaza todas las relaciones a un rango
distinto. En la Figura 9.26 se muestra un ejemplo de caja del primer tipo y en la Fig. 9.27
del segundo. El resultado en ambos casos es el mismo y la inica diferencia es la secuencia
de acciones que debe tomar el conductor para elegir una marcha u otra. El tipo de “rango”
es mas comodo puesto que el conductor va cambiando como en una caja normal, al llegar
a la marcha més larga, cambia de rango y sigue subiendo. En el tipo divisor (“medias
marchas”), el conductor tiene que ir variando las marchas a la vez que el divisor en todos
los cambios. Es frecuente encontrar los dos tipos de multiplicadores en cajas de vehiculos
industriales.
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9.6 Cajas de Cambio Automaticas

La mayoria de las cajas automaticas estan conectadas al motor a través de un acoplamiento
hidraulico que ejerce las mismas funciones que el embrague de friccién en las cajas man-
uales, esto es, puentear la relacién de transmisién cero (vehiculo parado, motor en marcha)
con la relacién correspondiente a 12 y, por otra parte, permitir los cambios entre marchas
consecutivas. En este dltimo caso, el acoplamiento hidraulico puentea la relacién de trans-
misién entre los dos valores discretos consecutivos de la caja de cambios. En el caso de
los acoplamientos hidraulicos la transicién es suave y no necesita ser controlada por el
conductor a través de un pedal de embrague. Por otra parte, la masa del acoplamiento
suele ser suficiente como para no necesitar volante de inercia.

En Estados Unidos el 80% de las transmisiones son automdticas mientras que en
Europa esta cifra es muy inferior (15% en Alemania, 23% en Inglaterra, 2.5% en Francia,
y s6lo el 1% en Italia). Una de las razones es la imagen negativa de estas transmisiones:
respuesta lenta y alto consumo.

9.6.1 Acoplamientos Hidraulicos y Convertidores de Par

El motor mueve una bomba hidraulica que comunica energia cinética a un fluido, esta
energia se transfiere a una turbina conectada a la caja de cambios. El conjunto bomba—
turbina se denomina acoplamiento hidrdulico. El dispositivo méas empleado consiste en
enfrentar directamente los dlabes de la bomba y la turbina en una carcasa toérica. El
recorrido de circulacién del fluido estd determinado por la diferencia de fuerza centrifuga
entre distintos puntos del toro. En la Fig. 9.28a se muestra un esquema de un acoplamiento
sencillo. La bomba es solidaria al volante de inercia, el eje de la turbina esta conectado a
la caja de cambios donde hace entrega de la potencia. En este modelo, la bomba tiene un
ntcleo en forma de carcasa térica que facilita el guiado del fluido.

Volante
de Inercia Turbina (T) Bomba (P)

alida

(b)

Figura 9.28: Acoplamiento hidraulico.

En la Figura 9.28b se muestra una seccién del acoplamiento. Una particula fluida
situada en el punto A se encuentra sometida a una fuerza centrifuga que la impele en la
direccion del punto B, aqui el radio de giro es mayor, de manera que la energia cinética de
la particula ha aumentado: la bomba le ha comunicado energfa cinética. En B la particula
es impelida por la bomba en la direccién de C, donde los dlabes de la turbina la obligan a
cambiar su direccién. Su cantidad de movimiento se modifica y ejerce una fuerza sobre los
alabes de la turbina. La diferencia de energias a la entrada (C) y salida (D) corresponde
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a la energia entregada a la turbina. El par transmitido se puede aproximar por:
T, = A\pD5w?

donde A es un factor de potencia que depende del disefio fluidodinamico del acoplamiento,
p es la densidad del aceite, D la dimensién caracteristica del dispositivo, y w la velocidad
angular.

La expresion anterior indica que se deben usar aceites con elevada densidad (p) para
aumentar la capacidad de transmisin de par. Por otra parte, la viscosidad del aceite debe
ser reducida para intentar disminuir las pérdidas por “friccién”.

El angulo de ataque (entre el fluido y los édlabes de la turbina) es funcién de la
velocidad relativa y de la inclinacién de dichos dlabes. En el caso de la Figura 9.28 (dlabes
radiales planos), el dngulo de ataque 6ptimo es proximo a los 907, esto es, la velocidad
relativa es préxima a la unidad.

El rendimiento (1) del acoplamiento se define como:

Tiwy

n=-
Tpwp

donde T representa par y w velocidad, los subindices ¢ y p hacen referencia a turbina y
bomba, respectivamente. La expresion anterior adopta las siguientes formas:

n=pv=p(l—s)

donde p es el factor de conversién de par (u = —T1;/T},), v es la relacién de velocidades
(v = wi/wp), v s es el “deslizamiento” relativo entre bomba y turbina (s = (wp —wy)/wp =
1—v).

En un acoplamiento como el descrito en el parrafo anterior se tiene que, por equilibrio,
T; = —T,, con lo que el rendimiento es igual a la relacién de velocidades: n = v. Esto es,
el rendimiento es nulo cuando la turbina esta parada y crece linealmente con la relacién de
velocidades, llegando a valores muy altos (0.95 y superiores) cuando el deslizamiento s es
muy pequenio. Afortunadamente, la relacién de velocidades va a ser préxima a la unidad en
las condiciones normales de funcionamiento. Sélo en el arranque, y en pequeinios intervalos
de tiempo después de cada cambio de marcha, se tendran valores altos del deslizamiento.
No obstante, este es uno de los inconvenientes de la transmisién automética frente a la
manual, se penaliza el consumo debido a las pérdidas en el acoplamiento hidraulico.

La bomba y turbina tienen distinto nimero de alabes para evitar el enfrentamiento
simultaneo de todos ellos. De ocurrir esto, se producirian vibraciones indeseables en el
acoplamiento. Por otra parte, la seccién térica de guiado se suprimié primero en la turbina
y, en acoplamientos actuales, esta seccién se ha suprimido también en la bomba por las
razones que se explican a continuacion. Las secciones de guiado hacen que el fluido esté
bien dirigido incluso a baja velocidad. Esto implica que se transmite mucho par con el
vehiculo parado, el conductor debe accionar el freno con bastante fuerza. A alta velocidad
el fluido esta bien dirigido en cualquier caso por la fuerza centrifuga, de manera que la
supresion de la seccién térica no afecta a la transmision de par en este rango de velocidades.

El equilibrio de pares en los acoplamientos descritos anteriormente obliga a que el
par transmitido por el motor a la bomba sea igual al que la turbina transmite a la caja
de cambios. Para aumentar el par de salida se interpone un estator en el retorno de la
turbina a la bomba (Fig. 9.29), el dispositivo resultante se conoce como convertidor de
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par. Una particula fluida es impelida por la bomba hacia la turbina donde es reorientada
hacia los alabes del estator, aqui vuelve a cambiar su direcciéon para reiniciar el ciclo a
la entrada de la bomba. En la Figura 9.29 se muestra el recorrido de una tal particula.
A velocidades normales de funcionamiento, el cambio de direccién de la particula en la
bomba y el estator es tal que los pares sobre sus ejes se suman para incrementar el par de
salida en la turbina:

Tp‘i‘Ts:Tt

donde T es el par de reaccién en el estator.

Corona _

Tl
- Guia
T L4 P4 Estator
”\/\;1—# Direccion del flujo
Ciguenfal “Ny/— Embrague unidireccional
R j s QP "
/' [~ Eje de salida
! Entrada de fluido
2./ - Salida de fluido

 Anclaje estacionario

*  Carcasa

Figura 9.29: Convertidor de par.

Cuando la velocidad relativa crece, el par en el estator disminuye llegando a anularse
en el punto que se conoce como de acoplamiento (Fig. 9.31). A partir de esta velocidad
relativa se tendria un par de salida inferior al de entrada, los dlabes del estator estarian
cargados en sentido contrario, el estator estaria estorbando. Es por esta razén que éste, el
estator, se monta sobre un embrague unidireccional, de manera que cuando esta cargado
en sentido contrario se deja girar libremente. En el punto de acoplamiento se igualan los
pares en bomba y turbina y el rendimiento pasa a crecer con la velocidad relativa como
ocurre en acoplamientos hidraulicos estandar.

La Figura 9.30a muestra el deslizamiento en funcién de la velocidad de la bomba para
un acoplamiento dado. Puede verse que un pequeno incremento de la velocidad de la
bomba pone rapidamente a la turbina a girar a la misma velocidad. La Figura 9.30b se
refiere a un convertidor de par. Muestra la relacién de pares y el rendimiento en funcién
de la velocidad de salida para una velocidad de la bomba dada (2000rpm) .

Para evitar la caida de rendimiento que se produce tras el punto de rendimiento
maximo, se puede colocar un embrague de bloqueo que hace solidarias la entrada y salida
del acoplamiento a partir de una determinada velocidad (Fig. 9.31). En cajas automadticas
es muy comun disponer de un embrague que acopla después de la marcha mas larga dando
la sensacién de que se dispone de una relacién extra. En estas condiciones el rendimiento
del acoplamiento sube a uno y el deslizamiento baja a cero (Fig. 9.31b).
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par y rendimiento en un convertidor de par.
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Figura 9.31: Embrague de bloqueo.

9.6.2 Embragues Unidireccionales

Los convertidores de par necesitan embragues unidireccionales para conectar el estator al
eje fijo. Estos embragues permiten la transmisién de par en una direccién pero no en la
contraria, el ejemplo mas clasico es el pinén de bicicleta. Las configuraciones usadas para
transmisiéon de potencia se muestran en las Figuras 9.32— 9.34.

Los sistemas de la Figura 9.32 se basan en una serie de rodillos que se mueven en
una cavidad de seccion convergente. Cuando la velocidad relativa obliga a los rodillos a
moverse hacia la garganta de la leva, se genera una fuerza de compresién radial que permite
la transmision de par a través de las tensiones tangenciales de rozamiento entre los rodillos
y las paredes de guiado. La leva no es necesaria en la configuracion de la Figura 9.33 en
la que se interponen calzos montados con un cierto angulo entre dos ruedas cilindricas.
En una direccién, el movimiento relativo tiende a acunar los calzos, mientras que en la
otra tiende a inclinarlos més y disminuir la fuerza de rozamiento. El inconveniente comun
a estos sistemas es la necesidad de generacién de una carga radial muy importante para
la transmisién de un par moderado. Esto obliga a la utilizacién de mucho material para
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absorber estas cargas parasitas con el consiguiente aumento del momento de inercia.

Direccion de -
enganche -~ W -— Pista exterior

Tope
— Leva
Cogida
Direccion de __
desenganche

Figura 9.32: Embrague unidireccional de rodillos.

reccion de
desenganche

Direccién de
enganche

Figura 9.33: Embrague unidireccional de cunas.

Recientemente se ha patentado un nuevo sistema con el nombre comercial de “Diodo
Mecénico (MD)” (compania Epilogics) capaz de transmitir un par elevado con poca penal-
izacién radial y axial, esto es, pocas cargas parasitas en esas direcciones. La configuracién
es la mostrada en la Figura 9.34. En una direccién, el movimiento relativo de las dos
ruedas enfrentadas hace que las lengiietas se escondan en el correspondiente asiento de la
rueda conducida. En la direccién contraria, basta una pequeiia fuerza eldstica para sacar
a las lenglietas de sus asientos y acunarlas contra el rebaje de la rueda conductora. Puesto
que el momento de inercia de cada lengiieta respecto de su eje longitudinal es pequeno,
se tiene una respuesta rapida del sistema. En la Figura 9.34 se muestra la proporcién de
fuerza ttil a fuerza de compresion sobre el elemento acoplador, asi como la capacidad de
carga especifica (respecto de su peso propio). Puede verse que el MD supera a los sistemas
de rodillos y cunas. Un inconveniente grave de este sistema es, sin embargo, la brusquedad
de entrada en carga.

9.6.3 Caja Automatica y Dispositivos de Control

Un motor de combustién interna que ceda su potencia a las ruedas a través de una caja
de cambios automética es una buena aproximacién a la planta de potencia ideal (po-
tencia constante para todas las velocidades de funcionamiento del vehiculo). El cambio
automatico consigue mejores resultados en cuanto a suavidad y conveniencia del cambio
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Figura 9.34: Diodo mecanico.

que los que consigue el conductor medio. Sin embargo, es también cierto que es posible en-
contrar conductores que superen a la maquina en este caso. Esto, unido a la penalizacién
por consumo, hace que las transmisiones automaticas no estén muy extendidas en Europa
donde el coste del combustible es muy elevado. En Estados Unidos el coste de combustible
no es un problema grave, ademas la red viaria hace que los cambios s6lo sean necesarios
para llevar al vehiculo desde parado a la velocidad de crucero. Estos dos factores hacen
que las transmisiones automaticas sean mas populares que las manuales en aquél pais.

Es dificil conseguir un sistema totalmente automatico que responda correctamente
a todas las condiciones de funcionamiento. Las cajas actuales son capaces de tener en
cuenta la “carga” sobre el motor para “adelantar” o “atrasar” el cambio. Sin embargo,
en situaciones en las que se desea una marcha corta ain con el motor “descargado”, es
necesaria la intervencién del conductor para impedir que la transmisién pase a una relacion
mas larga.

En la Figura 9.35 se muestra una caja automatica de cuatro velocidades y marcha
atrds. La potencia se transmite a través de un convertidor de par a una caja con tres
trenes epicicloidales conectados mediante enlaces rigidos, embragues y frenos. La caja
de control automadtica se encarga de cerrar o abrir los distintos embragues y frenos de la
siguiente lista:

ODB freno de la superdirecta (42)

DC embrague de las marchas naturales (r < 1, 1%, 22/ 32)

2GB freno de la segunda marcha

(H4+R)C embrague de las marchas altas (3¢ y 4%) y de la marcha atrés
FC embrague de las marchas hacia adelante

(L4+R)B freno de la marcha atras

Los embragues DC y FC estan cerrados en primera (Fig. 9.35). El primer tren epicicloidal
estd inactivo (no existe movimiento relativo entre sus ruedas) puesto que el embrague DC
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estd cerrado. La potencia se transmite a la corona del segundo tren que estd ligado a un
tercero mediante dos ligaduras: wys = wp3 y we = wes (de nuevo se utiliza la nomenclatura
dada en el Apéndice B). En 1%, el embrague unidireccional sobre el que estd montado S
estd bloqueado, se obtiene una relacién de transmision en la caja de 0.42. La relacion total
es variable y depende de la velocidad relativa entre bomba y turbina en las condiciones de
funcionamiento especificas.

ODB 2GB |
=]
===l Ak 7%l owe
i 955 N N I
| = DC (H+RIC|| |
Cigiiefial ’ i 4 Bloqueo
=1 ||| | (parking)
== — = 2
Arbol de Arbol Arbol de
entrada intermedio

salida

Segunda

008 2GB_

DC (H+R)IC

Marcha atras

Figura 9.35: Caja automatica de tres velocidades.

Para pasar a segunda, solo es necesario aplicar el freno 2GB, esto fija los planetas del
segundo y tercer tren y varia la relacién de transmisiéon que pasa a valer 0.73. El paso
a tercera requiere soltar el freno 2GB y cerrar el embrague (H+R)C. En este caso, los
trenes estan todos bloqueados y la transmisién es directa. Para pasar a cuarta se abre el
embrague DC y se aplica el freno ODB. Ahora la potencia debe pasar por el primer tren
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epicicloidal antes de entrar en el segundo y tercero. La relacién de transmisién es mayor
que 1 (r = 1.43, superdirecta). En marcha atras se tienen cerrados los embragues DC,
(H+R)C y (L+R)B de manera que la salida gira en sentido contrario a la entrada.

El circuito de control se muestra, simplificado, en la Figura 9.36. El sistema debe
tener una respuesta rapida, de hecho, sélo una pequena fraccion del tiempo de conduccion
se emplea en efectuar los cambios de marcha, el cambio se efectiia en menos de 1lseg.
El circuito de la figura funciona con tres presiones reguladas por otras tantas valvulas:
la vélvula reguladora de presiéon que controla la que se denomina presién de trabajo, la
valvula neumdatica que controla la presion de carga, y la valvula centrifuga que controla
la presién de gobierno dependiente de la velocidad del vehiculo.

Convertidor
de par

vD Valvula de
~~~ mariposa

Pedal de
acelerador

- Eje de 3
Valvula de gobierno

salida

' Valvula manual (MV)

Figura 9.36: Circuito hidrdulico de control de una caja automatica.

El sistema se alimenta de fluido procedente de una bomba conectada directamente al
motor. A pesar de que el rango de velocidades del motor es bastante mas reducido que el
del eje de salida de la transmision, la variacién de velocidades va a dar lugar a distintas
presiones de salida en la bomba que pueden entorpecer el funcionamiento. Para evitar
esto se coloca a la salida de la bomba una vélvula reguladora de presién (PRV, Fig. 9.36).
La valvula estd accionada a un lado (lado derecho en la figura) por la presién de salida
de la bomba (presién de trabajo). Cuando la presién de salida aumenta (el motor se
revoluciona) se desplaza el pistén de la vélvula hacia la izquierda, el retorno se abre y
aumenta el caudal que atraviesa la bomba disminuyendo su presién. Asi, la presion de
trabajo se hace practicamente independiente de la velocidad del motor.

Es interesante que la presién de trabajo aumente con la carga a que esta sometido el
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motor. En efecto, la presion de trabajo es la encargada de cerrar embragues y frenos en
la caja. Para evitar que estos patinen cuando el motor estd siendo fuertemente solicitado,
se hace crecer la presion de trabajo con la presién de carga. Por otra parte, la presién
debe reducirse para permitir cambios suaves cuando la carga es baja. Para ello se conecta
el lado izquierdo de la valvula reguladora de presién (PRV, Fig. 9.36) con la presién de
carga (salida de la valvula neumdtica VITV), de manera que la presién de trabajo tendrd
que ser mayor para conseguir desplazar el pistén de la PRV hacia la izquierda cuando la
carga es importante.

La vélvula neumatica (VI'V, Fig. 9.36) es una resistencia (pérdida de carga) colocada
entre el circuito a presiéon de trabajo y el circuito a presién de carga. Esta conectada a
través de un diafragma con la presiéon en los colectores de admisién. KEsta presion es
una buena medida de la carga a la que estd sometido el motor. Cuando esta presion es
alta (motor cargado) la VTV se desplaza hacia la izquierda, abre el conducto de salida,
disminuye la pérdida de carga, y aumenta la presion de carga.

Andlogamente, la vélvula de gobierno (Fig. 9.36) es una resistencia colocada entre el
circuito a presién de trabajo y el circuito a presién de gobierno. Se trata de una vélvula
centrifuga que gira con el arbol de salida de la caja de cambios. Cuando la velocidad del
vehiculo aumenta, la fuerza centrifuga sobre el piston comprime el muelle, abre el conducto
de salida, disminuye la pérdida de carga, y aumenta la presién de gobierno.

Cada cambio de marcha (12-2%, 2¢-3% 3%-42) tiene asignada una valvula de control
para cerrar o abrir los embragues y frenos correspondientes. Cada una de estas valvulas
recibe, por un lado, la presion de gobierno y, por el otro, la presién de carga. De esta
manera, cuando la presién de gobierno aumenta (aumenta la velocidad del vehiculo), se
vence la fuerza que ejerce el muelle, se abre la valvula en cuestién, y se deja pasar la
presion de trabajo a los frenos y embragues correspondientes. Las valvulas del cambio
estan taradas con muelles de rigidez creciente para permitir que los cambios se produzcan
escalonadamente (12-22-32-42) a las velocidades apropiadas. Estas velocidades dependen,
como se ha comentado, de la carga del motor. A mayor carga, mayor velocidad de cambio.
Esto simula el comportamiento de un conductor con caja manual.

El sistema se completa con una véalvula manual (MV, Fig. 9.36) para elegir el rango
de funcionamiento. Por ejemplo, el circuito de marcha atras se acciona desplazando la
MV un punto hacia la derecha. En general, una caja como la descrita tiene una palanca
manual con seis posiciones: P, R, N, D4, D3, Ds. La posicién P es la de estacionamiento,
caja bloqueada, la R es la de marcha atras, la N es la posicion neutra, caja desbloqueada.
La posicién D4 permite que la caja efectiie cambios automaticos de 1¢ a 4%, mientras que
la posicion D3 s6lo permite cambios automaticos hasta 3%, y la Dy hasta 22.
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9.7 Juntas Homocinéticas

En la practica totalidad de las transmisiones utilizadas en vehiculos automdéviles se necesita
transmitir el par entre ejes que se cortan en un punto y forman un angulo variable entre si.
Esto se debe a que el motor y caja de cambios estdn cogidos (elasticamente) al bastidor
(suspendido) del vehiculo, mientras que las ruedas deben permanecer en contacto con
la carretera (elementos no suspendidos). Existe una serie de dispositivos de unién que
permiten efectuar la transferencia de par entre ejes que forman un dngulo variable. Algunos
de estos dispositivos cumplen, ademas, una condicién de especial importancia: la velocidad
angular en el eje de salida es, en todo instante, igual a la del eje de entrada. Las uniones
que cumplen esta condicion reciben el nombre de “juntas homocinéticas”.

9.7.1 Junta Cardan y Doble Cardan

Una de las uniones mas conocidas es la junta cardan o unién de Hooke. Esta unién no
cumple la condicién homocinética pero es la base para una serie de disenos mas sofisticados.
En la Figura 9.37 se muestra un esquema de la junta (Fig. 9.37a) y una radiograffa de un
modelo comercial (Fig. 9.37b). La relacién entre la velocidad de salida (sea ws) y la de
entrada (wy), en funcién del déngulo entre ejes () y del dngulo girado por el eje conductor
(61), se obtiene de la siguiente manera. Los vectores de posicién de los puntos A y B
(extremos de la cruceta intermedia) son (Fig. 9.38):

dsin 64 —dcos By cos 3
A= 0 B = dcos s sin 8
dcos 0 dsin 6y

Estos vectores son perpendiculares en todo instante (A - B = 0) y, por tanto:
tan 6y = tan 6y cos 3 (9.4)
Derivando esta expresion respecto del tiempo se obtiene la relacion de velocidades buscada:

wy 92 cos 3

wi  f; 1—sin?6sin?p

@) (b)

Figura 9.37: Junta cardan.
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Figura 9.38: Representacién axonométrica de la cruceta de una junta Cardan.

] 050607 0809 1011 12 13 1415 16
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Figura 9.39: Relacién de velocidades entre la entrada y la salida.

La representacién de la expresion anterior para distintos valores del parametro 3 se
da en la Figura 9.39. Puede verse que la relacién ws/wq varia con 6, y que esta variacién
es muy acentuada cuando ( es grande.

Es posible disponer dos juntas cardan en serie de manera que la variacién de velocidad
introducida en la primera se corrija en la segunda (Fig. 9.40). Para ello, el éngulo formado
por el eje de entrada y el intermedio debe tener el mismo valor absoluto que el formado
por el eje de salida y el eje intermedio. En efecto, para la junta de la Figura 9.40, se puede
imponer la relaciéon 9.4 en cada uno de los cardan:

tanfp = tan#; cos
tanfl; = tan6s3cos Gy
de donde:
cos 31

tan 03 = tan 6;
cos (3o

Por tanto la junta es homocinética siempre que 1 = +8s. Esto da lugar a dos posibles
configuraciones que se muestran en la Figura 9.41.

La igualdad de angulos referida anteriormente implica una cierta complejidad con-
structiva. En la Figura 9.42 se muestra un ejemplo de junta doble en la que el miembro



9.7. JUNTAS HOMOCINETICAS 219

Figura 9.41: Condiciones para la igualdad de velocidad en la doble cardan.

intermedio estd guiado por dos tetoncillos, uno de ellos solidario con el eje de entrada, y
otro con el de salida. De esta manera, el plano bisectriz a los ejes de entrada y salida es
siempre perpendicular al eje intermedio.

Figura 9.42: Junta doble cardan con mecanismo de direccionamiento del eje intermedio.
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9.7.2 Junta Tracta

La junta "tracta” (Fig. 9.43) tiene un funcionamiento parecido al de dos uniones cardan en
serie. El movimiento relativo entre las piezas del acoplamiento se realiza mediante uniones
deslizantes, esto hace que las pérdidas por friccién sean grandes a altas velocidades. En la
Figura 9.43 se muestra el esquema de una junta tracta en un eje delantero direccionable.
Puede verse que la junta necesita de una carcasa rigida para mantener el posicionamiento
longitudinal de las piezas moviles. Esta union se ha usado durante mucho tiempo en
transmisiones de vehiculos, pero el incremento de las velocidades de operacion la ha hecho
desaparecer en favor de juntas de bolas.

Ty @

Punto central de la junta
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Figura 9.43: Junta “tracta”.

9.7.3 Junta Weiss

En los vehiculos de traccién delantera se deben permitir angulos muy elevados entre el eje
de salida (eje de la rueda) y el de entrada (semieje o palier). Para este tipo de unién es
preferible usar disenos como los Weiss o Rzeppa que mantienen la relacién homocinética
para un rango muy amplio de angulos. En ambos casos se intenta cumplir la siguiente
condicién: el par se transmite de un eje al otro de manera que los puntos de contacto
permanecen en el plano bisectriz de los dos ejes. En este caso las velocidades del eje de
entrada y de salida coinciden en todo instante.

En efecto, los ejes 1 y 2 de la Figura 9.44 forman un angulo 8. El punto de contacto
P esta separado una distancia r; del eje i (i = 1, 2). Puesto que las piezas en contacto no
se penetran, se tiene que:

W1ry = wara

donde wy y wo son las velocidades angulares del eje 1 y 2 respectivamente. La condicién
homocinética se cumple cuando r; = ro, esto es, cuando el punto P estd en la bisectriz
de los ejes. La condicion se puede extender a otras “vistas” del acoplamiento y concluir
que el lugar geométrico de los puntos de contacto debe estar en el plano bisectriz, con
independencia de la forma que este lugar geométrico adopte en el plano.
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(@) (b) e

Figura 9.44: Relacién homocinética en juntas con contacto puntual.

El diseno Weiss (o Bendix—Weiss) se muestra en la Figura 9.45. Los ejes estan pro-
vistos en sus extremos de unos bulbos con canales para albergar las bolas que, finalmente,
transmiten el par como fuerza de contacto. Los bulbos estdn cortados de manera que
“engranan” entre si y mantienen las bolas en posiciones circunferenciales fijas. Por otra
parte, la geometria de los canales (Fig. 9.45a) es tal que las bolas estan siempre contenidas
en el plano bisectriz de los dos ejes (no caben en ninguna otra posicién). La proyeccién
de la velocidad angular sobre la normal a este plano es constante y, por tanto, la relacién
de velocidades entre ejes también lo es. Las velocidades de entrada y salida son iguales en
todo instante y para cualquier angulo (.

Figura 9.45: Junta “Weiss”.

En la Figura 9.45b se muestra un dibujo original de la patente de Carl Weiss de
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1923. Puede verse en la figura que los esfuerzos longitudinales que puedan aparecer son
absorbidos por la carcasa que mantiene las distintas piezas de la junta en posicién.

9.7.4 Junta Rzeppa

El diseno Rzeppa (ingeniero de Ford en 1926) es probablemente uno de los méas usados en
tracciones delanteras. De nuevo se trata de mantener unas bolas en el plano bisectriz de
los dos ejes pero, en este caso, la manera de mantenerlas en la posicién deseada es distinta
y el resultado maés eficaz.

Biela de direccionamiento
7 7L

Ak

277

\
557

80° ‘
80°

Figura 9.46: Posicionamiento con anillo director.

En la primera patente de 1933 se posicionan las bolas mediante un anillo conductor
dirigido por una biela (Fig. 9.46). Poco después, Bernard Stuber modificé este diseno
de manera que el posicionamiento de las bolas viene dado por la propia geometria de los
canales portabolas. Se trata de tallar las ranuras del eje conductor y conducido con centros
de curvatura desplazados. Con este sistema las bolas se mantienen, aproximadamente, en
el plano bisectriz (Fig. 9.47). El anillo portabolas se prolonga hasta la cavidad esférica en
donde asienta a presién para absorber pequeiios esfuerzos axiales.

Figura 9.47: Principio de funcionamiento de la unién Rzeppa.

En la Figura 9.48 se muestra un esquema de una junta de este tipo. Puede verse que
el resultado es una junta muy compacta que no necesita de una carcasa para mantenerla
en posicién. El contacto entre las bolas y sus respectivas pistas se produce en una linea,
mientras que en el caso de la junta Weiss el contacto se producia en un punto.
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Figura 9.48: Junta “Rzeppa”.

9.7.5 Otras Juntas

Una solucién muy econdémica al problema de la transmisién de par entre ejes oblicuos es
el de juntas flexibles de goma reforzada. Tienen la ventaja de una extraordinaria sencillez
de fabricacién y montaje. Los inconvenientes mas claros son la limitaciéon de dngulo entre
ejes y el gran volumen necesitado cuando el par es elevado. Estas juntas se utilizan en
vehiculos turismos para conectar el eje de salida de la caja de cambios con el que va hasta
el cubo de las ruedas.

En la Figura 9.49 se muestran fotografias de las juntas descritas, asi como un trans-
misién completa que usa una junta Tripot a la salida de la caja de cambios y una Rzeppa
para conectar con la rueda. La junta Tripot consiste en un cubo con ranuras cilindricas en
donde asientan unos rodillos en forma de huso. La junta permite desplazamientos longi-
tudinales de los ejes (algo que es necesario acomodar en cualquier transmisién y que suele
resolverse mediante acoplamientos brochados) pero no guarda una relacién totalmente
homocinética.

Figura 9.49: Ejemplos de juntas homocinéticas.
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9.8 Diferenciales

9.8.1 Diferenciales Ordinarios

Las ruedas interiores y exteriores de un automoévil giran a distinta velocidad cuando el
vehiculo describe una curva. En los primeros vehiculos, la traccion se hacia exclusivamente
a una rueda para permitir que las demas girasen locas a la velocidad adecuada. Pronto se
detectd que la transmisién a una sola rueda influye muy negativamente en la capacidad
de traccién y en el comportamiento direccional del automévil. Se introdujo la traccion a
dos ruedas de un mismo eje gracias a un mecanismo diferencial que obliga a que los pares
en las dos ruedas del eje tengan el mismo valor, con independencia de la velocidad de giro
de cada una.

El esquema de un dispositivo diferencial se muestra en en la Figura 9.50. El pinén
de ataque (rueda cénica) mueve la corona que estd unida al portasatélites. Estos7 los
satélites, pueden girar libremente alrededor de su eje. Si se desprecia el momento de
inercia del satélite se tiene que, por equilibrio, las fuerzas circunferenciales que éste ejerce
sobre cada uno de los pinones de salida son iguales y, por tanto, los momentos transmitidos
a cada eje también lo son. Si las velocidades de las dos ruedas coinciden, los satélites no
giran respecto de su eje. Si, por el contrario, las velocidades son distintas, se tiene un
movimiento de rotacién de los satélites. Este movimiento (sin inercia al giro apreciable)
no afecta al equilibrio de momentos en los piniones de salida que siguen teniendo el mismo
valor.

Desbloqueado _-

Actuador ~__ g

Pinza —

Empujador Embrague |\
de perro

Figura 9.50: Diferencial ordinario.

La ventaja de mantener los pares equilibrados para cualquier velocidad de giro puede
convertirse en inconveniente en algunas circunstancias. En efecto, si por alguna razén
una de las ruedas del eje pierde adherencia, se tiene que el momento en esta rueda cae a
valores cercanos a cero y, por tanto, el de la otra rueda del eje también se hace nulo con
independencia del nivel de adherencia en esta rueda. La rueda sin adherencia comienza a
girar loca y la otra se queda sin par de tracciéon. Este problema es de especial importancia
en vehiculos todo terreno que circulan por superficies en las que es facil encontrar valores
muy dispares del coeficiente de rozamiento aprovechado en cada rueda. Para solucionar
este problema existen mecanismos que bloquean el diferencial. De esta manera, las veloci-
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dades de giro de las ruedas se hacen iguales con independencia del momento que absorba
cada una.

En la Figura 9.50 se muestra un dispositivo de bloqueo de accionamiento manual. En
este caso se hace solidario uno de los pifiones de salida con el portasatélites. Ahora, los
satélites no pueden girar respecto de su eje y, por tanto, la velocidad del segundo pinén de
salida es la misma, todo el diferencial gira como un tnico cuerpo a la misma velocidad. En
la Figura 9.51 se muestra un diferencial con mecanismo de bloqueo accionado mediante
aire a presion.

Bloqueado

Cilindro

Entrada | Muelle de |
de aire retorno I

T

Nz

P 3 1z r
~ (fé\ j
L.f\\([,,,,j@ (22

Semieje | |
Junta
estanca Desbloqueado

Camisa Embrague
de perro

Figura 9.51: Bloqueo con mando neumaético.

9.8.2 Diferencial Torsen

El diferencial Torsen (Torque Sensing, Fig. 9.52) es un mecanismo diferencial con un
principio de funcionamiento distinto. Se impone una condicién cinemética y otra dindmica.
La primera consiste en que las velocidades relativas de cada una de las ruedas respecto de
la corona del diferencial son iguales y de signo contrario (esta condicién es igual a la que
se tiene en diferenciales ordinarios). La segunda consiste en que el dngulo de hélice de los
engranajes helicoidales (ver Fig. 9.52), es tal que que los pinones de salida pueden hacer
girar a los satélites, pero éstos no pueden hacer girar a los pifiones (rendimiento mecénico
nulo o muy bajo en esta direccién).

El funcionamiento en linea recta es igual al de un diferencial ordinario. La corona
arrastra a los satélites, estos no giran respecto de su eje pero transmiten una fuerza
circunferencial a los dientes de los pinones de salida que los hace girar con la misma
velocidad. Todo el diferencial se mueve solidario. Cuando el vehiculo describe una curva
existe una diferencia de velocidades entre la rueda exterior y la interior. Kl diferencial
es capaz de acomodar esta diferencia de tal manera que la media de velocidades (w; +
we)/2 coincida con la velocidad de giro de la corona y, por tanto, se cumple la condicién
cinematica anterior (we — w. = w. — w;). La rueda exterior gira més rapido que la corona
con lo que el pinén exterior arrastra a su satélite haciéndolo girar sobre su propio eje.
Andlogamente la rueda interior gira mas despacio que la corona, el pinén interior arrastra
a su satélite haciéndolo girar sobre su eje en sentido contrario al de la rueda exterior. El
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helicohidales
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Figura 9.52: Diferencial Torsen.

engranaje entre estos satélites (ver Fig. 9.52) obliga a que la relacién de velocidades sea
la indicada. El par en ambas ruedas es muy parecido.

Si una rueda pierde adherencia, todo el par se transmite a la rueda que permanece
con traccion, y la velocidad de ambas ruedas es la misma. Esto es debido a que el giro del
satélite respecto de su eje no puede hacer girar al pinén de salida, con lo cual, la diferencia
de par no puede provocar el giro incontrolado de una de las ruedas.

9.8.3 Acoplamientos Viscosos

Se puede transmitir un par entre dos discos a poca distancia si se interpone un fluido
viscoso y existe una diferencia de velocidades de giro entre los discos. En efecto, un fluido
viscoso puede transmitir tensiones tangenciales si existe un gradiente de velocidades. Este
gradiente es el proporcionado por la diferencia de velocidades de los discos. El momento
transmitido aumenta mondtonamente con la diferencia de velocidades.

Estos acoplamientos se estan usando para distintas aplicaciones en automocién. Una
de ellas es la de servir de pseudo-blocaje en diferenciales ordinarios (Fig. 9.53). Cuando
el diferencial trabaja en recta o en curva se tienen solo pequenas diferencias de velocidad
entre la corona y los pinones de salida. Sélo cuando una rueda pierde adherencia, se
tienen diferencias sustanciales de velocidad. Si se interpone un acoplamiento viscoso entre
la corona y uno de los pinones de salida, se consigue mantener el efecto diferencial para
diferencias de velocidades bajas y, por el contrario, transmitir un par a la rueda que
permanece con traccion en el caso de que la diferencia de velocidades sea mayor.

Los acoplamientos viscosos se usan también como diferenciales centrales en vehiculos
con traccién a las cuatro ruedas. En este caso, se puede mantener una relacion de ve-
locidades cuasi—constante entre la entrada y la salida del acoplamiento que determina la
fraccién de par transmitido a las ruedas traseras. Las pequenas diferencias de velocidades
entre ruedas delanteras y traseras son absorbidas con variaciones despreciables del par
en el acoplamiento viscoso. La relacién de velocidades en el acoplamiento se determina
en funcién de las reducciones correspondientes en la caja transfer y en los diferenciales
delantero y trasero.
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Figura 9.53: Diferencial con pseudoblocaje mediante acoplamiento viscoso.

9.8.4 Diferencial Epicicloidal

Con un tren de engranajes epicicloidal, se puede conseguir dividir el par a la vez que
permitir diferencias de velocidad en cada una de las dos salidas. El mecanismo es, por
tanto, un sistema diferencial. El reparto de momento no es 50/50 en este caso, de ahi
que no se use como diferencial entre ruedas de un eje, sino como diferencial central en
transmision a mas de un eje.

En la Figura 9.54 se muestra un ejemplo de diferencial epicicloidal. La entrada de
potencia se hace a través del plato portasatélites. Este movimiento arrastra a la corona y
a la rueda central. Los dos pares de salida se toman directamente de estas ruedas. Al igual
que ocurre en diferenciales ordinarios, sélo se tiene giro de los satélites sobre su propio eje
cuando las velocidades de estas dos ruedas son distintas. Las fuerzas circunferenciales que
los dientes de los satélites ejercen sobre corona y planeta son la misma si se desprecia el
momento de inercia de éstos. La relacién de momentos es, entonces, el cociente entre los
didmetros de la corona y el planeta.

Es interesante notar que la conexién entre el planeta y el eje de salida (paralelos) se
hace a través de una cadena (Fig. 9.54) para que la direccién de rotacién sea la misma.
Otra solucién es, obviamente, disponer de una rueda loca auxiliar. En el ejemplo de la
Figura se tiene un acoplamiento viscoso que hace las veces de pseudo—blocaje cuando la
diferencia de velocidades es grande.

9.9 Transmision a Mas de Dos Ruedas

Cuando en un vehiculo se transmite el par a una fraccién de las ruedas encargadas de
soportar la carga vertical, se estd limitando, innecesariamente, el esfuerzo maximo de
traccién que se puede ejercer. Este problema es de especial interés en el caso de vehiculos
industriales con ejes multiples. En estos vehiculos es necesario disponer de un sistema de
transmisién que reparta los esfuerzos de traccién entre los dos ejes del tandem.

En el caso de vehiculos turismo también se incurre en una limitacién de la traccién
maxima al transferir la potencia a un tunico eje. En estos casos, ademas, se modifica
el comportamiento dindamico lateral del vehiculo. Se ha comentado que en los primeros
vehiculos la transmisién se hacia exclusivamente a una de las cuatro ruedas. Pronto se
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Figura 9.54: Diferencial epicicloidal (divisor de par).

introdujo la traccion a las dos ruedas de un eje que mejoraba sustancialmente la respuesta
lateral. El comportamiento direccional de un vehiculo con traccién al eje delantero es
distinto del que tiene un vehiculo con traccién trasera o a las cuatro ruedas. La eleccién
de uno u otro sistema introduce variedad en el mercado de automéviles.

Los sistemas de transmisién a dos ejes necesitan de un diferencial central que reparta
el par entre ejes con independencia de la velocidad instantdnea y media de cada uno
de ellos. La posible diferencia de velocidad entre ejes es consecuencia de los siguientes
factores:

1. La irregularidad vertical de la carretera hace que los ejes estén, en cada instante,
recorriendo un perfil distinto y que, por tanto, sus velocidades de rotacion in-
stantaneas sean diferentes.

2. Los ejes describen trayectorias distintas cuando el vehiculo esta trazando una curva.
Sé6lo en el caso en que el centro instantaneo de rotacién del vehiculo esté en la
linea “bisectriz” entre ejes se tendrian trayectorias iguales. En el caso general, la
trayectoria del eje posterior estd desviada respecto de la del eje anterior y, por tanto,
las velocidades medias de ambos ejes no coinciden.

3. Los radios efectivos de rodadura de los neumaticos no coinciden. Esto puede ser
debido a una serie de factores como:

a) Distribucién desigual de la carga

(a)
(b)
()
(d) Nivel de desgaste de la banda de rodadura

Transferencia de carga en aceleracion y frenado

Tipo de construccién del neumatico
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(e) Presién de inflado

La no existencia de un diferencial central obliga a absorber estas variaciones de velocidad
como deformacién de torsién en el eje de la transmision. Cuando la energia de deformacion
almacenada alcanza un determinado valor se libera mediante el deslizamiento instantaneo
de uno de los ejes. FEsto, ademdas de cargar innecesariamente el sistema, aceleraria el
proceso de desgaste de los neumaticos. Sin embargo, la mayoria de diferenciales centrales
cuentan con un sistema de bloqueo para impedir la pérdida total de traccion a causa de
la desaparicién de ésta en un solo eje.

9.9.1 Ejes Miiltiples en Vehiculos Industriales

En la Figura 9.55 se muestra un ejemplo de transmisién a un eje tandem. Un par de
engranajes permite la conexién del eje de la transmisién con los pinones de ataque de
cada uno de los diferenciales de eje. Entre los dos ejes se intercala un diferencial D3 por
las razones dadas en la seccién anterior.

Figura 9.55: Transmisién a un eje tandem.

En la Figura 9.56 se muestra una transmision a un eje tdndem que sustituye la com-
binacién pifién—corona por la de tornillo sinfin y corona—cremallera. La posicién del difer-
encial central es similar a la del ejemplo anterior. Un esquema de detalle del diferencial
se da en la Figura 9.56b.

Figura 9.56: Transmisién a un eje tdndem (a) y diferencial central (b).
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9.9.2 Traccion a las Cuatro Ruedas

También en los vehiculos automéviles se tiene un aumento de la capacidad de traccién
cuando ésta se divide entre los cuatro neumaticos. El comportamiento lateral también
se modifica. En efecto, como se comentd en el capitulo 77, la existencia de una fuerza
longitudinal en los neumaticos delanteros produce, por un lado, una componente centripeta
que tiende a aumentar el cardcter sobrevirador del vehiculo pero, por otro lado, hace
crecer el angulo de deriva en este eje, lo cual tiende a aumentar el cardc- ter subvirador del
vehiculo. El segundo factor es bastante méas acusado que el primero de manera que se puede
afirmar que la traccion delantera contribuye a aumentar el caracter subvirador del vehiculo.
Andlogamente, la traccién trasera contribuye a aumentar el cardcter sobrevirador del
automovil.

Un vehiculo con traccién a las cuatro ruedas tiene una contribucién subviradora de-
bida a la traccién delantera y, a la vez, una contribucién sobreviradora consecuencia de la
fraccién de traccién trasera. Esto quiere decir que la contribucion de la traccién al com-
portamiento final puede ser més cercana a la neutra que en otro tipo de transmisiones. El
comportamiento final esta influenciado por numerosos factores.

Existen transmisiones a las cuatro ruedas con diferenciales centrales de todos los tipos
descritos en el apartado 9.8. En la Figura 9.57 se muestra el correspondiente al Range
Rover. Se trata de un una caja reductora con dos relaciones posibles, un diferencial
ordinario con posibilidad de blocaje, y un freno de tambor que hace las veces de freno de
mano.

- Rueda de entrada

Entrada desde la
caja de cambios
Ruedas intermedias

Freno de disco central

Eje de salida trasero

S
I

Y 2t
:\§ |

\
\\ \ Marchas \ Marchas =% Salida a eje trasero

A cortas largas
Eje de salida delantero \ \ \

Bloqueo del diferencial ~ Diferencial ~ Selector
central

Figura 9.57: Transmision a las cuatro ruedas de un vehiculo todoterreno.
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Aerodinamica

Los vehiculos de todo tipo (salvo algunos espaciales) se mueven en el seno de fluidos.
El movimiento del fluido alrededor del vehiculo provoca una serie de fuerzas sobre el
mismo que pueden llegar a tomar valores muy considerables. En algunos casos se trata
de maximizar estas fuerzas para conseguir efectos deseados como sustentacion o agarre, y
en otros se trata de minimizarlas para reducir el consumo de combustible o aumentar la
estabilidad en marcha.

En el caso de vehiculos automdéviles, el interés fundamental se ha centrado tradi-
cionalmente en la reduccion de la fuerza aerodindmica que se opone al movimiento. Sin
embargo, en la actualidad, se reconoce también la importancia de otras componentes de
la fuerza y momento aerodindmicos. Con el aumento o disminucién de estas componentes
se puede conseguir la fijacion del vehiculo a la carretera o minimizar la tendencia de éste
a efectuar cambios involuntarios de trayectoria.

Las ecuaciones que describen el movimiento del fluido alrededor del automovil tienen
un grado de complejidad muy alto. De hecho, sélo existen soluciones analiticas para
problemas con geometrias simplificadas. Incluso cuando se recurre a técnicas numeéricas
de analisis, es necesario introducir algunas simplificaciones para no disparar los tiempos
de calculo. Estos estudios, aunque aproximados, permiten identificar los aspectos funda-
mentales del problema y, sobre todo, permiten abaratar costes de experimentaciéon. En
efecto, el andlisis permite disenar ensayos que enfoquen directamente en los aspectos mas
oscuros del problema, ayuda a interpretar los resultados, y a identificar las variables mas
significativas.

En este capitulo, aparte de una somera revisioén de algunos conceptos fundamentales
de la mecanica de fluidos, se muestran resultados experimentales que ayudan a entender
la influencia de los distintos elementos del automovil en su comportamiento aerodinamico.

10.1 Resistencia Aerodinamica
Una vez que el par motriz se ha entregado a las ruedas, existen dos fuerzas que se oponen al
movimiento: la resistencia a la rodadura de los neumaticos y la resistencia aerodinamica

del vehiculo. La potencia consumida por estos dos fenémenos crece con la velocidad,
linealmente en un caso, y con la potencia tercera en el otro:

P, = pMgv

231
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P, = l,oachAv"3
2
donde P, y P, son las potencias consumidas por resistencia a la rodadura y resistencia
aerodindmica, respectivamente. Kl coeficiente p es el de resistencia a la rodadura de
los neuméticos (que puede suponerse constante para velocidades moderadas), M es la
masa del vehiculo, v su velocidad, p, la densidad del aire, ¢, el coeficiente de resistencia
aerodindmica, y A el area frontal del vehiculo.

Ambas potencias pueden llegar a tomar valores muy importantes. En concreto,
la resistencia aerodinamica crece espectacularmente para velocidades superiores a los
100Km/h. La resistencia a la rodadura puede reducirse modificando la construccién y
los materiales de los neumaticos. En general, una baja resistencia a la rodadura implica
elevada rigidez vertical, lo cual influye negativamente en el confot. Los vehiculos ferro-
carriles deben su economia de funcionamiento a la alta rigidez del contacto rueda carril
(el problema del confor no es tan serio en este caso puesto que los carriles tienen una ru-
gosidad muy controlada). En neumadticos, el coeficiente de resistencia a la rodadura oscila
entre 0.01 de algunos neumaticos radiales y 0.03 de algunos diagonales (la mayoria de los
valores comerciales estdan en una banda més estrecha). El abanico de potencias consumi-
das por un vehiculo de peso medio se muestra en la Figura 10.1. Para velocidades bajas,
la potencia disipada en las ruedas es la dominante. Para velocidades altas, la potencia
consumida en resistencia aerodindmica toma valores muy importantes.

El coeficiente de resistencia aerodindmica se define como:

F,
(3pav2) A

donde F, es la fuerza aerodindmica que se opone al movimiento, y v es la velocidad
longitudinal relativa entre el vehiculo y el aire. El coeficiente estd influenciado por carac-
teristicas geométricas de detalle y, por tanto, no es posible hacer afirmaciones generales
respecto de la forma que debe tomar un vehiculo para disminuir su ¢,. En automéviles
actuales, el coeficiente varfa entre 0.29 (Mercedes 200D) y 0.51 (Citroen 2CV), todavia hay
margen para reducir la resistencia aerodindamica hasta la de un cuerpo ideal con ruedas
que se fija en torno a 0.15. Las curvas de la Figura 10.1 ponen de manifiesto la importancia
de la reduccién del c,.

Cy =

10.2 Conceptos Basicos

10.2.1 Fluido Ideal

El aire puede considerarse como un fluido ideal en algunas situaciones. En fluidos ideales,
las fuerzas de viscosidad son despreciables frente al resto de acciones sobre la particula
fluida. La ecuaciéon que describe el movimiento de un fluido ideal es la famosa ecuacién
de Bernuilli :

1
P+ §pav2 = cte

Siendo P la presion del fluido, p, su densidad y v la velocidad. De esta ecuacion se deduce
que cuando la velocidad del fluido aumenta, su presiéon disminuye. La velocidad del aire
aumenta en los estrechamientos para nimeros de Mach inferiores a la unidad. Puesto
que el caudal entre dos lineas de corriente es constante, cuando las lineas de corriente se
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Figura 10.1: Potencia disipada en rodadura y en resistencia aerodinamica.

aproximan la velocidad sube, mientras que la velocidad baja en las regiones en donde las
lineas de corriente se alejan.

En un perfil de ala las lineas de corriente se aproximan en la parte superior del perfil,
la presién es baja en esta zona y se genera, por tanto, una resultante de sustentaciéon. No
es necesario abandonar la hipdtesis de fluido ideal para obtener un valor muy exacto de
la sustentacién. La distribuciéon de presiones es también muy préxima a la medida exper-
imentalmente (salvo quizds en una zona muy cercana al borde de salida). En cambio, la
resistencia aerodinamica calculada resulta ser nula, mientras que la medida experimental-
mente es sustancialmente distinta de cero (paradoja de D’Alembert) . En cuerpos romos
(como es el caso de los automdviles) el fallo de la teoria es ain mads flagrante. La dis-
tribucién de presiones sélo se parece a la real en la parte anterior y hasta el punto de
presiéon minima. La resistencia calculada es nula mientras que la real es enorme.

10.2.2 Capa Limite

Fue Prandlt quien sugirié que es necesario abandonar la hipotesis de fluido ideal aunque
s6lo sea en una pequena capa alrededor del cuerpo (varios milimetros en el caso de au-
toméviles). En esta capa limite los efectos de viscosidad son los encargados de llevar la
velocidad desde su valor exterior al valor nulo en la superficie del sélido (condicién de no
deslizamiento). Los esfuerzos cortantes estan dados por:

B ou
T=—U ay
(con p la viscosidad dindmica y du/dy el gradiente transversal de velocidades), y son los
que provocan el rozamiento en los cuerpos fuselados. En cuerpos romos la capa limite se
desprende por efecto del gradiente adverso de presiones. La capa desprendida forma una
estela en donde las presiones son bajas, lo que da lugar a un importante incremento de
la resistencia aerodinamica del cuerpo. De hecho, en alas de avién existe un dngulo de
ataque maximo por encima del cual la capa limite no es capaz de permanecer adherida al
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perfil. En este momento, la sustentacién disminuye estrepitosamente y el avién entra en
pérdida. En vehiculos de tierra la situacién es distinta, aqui se intenta que la capa limite
se desprenda facilmente en vientos laterales (disminucién del momento de pivoteo) y que,
sin embargo, permanezca adherida cuando el viento es de cara (menor c¢;).

La viscosidad en la capa limite se va encargando de frenar al fluido colindante. Esto
quiere decir que el espesor de la capa va aumentando aguas abajo. Si el sélido es sufi-
cientemente largo, o si las velocidades son suficientemente altas, se llega a una situacién
en que la capa limite pasa a turbulenta. Las capas limite turbulentas son més dificiles
de desprender que las laminares, de ahi que en cuerpos romos, a veces, se busque la ge-
neracién de turbulencia mediante la rugosidad superficial como método para disminuir la
resistencia aerodinamica.

10.2.3 Aeroelasticidad y Ruido Aerodinamico

Se ha visto que el movimiento de un fluido alrededor de un sélido genera una serie de
fuerzas y momentos aerodindamicos. Es muy posible que estas fuerzas sean capaces de
deformar el sélido en cuestién, esta deformacién puede modificar las caracteristicas del
flujo y dar lugar a una variacion de las presiones sobre el sélido. Quiere esto decir que,
cuando la solicitacién aerodinamica es importante, y la flexibilidad del sélido es suficiente,
se produce un acoplamiento entre la carga aerodinamica y la respuesta eldstica del sélido
(aeroelasticidad).

Este fenémeno se observa facilmente en cuerpos hipereldsicos como banderas y ve-
las (ondeando). Pero también, en elementos estructurales, puede dar lugar a vibraciones
importantes cuando las frecuencias estan préximas a las naturales de vibraciéon. En au-
tomoviles, la influencia de este problema se limita a elementos secundarios de su estructura:
antenas, capotas, spoilers ..., sin embargo es un tema a tener en cuenta en las ultimas fases
del diseno.

Otro problema de importancia en vehiculos (relacionado con el desprendimiento de la
capa limite) es el ruido aerodindmico. Este se produce por el desprendimiento periddico de
vortices en la estela del cuerpo. En el caso de flujo alrededor de un cilindro, se tiene que el
desprendimiento periédico se produce en el intervalo de nimeros de Reinolds (Rep) entre
60 y 5000. Para numeros inferiores se desprende una estela simétrica no peridédica. Para
ndmeros mayores se tiene una estela turbulenta sin separacién periédica. La frecuencia
del movimiento estd, desafortunadamente, en el rango audible.

10.3 Aerodinamica Basica de un Automovil

La geometria béasica de muchos automoviles actuales es la dada en la Fig 10.2. Esto es,
un morro para albergar al motor, un cuerpo para los pasajeros, y un portamaletas que
puede estar integrado en el mismo cuerpo que la cabina. Si suponemos, para simplificar,
que la trasera del vehiculo es tal que no se produce desprendimiento de la capa limite, se
tiene una distribucién de presiones como la dada en la Figura 10.2. Esta se da en funcién
del coeficiente de presiones cp, definido como:

P — Py
cp=-—1T—5"
§Pavc2>o
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P v vy son, respectivamente, la presiéon y velocidad del fluido no perturbado por el
vehiculo. La expresion anterior coincide con:

2
Cp:1—(vi)
[o.¢]

para el caso en que las hipdtesis de fluido ideal sean aceptables.

x ¥

cara inferior

g

superior

Figura 10.2: Distribucién de presiones en un vehiculo béasico sin estela.

Puede verse en la Figura 10.2 que el coeficiente de presiones es unidad en los puntos
de remanso (v = 0), y nulo en los puntos de flujo imperturbado (v = v). En puntos del
capo la presion es inferior a la de remanso pero superior, en este caso, a la presién ambiente
P.. El coeficiente cp vuelve a subir hasta el valor de remanso en el punto de confluencia
con el parabrisas. A partir de este punto la presiéon disminuye en el techo del vehiculo
llegando, en muchos casos, a ser inferior a la presién ambiente (cp < 0, sustentacién). En
los bajos del vehiculo se tiene que la presion es inferior a la de remanso y que, dependiendo
de la distancia al suelo, puede ser superior o inferior a la presién ambiente. Cuando esta
distancia es pequena se tiene cp < 0, dando lugar a una sustentacién negativa (efecto
suelo empleado en algunos vehiculos de competicién). Puesto que el sistema de referencia
se mueve con el vehiculo, el suelo es una linea de corriente de velocidad voo.

Con la distribucién de cp, y despreciando la influencia de los esfuerzos cortantes,
se pueden obtener todas las componentes de la fuerza y momento aerodindamicos. Serd
necesario efectuar las integrales:

1
F = <—pavgo>/0pnd8
2 S

1
M = <—pav§o>/0p(n/\r)ds
2 S

donde S es la superficie exterior del vehiculo, n la normal en cada punto, y r el vector de
posicion de dicho punto respecto de un sistema de referencia dado. Claro que la medida
de cp ha de hacerse experimentalmente puesto que el desprendimiento de la capa limite
va a hacer muy dificil su evaluacion analitica.
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10.3.1 Otros Factores: Torbellinos y Flujo Interno

El desprendimiento de la capa limite se ve perturbado por los torbellinos que se generan
en la trasera del automovil, andlogos a los que se forman en las puntas de ala de aeronaves.
En este ultimo caso, la presion en el extradds del ala es muy inferior a la existente en el
intradés. En las puntas de ala el fluido tiende a pasar de la zona inferior a la superior
de baja presién. Se genera entonces un movimiento de rotacién en forma de vértices
contrarrotantes que no deben olvidarse en el caso de trafico aéreo denso. En el caso de
automoviles la situacién es similar (Fig. 10.3). El aire, a mayor presién en los costados
del vehiculo, tiende a pasar a la zona del techo de menor presion. Se generan asi vértices
andlogos a los descritos anteriormente y que, en algunos casos, afectan significativamente
a la resistencia aerodinamica.

Figura 10.3: Torbellinos contrarrotantes en la trasera de un vehiculo.

La aerodinamica basica de automdviles esta influenciada por la interaccion existente
entre el flujo interno y el externo. El flujo por el interior del vehiculo es necesario para
refrigerar la planta de potencia y para ventilar la cabina de pasajeros. Este flujo se
beneficia de la diferencia de presiones existente entre la toma de aire y la salida. Por
otra parte, el flujo exterior puede aprovechar el sumidero y el manantial provocado por el
circuito interno para corregir alguna deficiencia en sus lineas de corriente.

10.3.2 Diseno Aerodinamico

En la Figura 10.4 se muestran los valores del coeficiente de resistencia aerodindmica
para varios cuerpos geométricos. El valor de 0.05, propio de un cuerpo fuselado, es
practicamente imposible en un vehiculo de tierra provisto de ruedas. De hecho, como
se ha mencionado, el limite realista puede estar en torno a 0.15. En cualquier caso, to-
davia existe margen para la mejora, pues la mayoria de los vehiculos tienen un c, que
no baja de 0.3. Existen dos procedimiento bdsicos para el diseno aerodindmico de un
automovil:

1. Partir del diseno original del vehiculo y modificar los pequenos detalles en funcién
del patrén de lineas de corriente. No suele ser necesario renunciar a los elementos
importantes del disefio del automévil.

2. Partir de una forma aerodindmica bdsica, del mismo tamano aproximado que el
vehiculo que se trata de disenar, y dotarlo progresivamente de las caracteristicas
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especiales que se desean para el automovil en cuestion. En este proceso se intenta
que el ¢, de partida se modifique lo menos posible.

La Figura 10.5 muestra esquematicamente los dos procesos anteriores.

Cuerpo Flujo Cx
Placa circular —— —+— 117
Esfera —— @ 0.47*
Media esfera —— G» 0.42*
Cono a 60° — Q 0.50
Cubo —— 1.05*
Cubo - 0.80°
Cilindroyp>2 | = E=119| oe
e
Cilindro I/D>1 - DO s
—.—D
Cuerpo fuselado oo 0.04
Media placa -
circular en tierra -——.,L.,_ 119
Medio cuerpo ~Lg
—— 0.09
fuselado en tierra AT

Figura 10.4: Coeficientes aerodinamicos de diversos cuerpos.

Ki/s3
. 2/
7

Complejidad en la forma

Figura 10.5: Procesos de diseno.

10.4 Vientos Laterales y Estabilidad

Existe un conflicto entre la disminucién del coeficiente de resistencia aerodindmica y la
disminucién del momento de pivoteo en viento cruzado. Se puede alcanzar un compromiso
razonable optimizando el ¢, para vientos cuasi—frontales (con dngulos de incidencia entre
—10 y +10) y dando preferencia a la disminucién del momento de pivoteo para dngulos
de incidencia superiores (Fig. 10.6).
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Figura 10.6: Variaciones ideales de los coeficientes ¢, y ¢, en funcién del dngulo de inci-
dencia.

De los perfiles aerodinamicos se sabe que cuando el angulo de ataque aumenta,
también lo hace la sustentacion. Sin embargo se llega a un determinado valor del angulo
de ataque para el que la sustentacién cae estrepitosamente (desprendimiento). En el caso
de automoviles, el momento de pivoteo también aumenta cuando lo hace el angulo del
viento relativo (Fig. 10.7), se trata entonces de que este momento disminuya sustancial-
mente cuando se supera un cierto angulo. El incremento de ¢, se perdona puesto que los
vientos cruzados suelen ocurrir en periodos cortos de tiempo.

El hecho de que el momento de pivoteo aumente con el dngulo de ataque es el factor
responsable de la inestabilidad propia de los automéviles en viento cruzado. En efecto, al
incidir el viento sobre el vehiculo con un determinado angulo genera un momento de pivoteo
que lo fuerza a girar alrededor del eje vertical. Este giro hace crecer el angulo de ataque
de tal manera que el momento tiende a aumentar. El proceso es, por tanto, inestable. En
el caso de aeroplanos el diseno es tal que la nave es aerodinamicamente estable en todos
sus ejes. Para ello, el centro de gravedad debe estar ligeramente adelantado respecto del
centro de presiones de las alas principales. Cuando el avién tiende a bajar el morro, la
sustentacion en la alas disminuye a la vez que el empuje hacia abajo de los estabilizadores
horizontales aumenta, la posicion original tiende a recuperarse haciendo el vehiculo estable.
El mismo tipo de razonamiento de puede aplicarse a perturbaciones en los otros dos ejes.
En el caso de automdviles no se ha intentado, por el momento, conseguir la estabilidad
aerodindmica, los disenos se limitan a desprender la capa limite en los casos comentados.

La distribucién de presiones en la superficie de un vehiculo sometido a viento cruzado
se muestra en la Figura 10.7. Como puede verse, existe una cierta correlacién entre esta
distribucion y la existente en un perfil aerodindamico. La resultante se reduce a una fuerza
y un momento tendentes, ambos, a llevar el morro del vehiculo aguas abajo. Como se
ha venido haciendo, la fuerza (F,) y momento (M) se adimensionalizan con la presiéon
dindmica multiplicada por el drea frontal. Los coeficientes resultantes, ¢, y ¢, se muestran
en la Figura 10.8 para los tres disenos de trasera més comunes. Aunque no es conveniente
hacer generalizaciones, se desprende de la Figura 10.8 que el “tres voltimenes” analizado
tiene coeficientes ¢, y ¢, intermedios, mientras que el de “trasera cortada” tiene menor ¢,
pero mayor ¢,, y el “coupé” mayor ¢, pero menor c,.

En el estudio de la respuesta dindmica de un vehiculo sometido a fuerzas laterales es
necesario tener en cuenta los siguientes aspectos:
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Figura 10.7: Distribucién de presiones en un vehiculo sometido a viento cruzado y com-
paracion con la distribucién en un perfil aerodinamico.
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Figura 10.8: Momento de pivoteo y fuerza lateral para tres disenos de trasera.

1. El conductor es un elemento que realimenta informacién al vehiculo y modifica su
trayectoria. Desde que el par de pivoteo comienza a hacer girar el vehiculo hasta que
el conductor reacciona para intentar corregir el cambio de trayectoria transcurre un
tiempo, llamado tiempo de reaccion, que depende de la experiencia del conductor y
cuyo orden de magnitud estd en torno a 0.2seg. Ademas, la respuesta del vehiculo
no es instantanea. Existe un desfase entre la senal del conductor y la respuesta del
automovil cuyo orden de magnitud estd en torno a 0.6seg. Este desfase produce
intranquilidad en el conductor y la sensacién de falta de manejabilidad del vehiculo.

2. La desviacién lateral en vehiculos tipicos sometidos a rachas de viento también
tipicas, estd en torno a 0.8m. La distancia del extremo del vehiculo al comienzo
del otro carril es del orden de 1m. Puesto que el nivel de peligrosidad aumenta
exponencialmente con la disminucién de separacién lateral entre vehiculos, se debe
concluir que la disminucién de ¢, y ¢, tiene una importancia extraordinaria a la hora
de reducir la peligrosidad de la conduccién con viento cruzado. Viento que a veces
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se produce por el propio diseno de la carretera.

3. Las rafagas de viento lateral se pueden producir al salir de la sombra de un camién
(Fig. 10.9) o al abrirse un hueco en la proteccién al lado de la carretera. El perfil
de velocidades en unos ejes fijos es tal que el aire esta frenado en su contacto con el
suelo y su velocidad aumenta con la altura. La velocidad del viento suele entonces
ser superior en puentes y viaductos. Ademds, algunos obstdculos cercanos al suelo
pueden acelerar el aire y aumentar su velocidad en algunas zonas. Por ejemplo en
un terraplén de carretera, la velocidad del aire aumenta como consecuencia del perfil

transversal del terreno (Fig. 10.9).
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Figura 10.9: Perfil de velocidades del viento al atravesar un puente (a), a la salida de la
sombra de un camién (b), y en un terraplén (c).
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10.5 Influencia de Distintos Elementos

En esta seccién se analiza la influencia de los distintos elementos que conforman la ge-
ometria del automovil en su comportamiento aerodindmico. Para ello se hace uso de
resultados experimentales concretos.

10.5.1 Morro

La forma del morro influye en la distribucién de presiones sobre el mismo y, por tanto, en
la resistencia aerodindmica. En casos de mal disefio del morro se tienen capas limite de-
sprendidas. Este desprendimiento genera sustentacién en el capd y disminuye la cantidad
de movimiento del fluido necesaria para hacer frente a los gradientes adversos de presiones
en la trasera del vehiculo.

En el ejemplo de la Figura 10.10 se muestra como se ha retocado un diseno inicial
hasta conseguir una mejora en el ¢, global del 14%. Las mejoras 3, 4 y 5 consiguen todas
el mismo efecto (10%), mientras que 6 y 7 son desviaciones importantes de estilo que
se muestran para dar una idea de las maximas mejoras posibles. Es importante senalar
que la pequena modificacién 2 ya consigue mejoras significativas (6%). La conclusién a
obtener de este ejemplo es que es necesario mantener la capa limite adherida sobre el capd
del vehiculo, y que esto se puede conseguir facilmente cuidando el diseno de la transicion
morro—capé. Un ejemplo en este sentido es el del VW Passat (Fig. 10.10). La version del
ano 1977 se comercializaba con un morro que provocaba separacién de la capa limite en
el capé. El diseno se corrigié en la version del ano 1978 que contaba con un chaflan en la
transicion, suficiente para suavizar el flujo.

En el segundo ejemplo (VW Golf I, Fig. 10.11) se parte de dos disenios: el del estilista
(Mp) vy el aerodindmicamente “ideal” (M; + Ki). Se ve que ligeras modificaciones en
el diseno original (M3 + K3) consiguen, précticamente, los mismos efectos que el disefio
aerodinamico.

En un intento de encontrar la geometria 6ptima para el morro de automoéviles, se
ha realizado un estudio tedrico sobre la posicion que debe ocupar el punto de remanso
de manera que el coeficiente de resistencia aerodindmica sea minimo. La Figura 10.12
muestra los resultados de este estudio. Se observa que la posicién éptima estd proxima al
extremo inferior de la carroceria.

10.5.2 Parabrisas y Pilar—A

La transicién entre el capo y el parabrisas se suele hacer mediante un cambio mas o menos
brusco de pendiente. Esto da lugar a un punto de remanso que, en general, estd inmerso
en una burbuja donde la capa limite estd desprendida. En la mayoria de configuraciones,
existe un punto en el capé en el que el flujo se desprende, y un punto en el parabrisas en
donde el flujo se re—adhiere. Estos puntos se separan a medida que aumenta la verticalidad
del parabrisas (Fig. 10.13). La influencia directa de esta burbuja en el ¢, global no es muy
grande, de hecho, en algunos automéviles se aprovecha esta zona para esconder los limpia—
parabrisas y eliminar asi la contribucion de éstos al ¢, global.

La inclinacién del cap6 y del parabrisas si tiene influencia, aunque moderada, en el
¢, global (Fig. 10.13). Los factores responsables de esta disminucién son los siguientes.
De una parte, la inclinacion del parabrisas disminuye la velocidad excesiva del flujo en el
pilar—A de manera que las pérdidas de cantidad de movimiento del fluido en esta transicién
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(b)

Figura 10.10: Reduccién de la resistencia aerodindmica mediante ligeras modificaciones
en el morro.
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Figura 10.11: Optimizacién de detalle en el VW Golf.

se reducen considerablemente. Por otra parte, la deflexién del fluido en la transicién
parabrisas—techo es menor, esto reduce la depresién en esta zona (con lo que se consigue la
mejora adicional de la disminucién de sustentacién) y hace menos pronunciado el gradiente
adverso de presiones en el techo. Esto significa que la pérdida de cantidad de movimiento
en la capa limite es menor, permitiendo una mayor recuperacién en la parte trasera del
vehiculo. Quiere esto decir que un parabrisas inclinado contribuye mas a la disminucion
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Figura 10.13: Influencia del angulo del parabrisas en las posiciones de los puntos de
desprendimiento y adherencia (a) y en el cx global (b).

del ¢, global que a la resistencia local. La influencia es tanto mayor cuanto més abundante
sea el caudal que se redirige hacia la parte superior del automévil.

El disefio del pilar—A tiene una importancia considerable en la resistencia. Es im-
portante que la deflexién del fluido sea suave, evitando que la capa limite se desprenda
en esta zona. En la Figura 10.14 se muestra un ejemplo de disefio. Puede verse que es
necesario desplazar el cristal de la ventana lateral hacia la parte exterior del pilar. El
canalén para la recogida de agua contribuye a la resistencia, lo ideal seria no colocarlo,
aunque se pueden conseguir practicamente los mismos efectos desplazandolo hacia la zona
del parabrisas.

10.5.3 Techo

El techo de la mayoria de los vehiculos suele tener una cierta convexidad. El incremento de
convexidad disminuye la resistencia aerodindmica siempre que esta curvatura no implique
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Figura 10.14: Diseno del pilar-A del VW Scirocco.

el aumento del area frontal del automévil. A pesar de lo que pudiera parecer, el aumento
de convexidad del techo no implica un aumento significativo de la sustentacién debido a
que la curvatura de la transicién parabrisas—techo disminuye y, por tanto, la depresién
local en esta zona se reduce.

10.5.4 Trasera

El diseno de la parte trasera tiene una influencia considerable en la resistencia aerodinamica.
En vehiculos aéreos la seccién frontal del fuselaje va disminuyendo muy suavemente, evi-
tando que la capa limite se pueda desprender, hasta reducirla a un valor muy préximo
a cero ( trasera puntiaguda). Este diseno se observa claramente en el B747 cuya seccién
frontal aumenta bastante rapidamente en la parte delantera, y comienza a disminuir muy
pronto para reducir la seccién hasta hacerla parecida a la de salida de la turbina auxiliar.
En automéviles, los problemas de espacio mandan mas que los aerodindmicos y no se
suelen disenar traseras “sin estela”. Uno de los pocos prototipos es el Mercedes C111 111
que cuenta con un coeficiente muy mejorado (Fig 10.15).

También es importante cuidar la curvatura del pilar—C para suavizar el flujo en esta
zona. Los bajos en la parte trasera se deben chaflanar para conseguir un efecto difusor
en esta seccién que evacie el flujo inferior (Fig. 10.16). Este difusor reduce, ademds, la
sustentacion en el eje trasero.

La Figura 10.17 muestra el coeficiente de resistencia aerodindamica en funcién del
angulo de inclinaciéon del portén. Puede verse que para angulos proximos a 30 se for-
man dos potentes vértices que disminuyen considerablemente la presion en la trasera del
vehiculo dando lugar a un importante incremento de c,.

En cuanto a la altura del maletero en automéviles de “tres volimenes”, se puede ver
en la Figura 10.17 que la resistencia aerodindmica disminuye monétonamente con dicha
altura. Este es, posiblemente, uno de los pocos casos en ingenieria en que se mejoran dos
problemas simultdneamente: volumen del portamaletas y resistencia aerodindmica. En
este caso también es importante cuidar el angulo del cristal trasero y la curvatura de la
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Figura 10.15: Trasera puntiaguda del Mercedes C111.
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Figura 10.16: Difusor trasero.

transicion techo—cristal.

La curvatura de la trasera en planta también influye en la resistencia aerodinamica.
En la Figura 10.18 se muestra el valor del coeficiente ¢, para distintas curvaturas del
maletero. En la Figura 10.18 se muestra, también, un ejemplo de vehiculo actual en
donde esta curvatura es bastante apreciable.

Aunque no es conveniente generalizar las propiedades de los tres tipos de traseras
sin entrar en los detalles de la construccién de cada caso concreto, se puede simplificar
diciendo que:

1. Los vehiculos tres voliimenes tienen:

¢, alto

Cy alto
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Figura 10.17: Coeficiente de resistencia aerodindmica en funcién del dngulo del portén
trasero (a) y de la altura del maletero (b).
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Figura 10.18: Influencia de la curvatura en planta sobre el c¢p (cz).

¢yr moderado
2. Los vehiculos de trasera cortada tienen:

¢; moderado
c.r bajo

cyr alto
3. Los vehiculos coupé tienen:

¢, bajo
c.r bajo

cyr alto

10.5.5 Spoiler Trasero

La utilidad fundamental del spoiler trasero es disminuir la sustentacién en el eje trasero
aun a costa, a veces, de aumentar ligeramente la resistencia. El spoiler rompe la estela
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antes de tiempo para evitar la generacién de una zona de flujo curvo y suave que produzca
depresion local en la parte superior de la trasera.

En la Fig. 10.19 se muestra la variacion de los coeficientes de sustentacién, delantero
(c2p) y trasero (c.), y el de resistencia (c;) en funcién de la altura del spoiler. La sus-
tentacion trasera disminuye sustancialmente con la altura del spoiler. El ¢, disminuye
ligeramente con alturas pequenas para subir suavemente con alturas crecientes. La sus-
tentacion delantera aumenta muy suavemente.

0.1
0
-0.1}f
—-0.2r

-03}

- 04

0 20 40 60  80mm 100
Altura del spoiler z;—

Figura 10.19: Coeficientes de sustentacion y de resistencia en funcién de la altura del
spoiler trasero.

10.5.6 Bajos

La contribucién a la resistencia total de los bajos del automovil se debe, fundamentalmente,
a la friccion del aire con esta parte del vehiculo que puede ser considerada una placa muy
rugosa. Si se cubren totalmente los bajos con una chapa lisa se mejoraria el ¢, pero se
tendrian problemas de refrigeracién del motor. Es preferible disminuir este rozamiento a
base de reducir el caudal de aire que circula por la parte inferior.

10.5.7 Faldén o Spoiler Delantero

Este faldén reduce el flujo en la parte inferior con lo que disminuye sustancialmente el
rozamiento por friccién en los bajos. Ademas, la presion en la parte delantera inferior se
reduce considerablemente. Esto no debe atribuirse al aumento de velocidad del fluido sino
a la existencia de una zona de flujo desprendido. Esta disminucién de presion reduce el
¢,y considerablemente.

El faldon delantero redirige mas caudal hacia la parte superior del vehiculo, de manera
que es necesario cuidar el disefio de esta zona para no incurrir en penalizaciones adicionales
sobre el c¢,. También es necesario considerar el aumento de caudal que atraviesa los
sistemas de refrigeracion y ventilacion. Por otra parte el faldén disminuye el caudal en
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el difusor trasero lo cual puede anular la efectividad del mismo. La interrelacién entre
“faldon delantero” — “placa rugosa de los bajos” — “difusor trasero” no se ha estudiado
sistematicamente.

10.5.8 Laterales

La influencia es similar a la comentada para el techo. A mayor curvatura menor resistencia,
a no ser que con ello se aumente el area frontal del automévil. Como se ha comentado los
cristales deben retranquearse lo menos posible.

10.5.9 Ruedas

El movimiento del fluido alrededor de una rueda girando sobre el suelo es complicado. Ya
se ha mencionado que su influencia sobre la resistencia aerodinamica es considerable. Si
se anaden ruedas a un cuerpo fuselado, su resistencia aerodindmica se dobla. Lo mejor
que se puede hacer para disminuir la contribucién de las ruedas a la resistencia es reducir
el caudal que entra en la zona de accién las mismas, y disminuir la distancia entre rueda
y guardabarros. En ruedas delanteras se puede, incluso, colocar guardabarros que se
muevan con la rueda. En este caso, el espacio extra para maniobrar no estd afectado por
la rotacién de la rueda.

10.5.10 Antena y Espejos

Estos elementos adicionales contribuyen en torno a un 2% del ¢, global cada uno. Por
otra parte el incremento de drea frontal suele ser del orden de 0.5%. Ademés de contribuir
por si mismos a la resistencia aerodindmica, modifican y perturban el flujo alrededor del
cuerpo principal del vehiculo.

10.5.11 Angulo de Ataque

Todo lo comentado anteriormente se refiere a la posicién horizontal del vehiculo. Cuando la
distribucién de carga es tal que que el automovil se coloca formando un determinado angulo
de ataque con el flujo horizontal, se tiene un incremento de la resistencia aerodindmica
acompanado de un aumento de sustentacion. Para los pequenos angulos de inclinacién
que se producen normalmente, el incremento de coeficientes est4 en torno a un 2%.

10.6 Aerodinamica de Vehiculos Industriales

Las velocidades que en la actualidad alcanzan los vehiculos industriales hacen necesario un
cuidadoso diseno aerodindmico de este tipo de vehiculos. Las areas frontales de camiones,
autobuses, furgonetas y turismos estan en la relacién 9 : 7 : 4 : 2. Esto significa que las
resistencias totales crecen, al menos, como los valores anteriores.

En cualquier caso, las velocidades habituales en vehiculos industriales son menores
que en vehiculos turismo. Esto quiere decir que la importancia relativa de los vientos
laterales es mayor en los primeros. Por tanto, el andlisis de resistencia aerodinamica se
hace, en este caso, en funcién del angulo de ataque horizontal: J3.

La Figura 10.20 muestra los valores del coeficiente ¢, para una cabina aerodindmica
y otra cuadrada. Para 8 = 0 los ¢; son muy parecidos. Esto podria llevar a la conclusién
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de que la forma de la cabina no influye en su resistencia aerodindamica. Sin embargo, si
se divide el ¢, en cada uno de sus componentes (tractora sola, y total menos tractora,
Fig. 10.20) se puede explicar el resultado de una manera légica. La cabina angulosa
desprende el flujo en sus aristas. Esto supone casi toda la contribucién del camién a
la resistencia, de hecho, la colocacion del remolque tiene una influencia nula o incluso
negativa, esto es, el remolque puede reconducir el flujo aumentando ligeramente la presién
en la estela. En el caso de tractora aerodinamica, la contribucién de ésta a la resistencia
total es muy baja. Sin embargo, al colocar el remolque el flujo suave de la cabina se
estrella contra el frontal del trailer. La contribucién de éste a la resistencia es enorme y
el resultado global es similar en ambas cabinas para angulos bajos.

Altura sobre la cabina h=11m

Vano cabina-remolque s=0.7m

0.4 S
5° 10° 16° 20°

Angulo de ataque

Cx
05
04
0.3}
0.2}
0.1
e 100 150 20°
Angulo de ataque

Angulo de ataque

Figura 10.20: Coeficiente ¢, global y descompuesto en funcién del dangulo de incidencia.

Como ya se ha hecho patente en la aerodindmica de automoviles, una cabina de diseno
cuidado, aun cuando tenga apariencia cibica, puede tener una resistencia préxima a la de
una cabina de diseno aparentemente mas aerodindamico. Esto se pone de manifiesto en los
resultados de la Figura 10.21.

Para reducir la tremenda contribucién del remolque a la resistencia, se pueden colo-
car deflectores sobre el techo de la cabina o, mejor, bulbos de curvatura suave sobre la
parte frontal del remolque. En la Figura 10.22 se muestra la resistencia aerodinamica
de distintas cabinas con cada tipo de deflector. Puede verse en la Figura que la mejor
solucién corresponde a una cabina de aristas suaves y un remolque provisto de un bulbo
que suavice el encuentro del flujo con su frontal. Esta solucién tiene ademas la ventaja de
no aumentar el area frontal de la tractora cuando viaja sola.

En el caso de autobuses, en donde no existe la interferencia cabina-remolque, se
demuestra de nuevo, que es mucho mas importante un suficiente angulo de acuerdo entre
frente y laterales (y techo) que un perfil perfectamente fuselado (Fig. 10.23, de ¢, = 0.88
a ¢; = 0.36). Claro que un perfil fuselado reduce las presiones en el frontal y disminuye
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Figura 10.21: Influencia del disenio de la cabina.
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Figura 10.22: Influencia de los distintos tipos de deflectores.

el coeficiente (¢, = 0.34), pero como puede verse, la reduccién, aunque importante, no es
comparable a la obtenida redondeando los bordes. Ademads, esta mejora estd renida con
las limitaciones de espacio que, por ahora, pesan mas en este campo.

En cuanto a la trasera de este tipo de vehiculos se puede decir lo mismo que para
automoviles. Las limitaciones de espacio y de estética impiden diseniar traseras fuseladas
capaces de permitir que el fluido remonte el gradiente de presiones sin desprendimiento.
Los disefios actuales se limitan a crear un difusor en la parte inferior y a redondear lo
bordes de salida.

La Figura 10.24 muestra una visién conceptual de lo que pueden ser las modificaciones
en vehiculos industriales desde el punto de vista de su comportamiento aerodinamico, la
descripcién de un tal camion podria ser como sigue. El faldén delantero se prolonga para
reducir el caudal en los bajos del vehiculo. El techo de la cabina redirige el flujo hacia el
remolque. La unién cabina—remolque impide la penetracién del flujo en esta zona. Estas
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Figura 10.23: Influencia del disenio del frontal de autobuses.

cubiertas se repliegan a baja velocidad para permitir la maniobrabilidad. La trasera se
hace lo més fuselada posible. Toda la parte inferior del camién, incluidas las ruedas, esta
carenada para impedir la ingestion de flujo exterior, estos faldones podrian ser retractiles
para permitir la circulacion del camién por zonas accidentadas.

Cubierta retractil.
Camién SeI recoge a bajas
aerodinamico velocidades Paneles ligeros parg
del futuro | MAYOr €Spacio
(Fruehauf) interior Trasera fuselada
ara reducir
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Faldones Neumaticos
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- - retractiles Menor consumo|
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total
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para reducir el caudal
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Figura 10.24: Diversos disenos de vehiculos industriales “aerodinamicos”
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Apéndice A

Analisis de Vibraciones Aleatorias

A.1 Caracterizacion de Vibraciones Aleatorias

A.1.1 Concepto de Vibracién Aleatoria

Se dice que un sistema mecanico estd vibrando si sus componentes experimentan movi-
mientos que fluctiian con el tiempo. Los registros de la vibracién (tomados de transduc-
tores como acelerémetros o galgas extensométricas) pueden tener una apariencia regular
o irregular. En general, estamos inclinados a decir que el registro irregular corresponde
a una vibracién con una cierta componente aleatoria. Sin embargo, cualquiera de estos
registros corresponderd a un proceso vibratorio determinista si al repetir el experimento,
bajo las mismas condiciones, se obtienen registros similares. En cambio, si los resultados
de experimentos (en los que las condiciones bajo control se mantienen idénticas) difieren
continuamente se dice que la vibracién es aleatoria.

Los optimistas afirman que los procesos aleatorios no existen, se trata simplemente
de un desconocimiento de las variables que intervienen en el problema. Si conociéramos
exactamente las condiciones iniciales en el lanzamiento de un dado se podria estudiar su
trayectoria y conocer la cara que va a salir una vez disipada la energia cinética inicial.
Los pesimistas afirman que todo proceso es aleatorio puesto que el nimero de variables
que intervienen en el mismo es enorme y el control sobre cada una de ellas imposible.
Al despreciar la mayoria de las variables del proceso se estd haciendo una aproximacién
a la realidad. Las dos posturas son correctas, cuando la influencia de “la componente
aleatoria” es pequena, los procesos se estudian como deterministas, mientras que en el caso
en el que el nimero de variables (que seria necesario emplear para hacer una aproximacién
determinista del problema) es muy elevado, el proceso se trata como aleatorio.

Ejemplos tipicos de vibraciones aleatorias son las producidas en un automévil por la
rugosidad de la carretera y las producidas en un avién por el movimiento turbulento de
gases en el reactor. Para tratar el caso del automévil de manera determinista se necesitaria
una representacion bidimensional precisa de la carretera, y la trayectoria exacta que sobre
dicha carretera describe cada neumatico. La monstruosidad del problema resultante lo
hace intratable. Es mucho més econémico y 1til tratar el problema como aleatorio. En
el caso del avién, los conocimientos fisicos actuales no permiten describir el fenémeno
de la turbulencia de forma determinista. No existe, de momento, otra posibilidad que
describirlo como proceso aleatorio.

253
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A.1.2 Proceso Aleatorio, Variable Aleatoria y Su Descripcién Estadistica

Para obtener una descripcién estadistica del proceso aleatorio z(t) es necesario analizar
un numero elevado de muestras {x1(t), z2(t),...x,(t)}, cada una de ellas corresponde a
un registro de vibracién funcién del tiempo. Al especificar el valor del pardmetro t = T
se obtiene una variable aleatoria z(T") que estard descrita por su correspondiente funcidon
de densidad de probabilidad p (z(T)). En la Figura A.1 se representan los valores de las
variables aleatorias x;(7") en funcién del nimero de muestra.

Figura A.1: Muestras de un proceso aleatorio.

La funcién de densidad de probabilidad p(x) se define como la derivada de la dis-
tribucién de probabilidad, de esta manera, la probabilidad de que la variable tome un
valor comprendido entre a y b viene dada por:

P(a<x<b):/bp(:c)dx

a

Puesto que la probabilidad de que la variable aleatoria (nimero real) tome un valor com-
prendido entre —oo y +00 es 1, se tiene que:

/_O:op(x)dle

El valor esperado de cualquier funcién de la variable aleatoria es:
Elf@) = [ f@pa)ds

y, en concreto, el valor esperado para la variable aleatoria (media) es:

p= FElx] = /OO x p(z)dx

La varianza se define como:
o =B = [ @ w?p)do

Una distribuciéon que puede representar bastantes variables aleatorias es la distribucion
normal, a la que corresponde la siguiente funcién de densidad de probabilidad:

p(gj) = 1 6_%(%)2
2ro
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Cuando se tienen varias variables aleatorias (como se ha visto, en el caso de vibraciones
aleatorias se tienen muchas) se pueden definir las funciones de densidad de probabilidad
conjuntas. La funcién de densidad conjunta para las variables x e y se define a través de
la siguiente relacién:

b pd
P(a<x<b,c<y<d)://p(x,y)dxdy

Una de las més usadas es la distribuciéon normal:

e (s

2mo 0y

p(z,y) =

La probabilidad marginal se obtiene al considerar la densidad de probabilidad de una
variable para todos los valores posibles de la otra:

pi(z) = /OO p(z,y)dy

—0o0

py) = [ payds

—0o0

La esperanza de una funcion cualquiera de las variables aleatorias es:

= /_O:O/_O:Of(w,y)p(%y)dwdy

en concreto, las medias de cada variable son:

/ / :Eyd:ndy—/joz:pl()dm
//ypxydxdy—/ yp2(y

Pay = E[(x — pa)(y — py)] / / (7 — p1z)(y — py) p(, y) dv dy

y la covarianza:

El coeficiente de correlacién se define como:

Hay

Pxy =
Y 00y

Este coeficiente toma el valor 1 (o —1) para variables perfectamente correlacionadas entre
si. La demostracién es la siguiente. Sean dos variables aleatorias = e y y sus valores
muestra representados en el plano zy. Si el aspecto de esta representacién es el mostrado
en la Figura A.2a, las variables no estardn correlacionadas. Por el contrario, si el aspecto
es el mostrado en la Figura A.2b, las variables tendran un cierto grado de correlacién. En
lo que sigue se supone que los ejes se han modificado para hacer coincidir el origen con
el centro de gravedad de la nube de puntos, Existen dos formas de representar y como
funcion de x:
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Figura A.2: Aspecto de las nubes de datos con correlacion baja y alta.

1. Minimizar la distancia de y al valor dado por la recta de regresion. Con esto se
obtiene lo que se llama la regresién de y sobre x.

2. Minimizar la distancia de x al valor dado por la recta de regresion de = sobre y.

En el primer caso, la media del cuadrado de las desviaciones (A) del valor real respecto
del predicho por la recta de regresién (y = mzx) es:

E {Az} =F {(y - mx)z} = 05 +m2o2 — 2myuy,

Este valor es minimo cuando:

OF [A?
7[ ] =0 =m= M—Zy
om oz
es decir:
Y Hzy T &
Oy Oz0y Oy O

Andlogamente, la regresién de = sobre y es:

x

==y —
Oy yay

Las variables aleatorias estaran perfectamente correlacionadas cuando p,, = £1, esto es,
cuando las dos rectas sean la misma, de ahi el nombre que recibe este coeficiente.

Para un par de variables (z(t) y z(t+ 7)) que pertenecen al mismo proceso aleatorio,
se puede definir la autocorrelacion como:

R(7) = Efx(t)(x(t + 7)]

Como se verd mas adelante, el contenido en frecuencia de una vibracién aleatoria se
describe en base a esta funcién de autocorrelacion.
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A.1.3 Proceso Estacionario y Ergdédico

Un proceso aleatorio es estacionario si todas las funciones de densidad de probabilidad
coinciden, es decir, si p(x(t)) es independiente de ¢ (p (z(¢)) = p(z)). Cuando un proceso
es estacionario es posible imaginar que los valores de = en un registro (z1(t)) representan
los valores que puede tomar cada una de las variables aleatorias del proceso. Con esta
imagen mental, es posible definir una funcién de densidad de probabilidad para describir la
“variable” x1 (sea p(z1)). Siesta funcién de densidad coincide con la del proceso aleatorio
(p(z1) = p(x)), entonces se dice que el proceso es ergddico. Cuando se hace la suposicién
de que un proceso es ergddico, se puede obtener su descripcién estadistica a partir de un
dnico registro. En lo que sigue se supone que los procesos aleatorios son estacionarios y
ergodicos.

A.1.4 Autocorrelacion y Densidad Espectral

Para un proceso estacionario se tiene que:
Elz@)] = E[z(t+7)] = p

Ox(t) = Ox(t+r) — O
de manera que la autocorrelacién estd acotada por:
p? — o < R(r) < p? 4 o?
que se obtiene del hecho de que:

R(r) — p*
Px(t)x(t+1) = oz

La representacién de la Figura A.3 muestra el aspecto tipico de una funcién de autocor-
relacién.

Figura A.3: Aspecto tipico de una funcién de autocorrelacion.

Para describir el contenido en frecuencias de un registro aleatorio seria necesario
obtener la transformada de Fourier de dicho registro. En la teoria clasica de Fourier se
requiere que la funcién a transformar tienda a cero para valores grandes de la variable
independiente. Puesto que esta condicién no se cumple en el caso de vibraciones aleato-
rias, el contenido en frecuencias se describe indirectamente haciendo uso de la funcién
de autocorrelacion. Este rodeo no es estrictamente necesario con las técnicas actuales de
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analisis de frecuencias y el uso de funciones generalizadas, sin embargo, se sigue usando,
porque la formulacién a que da lugar esta definicién es de una potencia muy superior a
la que se obtendria de otra manera. Se define entonces la Densidad Espectral como la
transformada de Fourier, salvo constantes, de la funcién de Autocorrelacion:

1 [ A
S() = 5 /_ R(7) e ™7 dr

El siguiente ejemplo aclara como la densidad espectral representa el contenido en
frecuencias del registro original. Sea x(t) = sin(wp + a)t, en donde se supone que el
desfase a es aleatorio. La probabilidad de encontrar x entre —1 y 1 se supone uniforme,
p(z) = 1/2 para cada variable aleatoria. El proceso resultante es estacionario aunque
no ergédico. Si se supone que un registro representa los valores posibles de una variable
aleatoria se obtendria la siguiente funcién de densidad de probabilidad (Fig. A.4):

( _ 1
)=

que no coincide con la dada arriba para el proceso aleatorio, con lo que el proceso no es
ergodico.

pix)

A
x
o

—Xy 0 x x+dx Xo x

Figura A.4: Funcién de densidad de probabilidad cuando las muestras vienen dadas por
la funcion seno.

Supongamos, no obstante, que la funcién de autocorrelaciéon puede obtenerse mediante
la expresion:

R(r) = / T o)t + 1) pla) da

—oc0
y puesto que:
z(t+7) =sinwy(t + 7) = z coswoT + V1= 22sinwor
se tiene que:
R(t) = %cos woT

La transformada de Fourier de esta funcion es:

1 [sin(wo+w)T  sin(wy—w)7]™
Sw) = 127 (wo+w) (wo+w) J_o
1

= 5 [0(wo — w) + d(wp — w)]
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Luego la densidad espectral describe el contenido en frecuencias de la vibracién aleatoria.
En este caso, la unica frecuencia presente es wy.

A.1.5 Procesos de Banda Estrecha y Banda Ancha

En el apartado anterior se ha visto que la densidad espectral describe el contenido en
frecuencias de un un proceso aleatorio. Teniendo esto en cuenta, se pueden definir dos
tipos de procesos: procesos de banda estrecha y procesos de banda ancha. Los procesos
de banda ancha son aquellos en los que la vibracién tiene un contenido significativo en
una gran cantidad de frecuencias distintas. El aspecto tipico de estas vibraciones es el
mostrado en la Figura A.5a. El caso extremo corresponde al ruido blanco en el que todas
las frecuencias tienen el mismo peso especifico. El nombre de ruido blanco esta relacionado
con el hecho de que la luz blanca esta compuesta de todos los colores del espectro visible.

x(t)
S, (w)

g —Wy g Wy

—

il 110

VU AV 81 T | . (b)

2r 2 2n
Wo Wo o

aprox.

Figura A.5: Proceso de banda ancha (a) y banda estrecha (b).

En el caso en que la vibracién tenga un contenido limitado de frecuencias centradas
sobre una frecuencia dada, se tiene un proceso de banda estrecha . La banda se considera
estrecha si su ancho es pequeno en comparacién con la frecuencia central de la banda. El
aspecto tipico de una tal vibracién es el mostrado en la Figura A.5b.

A.1.6 Densidad Espectral de un Proceso Derivado

Conocida la densidad espectral de un proceso es posible obtener la densidad espectral de
sus derivadas. Asi, conocida la densidad espectral del desplazamiento de un punto en
una vibracién, pueden obtenerse las densidades espectrales de la velocidad y aceleracion
del punto. Haciendo uso de las definiciones de autocorrelacion y densidad espectral, se
obtiene:

Si(w) = w?Sy(w)
Si(w) = wlS,(w)
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A.1.7 Correlacion y Densidad Espectral Cruzadas

Cuando se tienen mas de un proceso aleatorio, es posible definir la funcién de correlaciéon
cruzada entre cada dos procesos:

Ray(7) = E[z()y(t + 7)]
Si los dos procesos son estacionarios se tiene que:
Ray(T) = Rya(—7)

La definicién anterior da lugar al concepto de densidad espectral cruzada:

S,y (w) 1(/‘ Roy(r) =7 dr

:%_Oo

que verifica la propiedad:
Sya(w) = Sz, (w)

donde * indica complejo conjugado. Se hara uso de estas funciones en el caso de vibraciones
de sistemas de varios grados de libertad.

A.2 Analisis de Fourier

A.2.1 Serie y Transformada de Fourier

Toda funcién periddica (z(t)) puede expresarse como una serie infinita de términos arménicos
de la siguiente manera:

o0
z(t) = E X, ekt
k=—00
Los coeficientes X}, indican el “peso especifico” que cada frecuencia tiene en la funcién en

cuestién, representan la amplitud con la que cada armonico interviene en la suma. Estos
coeficientes se obtienen a partir de la funcién x(¢) mediante la expresién:

1 /T ) 2k
X = T/o z(t) e "kt dt, W = %

Para funciones no periédicas, se puede hacer una extensiéon de lo anterior haciendo
que T tienda a infinito. En este caso, la separacion entre frecuencias se hace cero y el
contenido en frecuencias pasa a ser un espectro continuo que se conoce como Transformada
de Fourier: ~

X(w) :/ z(t)e ™ dt (A.1)
—0Q

La funcion original se recupera como la “suma” ponderada de armonicos:

1 [ -
x(t) = —/ X(w) e dw
27 J—so
Para que exista la transformada anterior es suficiente que:

/mmmﬁ<m

— o0
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Figura A.6: Imagen gréfica de la obtencion de la transformada de un peine de deltas de

Dirac.

aunque no es necesario. De hecho, con el uso de funciones generalizadas se puede considerar
la serie de Fourier como caso particular de la transformada de Fourier. Una visualizacion
grafica del proceso de obtencién de la transformada del peine de deltas de Dirac se muestra
en la Figura A.6.

Puesto que la parte real de la exponencial compleja es el coseno (par) y su parte
imaginaria es el seno (impar), se tiene que la transformada de cualquier funcién real tiene
parte real par y parte imaginaria impar. Si ademas la funcién real es par, la transformada
sera real y par. Sila funcién real es impar, la transformada sera imaginaria e impar.

A.2.2 Convolucion de Dos Funciones

Se define el producto de convolucién entre dos funciones de ¢ (x(t), y h(t)) como una nueva
funcién de ¢ (y(t)) dada por:

o0

y(t) = (t) % h(t) = / 2(T)h(t — 1) dr

— 00

Haciendo un cambio de variable, es facil deducir que el producto de convolucién es
conmutativo. La versién gréfica del producto se ofrece en la Figura A.7 que representa
las siguientes operaciones: obtener la imagen especular (respecto del origen) de una de las
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funciones; trasladarla hacia la izquierda una cantidad ¢; multiplicarla por la segunda de
las funciones que intervienen en el producto y obtener la integral del resultado; repetir lo
anterior para todo valor de ¢t desde —oo hasta +o0.

Con la imagen anterior en mente, y teniendo en cuenta que la integral (en todo el
eje real) de una funcién por la delta de Dirac es el valor de la funcién en el punto en
que se encuentra situada la delta, puede comprobarse que el producto de convolucién
de una funcién cualquiera y un peine de deltas de Dirac resulta en “la superposicién de
la repeticién periédica de la imagen especular de la funciéon”. La imagen de la funcién
se repite a si misma cada vez que, en su movimiento de translacién, atraviesa una de
las deltas de Dirac que forman el peine correspondiente. Es evidente, entonces, que se
produciran superposiciones en el caso en que la separacién de las deltas sea inferior al rango
significativo de la funcién. Una propiedad de interés en el andlisis de Fourier es el hecho
de que la transformada del producto de convolucién es el producto de la transformadas:

y(t) =x(t) x h(t) = YV(w) = X(w)H(w)

donde las funciones en mayuscula son las transformadas de las correspondientes funciones
en minuscula. La utilidad de esta propiedad se verd en lo que sigue.

A.2.3 Transformada de Funciones Discretizadas

Para operar con funciones en ordenadores digitales es necesario obtener representaciones
discretas de las mismas. La discretizacién consiste en la representacion de la funciéon me-
diante sus valores en un conjunto numerable y finito de puntos. Matemaéaticamente esta
discretizacion es el resultado de multiplicar la funcién original por un peine de deltas. La
transformada del registro discreto serd entonces el producto de convolucién de las trans-
formadas (Fig. A.8). Sila separacién entre valores discretos es suficientemente pequena, se
obtendra una repeticién sucesiva de la transformada deseada. Si esta separacién es poco
densa, dard lugar a la superposicién de la transformada con ella misma, obteniendo una
funcién que no representa a la transformada real (Fig. A.9). Es facil ver que el maximo
espaciamiento entre valores discretos es:

1

T< —
~2f.

donde f. es la maxima frecuencia presente en el registro (frecuencia de corte). En registros
en los que todas las frecuencias estan presentes existe un cierto grado de superposicién
para cualquier 7" elegido. El valor 1/2T se conoce como frecuencia de Nyquist.

A.2.4 Transformada Discreta de Fourier

La obtencién de la integral A.1 de manera discreta requiere de los siguientes pasos: obtener
una representacion discreta de la funcién a transformar, truncar el registro resultante
para manejar un vector finito, y obtener una representacién discreta de la transformada
resultante.

En la Figura A.10 se muestra la funcién y la transformada que se pretende hallar de
manera discreta. La discretizacién de la funcién requiere multiplicarla por un peine de
deltas de Dirac. La transformada que se obtendra (producto de convolucién de las trans-
formadas) serd una repeticién periédica de la transformada real que sélo representard a
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Desplazamiento  —— >
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Multiplicacion :>
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y(t)

Integracién —

(f t

Figura A.7: Operaciones sobre dos funciones para obtener su producto de convolucion.

ésta en el intervalo (—1/27,1/2T'). El truncamiento de la serie consiste en multiplicar el
registro discreto por la funcién pulso. El producto de convolucién de las transformadas
introduce un pequeno rizado. Este error puede minimizarse aumentando el intervalo con-
siderado (—7y/2,T5/2).

Para obtener una representacién discreta de la transformada es necesario multiplicarla
por un peine de deltas como el de la Figura A.10. Esto implica que la funcién que en
realidad se estd transformando (convolucién del registro discreto con un peine de deltas)
es la repeticion periédica de la original. En resumen, al transformar una funcién de
manera discreta se estd en realidad transformando una funcién periédica (de periodo 27p)
y el resultado es también una funcién periédica que representa a la transformada real en
el intervalo (—1/2T,1/2T).

Algunos autores obtienen la definicién de transformada discreta de Fourier a partir de
las expresiones de la serie de Fourier. La justificacion necesaria se basa en los comentarios
del parrafo anterior. Alternativamente, se puede obtener la expresién de la transformada



264 APENDICE A. ANALISIS DE VIBRACIONES ALEATORIAS

h(t) aft)

S =

\VA
{a}
My aly
A 17 R/ \ A
! \
4
(F 3\ l’?l
‘,”'/ Ir \\U'
{e)
1 HUf)s Alf)
{l !
VAR J
~ -1 1 1 g
et T
| jro Al
1 1
T T
Convolucién
¥ Y
A I [ [ F‘%H«

Figura A.8: Transformada de una funcién con una discretizacién suficientemente fina.

discreta efectuando el proceso descrito anteriormente sobre la expresién de la integral de
Fourier. En cualquiera de los dos casos se obtiene que la transformada de un registro
discreto {z,} viene dada por:

X = At Z 2y e R (A.2)

k=—00
y el registro original puede recuperarse con la expresion:

Aw & 27k,
Ty = —— Z Xpe'~

A.2.5 Transformada Rapida de Fourier

El uso de la transformada discreta de Fourier se ha visto impulsado por el desarrollo de
ordenadores digitales, y por la implementacién de algoritmos rapidos para el calculo de
todos los sumatorios de la expresién A.2. Para transformar una serie de N elementos es
necesario realizar N2 multiplicaciones, el tiempo necesario para la ejecucién es aproxi-
madamente proporcional a N2. Este tiempo puede llegar a hacer el problema intratable
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Figura A.9: Transformada de una funcién con una discretizacién demasiado dispersa.

cuando el nimero de términos es elevado. El siguiente algoritmo reduce el tiempo con-
siderablemente. El niimero de multiplicaciones en este caso es del orden de 21log NV con lo
que el tiempo se reduce extraordinariamente para valores grandes de V.

El algoritmo FFT (Fast Fourier Transform) se basa en la descomposicién de la serie
original en dos series, la serie de los términos que ocupan la posiciéon par y los términos
que ocupan la posicion impar:

= N
{yT “T} r=0,1,...,~—1
Zr = Lor41 2

La serie correspondiente a la transformada discreta de {x,} viene dada por:
X, =Y, + M*2Z, (A.3)

donde:
- 27
M=¢e'N
y las series {Yi} v {Z} son las transformadas de {y,} y {z,}, respectivamente.
La serie original debe orlarse de ceros, en su caso, para conseguir que el nimero de
términos N sea una potencia de dos. Como se ha demostrado en el apartado anterior, las
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Figura A.10: Obtencién gréafica de la transformada discreta de Fourier.

series {Yi} v {Zr} de N/2 términos se repiten periédicamente con periodicidad N/2, de
esta manera se tiene que:

X Y, — M*Z, (A.4)

N =
k+ 5

que proporciona la transformada completa de la serie original. La operacién de subdivisién
anterior puede repetirse hasta obtener series con un 1inico término. La serie transformada
de una serie con un unico término coincide con ella misma Xy = xg. La serie original
se obtiene ahora recomponiendo cada una de las semi—series con expresiones andlogas a
las A3y A4

Un ejemplo de aplicaciéon del proceso anterior, para una serie de cuatro términos, se
da a continuacién. La subdivisén de la serie, y las transformadas de las series de un solo
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término, vienen dadas por:

so=x9— Sop=2x
yTZ{xo,xz}{ 0 =20 0 0}

to =19 — Th = 2
u0:m1—>U0:x1
Zr:{xhx?)}{

vg =x3 — Vo = 13

z, = {x0, 1, T2, 23}

El proceso de recomposicién de la serie transformada es como sigue:

Yo =20 + 22 Xo=Yo+Zo=x0+ 22 + 21 + 23
{lexo—xg} X1 =Y+ iZy = x0 — w2 +i(x1 + x3)
{Zo=$1+$3} Xo =Yy — Zy = x0 + 22 — (1 — 23)

lexl—wg ng}/l—izlzxo—:tg—i(l‘l—xg)

El algoritmo FFT consta de dos pasos diferenciados: reordenar la serie original, y
recomponer la serie transformada. En la reordenacién, la nueva posiciéon en binario es la
imagen especular de la posiciéon que el término en cuestiéon ocupaba en la serie original.
La programacién de estos dos pasos da lugar a cddigos rapidos para la transformacion
discreta de Fourier.

A.3 Transmision de Vibraciones Aleatorias

A.3.1 Funcién de Respuesta en Frecuencia

En el estudio de la respuesta de sistemas de un grado de libertad ante excitaciones de-
terministas existen dos métodos clasicos de resolucién: el método de superposicién en
frecuencia (Funcién de Transferencia) y el método de superposicién en el tiempo (Integral
de Duhamel). Estos dos métodos se repasan someramente a continuacién. La ecuacién de
equilibrio dindmico para un sistema de un grado de libertad es:

&+ 2wnd 4 Wiz = () (A.5)
m

donde w,, = \/k/m es la frecuencia natural (k y m son la rigidez y la masa del sistema),
& = ¢/2mw, es el factor de amortiguamiento (c es el coeficiente de amortiguamiento del
sistema), = es el desplazamiento, y f(t) la fuerza excitadora.

Como se ha visto al estudiar la transformacién de Fourier, toda funcién puede ex-
presarse como una suma (integral) de términos monocrométicos. De esta manera, si se
obtiene la respuesta a una excitacién armonica de frecuencia cualquiera, se puede calcular
la respuesta a la excitacion en cuestién como “superposicion” de las correspondientes a
los monocromaticos. Haciendo que la excitacién f(t) sea monocromatica:

1) = e

la ecuacién A.5 se escribe como:

twt

cuya solucion general es:
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con:
H(w) — 1/—k
1—72+42¢r

donde 7 = w/wy,

La funcién H(w) se conoce como funcién de transferencia. Su parte real corresponde
a la transmisiéon de armonicos del tipo coseno y su parte imaginaria a la transmision de
arménicos tipo seno. El médulo de H (w) representa la amplificacion que f(t) experimenta
al “atravesar” el sistema lineal y “convertirse” en respuesta, mientras que el argumento
de H(w) representa el desfase entre respuesta y excitacion.

Una funcién cualquiera f(¢) puede descomponerse en una suma de armoénicos de

“peso” F(w):
1 o .
1) = 5 L  Pw) et de

La respuesta al armoénico:

1 .
—F(w) ezwt
27

sera:
1

2
luego, por superposicién, la respuesta a la suma (integral) de arménicos serd la suma
(integral) de las respuestas a cada uno de ellos:

H(w)F(w)e™!

x(t) ! /OO H(w)F(w) e dw

:%_Oo

lo cual quiere decir que la transformada de z(t) viene dada por:

Una superposicién similar puede hacerse en el “dominio del tiempo”. La respuesta a
la funcién impulso (6(¢)) puede obtenerse sin mayores complicaciones:

effwnt
h(t) = — i t
(6) = =S sinfuwat)

Una funcién cualquiera puede considerarse una suma de funciones impulso de valor f(¢).
La respuesta en el instante ¢ serd la suma de las respuestas en dicho instante correspon-
diente a todos los impulsos que ya han ocurrido:

z(t) = /_too h(t —7)f(T)dr = h(t) * f(t)

la equivalencia de esta integral (Integral de Duhamel) con el producto de convolucién es
posible porque la respuesta a impulsos que atin no han ocurrido es nula. Luego la respuesta
es la convolucién entre la excitacién en cuestién y la respuesta a la funciéon impulso. La
transformada de la expresién anterior es:

X(w)=H(w)F(w)

con lo que se deduce que la funcién de transferencia debe ser la transformada de la res-
puesta al impulso unidad. La comprobacién de este extremo no presenta complicaciones.
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A.3.2 Relaciones Excitacién—Respuesta para Procesos Aleatorios Esta-
cionarios

Los resultados del apartado anterior son de utilidad en el estudio de la descripcién esta-
distica y en frecuencia de la respuesta a excitaciones aleatorias. La media de la respuesta
se obtiene como sigue:

Elz] = H(0)E[f]

Si la excitacion es de media cero, también lo sera la respuesta.

La funcién de autocorrelacion de la respuesta en funcién de la autocorrelacion de la
excitacion puede obtenerse haciendo uso de la superposicién en el dominio del tiempo
(integral de Duhamel). A partir de la funcién de autocorrelacién se deduce la densidad
espectral de la respuesta en funcién de la densidad espectral de la excitacién:

Sa(w) = |H(W)[*Sy(w)

Del resultado anterior se tiene que la respuesta a un ruido blanco tiene una densidad
espectral como la indicada en la Figura A.11. Se puede decir entonces que el sistema
lineal actia como filtro, dejando pasar frecuencias préximas a su frecuencia natural y
amortiguando el resto de frecuencias.

x(t) y(t)

x(t) H(w) y(t)

~

I ()] Sy(w)

Figura A.11: Filtrado de una vibracién de banda ancha al atravesar un sistema lineal.

A.3.3 Respuesta de un Sistema de Varios Grados de Libertad.

Existen diversos métodos para la obtencién de la respuesta de sistemas de varios grados
de libertad sometidos a excitaciones deterministas. Uno de los més populares es el de
superposicién modal. Las ecuaciones de equilibrio para un tal sistema son:

Mx+Cx+Kx=P

Para desacoplarlas es necesario hacer alguna suposicién respecto del amortiguamiento:
bien suponer que es proporcional a la masa y a la rigidez, o bien suponerlo conocido para
cada modo de vibracién. En este tltimo caso, haciendo x = ¢y (siendo ¢ la matriz modal)
se tiene un sistema desacoplado en y:

. . Py
Yr + 2§rwryr + wzyr = Er (AG)
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en donde w, es la frecuencia natural correspondiente al modo r, y p* = ¢ p. La matriz
modal y las frecuencias naturales se obtienen del problema de autovalores:

(K —w?M)¢p =0

Cada una de las ecuaciones del sistema A.6 tiene una funcién de transferencia dada
por:
1/k,
H.(w) = T2 ot

— 77+ 1287,

De hecho, se puede definir la matriz de transferencia como aquella en que los términos
de la diagonal alojan a la funcién de transferencia correspondiente. La respuesta a una
excitacién cualquiera en el grado de libertad r se puede obtener mediante la integral de
Duhamel correspondiente a dicho grado de libertad (usando la funcién de respuesta al
impulso correspondiente). En el caso de respuesta ante excitacién aleatoria, es necesario
disponer de la descripcién estadistica de cada excitacion, asi como de las posibles correla-
ciones entre las distintas entradas. Con esta informacién se puede obtener, por ejemplo, la
funcién de correlacion entre dos respuestas cualesquiera, y con ella, la densidad espectral
cruzada entre las respuestas en cuestién, o entre una entrada y una salida:

Symyn = Hpyp (W) Spz pr Hn(w)
En forma matricial, se tiene:
Sy = H*(w)Sp+(w)H(w)

Relaciéon que proporciona la matriz de densidad espectral de la respuesta en funcion de
la matriz de transferencia del sistema y de la matriz de densidad espectral de la entrada.
Esta relacién se escribe en coordenadas naturales como:

Sx(w) = ¢H"(w)¢" Sp(w)pH(w)p"



Apéndice B

Engranajes

B.1 Engranajes Paralelos

B.1.1 Condiciéon de Engrane, Perfiles Conjugados

Los perfiles de dos ruedas dentadas cumplen la “condicién de engrane” cuando son capaces
de reproducir el movimiento relativo que existe entre dos discos de friccion, esto es, cuando
mantienen una relacién de transmision (relaciéon de velocidades) constante, no dependiente
del punto de contacto entre los perfiles en cuestién. En este caso, se tiene un dispositivo
capaz de transmitir potencia a través de una fuerza de contacto normal a superficies sélidas
(que pueden hacerse mucho maés altas que las fuerzas tangenciales de los discos o correas de
friccién) con la suavidad cinemdtica de funcionamiento propia de estos discos (Fig. B.1).

()

02

Figura B.1: Discos de friccién.

Los axoides del movimiento relativo de dos cuerpos son los lugares geométricos de
los ejes instantaneos de rotacién y minimo deslizamiento referidos a cada uno de los dos
cuerpos considerados. En el movimiento plano, los vectores de rotaciéon tienen que ser
perpendiculares al plano en el que se produce el movimiento, por otra parte, el minimo
deslizamiento (siempre paralelo al vector rotacién) tiene que ser nulo para no sacar a los
cuerpos del plano. Los axoides del movimiento relativo son entonces curvas que ruedan sin
deslizamiento la una sobre la otra. En la transmision del movimiento a través de discos de
friccién, los axoides del movimiento relativo coinciden con la circunferencia exterior a los
discos. En el caso de dos perfiles que engranan, los axoides del movimiento relativo deben

271
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ser dos circunferencias tangentes si se quiere que la relacién de transmisién sea constante.
En una posicién determinada, el centro instantdneo de rotaciéon del movimiento relativo
estd en la normal a las superficies de los dientes en el punto de contacto porque los dientes
no se penetran, y en la linea entre centros de las dos ruedas porque el centro de una de
ellas se desplaza perpendicularmente a esta linea.

Dos perfiles de diente cumplen la condicién de engrane, esto es, son perfiles conjuga-
dos, cuando los axoides del movimiento relativo son dos circunferencias (Fig. B.2). En la
Figura B.3 puede verse que para cualquier perfil convexo existe un perfil conjugado. De-
jando la rueda correspondiente al perfil conjugado en posicion estacionaria, y desplazando
el perfil original segin el movimiento relativo que describe sobre la rueda estacionaria,
puede verse que, en cada posicion, los perfiles han de permanecer tangentes para no pen-
etrarse. Esto es, el perfil conjugado es la envolvente de las distintas posiciones del perfil
moévil.

Figura B.3: Generacion de un perfil conjugado.

Una rueda debe estar dotada de una coleccién de perfiles si se quiere que el movimiento
de rotaciéon se transmita durante los 360° de una vuelta, esto es, el engrane de un par de
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perfiles conjugados no debe terminar antes de que comience el engrane de los siguientes.
Por otra parte, es muy infrecuente que un par de ruedas dentadas trabajen continuamente
con el mismo sentido en giros y momentos (Fig. B.4), por esto, es necesario disponer de
otro juego de perfiles conjugados que entran en funcionamiento en el caso de que varie el
signo de los momentos o de los giros. Estas dos condiciones dan lugar al aspecto ordinario
de ruedas con un nimero determinado de dientes simétricos (Fig. B.4).

Figura B.4: Cuatro modos de funcionamiento de un engranaje.

Se define como “Linea de Engrane” el lugar geométrico de los puntos de contacto
entre perfiles conjugados respecto de un tercer sistema de referencia estacionario. En la
Figura B.5 se representa la construccién geométrica de esta linea. Los sucesivos centros
instantaneos de rotacién, referidos a la rueda 1, estan en la perpendicular a la superficie
del perfil y sobre el axoide. El centro instantianeo de rotacién referido a un sistema fijo
permanece invariablemente en el punto I de la Figura B.5, por tanto, cuando el punto
de contacto es el punto 1 de la rueda 1, el centro instantdneo de rotacién I coincide
con 1’, el segmento 11’ pasa a ocupar la posicién PiI a través del giro correspondiente.
Andlogamente, cuando el punto de contacto es el 2, el punto 2’ ocupa la posicién I, el
segmento 22" ha girado el angulo correspondiente. Siguiendo este proceso se obtiene la
linea de engrane del perfil de diente. Esta construccion sirve ademas para generar el perfil
conjugado, basta con girar los segmentos I P, IP; ... sobre el centro de la rueda 2 y con
el mismo angulo que los llevé de la posicién original a la linea de engrane.

De lo tratado hasta aqui se deduce que la linea del empuje normal a las superficies
de los dientes es aquella que pasa por el punto correspondiente de la linea de engrane y el
punto I (Fig. B.6), el 4ngulo que forma esta linea con la tangente a los axoides por I es el
angulo de empuje. A menos que la linea de engrane sea recta, cosa que s6lo ocurre en un
tipo especial de perfiles llamados de evolvente, el angulo de empuje va variando en el tramo
de la linea de engrane que se aprovecha para la conduccién (arco de conduccion), de manera
que la componente perpendicular al eje varia de magnitud y se producen vibraciones en
los apoyos que pueden llegar a ser muy violentas en engranajes rapidos.
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O

Hinea de engrane

Figura B.6: Angulo de empuje.

Para asegurar el engrane sin saltos entre las dos ruedas, se debe comprobar que
el siguiente par de perfiles entran en contacto antes de que el actual salga del arco de
conduccion. Esto se consigue en engranajes paralelos haciendo el paso sobre el axoide
menor que el arco de conduccién. El paso se define como el arco (medido sobre alguna
circunferencia, en este caso sobre el axoide) dividido por el nimero de dientes:

D
P=—
z
En ocasiones se sigue utilizando el mddulo, que se define como el didmetro de la circun-
ferencia en cuestion dividido por el ntimero de dientes:

m= —
z

El recubrimiento se define como la relacién entre el arco de conduccién y el paso:
Cp
Pp

€

La velocidad tangencial a las superficies de los dientes (velocidad de deslizamiento) es:

Vd = WQlﬁ
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donde wo; es la velocidad de giro relativa entre ruedas, y el punto P es un punto de la
linea de engrane. Puesto que wpy es constante, vy es proporcional a IP (vg = 0 cuando
P coincide con I). Para mantener la velocidad de rozamiento y, por tanto, el desgaste
y la pérdida de potencia, en unos valores razonables, es necesario limitar la longitud IP
a un intervalo lo mas pequeno posible. Esto limita el arco de conduccién (Fig. B.7) vy,
por tanto, el paso en engranajes paralelos. En engranajes helicoidales se dispone de un
recubrimiento adicional debido al dangulo de la hélice que permite reducir el paso (para
minimizar el desgaste) sin afectar al engrane.

Figura B.7: Arco de conduccion.

B.1.2 Perfil de Evolvente

El perfil de evolvente presenta ventajas claras frente a cualquier otro perfil de diente, sin
embargo, durante casi dos siglos se vino utilizando el perfil de cicloide (Fig. B.18). La
condicién de engrane se demostré pronto para estos perfiles y su utilizacién se generalizd
como representante de una ceguera histérica de la ingenieria.

La curva que genera la punta de un hilo que se desenrolla de una circunferencia
base se llama FEvolvente de Circulo (Fig. B.8). El tinico pardmetro que caracteriza a una
evolvente dada es el didmetro del circulo base Rp. La expresién en coordenadas polares
de la evolvente r(¢) es complicada, mejor utilizar las expresiones paramétricas (@), p(¢).
De la Figura B.8b se obtiene:

Rp

cos Y

Rpp=BC =BT —~TC = Rptany — Rpy = Rp(tanty — ¢)
p=tany —¢

La funcion tan — 1 se conoce como funcién evolvente.

La siguiente analogia explica muchas de las propiedades de los perfiles conjugados de
evolvente. Sean dos circulos de radios Rp; y Rpo separados una distancia arbitraria d
(Fig. B.9). Se enrolla un hilo en uno de los circulos y, en una de las pasadas, se lleva hasta
el segundo circulo donde se continua enrollando en sentido contrario. Supéngase que los
circulos se recrecen arbitrariamente con papel para dibujar sobre estos los perfiles de los
dientes conjugados. Se dispone de un ldpiz unido al hilo y en movimiento con él. Una de
las ruedas se hace girar en el sentido de enrollar mas hilo sobre ella, por ejemplo, la rueda
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cfrcule
de base

@)

Figura B.8: Evolvente de circulo (a) y coordenadas polares (b).

2 girando en sentido contrario a las agujas del reloj (Fig. B.9). El ldpiz viaja en linea
recta (con el hilo) desde la rueda 1 (punto 77) hasta la rueda 2 (punto 7%). Respecto del
sistema de referencia estacionario, el lapiz describe un movimiento rectilineo (segmento
TiT»). En cambio, respecto de la rueda 1 el 1dpiz hace las veces de la punta de un hilo que
se desenrolla de esta rueda, el lapiz dibuja una evolvente sobre la rueda 1. A la vez que el
hilo se desenrolla de la rueda 1 se va enrollando en la 2 y, por tanto, el lapiz dibuja una
evolvente que se recorre en sentido contrario sobre este sistema. Si se prescinde del hilo, y
se hacen engranar los perfiles de evolvente asi obtenidos, se reproduce el movimiento que
los ha generado.

Figura B.9: Fundamento del engrane de dos evolventes.

Las ventajas de los dientes con perfil de evolvente son las siguientes:
1. El dngulo de empuje es constante. Se mejora la suavidad de funcionamiento.

2. Cualquiera dos dentaduras pueden engranar entre si con tal de que tengan el mismo
modulo.

3. Dos ruedas con el mismo médulo engranan a cualquier distancia entre centros,
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aunque el engrane sin holgura requiere una distancia determinada.

4. La cremallera de evolvente tiene los flancos rectos con lo que la facilidad de tallado
de ruedas de evolvente es considerable.

La analogia del hilo explica perfectamente todas estas propiedades.
Para estas ruedas se suele definir el paso y el médulo en funcién del circulo base:

2R
py = I8

z

2Rp
mp =

z

Los pardmetros de funcionamiento se obtienen una vez determinada la distancia entre
centros de las ruedas. El dngulo de empuje es (Fig. B.9):

Rp1 _ Rpo _ Rp1 + Rpo
R, Ry d

cosa =
El radio del axoide para este valor de « es:

Rp

Cos «x

y por tanto, el paso y el modulo siguen la misma relacion:

Pp mp

COS «x COos «x

El espesor de diente sobre el axoide se obtiene como sigue:

ep —2RpE,(«)
cos v

La distancia de engrane sin holgura (Fig. B.10) es la que hace que la suma de los espesores
de los dientes de las dos ruedas (medidos sobre los axoides) coincida con el paso sobre el
axoide:

e1t+eo =P

En la Figura B.11 se representan el resto de dimensiones que definen completamente
la geometria de la rueda dentada. El paso y espesor en el circulo base se pueden obtener de
una rueda ya construida haciendo las medidas indicadas en la Figura B.12. Esto es posible
porque los perfiles se han ido desenrollando del circulo base hasta llegar a la posicién de
medida.

En la Figura B.13 se representan los datos intrinsecos de una cremallera. La Fi-
gura B.14 muestra la generacion del perfil de evolvente en ruedas interiores.
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Figura B.10: Posibles distancias entre centros.

Figura B.11: Datos que definen la dentadura.

Figura B.12: Medida del paso y el espesor sobre una rueda.
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1{nea Aée referencia
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Figura B.13: Cremallera.

Figura B.14: Perfil de evolvente para ruedas interiores.
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B.1.3 Limitaciones al Engrane de Dientes con Perfil de Evolvente

Para que dos ruedas con dientes de perfil de evolvente engranen sin interferencias de ningin
tipo se debe cumplir una serie de requisitos geométricos. Para que la cabeza de los dientes
de una rueda no toque al fondo de la otra se debe cumplir que (Fig. B.15):

Rci+Rp2 <  d

Rco+Rpr < d

Figura B.15: Radio del fondo para evitar la penetracion.

Para permitir el engrane continuado se debe tener un coeficiente de recubrimiento
superior a la unidad (Fig. B.16). En la préctica se utilizan valores de € de 1.1 a 1.4.
Puesto que la distancia C'B se puede expresar como suma de IA; y I Ay (Fig. B.16), cada
una de las cuales sélo depende de los parametros que definen una rueda, es comun dividir
el recubrimiento en dos magnitudes representativas de la contribucién al recubrimiento
por parte de cada una de las ruedas:

€=¢€1+ €

El valor de €; viene dado por (Fig. B.16):

Rp /R%l
= — — —1-t
€1 Ps [ 1231 an «

Otra limitacion al engrane proviene de la interferencia entre dientes. Es posible que
dos dientes engranen en un tramo de la linea de engrane, y pasen seguidamente a interferir
el uno con el otro (Fig. B.17). Aunque es posible fabricar dientes “que se interfieran”, no
es recomendable porque la resistencia mecénica del diente queda muy reducida. El radio
de cabeza maximo que no produce interferencia es (Fig. B.17b):

Rc1 = O115 = \/RZBl + (Rp1 + RBQ)2 tan? a

El radio de cabeza esta ademas limitado por el radio que produce el “apuntamiento” del
diente, esto es, el radio que da lugar a un espesor en cabeza nulo. Este radio se obtiene
de las expresiones (Fig. B.17c):

Rap = cos Y
e
— = RpE,(¢)

2
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Figura B.16: Zona activa de la linea de engrane y recubrimiento.

(b)

Figura B.17: Interferencia y apuntamiento.

B.1.4 Perfil de Cicloide

Una curva cicloide se genera haciendo rodar sin deslizamiento una circunferencia (ruleta)
alrededor de una circunferencia base (Fig. B.18). Si la ruleta rueda por el interior de la
base dibuja una hipocicloide, si rueda por el exterior de la base genera una epicicloide. En
la Figura B.18 se hacen rodar sin deslizamiento dos circunferencias base y una ruleta de
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manera que el centro instantaneo de rotacion de los tres movimientos relativos permanezca
en el punto I de un sistema de referencia estacionario. Un punto P de la ruleta dibuja
una epicicloide en el sistema de la circunferencia Cy y una hipocicloide en el de la C7, en
el sistema de referencia fijo el punto P describe el contorno de la ruleta, ésta serd la linea
de engrane.

En la generacién de los perfiles el punto P se desplaza tangencialmente a ambos,
por tanto los dos perfiles son normales en P. El movimiento relativo de las dos ruedas
tiene como axoides las dos circunferencias base, luego la condiciéon de engrane se cumple
automaticamente, los perfiles son conjugados. La linea de engrane es el lugar geométrico,
en ejes fijos, de los sucesivos puntos de contacto entre dientes, esto es, el arco PI de la
ruleta. La linea de engrane no es recta con lo que el angulo de empuje varia a lo largo del
arco de conduccién. Esto impide que este tipo de perfiles se usen para la transmisién de
potencia a altas velocidades.

~~ [ eplcicioide

{nea ae engrane

\ nipocicloide

Figura B.18: Perfil de cicloide.

Los perfiles de cada rueda son distintos aun cuando las ruedas tuvieran el mismo radio
de base. Esto puede corregirse dibujando el perfil con dos ruletas simultdneamente. En
este caso, dos ruedas idénticas pueden engranar entre si.

B.1.5 Tallado de Engranajes con Perfil de Evolvente

El tallado de las ruedas de una familia (ruedas con el mismo médulo) puede hacerse con
una cremallera de flancos rectos (perfil de evolvente) (Fig. B.19). El movimiento de corte
es de arriba a abajo en la figura, mientras que el movimiento de generacién se consigue
desplazando y girando la rueda como si estuviera engranando con la cremallera. Los
parametros sobre los que se puede incidir para variar el tipo de rueda obtenida son, por
un lado, la relacion entre la velocidad de giro y de desplazamiento de la rueda a tallar y,
por otro, el desplazamiento V' del axoide resultante hasta la linea media de la cremallera.

Los datos intrinsecos de la cremallera son el dngulo de empuje g y el paso Py (referido
a la linea media) (Fig. B.13). La linea media se define como aquella en que ey = Py/2,
sobre ella se miden las alturas de cabeza y pie de la cremallera. El radio del axoide esta
determinado por el nimero de dientes que se deseen conseguir. En efecto, el paso sobre
el axoide (que en la cremallera coincide con el paso sobre cualquier otra linea paralela a
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rerramienta

Figura B.19: Tallado por cremallera.

la linea media Pp) es:

27 R
Py =20

z
con lo que el radio del axoide viene dado por:

Pyz
Ry = —
0 2T

Puesto que la velocidad lineal de la rueda es v = wRy, se tiene que el niimero de dientes

determina la relacién entre v y w:

v Pz

w 21
El desplazamiento V' se puede variar arbitrariamente controlando la distancia d del centro
de la rueda a la linea media: V = d — Ryg. En la Figura B.20 se muestran los perfiles
obtenidos con distintos valores del desplazamiento V. Los pardmetros intrinsecos de la

rueda asi obtenida vienen dados por:

Rp = Rycosag
Pg = Pycosay
P,
eg = ecosag+2RpE,(ag) = {70 + 2V tan o + 2R0Ev(a0)} cos o

Rr = Ro+V —ay

El radio de fondo no coincide con el radio de pie (radio en el que comienza el perfil de
evolvente). Este ultimo vienen dado por el radio del punto A de la Figura B.20:

—n — w0 — V2
Rp = OT2+TA2:\/(Rocosao)2+<Rosinao—a9 >
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El radio de cabeza se decide en un torneado previo, debe comprobarse que cumple todas
las restricciones descritas en el Apartado B.1.3.

Figura B.20: Distintos dientes obtenidos al variar el desplazamiento V.

En el tallado con fresa madre (Fig. B.21a) se disponen una serie de cremalleras cor-
tantes sobre un cilindro. El movimiento de corte es el giro de la fresa sobre su propio eje.
Para conseguir fondos rectos es necesario desplazar la fresa en sentido vertical de vaivén.
En la Figura B.21b se representa el tallado con pinén cortador, el movimiento de corte es el
desplazamiento vertical del pinién y el giro del mismo sobre su propio eje es el movimiento
de generacién que simula el engrane con la rueda que se esta tallando. El tallado con fresa
de forma (Fig. B.21c) requiere una fresa especifica para cada tipo de hueco a tallar. Este
sistema se utiliza en pequenos talleres para producciones muy limitadas.

(b)

Figura B.21: Tallado con fresa madre (a), pinén cortador (b) y fresa de forma (c).

El acabado de las ruedas, talladas por alguno de los métodos anteriores, se realiza
mediante una herramienta afeitadora (Fig. B.22a) que engrana con la rueda tallada y
produce un raspado suave de sus perfiles. El rectificado con muelas planas “a cero”
(Fig. B.22b) reproduce el engrane de la rueda con una cremallera de dngulo de empuje
nulo. El giro de las muelas sobre su propio eje produce el rectificado.
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Figura B.22: Rectificado con herramienta afeitadora (a) y con muela plana (b).

B.1.6 Engranajes Helicoidales

En un engranaje recto, la entrada en carga del diente se produce al mismo tiempo en toda
la longitud del mismo. Para corregir esto en cierta medida, se pueden disponer dos ruedas
idénticas desfasadas un cierto angulo (Fig. B.23). De esta manera, cuando los dientes de
una de ellas entren en carga, sélo tendran que transferir una fraccién de la carga total, el
resto estd siendo transmitido por la rueda colindante. Cada una de estas ruedas desfasadas
se puede dividir en dos y repetir el proceso hasta el infinito. En el limite, se tendra una
rueda en la que los dientes se van desfasando a lo largo del eje segin un determinado
angulo de hélice (p) medido en el cilindro base (Fig. B.24). Cada seccién normal de la
rueda coincide con la rueda recta original salvo el angulo de desfase correspondiente. El
funcionamiento de una rueda de este tipo es sustancialmente m&s suave que el de una
rueda con dientes rectos.

e
 —
omrnd

[ 1

Figura B.24: Generacién de todos los perfiles desfasados.



286 APENDICE B. ENGRANA.JES

En la Figura B.24 se representa la generacion a un tiempo de todos los perfiles des-
fasados de un diente de evolvente. Sobre el cilindro base se enrolla una cinta de papel
cuyo extremo se ha cortado a un angulo Gp. Cuando el extremo de la cinta de papel
alcanza el radio de cabeza. comienza a dibujar sobre el cilindro base el perfil de evolvente
correspondiente. Se observa en esta Figura que hasta que todo el extremo de la cinta
no esta en contacto con el cilindro base no se genera sobre él una hélice de angulo (p.
Quiere esto decir que, si se corta el diente por un cilindro de mayor radio que el de la
base, se obtiene una hélice de distinto d&ngulo que la trazada sobre el cilindro base. En la
Figura B.25 se representa el cdlculo del dngulo de la hélice sobre el cilindro axoide:

tan ﬂB
COS («x

tan g =

El paso H de las hélices sobre los dos cilindros es el mismo puesto que, cuando los perfiles
han dado una vuelta completa, se tiene una seccién idéntica a la original, todos los puntos
guardan la misma relacion.

“élice cel
€lice de la base amule/ 1 \

Figura B.25: Angulo de hélice sobre el cilindro axoide.

En ruedas helicoidales existe una condicién de engrane adicional a las propias del
perfil, los dngulos de las hélices deben tener la misma magnitud y angulos contrarios:

BB1 = —0BB2

Exigir esta condicion sobre el cilindro base es equivalente a exigirla sobre cualquier otro
cilindro que corte a los dientes helicoidales.

Las ruedas helicoidales presentan una ventaja adicional frente a ruedas de dientes
rectos, el recubrimiento estd reforzado por el incremento de arco de conduccién que supone
el salto de un diente (Fig. B.26). En efecto, un diente helicoidal conduce durante el arco
de conduccién correspondiente a su perfil frontal més todo el arco barrido por el diente
en si:

S B — btan ﬁB
El recubrimiento total es entonces:
¢ — C r+ SB Sk

Py TRy
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Puesto que Sp/Pp se puede aumentar a base de dngulo de hélice y espesor de rueda, se
puede conseguir un recubrimiento aceptable con €y pequenos. Un recubrimiento de perfil
frontal pequeno permite reducir la zona aprovechada de la linea de engrane y, por tanto, la
velocidad de rozamiento entre perfiles. Esto da lugar a engranajes con mejor rendimiento,
menos desgaste, y mas silenciosos.

cilindro case

Figura B.26: Salto de un diente o recubrimiento adicional.

B.1.7 Tallado de Ruedas Helicoidales

El tallado de ruedas de dientes rectos se efectiia, como se ha visto, mediante una cremallera
del mismo médulo. En el caso de dientes helicoidales el tallado se puede realizar con una
cremallera de dientes inclinados (Fig. B.27) con un dngulo igual al de la hélice de la rueda
que se desea tallar. El disponer de cremalleras con los angulos de inclinacién propios
de cada hélice es un sinsentido teniendo en cuenta que la traslacion de una cremallera
paralelamente a si misma la deja invariable y que es este el movimiento utilizado en el
corte. Esto significa que se puede usar una cremallera de dientes rectos para tallar ruedas
helicoidales con sélo girar la herramienta el dngulo deseado (Fig. B.27).

geseracora imacinaria

I |

Figura B.27: Tallado de ruedas helicoidales.

El perfil de cremallera necesario para tallar la rueda helicoidal es el correspondiente
al perfil normal de la rueda de dientes inclinados original (Fig. B.28). El paso, el espesor
v la tangente del angulo de empuje normales son el resultado de multiplicar los valores
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frontales por el coseno del angulo de hélice:

P, = Pcosf
m, = mcosf
tana, = tanacosf

Las alturas de cabeza y de pie son las mismas que las del perfil frontal (Fig. B.28).

trontal

Figura B.28: Cremallera necesaria para el corte.
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B.2 Engranajes Concurrentes

Para la transmisién de potencia entre ejes concurrentes se utilizan ruedas cénicas como
las de la Figura B.29. El dngulo de concurrencia se define como el que forman la direccion
positiva de la velocidad de una rueda con la direccién opuesta a la velocidad de la segunda
rueda (Fig. B.29a). Cuando el cono axoide de una rueda degenera en un plano, se tiene
una rueda plana, equivalente a la cremallera en engranajes paralelos. El equivalente de
las ruedas interiores son las ruedas cénicas con angulos de cono axoide superiores a 90

(Fig. B.29b).

(b)

Figura B.29: Engranajes concurrentes.

Los axoides del movimiento relativo de las dos ruedas son los conos de la Figura
B.30. Secciones esféricas de estos conos se mantienen en la esfera que los ha generado
durante el movimiento relativo de rodadura. El perfil de los dientes puede definirse sobre
esta esfera mediante, por ejemplo, una curva de evolvente esférica (Fig. B.31). Esta curva
es la descrita sobre la esfera en cuestién por un circulo de igual didmetro que rueda sin
deslizamiento sobre el cono axoide. La rueda plana con perfil de evolvente de circulo no
tiene flancos rectos, de ahi que el perfil de evolvente no se utilice en ruedas coénicas. Se
utiliza el perfil generado por una rueda plana con flancos planos (Fig. B.32). Esto implica
que los engranajes de ejes concurrentes suelen tener menor rendimiento y ser mas ruidosos
que los de ejes paralelos.

El tallado se realiza con una cuchilla con movimiento longitudinal de corte que genera
el flanco recto de la rueda plana imaginaria. La cuchilla y la rueda deben ademas moverse
como si esta tultima estuviera engranando con la rueda plana (Fig. B.33). La mayoria de
los problemas relativos al engranaje de ruedas conicas puede estudiarse sobre las ruedas
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linite de la
evclvente esférica

cono base fiis

Figura B.31: Evolvente esférica.

Figura B.32: Rueda plana de dientes piramidales.

cilindricas equivalentes (Fig. B.34). Estas se obtienen al proyectar los dientes sobre el
cono complementario al cono axoide y desarrollar el resultado sobre un plano.

El tallado de ruedas conicas con dientes espirales no presenta excesiva complicacion.
La cuchilla debe generar los flancos planos de una rueda plana con dientes inclinados
(Fig. B.35). Por cierto que la técnica de tallado por generacién de rueda plana imaginaria
permite obtener ruedas de muy distinto tipo y caracteristicas. Por ejemplo, las ruedas
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moviniento de
la cuctilla

[ o j \
S I S

Superficie generadora imaginaria. borde cortante

Figura B.34: Ruedas cilindricas equivalentes.

Gleason e Hipoides se obtienen con un movimiento circular de la cuchilla (Fig. B.36).

Figura B.35: Rueda cénica helicoidal.

B.3 Engranajes Helicoidales Cruzados

El engranaje de ruedas helicoidales de ejes paralelos requiere que sus hélices tengan angulos
iguales y de sentido contrario. Dos ruedas de igual paso normal y dngulos distintos también
pueden engranar pero sus ejes no seran paralelos y el contacto no sera en una linea sino
en un punto.

Para analizar el movimiento relativo es conveniente imaginar la rueda engranando con
una cremallera virtual de igual paso normal (Fig. B.37). La situacién no varia cuando la
cremallera se desplaza paralelamente a sus dientes, s6lo aparece un deslizamiento adicional
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plato de
cuchillas

Figura B.36: Dentadura Gleason.

entre dientes de velocidad vg;:

Vd1 — U1 sinﬂl

ve = wpcosfy

Otra rueda de angulo (3 engrana con la cremallera por debajo. La cremallera se
desliza paralelamente a sus dientes con velocidad vgo:

Vd2 — V2 sin ﬁg

Ve = VgCOS [y

En la Figura B.37b puede verse que la superposiciéon de los dos movimientos hace que la
cremallera virtual se desplace con velocidad v. en direccién perpendicular a sus dientes
que coincide con la perpendicular comun a los dientes de las ruedas helicoidales. El angulo
que forman los ejes de las ruedas es 31 + Bs.

El deslizamiento entre dientes es considerable, de manera que el rendimiento es bajo
y el desgaste alto. La relacién de transmisién es:

w9 z1
,LL = —_— = —
w1 z9
y el modulo normal:
2rR 2T R
My, = ! cos 61 = 2 cos o
21

con lo que:
21 Ricosfq

29 Rycosfa

El movimiento relativo se puede estudiar a través de los axoides del movimiento de
cada rueda con la cremallera imaginaria (Fig. B.38). En la Figura se representan las lineas
de contacto entre el cilindro axoide de cada rueda y el plano axoide de la cremallera. La
interseccion de estas rectas es el punto de contacto de los axoides. La interseccion entre
los planos de engrane de cada rueda con la cremallera da lugar a la linea de engrane
entre ruedas (Fig. B.38). Los axoides reales del movimiento relativo son los paraboloides
hiperbdlicos de la Figura B.39. Un ejemplo muy usado de engranajes helicoidales cruzados
es el de tornillo sinfin y rueda a 90° (Fig. B.40).
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\A\\

Figura B.38: Linea de engrane.

B.4 Trenes de Engranajes

B.4.1 Trenes Ordinarios

A veces una determinada relacién de cambio no puede conseguirse con sélo dos ruedas
dentadas, es necesario utilizar varias ruedas que engranen entre si. El dispositivo se conoce
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generatriz de
contacto

Figura B.39: Axoides del movimiento.

o) I
@

Figura B.40: Tornillo sinfin.

como tren de engranajes. La relacién de transmisién en el ejemplo de la Figura B.41 es:

() W2 W3 Wy W4 Z1%3

w1 w1 W2 Wy wsg 2324

8:Co

Figura B.41: Tren de engranajes.

En general:
_ producto de z’s conductoras

producto de z’s conducidas

Una rueda que es a la vez conductora y conducida no interviene en la relacién de trans-
misiéon. Puede servir para cambiar el sentido del giro o salvar la distancia entre ejes.
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B.4.2 Trenes Epicicloidales

Figura B.42: Tren epicicloidal.

Por definicién un tren epicicloidal es un tren de engranajes en el que una o varias
ruedas giran en torno a un eje que no es fijo. Un ejemplo de tren epicicloidal se muestra
en la Figura B.42. En este caso es necesario conocer la velocidad de dos ejes para conocer
la del tercero (todas las velocidades se refieren al eje comin AB). La velocidad wp estd
determinada cuando se fijan los valores de wy y wg (velocidad del portasatélites). En el
caso en que el portasatélites esta fijo se tiene un tren ordinario en el que la relacion de

transmision es:
WB 2123
— | =ps=_—
waA/ s 2924

Esta relacion de transmision es también la que se obtiene cuando las velocidades se refieren
al portasatélites:
wp —WwWs

Bs =
w4 —wWs

de donde se obtiene la relacién de Willis:
pswa + (1 — ps)ws = wp
Se pueden considerar las siguientes relaciones particulares:

wg = 0 (tren ordinario, no epicicloidal):
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[T
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Figura B.43: Tren epicicloidal con una rueda interior (corona).

—

wn

Otro ejemplo de tren epicicloidal se muestra en la Figura B.43. La ecuacién de Willis
se verifica también en este caso, el valor de ug es:

(5) -
ps=\{—| =——
wp/ s zC

Si se unen dos trenes epicicloidales entre si (4 g.d.l.) mediante dos ligaduras se obtiene
un nuevo sistema de dos grados de libertad pero en el que la entrada y salida pueden
permanecer invariables. Esto permite el uso de estos trenes para cajas de cambio como se
comenta en el Apartado 9.6.

La ecuacién de Willis hace pensar que un tren epicicloidal simple puede usarse como
transmision continuamente variable sin mas que controlar la velocidad del portasatélites
con algin motor que pueda variar su velocidad de funcionamiento en un rango amplio
(por ejemplo, un motor eléctrico). Sin embargo, se comprueba que para que el sistema
funcione es necesario suministrar la mayor parte de la potencia a través del portasatélites,
esto es, para que la transmision funcione se necesita una planta de potencia importante
que no requiera transmisién, con lo cual se puede prescindir del motor de combustién y
de la transmisién. La solucién al problema de la transmisién continuamente variable no
es tan sencilla.
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