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RESUMEN

En el presente trabajo se pretende abordar el disefio de un mecanismo de direccion tipo steer-by-
wire. Se tratard la cinemadtica del mecanismo, la eleccion del actuador y calculo de elementos de
maquinas necesarios para el funcionamiento.

Para empezar, se presenta la informacion sobre el vehiculo que es necesaria conocer y se justifica
la aplicacion de este tipo de direccion en él. Una vez planteadas y resueltas las ecuaciones que
modelan el movimiento del mecanismo se ha estudiado someramente la influencia de sus
dimensiones sobre su comportamiento, permitiendo adoptar las decisiones oportunas para lograr
una solucion de compromiso. Dicho compromiso se ha perseguido minimizando el error de giro y
el esfuerzo que debe aportar el actuador, lo que redunda en un sistema mas compacto y econémico.
Los distintos elementos que compondran el sistema se disefiaran de acuerdo a un criterio de vida a
fatiga infinita con la intencion de que se supere la vida util del vehiculo.

Para llevar a cabo los cdlculos y la simulacidon cinemaética se ha desarrollado un conjunto de scripts
de Matlab que se facilitan en las tiltimas paginas de esta memoria.
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ABSTRACT

Among these pages the reader will find a steer-by-wire steering system design for Renault Twizy.
All kinematics, actuator selection and needed machine components design will be treated.

First of all an overview of the vehicle’s features and data sheet will be made in order to justify
applying such technology. In second place a choice will be made on which steering mechanism will
be used among all the traditional ones. Then a kinematic model has been set to study the impact of
different bar dimensions on the system’s behavior. This has lead to a compromise solution based on
the steering error and force generated by the actuator, obtaining a system as compact and cheap as
possible. All components have been designed following an infinite life criteria so that vehicle’s
lifespan is exceeded.

Calculations and kinematic simulation have been acquired thanks to a collection of Matlab scripts
that are provided at the end of this project.
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OBJETIVOS Y ALCANCE DEL TRABAJO

La finalidad que persigue este trabajo de fin de grado es el de disefiar un sistema steer-by-wire para
un Renault Twizy, particularizando el disefio para dicho modelo. Para lograrlo se tratara de:

¢ Realizar una introduccion a esta tecnologia viendo las diferencias con los mecanismos
tradicionales de direccion, sefialando ventajas e inconvenientes.

e Proporcionar la informacién mas relevante que condicione el disefio.

e Adoptar un modelo de interaccion asfalto-neumatico que modele el par ejercido sobre las
ruedas.

e Seleccionar el binomio mecanismo-actuador mds adecuado al vehiculo buscando
minimizar el impacto sobre el disefio actual del coche.

e Dimensionar los elementos principales del sistema de direccion considerando un
movimiento plano.

Para este caso se contemplard una maniobra de aparcamiento a muy reducida velocidad
(tendiendo a nula) en la que las fuerzas laterales sobre el vehiculo son completamente despreciables
[1]. Este caso es el mds demandante en cuanto a esfuerzo sobre el volante y por ende sobre el
mecanismo de direccién (para un sistema puramente mecdnico), con lo cual estd justificado
contextualizar el disefio en él para dimensionar el sistema. Ademas, se considerara dominante la
interaccion con el asfalto frente a las fuerzas y momentos de inercia de los elementos del mecanismo
y el momento autoalineante de las ruedas (ya que las fuerzas laterales se han despreciado). Se
aplicara un cierto grado de sobredimensionamiento como consecuencia de esta simplificacion.

Una limitacion adicional a este trabajo es que no se ha comprobado que exista espacio para que el
sistema pueda ser instalado en el vehiculo. Sin embargo, la solucion final puede ser valida sin mas
que buscar una disposicion del conjunto de actuacion que lo permita a pesar de que se ha intentado
compactarlo todo lo posible. Adicionalmente se ha considerado un mecanismo plano, aunque de
hecho exista movimiento fuera del plano de la cremallera cuando la suspension acttia. Los angulos
de salida y de avance tampoco se han tenido en cuenta ya que no tienen un efecto importante en el
funcionamiento del mecanismo [2].

i OpiT—
P
60 5
= bS(L) s

p [mm]

Comparativa de angulo girado por ambas ruedas en modelo
espacial (punteada) y modelo plano (continua) en [11].
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1 INTRODUCCION

Elvehiculo: Renault Twizy

Renault Twizy es un vehiculo completamente eléctrico producido por el fabricante francés
Renault en la planta que tiene la marca en Valladolid, Espafia desde 2011. Existen
fundamentalmente dos modelos distintos, uno que requiere el permiso AM de conduccién con un
motor eléctrico de 4 kW (Twizy 45) y otro que requiere el permiso B con un motor de 8 kW (Twizy
80) ambos de propulsion trasera.

Figura 1: Renault Twizy

La autonomia certificada ronda los 100 km, es un eléctrico enchufable y esta concebido de manera
clara para un entorno urbano, siendo su tiempo de recarga de 3’5 horas. Sus dimensiones reducidas
hacen de este modelo un vehiculo &gil tanto en circulacién como durante el estacionamiento, mas
todavia si se tiene en cuenta la actual tendencia hacia espacios sin trafico o con trafico reducido a
motocicletas, vehiculos hibridos o eléctricos y transporte urbano en los nticleos urbanos.

Posee suspensiones tipo pseudo-McPherson tanto en el eje delantero como en el trasero. En lo que
respecta al mecanismo de direccion éste cuenta con un sistema pinon cremallera directo en el cual la
cremallera se ubica por delante del eje delantero compartiendo espacio con, al menos, una bateria
de 12v. La columna de direccion es visible desde el habitaculo del conductor casi en su totalidad,
ocupando un espacio considerable en su interior por detras de los pedales.

Figura 2: Cadena de montaje en Valladolid



4 Introducciéon

En el Anexo A puede ampliarse toda esta informacion en la hoja de especificaciones técnicas del
fabricante, documento basico en la realizacion de los calculos posteriores

El papel que juega este vehiculo en el presente trabajo es secundario ya que el disefio podria
aplicarse a otro modelo variando los pardmetros de disefio. Sin embargo, hay ciertas caracteristicas
de este vehiculo que sugieren una afinidad mayor por el sistema que se pretende disefiar. Estas son:

e El vehiculo no posee direccion asistida.

e La columna de direccion (un elemento movil) se encuentra en el habitaculo del
conductor.

e Esun vehiculo ligero que no requiere de actuadores de alta potencia o tamafio.

Figura 3: Columna de direccion en el interior del vehiculo

1 En los sistemas steer-by-wire la columna de direccion no es necesaria ya que el volante no transmite mecanicamente el

glro.
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Latecnologia “by-wire”

La filosofia de esta tecnologia es la de eliminar las conexiones mecanicas y sustituirlas por
actuadores controlados independientemente. El nombre que recibe la tecnologia resume muy bien
su funcionamiento y es que el peso de la electronica es muy importante, solo hay que pensar en la
manera de acelerar de los motores de combustion actuales. En lugar de accionar el cable del
acelerador para acelerar el motor en los modelos mas antiguos, el acelerador hoy en dia acttia como
un potencidmetro enviando una seial que es procesada para actuar en consecuencia sobre el motor.
En este proceso el ordenador de abordo puede ajustar dicha respuesta a las condiciones de
conduccion actuales y minimizar el consumo, garantizar la rodadura sin deslizamiento
(derrapaje)... esto abre un gran abanico de posibilidades a la hora de optimizar la respuesta del
sistema a partir del input? que recibe del usuario.

Ademas de las ventajas a nivel funcional también puede facilitar la adaptacion del manejo de
ciertas maquinas o vehiculos a personas con algun tipo de dificultad, lo que podria entenderse
como una mejora de la ergonomia para éstas. Un ejemplo de esto pueden ser las sillas de ruedas
controladas via joystick, lo cual también es aplicable a automoviles.

En aerondutica podemos encontrar otro ejemplo en el control del vuelo de algunos aviones, los
cuales serian incontrolables si no hubiese un sistema automdtico que regulase la actuacion
comandada por el piloto ya que son inestables por disefio. Para este caso concreto la tecnologia
toma el nombre de fly-by-wire. El primer vuelo realizado utilizando medios no mecanicos para
controlar el avion data de 1972 por la NASA utilizando un F-8C redisefiado [3].

En este trabajo como ya se ha comentado se va a aplicar esta tecnologia al sistema de direccion.
Las direcciones asistidas hidraulica o eléctricamente pueden entenderse como el eslabén intermedio
entre los sistemas directos y los by-wire ya que el usuario sigue aportando cierto par al mecanismo.
La figura 2 ilustra sus diferencias. En la derecha se tiene una direccion asistida cuyo motor eléctrico
ubicado en la cremallera acttia basandose en la lectura del sensor de par al final de la columna de
direccion, par que es ejercido por el usuario. Por otra parte, el sistema steer-by-wire utiliza la medida
de un sensor de posicion en el volante e informacion variada procedente del vehiculo para actuar
sobre la direccion. Es posible afadir un actuador resistente para proporcionar realimentacion al
conductor y aportar realismo a la conduccion, tal y como se aprecia en el esquema donde las lineas
continuas indican flujo de alimentacion y las punteadas de informacion.

Slearing whaal
angle sensor
-

Raaction lorguas t?m::ﬂ speed,
actuator —_ - atera e
_‘I./H "'i I accalaration r“ﬁr
: yaw rale V

: ¥
Tire angla {
SONSOr_
~— ﬁ B
Eﬂ L\ ] ILI\:J—D Q____ﬂ
':‘:'lnnruru; achsabor
Esquema sistema steer by-wire [4] Direccion asistida BOSCH

Figura 4

2 Input: Dato o informacion
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Algunas de las principales desventajas tienen que ver con la seguridad y la confianza de los
consumidores finales algo que ocurre también con los vehiculos auténomos. Las soluciones a esta
problematica optan por la via de introducir sistemas redundantes que aseguren un control
completo en cualquier instante de tiempo.

Un ejemplo de esta solucion puede encontrarse en el Infinity Q50 que utiliza 3 unidades de
control independientes y no elimina la columna de direccion aunque, salvo un error critico de la
electronica o discrepancia entre las ECU, ésta se encuentra desconectada del mecanismo de
direccion a través de un embrague intermedio.

Figura 5: Infinity Q50 con sistema steer-by-wire y columna de direccién con embrague

No son muchos los ejemplos que pueden darse aparte del Infinity Q50 o el SKF Bertone Filo que
implementen esta direccion, pero supone sin lugar a duda la puerta de entrada de los vehiculos
auténomos que se esperan sean comunes en las Smart Cities de un futuro cercano.

En el caso que nos ocupa la intencion es la de eliminar por completo toda conexiéon mecéanica entre
el volante y el propio mecanismo de direccion. Esto resulta ttil ya que:

¢ Descongestiona a nivel de disefo la zona delantera del vehiculo proporcionando espacio
extra’.

e Permite sustituir el volante por otros elementos de mando.

e Se reducen los elementos que pueden provocar atrapamiento o heridas en caso de choque
frontal.

e DPermite variar el ratio de desmultiplicacion a conciencia, consiguiendo cierta
personalizacion extra de la conduccion. Ademads, pueden aplicarse ratios distintos a la
cinematica del mecanismo y a la simulacion de la fuerza en el volante.*

e Facilita la actuacion de sistemas de seguridad inteligentes de estabilidad y posicion del
vehiculo.

3 El sistema de actuacion se disefiard lo mas compacto posible y conforme al espacio disponible en condiciones reales
distintas a las de este trabajo.

4 Esto permitirfa, al contrario que en un sistema convencional, tener direcciones muy directas y blandas, muy
desmultiplicadas y duras u otras combinaciones.
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2 ELMECANISMO DE LA DIRECCION

2.1 Funcionamiento de la direccion

La funciéon que debe cumplir el mecanismo de la direccion es la de variar la alineacion de las
ruedas directrices para permitir un cambio de trayectoria del vehiculo. El accionamiento se realiza
por norma general a través de un volante cuyo movimiento es rotatorio, luego el mecanismo debe
poder transformar el giro del volante en un giro en las ruedas. Dicho giro de las ruedas se traduce
en la generacion de fuerzas sobre los neumadticos, las cuales provocan un momento respecto del
centro de gravedad que tiende a girar el vehiculo. Para ilustrar esta idea se muestra un modelo de
bicicleta de un vehiculo cualquiera.

(i
w Imponiendo equilibrio de momentos respecto del c.d.g’:
Fyt
D Meag =0
P Iz - @& = Fyp - by cos(8) + Fys - by sin(6) — Fy, - b, (2.1)
b » Wy
6]
Wy
b \ Donde:
Fyf = Caf . af
oy
br K yr = Car T Ay
Fyf, Fxr = Fuerzas de traccion/rozamiento
d
¥ W= W)
Fur Iz = Inercia de giro en eje Z

Figura 6: Modelo de bicicleta

5 c.d.g = centro de gravedad



8 El mecanismo de la direccion

La ecuacién (2.1) es una ecuacion simple que modela la evolucion del angulo de guinada del
vehiculo (¥) a partir de el angulo girado por la direccion (). Las fuerzas laterales se suponen
dependientes del angulo de deriva de los neumaticos (ay,a;) y de la rigidez a deriva (Cy, Co, ).

Este propdsito se ha logrado a lo largo de la historia del automovil con diversos mecanismos de
los cuales se describiran los mas resefiables, algunos de ellos candidatos a ser usados en el disefio.

2.2 Tiposde mecanismos

Cuadrilatero de Ackermann

Hasta comienzos del siglo XIX los vehiculos, por aquel entonces carruajes, hacian girar todo su eje
delantero de manera rigida para modificar su trayectoria. La superficie barrida por dicho eje
dificulta el disefio de un vehiculo compacto y seria sustituido por el disefio de Lankensperger. Este
disefio seria patentado en 1818 por quien da nombre al mecanismo, Ackermann.

El disefio consta de un cuadrilatero deformable (las ecuaciones de su cinemadtica son las propias
de un mecanismo de cuatro barras) que permite girar las ruedas de manera independiente.

Este mecanismo es el que se tomara como
. referencia ya que logra la condiciéon de rodadura
g sin deslizamiento para las cuatro ruedas del
\ i vehiculo (en ausencia de efectos de deriva y a baja
velocidad). Esto es asi ya que se consigue que las

ruedas realicen su movimiento entorno a un tiico
punto (CIR) si se dimensiona correctamente. Un
7 criterio de disefio bastante recurrente en algunas
——"— publicaciones es el de la convergencia de la
d proyeccion de las manguetas de direcciéon sobre el
centro del eje trasero en la posicion centrada del

1 ?2{% volante.

&

)

El mecanismo sigue requiriendo un barrido
indeseable de la barra intermedia y existen
mecanismos que aportan mayor compacidad al

©) ===t --s====4 disefio. En el disefio final la referencia consistira en

considerar que el giro de las ruedas debe cumplir

la condicion de Ackermann, estableciendo un

parametro de error maximo para cuantificar su

Figura 7: Cuadrilatero de Ackermann rendimiento. Esta condicién se desarrollara mas
adelante.
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Tornillo sin fin

Son varias las formas de los mecanismos que utilizan el sin fin para transmitir el giro del volante a
la direcciéon. Entre ellos se encuentran el sin fin — tuerca, sin fin — sector dentado, sin fin — rodillo,
bolas recirculantes... todos alojados en la caja de direcciéon. En dicha caja se produce la
desmultiplicacion utilizando alguno de los medios antes expuestos, partiendo del movimiento del
sin fin que es solidario al volante. A su salida se actia sobre una barra de mando que transmite el
movimiento a la direccion, tal y como se aprecia en la imagen derecha de la figura 6.

Tornillo sin fin - rodillo Tornillo sin fin - sector dentado

Figura 8

El disefio de la caja puede hacerse compacto y a priori no presenta grandes dificultades para ser
movido por un actuador. Sin embargo, el mecanismo todavia puede mejorarse desde el punto de
vista de la simplicidad facilitando las tareas de simulacion para obtener la informacion necesaria
para el disefio del mecanismo de actuacion, que son los dos objetivos principales de este trabajo.
Los distintos mecanismos de la caja por otra parte son menos precisos que un pinon cremallera y al
tener un mayor nimero de elementos el desgaste acumulado tiene un efecto mayor sobre el
funcionamiento de la direccién. Ademas, el movimiento de un mecanismo basado en tornillo sin fin
no es reversible.

Figura 9: Bolas recirculantes
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Pifnon cremallera

El mecanismo de la direccion

El mecanismo de pifnion cremallera es de los mas extendidos en todo tipo de vehiculos. Se trata de
un mecanismo muy sencillo con menor complejidad que los basados en tornillo sin fin. Consta de

un pinon que gira comandado por la columna de

direccion  (generalmente, anadiendo juntas
universales) y que engrana con una cremallera que

se desplaza lateralmente.

Para lograr un engrane Optimo se utiliza un
resorte que aprieta la cremallera contra el pifion, el
cual estd soportado por los rodamientos adecuados
dentro de la propia carcasa de la cremallera. Para
preservar el mecanismo es necesaria una buena
lubricacion y proteccion frente suciedad,
normalmente lograda utilizando guardapolvos que
evitan que entre arena, polvo y otros abrasivos.

a

Figura 10: Resorte pifion cremallera

La traslacion de esta cremallera provoca el giro de las manguetas de direccion (y por tanto de las
ruedas) a través de la barra que las une, la bieleta de direccion. Estas pueden estar unidas a la

cremallera tanto en sus extremos como en su centro.

La desmultiplicacion tiene lugar en el engrane

entre el pifdn y la cremallera, dependiendo tnicamente del paso de la cremallera que puede ser
variable. Esto es asi para permitir una desmultiplicacion mayor en una posicion centrada del

volante y ganar en precision en la conduccion a altas velocidades®.

ALV

Cremallera Pifdn

"N
AR J\;\u:.a e
I

Figura 11: Mecanismo pifién cremallera

En este trabajo se ha decidido aplicar el sistema steer-by-wire a este mecanismo por su simplicidad
y por una de las limitaciones del proyecto que consiste en no haber comprobado la posibilidad real
de montar el disefo. Ya que el Twizy posee este sistema de direccion se entiende que, salvo por lo
que respecta al actuador, existe espacio suficiente para el mecanismo pinén cremallera.

6 A altas velocidades (volante en posicion cercana al centro) interesa que la relacién de desmultiplicacién sea lo mayor
posible para que un giro en la direccién requiera un giro mayor en el volante. De esta manera se tiene un control mas

preciso de la trayectoria del vehiculo.
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3 MODELO CINEMATICO DEL MECANISMO

3.1 Introduccion al modelo

El siguiente paso a la eleccion del mecanismo es la de establecer un modelo que permita obtener
informacion acerca de su comportamiento en servicio. Habra que adoptar una serie de coordenadas
que recojan la posicion y orientacion que tienen los solidos en cada instante de tiempo y establecer
parametros que definen la geometria y los efectos inerciales (no contemplados en el trabajo).

Existen varias familias de coordenadas que pueden utilizarse como son las coordenadas
lagrangianas, relativas, naturales y de referencia. Cada una de ellas posee una serie de ventajas e
inconvenientes en cuanto a sistematizacion, niimero de ecuaciones necesarias etc... estas
coordenadas no son independientes entre ellas y estan sujetas a restricciones. El nimero de
ecuaciones de restriccidn necesarias varia segun la familia ya que para un mismo mecanismo con un
numero "g" de grados de libertad se tiene que:

g=n—m (3.1

La ecuacion (3.1) establece la relacion entre el nimero de ecuaciones de restriccion necesarias "m"
para un numero "n" de coordenadas utilizadas.

Las coordenadas de referencia son las mas sistematizables computacionalmente. Las ecuaciones
de restriccion dependen del par cinematico que representa y de los parametros del mecanismo sin
importar su geometria. Esto hace que conocido el nimero de solidos y los pares que los unen las
ecuaciones de restriccion puedan ser generadas y resueltas automaticamente por un ordenador.

El script desarrollado para generar las ecuaciones y para realizar la simulacion no estan
preparados para extenderlos a otros mecanismos en la version utilizada en este trabajo, aunque se
pretende automatizarlo en versiones posteriores. Este script utiliza las mencionadas coordenadas de
referencia que se muestran en la figura 12:

td

Figura 12: Modelo del mecanismo



12 Modelo cinematico del mecanismo

Estas coordenadas representan el giro y traslacién en los ejes vertical y horizontal del centro de
gravedad de los solidos, suponiendo que coinciden con su centro geométrico. De esta manera se
obtiene toda la informacién cinematica necesaria para realizar un estudio dindmico del mecanismo,
el cual como se ha comentado queda fuera del alcance del trabajo. El origen de coordenadas sera

tomado en el apoyo izquierdo, siendo las coordenadas del apoyo derecho [tg].

El mecanismo es simétrico respecto del centro de la barra 3, por lo que las longitudes de las barras
1y 2 son idénticas a las barras 4 y 5, respectivamente. Los solidos 1 y 5 representan las manguetas
de direccidn del vehiculo que permaneceran inalteradas en este disefio respecto a las originales. La
longitud de las manguetas se ha estimado in situ en 95 mm. Cabe mencionar que se trata de una
medida realizada manualmente entre el punto de unidn de la bieleta con la mangueta (amarillo) y el
punto de anclaje al trapecio inferior (en rojo) desde una vista en planta. Los sdlidos 2 y 4
representan las bieletas de direccion y el solido 3 la cremallera.

Delantera Trasera

Figura 13: Vista mangueta de direccién

La longitud de las bieletas y la cremallera, asi como la posicion de ésta tltima respecto del eje
delantero, se determinaran haciendo uso de la simulacion en el apartado 5.3 .
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3.2 Cinematica2D

Los pares cinematicos que se consideran en el modelo son de dos tipos:
1. Par de revolucién: en todas las uniones entre barras, donde iria colocada una rétula.

2. Par de punto alinea: en la cremallera.

Los pares de revolucion permiten un giro relativo entre dos solidos alrededor de un punto comdn
mientras que el par de punto a linea establece una trayectoria concreta de un punto. Esta trayectoria
puede representar el movimiento a través de una guia o carcasa que no forma parte como barra del
mecanismo, diferenciandolo asi de un par prismatico.

Par de revolucion

"1 £“3rr

Sean “i” y “j” dos solidos unidos por un par de

- revolucion en C cada uno con un sistema de

¥ J i referencia local propio <xy> las ecuaciones de

7&)‘ @ \ restriccion en coordenadas de referencia pueden

o Tl O™ obtenerse expresando el punto C partiendo del origen

Y A e 7o j \  del sistema global de referencia <XY>. Ambas
P - : y - expresiones sefialan al mismo punto, luego la suma

<X/ | vectorial debe ser la misma:

r w=(meatug)= (5440 w)

NV

Figura 14: Par de revolucion

Donde 7; y ?’; son los vectores que apuntan al c.d.g de los sélidos en <XY>:

l - . ] - .
Ry R}
— —]—>
u‘C Y U, los vectores que apuntan desde el c.d.g al punto C en <xy>:
i N )
u;, ¢ ui}

y por tltimo, A’y A’ son las matrices de rotacién de los sistemas de referencia locales al sistema de
referencia global:

cosf; —sinb; . [cosﬁj —sind;

i_ J=
4 [sin@i coso; 4 sinf;  cos0;

Estas matrices de rotacion se pueden interpretar por columnas como las proyecciones de los ejes
del sistema local sobre los del sistema global. Al multiplicar un vector expresado en la base local de
cada solido por ésta obtendriamos el mismo vector pero expresado en el sistema global de
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referencia. Es por eso que el vector u, (expresado en <xy>) debe multiplicarse por la matriz de

7 . . =
rotacion correspondiente, obteniendo uno en <XY> que puede sumarse al vector " expresado en la
misma base.

YA

bx = by - cos6 — b,, - sinf

By b~ by = by - sinf + b,, - cos6

Figura 15: Sistemas de referencia
Para el tratamiento computacional de las ecuaciones es necesario reescribir las ecuaciones de

restriccion llevando todos los términos al lado izquierdo de la igualdad, quedando la ecuacion de la
siguiente manera:

(F+aug)—(F+a-ul)=0 (3.2)

Par de puntoalinea

La ecuacion de restriccion para una relacion cinematica de este tipo consiste en imponer que el
extremo del vector de un punto siga una curva determinada en el plano:

FrAm=f= ;X]
Y A f Y

Pasando todos los términos al primer miembro:
F+A-u)—f=0 (3.3)

donde f es la curva a seguir.

X
Figura 16: Par de punto a linea
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3.3 Ecuacionesderestriccion del mecanismo.

Las ecuaciones (3.2) y (3.3) obtenidas en el apartado anterior particularizadas para el mecanismo
de 6 barras que se ha propuesto conforman las ecuaciones de restriccion del sistema. Al tratarse de
ecuaciones vectoriales se tienen por cada ecuacion de restriccion 2 ecuaciones escalares.

Los pares que unen las distintas barras son los siguientes:

Tipo de par Punto Barras
Revolucion O 0,1
Revolucion A 1,2
Revolucion B 2,3

Punto a linea B 3

Punto a linea C 3
Revolucion C 3,4
Revolucion D 45
Revolucion E 5,0

@ Sentido de la marcha @

Figura 17: Puntos de par cinematico

A continuacion se van a particularizar las ecuaciones, para lo que es importante estar al tanto de la
notacion que se va a utilizar. Esta notacion puede consultarse en el apartado “Notacion” al inicio de
este trabajo. Cada ecuacion vectorial se denotard por CY .
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- Par de revolucion en O:

R} b
cl, = [Rll + A [ 02] (3.4)
Y
- Par derevoluciéon en A:
R} Ll [R} L
o IR H R e e 39
- Par de revolucion en B:
R L] R} _Ls
ol B e [
Y 0 Y 0
- Par derevolucién en C:
(R3] (L]  [R% _ L2
Cl, = R)é + A3 |2 - R)‘i — A 2 (3.7)
Y [0 ] Y 0
- Par de revolucion en D:
(R] L2]  [R%] b
ch, = Ri +A*-|2| - R)S( — A>- 2 (3.8)
Y 0] Y 0
- Par derevolucion en E:
RS Y R
CE, = [R)S(] + A5 [ 02] - [(‘)i] (3.9)
Y
- Par de punto alinea en B:
R3 Y
B _ X 3, _ ¢
Cp = [R;?] + A [ 02] [h] (3.10)
- Par de punto alineaen C:
R3 Ll ;2
c _ |*x 3 _ i
Cp = [R;?] + A [(2)] [h] (3.11)

En el caso de los pares de punto a linea hubiese sido igualmente valido aplicar las ecuaciones a
cualesquiera dos puntos pertenecientes a la barra 3. Esto es porque las tiicas ecuaciones escalares
que aportan informacion de las ecuaciones (3.10) y (3.11) son las correspondientes a la
componente Y. La componente X de los puntos By C se calculan inmediatamente partiendo de lo
que se considerara la coordenada independiente del mecanismo: el movimiento horizontal de la

cremallera R .
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La informacion que aportan estas dos ecuaciones puede adelantarse sin mas que desarrollarlas:

L
R%}—fsin03 —h=0

¥ > | Ri=h;03

I
o

L
R3+25in3 —h=0
2 J

y es que, tal y como era de esperar, la posicion de la cremallera en el eje vertical y el giro de la
misma van a ser invariables e iguales a los impuestos por construcciéon del mecanismo sea cual sea
la posicion horizontal de la barra 3 y del resto de sdlidos. Estas tiltimas ecuaciones son las que se
han proporcionado en el script de Matlab para los pares punto linea.

Las ecuaciones de restriccion se han convertido en una Matlab function utilizando el script
GeneraRestr.m que permite un tratamiento numérico eficaz. Para ello debe proporcionarse la matriz
de restricciones construida con las expresiones simbdlicas de las ecuaciones obtenidas ademas de
los valores de los pardmetros geométricos de las barras:

C
Crev
D
Crev
E
L Criop

Como resultado se obtiene la funcion f Restr.m que sera utilizada para resolver el sistema de

ecuaciones con el comando fsolve (dentro de SimCinem.m).

Haciendo un recuento de las incognitas y ecuaciones hasta ahora contempladas se tiene que n =
15 ym = 14 . De la ecuacion (3.1) se desprende que el mecanismo posee 1 gdl 7. Para resolver el
sistema de ecuaciones se requiere una ecuacion adicional que en este caso sera la evolucion en el
tiempo de la coordenada independiente que representa ese gdl .

Para emular una maniobra de aparcamiento se ha elegido una funcién senoidal [1] para el
movimiento de la cremallera respecto de la posicién centrada donde Ry = %d. Los dos parametros

de la entrada a seleccionar son la amplitud del movimiento y el periodo:

RackIP = A - sin(wt) (3.12)

7 gdl = grado de libertad
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Para determinar la amplitud se ha consultado en el Anexo A el radio de giro minimo del
vehiculo. Este radio se ha considerado como el del arco que describe la rueda delantera derecha en
un giro a izquierdas (al ser la rueda exterior) en una posicion extrema de la barra 3, es decir, con
valor Ry = (%‘i— A), ya que la cremallera se supone por delante del eje delantero. Aplicando

trigonometria es posible calcular el giro de la rueda derecha®:

b
Qdch = aSln( >

Rmin

Ouen = 29.8°

tt

Figura 18: Giro maximo

El valor de la amplitud se puede determinar a partir de la simulacién como el valor de 4 para el
cual se tiene 6715 = 29.8 2, valor que variara en funcién de los parametros geométricos del
mecanismo. Dado que el valor de la amplitud depende de la geometria del mecanismo el valor de la

entrada cambiara con el mecanismo simulado.

El valor del periodo no modifica el comportamiento del mecanismo pero si la potencia que
requerira el movimiento de la cremallera. Es por esto que el criterio a seguir es el de tomar un
periodo de valor suficientemente pequefio como para mantenerse del lado de la seguridad. En este
trabajo dicho periodo se ha tomado de 8, lo que quiere decir que tomaria 2 s llevar el volante de

la posicion centrada a uno de sus limites. Este valor del periodo supone un valor de w = % rad/s.

Es importante tener en cuenta que la derivada del giro de las ruedas es la misma que el de las
manguetas mientras que el giro no lo es. Tomando la referencia en un eje paralelo al sentido de la
marcha se tiene:

Oacn = 05(0) — O5(t)
0izq = 6:1(0) — 60,(0)

que en otras palabras quiere decir que la posicion relativa de la mangueta y la rueda se mantiene
constante durante el movimiento del mecanismo, estando las ruedas orientadas en la direccion de la
marcha en el instante inicial.

8 Rin = 34m,b = 1.686m, t, = 1.08m
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3.4 Mecanismo de Ackermann. Error de giro como parametro de disefio

Como ya se habia adelantado el cuadrilatero de Ackermann puede lograr que el vehiculo gire
respecto de un solo punto anulando el deslizamiento de las ruedas en ausencia de deriva. Para que
esto ocurra el giro de las ruedas directrices deben cumplir la relaciéon que se obtiene a continuacion
a partir de la figura 18:

OR
COt(@izq) = | bLRl
— )=
_ |ORggl _ |ORg| + ¢, cot(8gcn) — cot(6izq) . (3.13)
COt(edch) - b = b

de donde puede obtenerse el &ngulo de una de las ruedas en funcion del angulo de la otra para que
se cumpla la condicion de Ackermann representada por la ecuacion (3.13). Gracias a esto puede
evaluarse el comportamiento del mecanismo disefiado en relacion al angulo que deberia girar para
cumplir esta condiciéon. Tomando la referencia en el giro de la rueda izquierda se define el error
como:

€g = Qizq (t) - Hézk (t) (3.14)

donde 0{46}‘ se obtiene de la ecuacién (3.13) :
Ack L -
Oiz¢ = atan (COt(edch(t)) + F)

El uso de este parametro cobra sentido en la maniobra que se simula, no siendo tan relevante en
una situacion en la que los efectos dinamicos introduzcan deriva en los neumaticos. Como se vera
mas adelante, este esfuerzo por conseguir un error menor implica tener que ejercer una fuerza
mayor sobre la cremallera lo que puede implicar un actuador mas robusto. Por esta razon el
pardametro dominante serd el presentado en el siguiente capitulo quedando el error de giro en un
segundo plano.
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4 INTERACCION NEUMATICO-CARRETERA

El comportamiento de los vehiculos es muy dependiente de las condiciones del asfalto y de los
neumaticos. Las condiciones de agarre, irregularidad del firme o el estado de desgaste y tipo de
neumatico son caracteristicas de la interaccion muy importantes para caracterizar dicho
comportamiento ya que es la tinica union del vehiculo con la superficie por la que circula. Otro
aspecto a tener en cuenta son los dngulos de la direccion que en un principio se habian ignorado.

Existen distintos modelos de comportamiento de neumaticos, cada cual con un abarque distinto,
teniendo en cuenta desde la distribucion de presiones en la huella de contacto hasta la deflexion del
neumatico en curva. Por otra parte, también se encuentran modelos basados en leyes fisicas (teoria)
y en ensayos experimentales. Uno de los modelos experimentales mds conocidos es el de la formula
magica de Pacejka, modelo presentado en [5]. Aunque no se ha utilizado finalmente en el trabajo ya
que se ha adoptado un modelo mas sencillo, se trata de una buena opcion para llevar a cabo los
trabajos indicados en el capitulo 7 en relacion a la simulacion de esfuerzos en el volante.

En el caso del mecanismo de direccion el comportamiento del neumatico que resulta de interés es
el transversal. Las fuerzas que soporta el neumatico generan momentos sobre las manguetas de
direcciéon que se transmiten al mecanismo y por tanto habrd que vencerlos haciendo uso del
actuador que se escoja. Los esfuerzos pueden ser principalmente clasificados como el momento
autoalineante de la rueda o la resistencia de la misma a girar por fuerzas de contacto.

El momento autoalineante de las ruedas tiene como origen en
las fuerzas transversales que se contemplaron en la figura 6, las
cuales se pueden suponer linealmente dependientes del angulo
de deriva para angulos pequenos segun la relaciéon dada en el
capitulo 2 (fuerzas 0.2 ~ 0.3g). Dicho momento aparece al
tenerse que las fuerzas laterales actian sobre un punto (C)
distinto al corte del eje de pivotamiento del con el suelo (M), el
cual se procura que esté por detrds introduciendo un angulo

¥ | = conocido como angulo de avance. Esto hace que la posicion

centrada de las ruedas sea una posicion de equilibrio estable

> hacia la que se tienda en cualquier circunstancia si el angulo es
aﬁqwzw“} positivo (adelanta el punto interseccion eje-calzada).

S '?-i’“J Los esfuerzos de contacto surgen como la oposicion del

neumatico a deslizar sobre la calzada. Una teoria que trata este

Figura 19: Angulo de avance problema es la teoria de Kalker de presiones tangenciales. Esta

teoria sostiene que existen dos zonas dentro de la huella de
contacto, una de adherencia y otra de deslizamiento. Los tamafios de cada zona varian
inversamente con la carga tangencial aplicada, siendo mucho mayor la zona de adhesion a baja
velocidad. Cuando la velocidad crece y con ella la fuerza tangencial debida a la deriva la zona de
deslizamiento crece hasta que toda la huella de contacto se encuentra en deslizamiento global.
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El paso de adhesion a deslizamiento viene dado por la teoria de rozamiento seco de Coulomb que
dicta que la distribucion de fuerzas de rozamiento entre dos solidos en contacto no puede superar el
valor maximo de u - n(x,y), donde n(x,y) es la distribucién de presion normal a la superficie de
contacto [6]. Adicionalmente, la presion de inflado de los neumaticos juega un papel importante ya
que cuanto mayor es ésta menor es la huella de contacto.

Partiendo de la experiencia de la conduccién de un vehiculo con direccion directa no cabe duda
de que la mayor oposicion al giro de la direccion se tiene en parado. En este caso no se tiene angulo
de deriva y por tanto toda resistencia debe darse por fuerzas de contacto. Por tanto, el sistema de
actuacion tendrd, como minimo, que poder hacer efectivo un giro de la direccion en esta situacion y
el modelo que se emplee puede simplificarse.

4.1 Modelo deinteraccion
El momento resultante que se opone al giro de cada neumatico se supondra constante e igual para

ambos y como es ldgico siempre tendra sentido inverso a la derivada del giro. Se adopta el modelo
utilizado en [1] con la siguiente expresion:

2

)
Il
wIiN
=
3
o

Donde:
- pn = Coeficiente rozamiento. Se utilizard un valor de 0.8 correspondiente a asfalto seco [6].
- F = Carga vertical sobre el neumatico (N)

- P = Presion del aire (Pa)

A pesar de que en el Anexo A puede consultarse el reparto de peso entre eje delantero y trasero se
ha decidido tomar la carga vertical F como:

1
F = 7 (Peso total + 80) - 9.8 N

de manera que se introduce el peso de un ocupante y se ignora dicho reparto algo menos exigente
por otro de manera equitativa entre las 4 ruedas. La presion se ha tomado de 2’3 bar en base a lo
aportado por el manual de usuario del vehiculo para los neumaticos delanteros.

La expresion del momento quedaria:

dei/dt

Ti S |
S

(4.1)
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4.2 Reduccion de la interaccion. Fuerza sobre la cremallera como
parametro de disefio

El momento sobre la rueda introducird una serie de reacciones en el mecanismo que se traduciran
en una fuerza axial en la cremallera. Este esfuerzo es el que a través del pinon se debe ejercer para
lograr equilibrio estatico en el mecanismo y a partir del cual comenzard a lograrse el movimiento de
las ruedas.

Se le ha denominado “reduccidon” al proceso de traducir el momento aplicado en las manguetas
de direccion en una fuerza axial en la barra 3. Aplicando un balance de potencias a este mecanismo
de 1 gdl se obtiene:

ZMi'wi=F;'v3_> Tl\lleum'w1+T1\5leum'w5=F3f'v3 (4.2)

Esta expresion permite conocer la fuerza F; que generaria la misma potencia que los momentos
aplicados en las manguetas. Se ha optado por obtener los jacobianos de velocidades que permiten
calcular w; y ws en funcién de la velocidad de la barra que se considere de entrada, en este caso la
barra 3 con velocidad v5.

— 71
wy = Jy V3

ws =J; * v3

Sustituyendo en la ecuacion (4.2) se tiene:

F?f = (Tl%eum ]1} + Tl\?eum ]1?)

y sustituyendo la expresion de los momentos:

2 \/ﬁ del/dt d95/dt
F;=—2-p Jotraes ol
B R P R e

Calculo de jacobianos

Para obtener las expresiones de los jacobianos se planteara un mecanismo equivalente haciendo
uso de la simetria. El mecanismo de 6 barras puede verse como dos mecanismos biela-manivela-
corredera en el que la corredera es compartida, luego planteando las ecuaciones de lazo el célculo
del jacobiano resulta sencillo. Estas ecuaciones se obtienen recorriendo el mecanismo a través de
dos caminos distintos que confluyen en el mismo punto. Para realizarlo se introducen las
coordenadas que se consideran mas apropiadas para el andlisis y que pueden verse en las figuras 20
y 21.
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Por una parte, para la mitad derecha del mecanismo las ecuaciones son:

54 LZ
7 C
; —‘
AB +BD = AC+CD -

d

Figura 20: Mecanismo equivalente derecho

[d — Sd] Ly- cos@s] [ L, - 00594]
0 L, - sinfg h L, -sinf,

derivando respecto del tiempo y reordenando:

—L, -sinbs L, -sinf, | 2B _ [s‘d
L,-cosfs —L,-cosb,] |g,|

y aplicando la regla de Cramer:

—L, - cos@,

Ds > L, L, - (cos, - sinbs — sinb, - cosBs) Sa

de donde:

5 —cosl,
v L, -sin(6s — 6,)

Este jacobiano® es un factor que relaciona la velocidad de los sélidos y que cambia de valor con el
tiempo ya que depende de las coordenadas. El signo negativo indica que para una velocidad
positiva de la barra 5 se tiene una velocidad negativa de la barra 3.

9 Para este jacobiano ha habido que hacer una correccién en el cddigo de SimCinem.m ya que el valor que calcula es el esperado + .
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Por otra parte, operando de la misma manera con la mitad izquierda:

3
S
- §
LEELEEL
=
d
Figura 21: Mecanismo equivalente izquierdo
. —L, - cosé, )
wq = 91 = )

Ly L, (cosO, - sinB; — sin6, - cosO;)

Para el mecanismo equivalente derecho las coordenadas que se utilizan coinciden con las usadas
en el modelo de 6 barras, cosa que no ocurre en el mecanismo izquierdo. Esto es porque se ha
preferido mantener un procedimiento analogo de obtencién del jacobiano y después relacionar las
coordenadas del mecanismo equivalente con el de la direccion.

Sustituyendo 8; = — 6, , 65 = m — 6, y teniendo en cuenta que $; = —Rj :

cosf,
Ll ° Siﬂ(@z - 01)

Iy =

Al realizar la simulacion y obtener los valores de las coordenadas se tiene automaticamente el
valor de la fuerza sobre la cremallera en cada instante de tiempo. De esta forma se puede obtener el
valor de la fuerza como funcion del tiempo y hallar su maximo. El valor maximo de esta fuerza es el
parametro de disefio mas importante ya que supone la condicion de partida para el disefio del
pinon y del conjunto de actuacion. Ademads, es conocida la potencia que debe aportarse al
mecanismo en la maniobra que se simula ya que la velocidad de la barra 3 se obtiene facilmente sin
mas que derivar la ecuacion (3.12) .
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5 DISENO DE LA DIRECCION

Con el modelo cinematico del mecanismo y el de interaccion desarrollados el siguiente paso es
utilizar la simulacion para decidir las dimensiones del mecanismo. Esta decision se tomara en base a
los dos pardmetros presentados hasta ahora que se consideran de mayor influencia en el
funcionamiento del sistema de direccion. Para conocer los rangos de variacion de éstos en funcion
de las dimensiones de las barras se han realizado varias simulaciones y se han recogido los
resultados. La manera de proceder para obtenerlos ha sido simular el mecanismo para distintas
longitudes de las bieletas de direccion (L,) a distintas distancias de la cremallera al eje delantero (h).
Naturalmente las dimensiones de las barras deben ser compatibles por lo que solo se han variado
dentro de un intervalo razonable'’.

Partiendo de unas dimensiones arbitrarias que cumplen que 6; = 65 =902 en la posicion
centrada e incrementando L, de manera que en esa posicion se logra A@ = 2.5 ¢ (provocando cada
vez una mayor divergencia inicial de las manguetas) se tiene la siguiente evolucion:

Error maximo — — — h=125mm
15._I ‘\\'\ T T T T T h=100mm
T ——— — — — h=75mm
T R T ——
= 10T Tt - = — - A
S - - _ 3
- —~
— -~ _
=3 -
51 T~ 1
L ! 1 | 1 1 1 |\\\

220 225 230 235 240 245 250 255
Longitud de bieleta L ,[mm]

Fuerza maxima

1 I T T I T 1 I
-~
900 [ -
-
%%0— -7 .
N -
bl -
£ 800 - i
2 - -
750 Se=z - -
1 1 1 — = 1 1 . — = — 1

220 225 230 235 240 245 250 255
Longitud de bieleta L ,[mm]

Figura 22: Resultados de simulaciones

10 Para facilitar esta tarea se ha utilizado software CAD (método gréfico) que permite variar los angulos de las manguetas y consultar las
longitudes de las barras automaticamente, manteniendo restricciones de longitud en aquellas que quieren mantenerse inalteradas.
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De la figura 22 pueden extraerse dos conclusiones:

1. Conseguir un menor error maximo en la direccion implica aumentar la fuerza maxima
sobre la cremallera.

2. Cambiar un pardmetro geométrico del mecanismo (manteniendo los demas invariables)
que implique una divergencia inicial de las manguetas mayor se traduce en un error
maximo menor. Esto se logra aumentando L,, L3 o disminuyendo h .

Con esta informacion conviene realizar un estudio de los rangos de fuerzas que un hipotético
actuador podria cubrir, por lo que el siguiente paso es seleccionar un actuador adecuado y disefiar
el mecanismo en consecuencia.

5.1 Elecciondel actuador

Los actuadores que se barajan son todos de tipo eléctrico. Estos pueden actuar directamente sobre
la cremallera o a través de mecanismos intermedios. Una de las condiciones que debe cumplir el
actuador es funcionar a 12 voltios o por el contrario anadir un convertidor. Teniendo en cuenta el
ambiente en el que podria verse obligado a funcionar también serd necesaria cierta proteccion frente
a polvo, suciedad y agua o en su defecto proporciondrsela con una carcasa externa.

Actuadores lineales

Este tipo de actuadores constan de un brazo telescopico que se extiende o retrae por efecto de un
motor eléctrico y una pequena caja de engranajes. Estos actuadores son utilizados en robdtica
principalmente.

Este actuador podria ser instalado encima de la
barra 3 y actuar sobre ella de manera directa,
eliminando la necesidad de un pifion y del tallaje de
la barra. Ademas, el conjunto podria ser muy
compacto al ser las dimensiones en las direcciones en
las que no se produce ningin movimiento
relativamente reducidas. Al moverse el actuador en
la misma proporcion que lo haria la barra 3 el control

en bucle cerrado se simplificaria al maximo.

Figura 23: Actuador lineal

Las desventajas de este actuador son
principalmente que para poder ejercer fuerzas del
orden de las que son necesarias segtin la figura 22 se necesitan actuadores de este tipo bastante
grandes y pesados. Adicionalmente, en la mayoria de modelos se tiene una capacidad de carga en
retraccion distinta que en elongacion siendo la menor de ellas la mas restrictiva. A esto hay que
sumarle que la velocidad de retraccién/elongacion maxima por lo general estan por debajo de la
velocidad necesaria que requiere la maniobra simulada (entorno a 40 mm/s) a unos niveles de carga
como los que se tienen en el mecanismo.
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Motores eléctricos

Los motores a diferencia de los actuadores lineales pueden tener un comportamiento idéntico en
un sentido de giro y otro. Esto permite reducir el rango de solicitacion relativa al actuador y evitar
instalar uno que esté sobredimensionado en exceso en uno de los sentidos de actuacion.

Dentro de este grupo se pueden diferenciar dos
tipos: servomotores y motores paso a paso (PaP en
adelante).

Los servomotores cuentan con un motor de continua
generalmente conectado a una caja de engranajes que
permite aumentar el par disponible del motor. Pueden
ser controlados tanto en velocidad como en posicion.

Figura 24: Servo y PaP Para disminuir la necesidad de mantenimiento del

actuador los motores deberian ser escogidos sin

escobillas, las cuales disminuyen el rendimiento del actuador ya que introducen rozamiento. El

rango de velocidades en el que el servo es capaz de desarrollar un par considerable es bastante

amplio por lo que es muy utilizado en aplicaciones a un alto regimen de revoluciones. En cuanto al

control, es imperativo que sea en bucle cerrado para la aplicacion al sistema de direccién a
diferencia de los PaP.

Un motor paso a paso posee la capacidad de posicionar su eje de forma precisa a lo largo de los
360° de rotacion. Son utilizados en aplicaciones donde se precisa un posicionamiento exacto y a
bajas revoluciones, ya que el par disponible decrece rapidamente conforme aumenta la velocidad
de giro. Sin embargo, el par que pueden ejercer al iniciar su movimiento es superior al de un
servomotor de caracteristicas similares. Las posiciones que puede alcanzar depende del ratio
grados/pulso que posea el motor y el control puede realizarse en bucle abierto si el par requerido en
la aplicacion se encuentra suficientemente alejado del par maximo del motor. Una de las
desventajas de este dispositivo es que en caso de superar ese par maximo el motor podria “saltar”
un paso, lo que dejaria un error permanente equivalente a un pulso sin un control en bucle cerrado
que lo corrija.

La eleccion final del modelo concreto de motor se realizara conjuntamente con el disefio de la caja
reductora, ya que el disefio de ésta se realizara en funcion de actuador elegido.

Estimacion inicial
Teniendo en cuenta que el regimen de funcionamiento del actuador puede considerarse a bajas
revoluciones y que existe un requisito de precision en el posicionamiento se concluye que el motor

paso a paso es el indicado para esta aplicacion. Se planteard un esquema de control en bucle cerrado
pese a lo comentado en el parrafo anterior para aportar seguridad al sistema.

Para determinar el grupo de actuacion serd necesario estimar las dimensiones del pifion y decidir
si conviene introducir una caja reductora que permita escoger un motor paso a paso de menor
tamarno y capacidad. Para ello se ha elegido como fabricante del pifién y la cremallera a la compania
Koom que oferta una variedad amplia de estos elementos acerca de los cuales puede encontrarse
informacion en el Anexo B. Tanto en esta estimacion como en el disefio final se consideraran dientes
rectos con el fin de establecer un procedimiento de disefio que sin problemas podria seguirse si se
optase por dientes helicoidales.
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El fabricante dispone de 3 materiales posibles:
1. F-114 bonificado
2. F-114 con dientes templados por induccion (HRC > 52)
3. F-154 con dientes cementados y templados (58 < HRC < 62)

La velocidad lineal de la cremallera se estima en un maximo de 40 mm/s y la fuerza en 900 N,
segun los resultados de las simulaciones de la figura 22. El fabricante sugiere el uso de un
coeficiente corrector para la fuerza en funcion del tipo de carga y el tiempo de trabajo. La tabla de
coeficientes y las graficas de eleccion de modulo pueden consultarse en el Anexo B. Considerando
un tiempo de trabajo intermitente y una carga moderada se tiene un factor corrector K=2, por lo que
la fuerza maxima asciende a 1800 N. Antes de entrar en las graficas con esta informacion conviene
adelantar que a mayor modulo mejoran la resistencia a fatiga por flexion del diente y a fallos
superficiales, pero se tienen ruedas mas grandes para un niimero igual de dientes.

A partir de las graficas del fabricante se deduce que para el primer material seria necesario un
modulo minimo m = 4 mm, para el segundo m = 3 mm y para el tercero m = 2 mm. Teniendo en
cuenta que el nimero minimo de dientes en los engranajes (rectos con & = 202) para que no se dé
interferencia en el tallado es de 18 dientes, el par necesario en el pinon sera 32.4 Nm, 24.3 Nmy 16.2
Nm respectivamente seguin la siguiente expresion.

M 1
—=Fpax 2 M =FEpax -5 (M- Zyin)

™

A la luz de los resultados se concluye que para un tamafio minimo de pinén el par necesario
requeriria de un actuador demasiado grande. Por esta razon se decide incluir en el grupo de
actuacion una caja reductora que cumplird con dos misiones:

1. Amplificar el par que el actuador proporciona.

2. Conseguir una mayor resolucion en el desplazamiento de la cremallera, ya que la rotacién
del pinon esta sujeta a la reduccion de la caja.

La reduccion que introduzca la caja estard sujeta al tamano del pifion y a la capacidad del
actuador final. Partiendo de las caracteristicas expuestas anteriormente que debe cumplir el
actuador junto a la informacion obtenida de la estimacion inicial se inicia la consulta de los motores
paso a paso disponibles comercialmente, considerando un tamafio de pifidn minimo (d= 36 mm).
Tras tomar una vision general de la relacion existente entre la capacidad, tamafo y peso de los
motores paso a paso se concluye que la caja reductora debera tener una reduccion r entre 3y 7,
aunque teniendo en cuenta las curvas par-velocidad puede ser necesario aumentar la reduccion.
Esto implica que el motor deberda aportar entre 2.3 Nmy 5.4 Nm, respectivamente.

De la busqueda realizada se tiene el motor cuya hoja técnica pueda consultarse en el Anexo C, un
NEMA 23 de la compafiia PBC. El modelo Power plus Triple Stack tiene un peso reducido, un par de
retencion de 3.3 Nm y un par inicial de alrededor de 2.5 Nm. No hay que confundir estos pares ya
que el de retencion es el maximo par externo que puede resistir sin girar y no un par alcanzable en
movimiento. El fabricante aporta las curvas par-velocidad para este modelo alimentado a 12y 24
voltios.
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5.2 Disefio del pifion

De los materiales que se ofertan se ha decidido utilizar el que permite un mdédulo menor del
pifdn ya que facilita minimizar el tamafio a ocupar. Esto es asi ya que redunda en un engranaje de
menor tamafo y capacidad de transmitir una mayor fuerza a igual par, lo que disminuye la
reduccion de la caja necesaria y la capacidad del actuador. A continuacion se calculard de manera
aproximada el ancho de cara de diente necesario en el pifion.

Existen dos tipos de fallo en los dientes delos engranajes: la fatiga provocada por la flexion de los
dientes y los fallos superficiales (picadura, scoring etc...) ante los cuales debera protegerse el pinon.
Para realizar estos cdlculos se han realizado suposiciones importantes ante la falta de informacién
del material del pifion que han llevado incluso en ocasiones a encontrarse fuera del rango de las
graficas y tablas utilizadas. Estos célculos se han realizado segtin lo recogido en [7] que basa su
método segun los estdndares de la AGMA.

La informacion de la que se parte es de lo supuesto en la estimacion inicial y de la dureza HRC
que proporciona el fabricante, esto es:

mm
v=4OT; F, =2001lb; HRC =58

En lo que sigue serd necesario conocer la dureza HBW (Brinell) ya que se estiman datos a partir de
ella. Ya que no se posee informacidn acerca de este dato ni la posibilidad de realizar ensayos sobre
el material se ha optado por utilizar algin método de conversion que permita estimar dicho valor.
No se tiene informacion acerca del ensayo a partir del cual se ha determinado la dureza HRC por lo
que la estimacion puede resultar inexacta. Las normas ASTME E140 y UNE EN ISO 18265/2006 (no
vigente) recogen valores tabulados de durezas y resistencia a la traccion con el fin de relacionar las
distintas escalas. A partir de ellas se han desarrollado multiples conversores que distintos
proveedores ponen al servicio de sus clientes en sus sitios web.

La estimacion va acompanada de la determinacion de incertidumbres y rangos de error de dicha
conversion que afectan especialmente a las conversiones a partir de los datos de HRC [8]. En lo que
respecta a este trabajo se tomara directamente un valor de las tablas a modo de referencia. Para ello
se ha considerado el valor HRC de un acero para temple y revenido en estado de temple y revenido
seguin la tabla B.2 del Anexo B de la norma UNE EN ISO 18265/2006. Esta tabla alcanza un valor
tabulado de 57.5 HRC como maximo y se considera que estd lo suficientemente cerca del valor
minimo de dureza que ofrece el fabricante. La dureza Brinell queda determinada por este método
en 632 HBW. Utilizando el formato indicado en el capitulo 4 de la norma se tiene:

UNE EN ISO 18265 - 632 HBW - B.2 - HRC

Proteccion frente a fallo por fatiga material

El método que se utilizard esta basado en la ecuacion de Lewis para este fendmeno. Esta ecuacion
originalmente no tenia en cuenta entre otras cosas la concentracion de tensiones, el grado de
homogeneidad de los esfuerzos, la velocidad lineal de los dientes, la precision de fabricacion
etc...La aplicacion estd sujeta a las consideraciones expuestas en [7], entre las que destaca despreciar
la fuerza radial sobre el pifion!!. Para tener en cuenta efectos adicionales se han introducido una

11 Para una informacién mas detallada sobre los dos fallos que se consideran se recomienda consultar la bibliografia utilizada y de los
estandares AGMA vigentes.
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serie de coeficientes que modelan los efectos de estas caracteristicas del funcionamiento del
engranaje. Para el calculo se tienen las siguientes expresiones:

o= ’;t—fK,, ‘K, - K, (5.1)

Sn=38nCL-Co-Cs-ky ke Kps (5.2)
Donde:

e F, = Carga tangencial aplicada sobre la cabeza del diente, en Ib

dientes

e P = Paso diametral, en o

e b = Ancho de la cara del diente, en in
e ] = Factor de geometria, adimensional
e S, = Limite de fatiga en psi

y el resto son coeficientes adimensionales dependientes de las caracteristicas del engrane y del
funcionamiento que se tomaran a continuacion.

En lo referente a la ec. (5.1):

25.4 25.4 dientes
P = =

m 2 in

P se calcula haciendo un cambio de unidades:

J =024

Considerando Z=18 dientes y una carga aplicada en la cabeza de un tinico diente.

] se obtiene de la figura 27:

K, =1

Este coeficiente tiene en cuenta el efecto de la velocidad lineal del diente en el desgaste, la
inercia de los engranajes etc...

K, se obtiene de la figura 28:

K,=15,K, =14

Considerando el efecto de la actuacion como de impacto ligero y el del mecanismo
conducido como de impacto moderado para K,, y un montaje de precision del pifion y un
ancho de cara proximo a 6 in para K, .

Ko y K;,, se obtienen de las tablas siguientes:

Mecanismo conducido
Actuacion Uniforme Impacto moderado Impacto severo
Uniforme 1.00 1.25 1.75
Impacto ligero 1.25 15 2.00
Impacto medio 15 175 2.25

Figura 25: Factor de sobrecarga K,
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Ancho de cara (in)

Caracteristicas del soporte <2 6 9 >16
Montaje preciso, holguras 13 14 15 18
pequeiias, engranajes de precision,
deflexiones minimas.
Montajes menos rigidos, engranajes 16 17 18 22
menos precisos y contacto en cara
completa.
Montaje y precision tal que no hay ~2.2

contacto en toda la cara.

Figura 26: Factor de montaje K,
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Figura 28: Factor de velocidad K;,




32 Disefio de la direccidon

En lo referente a la ec. (5.2):
Sy, puede aproximarse en psi segun: Sy, = 250 - HBW psi

De acuerdo con [7] en las condiciones que se espera que trabaje el pifion.

C,, toma valor 1.0 en el caso de flexion: C,=1.0

Este coeficiente tiene en cuenta el efecto de los distintos tipos esfuerzos sobre la vida del
pindn.

C¢ toma valor 1.0 para P > 5in C;=1.0

Este coeficiente tiene en cuenta el efecto de los gradientes de tensiones que se dan en el
funcionamiento del mecanismo. Si P < 5 in, C; = 0.85.

Cs se obtiene de la figura 29: C;, =05

Teniendo en cuenta la alta dureza del material y que la figura no aporta informacion en ese
rango, el valor tomado es resultante de una estimacion del valor que tomaria la curva para 632
HBW. Se ha considerado una superficie equivalente a un pulido comercial como aproximacion al
rectificado.

k, se obtiene de la figura 30: k, =0.702

Este coeficiente tiene en cuenta el grado de fiabilidad que se considere minimo, en este caso
siendo del 99.99%.

k; considera los efectos de la temperatura: k. =1.0

Ya que no se espera que la temperatura se eleve de manera importante este efecto no se
tendrd en cuenta.

ks considera los efectos de la tension media: kms =1.0

En el caso del pinon que se pretende disenar se puede considerer que el niimero de ciclos de
giro en un sentido y en otro sera aproximadamente el mismo. Esto permite establecer una analogia
con una rueda dentada intermedia que sufre flexiéon de sus dientes en los dos sentidos (al ser
conducida y al conducir), para lo cual [7] establece un valor de 1.0 (1.4 en caso contrario).
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Figura 29: Factor de acabado superficial Cg
Fiabilidad | 50 90 99 99.9 99.99 | 99.999
(%)
Factor kr 1.000 0.897 0.814 0.753 0.702 0.659

Figura 30: Factor de fiabilidad k..

Sustituyendo en las ecuaciones (5.1) y (5.2) se puede determinar el ancho de diente necesario para
que el pindn quede protegido frente a fatiga por flexion sin mas que imponer que la tension efectiva
dada por (5.1) no supere el limite que establece (5.2):

22225

flex

< 55458 psi
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Obteniéndose un ancho'? de cara minimo de bfie, = 0.4008 in = 10.18 mm .

Proteccion frente a fallos superficiales

Las caras de los dientes que en contacto estan afectadas por tensiones de contacto de Hertz [7].
Estas tensiones junto a una lubricacion deficiente pueden llevar a un deterioro de la superficie del
diente que provoca dafos importantes al engranaje. Para evitarlo se utilizaran las ecuaciones:

Fi
oy = Cp \[b.d;.l ‘K, K, K, (5.3)
Sy = Sge * Cri - Cr (54)

Donde:
e (p se conoce como coeficiente elastico, en \/E
* d, esel diametro del pifion, en in
e | se conoce como factor de geometria, adimensional
* S¢. eslaresistencia a fatiga supertficial, en psi

y el resto son coeficientes adimensionales que se tomardn a continuacion, algunos de ellos ya
utilizados en el calculo a fatiga por flexion.

En lo referente a la ec. (5.3):

Cp se obtiene de la figura 31: Cp = 2300 /psi

Este coeficiente tiene en cuenta las propiedades elasticas del material.

. . . 18
d, se obtiene a partir del modulo: dzfJ =2 25, mm
Ky, K, yKn, se obtienen de las figuras 28,25 y 26 respectivamente
Toman los mismos valores que en el caso de fatiga por flexion.
I se obtiene de la figura 32: [ =0.0118

Este coeficiente tiene en cuenta la geometria del engrane, siendo funcion de la relacion de
transmision.

12 Si bien se consider6 un ancho cercano a 6 in para el calculo de K, y el ancho obtenido es menor que 2 in, los calculos no se repetiran
hasta obtener el ancho necesario de proteccion frente a fallo superficial ante la posibilidad de que éste sea mayor de 2 in.
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Material de la rueda conducida
Material del Acero Fundicién Bronc.e (.ie Broncg de
pifion aluminio estafio
Acero
E =30 000 ksi 2300 2000 1950 1900
Fundicion
E =19 000 ksi 2000 1800 1800 1750
Bronce de
aluminio 1950 1800 1750 1700
E = 17500 ksi
Bronce de
estafio 1900 1750 1700 1650
E =16 000 ksi

Figura 31: Coeficiente elastico C,, [/psi]

I AND JFACTORS FOR:1

200 DEG. PRESSURE ANGLE 2250 WHOLE DEPTH EACTOR
0.0 DEG.HELIX ANGLE 0.024 TOOTH THINNING FOR BACEL ASH
0250 TOOL EDCGE RADIUS LOADED AT TIP

EQUAL ADDENDUM iy =2, =0)

PINION TEETH
GEAR 12 14 17 21 26 a5 5 133
TEETH P = P =] P G P C P G P = P =] P G
12 1
I u u
4 I
I u u U u
17 1
I u u U u u U
211 0078
I u u U u u 15 024 0.24
%1 0.054 0.07%
I u u U u u 15 024 0.25 0.25 025
F 1 0.081 0.085 0.060
I u u L9 u u o 024 0.26 025 0.26 026 026
31 0.102 0.101 0.085 0.080
I u u L9 u u o 024 0.25 025 023 026 025 0.25 023
135 I 0118 0121 0.120 0112 0.060
J o u U U L% 1% 0.24 0.29 0.25 0.29 0.26 0.29 0.28 0.2z% 0.28 0.29

1 The letter “1T* indicates a gear tooth combination which produces an undercut tooth form m one or both components and should be avoided. See Section 7 and Fig
T-1.

Figura 32: Factores I y ] para dientes rectos sin adenda y angulo de presion 20°

En la figura 32! se puede comprobar que el factor ] escogido en el calculo a flexion es idéntico al
que recoge la tabla para Z=21 dientes. Esta tabla no tiene la suficiente resolucion para que aparezcan
los datos para Z=18 dientes por lo que se utilizaran los correspondientes a 21 aportando seguridad
con los pardmetros restantes.

13 Figura 32 extraida de AGMA Standard 908-B89, INFORMATION SHEET, Geometry Factors for Determining the Pitting Resistance
and Bending Strength of Spur, Helical and Herringbone Gear Teeth, con permiso del publicador, American Gear Manufacturers
Association, 1500 King Street, Suite 201, Alexandria, Virginia 22314.



36 Diseno de la direccion

No hay que olvidar que en el caso del pifidn cremallera no se tienen dos ruedas engranando y
que, en todo caso, la rueda conducida tendria un didmetro que tiende al infinito. Bajo esta
consideracion la relacion de transmision pierde el sentido que se expone en [7] por lo que no se
puede calcular el factor I utilizando la expresion propuesta (dependiente de la relacion de
didmetros). En su lugar se tomara el valor de dicho factor para una rueda del nimero maximo de
dientes que aparece en la tabla, es decir, Z=135. Esto supone, de manera discreta, hacer tender el
didmetro de la rueda conducida al infinito.

En lo referente a la ec. (5.4):
S¢e puede aproximarse segun: Sfe = 103 - (0.4 - HBW — 10) psi

De acuerdo con [7] para engranajes rectos de acero bajo las consideraciones que se
exponen en €l.

Cy; se obtiene de la figura 33: Cri = 0.90

Considerando una duracién de 108ciclos como compensacion por utilizar factores J e I
ligeramente mayores de los que corresponden (generalmente se considera vida infinita a
partir de los 106-107 ciclos).

Cr se obtiene de la figura 34: Cr = 1.00
Considerando una fiabilidad del 99%

==
WO

1.4 =

1.2 S
Ci 1.0 o

\

0.6

104 10° 10° 107 108 10° 1010 1011
Surface fatigue life (cycles)

Figura 33: Factor de vida C;

Fiabilidad (%) 50 99 99.9

Cr 1.25 1.00 0.80

Figura 34: Factor de fiabilidad Cg
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Sustituyendo en las ecuaciones (5.3) y (5.4) se puede determinar el ancho de diente necesario
para que el pifion quede protegido frente a fallos superficiales al que imponer que la tension
efectiva dada por (5.3) no supere el limite que establece (5.4):

364482.84

N

Obteniéndose un ancho de cara minimo de by = 2.253 in = 57.3 mm.

< 242800 psi

Teniendo en cuenta que by > bfx se concluye que el ancho minimo de la cara de los dientes
debe ser by. Ademads, los mecanismos pindn cremallera suelen contar con una lubricacion
importante por lo que si se cuenta con este ancho se puede afirmar que el engrane del pifién y la
cremallera no fallardn, siempre y cuando se cumplan las consideraciones de calculo realizadas. El
calculo de by, por tanto no debe repetirse al encontrarse el ancho de diente en el rango supuesto
inicialmente.

5.3 Disenodel mecanismo de direccion

El disefio del varillaje de direcciéon debe cumplir una tinica condicién de contorno: la fuerza
maxima sobre la cremallera no debe ser superior 900 N. El proceso de disefio del varillaje es
iterativo y debe buscar minimizar el error todo lo posible. El disefio no tiene una tnica soluciéon por
lo que otras longitudes distintas a las del disefio definitivo entre estas paginas podrian ser validas.

Basandose en las conclusiones obtenidas de las simulaciones al inicio del capitulo 5 y siguiendo el
diagrama de flujo de la pagina 39 se ha llegado a la solucion:

Ly =95mm Fmax = 897.4 N
L, =240 mm elMa¥=328°
Ly = 665 mm A =491mm

h =45mm

Comparativa de giro rueda izquierda
sl T it il Ty b b e Lo L

fr—— ———

La grafica inferior muestra el error de
1 giro dado por la ecuacion (3.14) en

| Angulo girado Ackermann | funciéon del desplazamiento de la
=201 Angulo girado real
T cremallera. Tal y como muestran las
= —— — graficas el error es maximo en las
40 30 20 10 0 10 20 30 40 o ] L
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estimar las longitudes que admitiria el espacio disponible e iterar a partir de esos valores hacia
longitudes compatibles.

Siendo conocidos los pardmetros geométricos del pifion también puede establecerse qué longitud
de la barra 3 debe tallarse, la cual es igual al doble del desplazamiento que provoca el giro maximo
obtenido en el apartado 3.3. En la practica esta distancia debe ser ligeramente mayor y limitar el
desplazamiento por otros medios.

Ltallado - 2 . A - 982 mm

A partir del paso se determina el nimero de dientes necesarios:

Ltallado

zZ = = 15.7 - 16 dientes

Fuerza sobre la cremallera
1000 T T T T

500

Fuerza[ N ]
o

-500

1000 . L . . . h .
0 1 2 3 4 5 6 7 8
t[s]
Potencia mecanica requerida

T T T

Potencia mecéanica requerida
Potencia mecéanica entregadd

W
o
T

Potencia [ W ]
- N
o o

o

Figura 36

También es posible estimar la potencia necesaria que habra que aportar desde el actuador
conocida la fuerza y velocidad de avance de la cremallera. En la gréfica anterior se ha supuesto un
rendimiento del engrane del pinén del 98%, un rendimiento del engrane de dos hipotéticas etapas
de reduccién en la caja del 98% para cada una y un rendimiento mecanico del motor del 85%. Para
la maniobra simulada se tiene que, en el punto de fuerza méaxima, la velocidad de avance es nula y
por ello la potencia cae. En caso de alcanzar
el punto de maxima fuerza con velocidad
distinta de cero se produciria un impacto
con el tope de la cremallera.

La geometria aproximada del varillaje
disefiado se muestra en la figura 37.

Figura 37: Geometria del disefio
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F<900N F>900N

Figura 38: Diagrama de flujo del proceso de disefio
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5.4 Diseno de lacajareductora

La caja reductora debe adaptar el rango de par y velocidad que se require para mover la direccion
al rango en el que funciona el motor. La reduccion de la caja permite disminuir el par que debe
ejercer el motor. Sin embargo, aumenta la velocidad a la que debe girar para trasladar la cremallera

a una velocidad dada.

Conviene estudiar el comportamiento para distintas reducciones y asi poder iniciar el calculo.
Para ello se ha aproximado la curva que ofrece el fabricante tomando los siguientes puntos', todos
en el intervalo en el que se espera que el motor trabaje:

Par | 55124123] 19| 15 |125|105| 1 | 07
[Nm]

RPM | 0 | 50 | 75 | 100 | 150 | 200 | 225 | 240 | 300

Para poder compararla con la curva tedrica que deberia proporcionar el actuador se calcula a
continuacion la velocidad y par en el motor en funciéon de la reduccionr > 1:

w = 7w = Vrack = Vrack 60 rpm
act — 1" Wpitien — 1 "7 -7 ’ %
2% Mz

M, . 1 d
Mger = P;‘non:;_F;_%Nm

Donde Vy4cx y F3 se obtienen de la simulacion. Representando la curva aproximada del motor y
las curvas teoricas se obtiene la figura 39. Las reducciones que se han considerado van desde r = 6

hastar = 13.

14 Idealmente se tendrian disponibles una mayor cantidad de puntos o una grafica mas precisa con el fin de aproximar mejor la curva.
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Curva actuador vs Curvas tedricas

—r=6
—r=7
r=8
—r=9
— r=10
r=11
—r=12
—r=13
— — — Curva del fabricante

O 5 1 1 1 1 1 1
0 50 100 150 200 250 300

RPM

Figura 39: Curvas de funcionamiento

Se concluye que no existe una reducciéon que haga posible el funcionamiento correcto de este
motor alimentado a 12 voltios para la maniobra simulada. Para todas las curvas de funcionamiento
tedrico se tiene que se excede el par requerido para un rango de velocidades (el mas alto que se
alcanza en cada caso) cuando se cruza la curva del fabricante. Esto no quiere decir que el motor no
sea util, pero no permitira realizar maniobras rapidas.

Como solucidn se proponen 3 opciones:
1. Alimentar el motor a 24 voltios con la consiguiente necesidad de un convertidor 12 -24 v.

La curva del fabricante para dicha tension es menos restrictiva y permite con una simple
apreciacion visual afirmar que existird una reduccion compatible con el funcionamiento,
especialmente para reducciones grandes.

2. Escoger un motor de otro fabricante que a 12 voltios ofrezca una curva compatible con las
necesidades del mecanismo.

3. Utilizar sendos motores de 12 voltios actuando solidariamente sobre la entrada a la
reductora. De esta manera el par que cada motor debe aportar se reduce a la mitad lo que
equivale a escalar las curvas de funcionamiento teorico.

Las opciones 1y 3 aportan un coeficiente de seguridad necesario para evitar los problemas que se
comentaron acerca del salto de pasos cuando el punto de funcionamiento se acerca mucho a la
curva del fabricante. Ademas, al no haber considerado efectos dinamicos el sobredimensionamiento
cobra mas sentido ya que las curvas se desplazaran ligeramente hacia arriba.
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Curva actuador vs Curvas tedricas
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Figura 40: Curvas de funcionamiento doble motor

Como ventaja adicional de la opcion 3 frente a la 1 se tiene que se usan dos motores, lo que por
otra parte supone una desventaja al afiadir peso y volumen al disefio. Eso quiere decir que en caso
de que uno de ellos falle el segundo motor permitira realizar cambios de direccion, eso si, a una
velocidad de giro acotada ya que seria el mismo escenario que se tiene cuando actia un solo motor
al que habra que incluir el par de detencién que ofrezca el motor averiado (dato tipico de los PaP).
Dado el caso de sufrir una averia en un motor el vehiculo podria seguir circulando lo suficiente
como para retirarlo del transito. Esta redundancia en la actuacién es una de las soluciones a las
desventajas de los sistemas steer-by-wire que se comentaron en el capitulo de introduccion. En este
trabajo se va a optar por la opcion 3 por las ventajas anteriormente expuestas.

Para determinar la reduccion mas adecuada se pueden seguir dos criterios:

e Adaptar el rango de funcionamiento de los motores maximizando el rendimiento (para lo
cual se necesitarian las curvas pertinentes).

e Lograr una soluciéon de compromiso con una reduccién lo suficientemente grande como
para permitir a un solo motor trabajar en un rango grande de velocidades y que la caja
ocupe lo menos posible.

De la figura 39 se puede observar que la mayor reduccion para la cual se tiene una menor porcion
de la curva de funcionamiento fuera de la curva del fabricante es r = 10. Esto maximiza la
autonomia de la direccion cuando se tenga un solo motor funcionando. Sin embargo, las
reducciones parciales tomaran valores de 2 y 5 lo que dara lugar a ruedas de tamafio muy diferente.
Por ello se opta por r = 9 ya que se pueden tener idénticas reducciones en las dos etapas.

9=3.3 Z2 Zy
r = = . =714 1o =—°—
1 2 Zl Z3
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Considerando un nimero minimo de dientesy m = 2 mm  se tiene:
Zl = Z3 = 18
Zz = Z4_ = 54‘

En la siguiente propuesta de montaje pueden identificarse los componentes de la reductora:

Cremallera

Figura 41 : Esquema montaje reductora

Sera necesario realizar un calculo de sujecion de las ruedas dentadas a los ejes ya sea mediante
apriete, chavetas u otro método. Ya que esta union no afecta al comportamiento del mecanismo de
direccion no se realizara en este trabajo. El calculo a realizar para evitar fatiga superficial y por
flexion tiene el mismo método que el efectuado para el pifidn, por lo que también se obvian.

Tampoco se realizara ningtin calculo referente a los rodamientos que los ejes puedan necesitar. La
distancia a salvar por los ejes sera la necesaria para permitir el engrane del pinon tras la segunda
etapa sin que su movimiento interfiera con el de la rueda 2, ya que siendo las reducciones parciales
iguales y Z,, = Z3 = Z;, el pifon entraria en contacto con dicha rueda si los dos ejes tuvieran la
misma longitud.
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6 CONTROL DEL SISTEMA

Encoder

Los encoder son sensores de posicionamiento muy habituales en sistemas automaticos. Ofrecen
informacion acerca de la situacion de una parte movil que puede ser utilizada como referencia para
el control, transformando la medida en una magnitud eléctrica. Pueden ser clasificados segtn la
naturaleza de los valores medidos (analogicos o digitales), segin el método de medicion (absoluto o
incremental), segtin el tipo de medicion (directa o indirecta), por su forma fisica (rotatorio o lineal) y
por aquello en lo que basa su medida (Opticos, magnéticos etc...).

Poseen unos atributos que caracterizan su funcionamiento:
¢ Resolucion: Medida minima realizable

e Repetibilidad: Capacidad de realizar una misma medida y obtener un valor dentro del
mismo rango

e Exactitud: Tiene en cuenta las dos anteriores para establecer el error maximo que puede
cometerse

{

Figura 42: Encoder lineal

Al haber eliminado toda conexion mecanica entre el usuario y el mecanismo de la direccion el
propio vehiculo es responsable de actuar sobre si mismo. Este debera comandar el funcionamiento
de los motores PaP instalados a partir de la informacion que se le aporte, la cual puede provenir
unicamente de la entrada o de los mencionados encoder dependiendo del esquema de control que
se adopte. Existen dos filosofias de control diferentes: en lazo abierto y en lazo cerrado.

Para las lecturas de posicion de la direccion se ha elegido un encoder de tipo rotatorio para el
volante y uno lineal para la cremallera, ambos en medicion directa. Al utilizarse en medicion directa
los encoder daran una lectura mas fidedigna puesto que el error en la medida solo estara afectado
por sus caracteristicas intrinsecas.

Los sensores de posicion se propondran tras presentar el esquema de control que tendra el
sistema.
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Driver del motor

Las senales digitales que controlan al motor son producidas por un controlador o driver. Estos
componentes han de ser seleccionados en funcion de las caracteristicas del motor que se pretende
controlar. En estos términos se habla de “compatibilidad” cuando un driver concreto puede
controlar efectivamente un motor dado.

El driver debe permitir una alimentacion a 12 voltios y el paso de una corriente maxima igual a 3
amperios seguin recoge el Anexo C. El motor tiene un control bipolar, es decir, el driver debera ser
capaz de cambiar la polaridad de la corriente que pasa por cada bobina. El controlador Toshiba
TB6560 cumple con todas las caracteristicas por lo que es el controlador que se propone para
controlar los motores de la direccion.

Otras de sus caracteristicas son:
e Es capaz de avanzar micropasos
e Seguro ante sobrecargas y sobrecalentamiento

e Soporta picos de hasta 3.5 amperios

6.1 Esquema de control

Enfoque analdgico

El control en lazo abierto se caracteriza por no comprobar que el efecto que éste tiene sobre un
sistema ha sido el deseado. En esta modalidad de control se tiene una respuesta del sistema basada
Unicamente en las entradas. Al no contar con realimentacién que permita valorar las consecuencias
de una actuacién tampoco son necesarios sensores que capten esa informacion, por lo que suelen ser
una opcién viable para sistemas de poca responsabilidad, poco precisos y que deben ser
econoémicos.

emotor RX3

e volante
— »

Figura 43: Esquema de control de lazo abierto

En lo que respecta a este trabajo se tiene que los motores (M) estan controlados por el controlador
o driver (C). Estos drivers son los encargados de realizar las operaciones pertinentes para traducir
una entrada en una sefial, en este caso una tension (V). Cuando el usuario actie haciendo girar el
volante este giro serd captado por un sensor, el cual ofrece una lectura 6,5,qnte. Cuando la senal
enviada por el controlador hace girar los motores se produce un movimiento rotatorio (6,,o¢0r) que
debe traducirse en la magnitud de interés, es decir, en aquello que mediante esa rotacion se queria
lograr. En el caso de la direccion de un vehiculo esto seria el giro de las ruedas. Sin embargo, tal y
como ya se ha visto previamente, cada rueda gira un angulo distinto. Por esto y por la facilidad de
obtener una lectura del movimiento, la magnitud que resulta de interés es el desplazamiento de la
cremallera que conviene conocer en bucle cerrado. La funcién de la ganancia (K;) es de realizar
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dicha conversion de una magnitud a otra . Para esta arquitectura del sistema de control solo seria
necesario un sensor de giro para el volante.

El control en lazo cerrado por otra parte permite cerciorarse de que el valor de la magnitud de
salida es el deseado. Existen muchos ejemplos cotidianos en los que un sistema en lazo abierto lo
convertimos en uno de lazo cerrado, por ejemplo el proceso de llenar un vaso de agua: Si colocamos
un vaso vacio bajo el grifo con la intencion de llenarlo sin que rebose estamos afiadiendo una

Ormotor Rx3 >

e volante . . e

A

Figura 44: Esquema de control de lazo cerrado

condicion para la cual debemos adaptar la posicion del vaso. Cuando el vaso esté proximo a
llenarse lo retiraremos utilizando informacién visual obtenida a través de nuestros ojos.

La adicién de una condicién o referencia implica realizar una comparacion para la cual habra que
disponer de informacién de almenos dos magnitudes. Esto se logra mediante un sensor que mida el
valor de la magnitud de salida que, traducida a la magnitud de entrada mediante otra ganancia
(K3), sirve para determinar el error (e) que se comete. La actuacion en este caso esta basada tanto en
la entrada como en la salida.

Como se comento en el apartado 5.1 los motores PaP se comportan razonablemente bien en bucle
abierto debido a la forma de ser controlados por pulsos o pasos. Incluso habiendo optado por un
disefio en el que se dificulta que se produzca error de posicionamiento, la aplicacion de este sistema
de control sugiere la necesidad de un planteamiento en lazo cerrado. Esto aporta seguridad y
precision extra a un sistema ya de por si preciso en el que un error podria tener consecuencias muy
graves. Para el control del sistema steer-by-wire del presente trabajo se plantea pues un esquema de
control en bucle cerrado.

A modo de ilustracion se obtienen a continuacion los valores de las ganancias:

El giro del pifion a partir del giro del actuador viene dado por la reduccion de la caja reductora:
1

epiﬁon = ; * Omotor
El avance de la cremallera a partir del giro del pifion viene dado por:
1
Avance =6, - Z - P =;-0Mowr -Z-P

Donde Z y P son el nimero de dientes y el paso del pifion.

De esto se desprende que la relacion entre el avance y el giro del motor es:

K,==-Z-P (6.1)
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Por otro lado se tiene K5, la cual debe relacionar el avance de la cremallera con el giro realizado en
el volante. Esto puede verse como:

N,

Donde N, es el nimero de giros que se quiere realizar para barrer el giro completo de la direccion
de izquierda a derecha. Este pardmetro puede ser personalizable desde el vehiculo, permitiendo al
conductor elegir si desea una direccion mas o menos directa. Por otro lado A es la amplitud del
movimiento de la cremallera obtenida en apartados anteriores gracias a la simulacion.

Enfoque digital

Dado que se trata de un motor PaP que se comanda con pulsos (digital) habra que determinar los
pulsos que envia y recibe cada elemento del sistema. En este caso Oypiance , Ry y V seréan trenes de
pulsos, siendo los dos primeros procedentes de sensores (encoders) y el tltimo el comando de
control del driver. El siguiente esquema recoge toda la informacion necesaria para analizar el flujo
de pulsos.

evolantc y . RX3

A

Ry .

Re

Figura 45: Control por pulsos

Donde:

N, es de nuevo el niimero de vueltas deseado para recorrer toda la direccion,

<7 ulsos
R,, es la resolucién en —2 del encoder del volante,

revolucion

. ulsos
R,, es el ratio en P del motor,

revolucion

pulsos

R; eslaresolucién en del encoder de la cremallera.

mm

El andlisis de flujo de pulsos a continuacion modela el comportamiento del control y permitira sacar
conclusiones importantes:
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Relacion de pulsos volante - cremallera:

Pulsos encéder volante _ Ny'Ry, 6.3
Pulsos encéder cremallera 2-A-Rp, (63)
Relacion de pulsos motor - cremallera:
. Pz
Pulsos encéder cremallera _ Avance:R, _ 7 R (6.4)
Pulsos motor "~ 6yR, Ry, '
La relacion de pulsos volante — motor se obtiene de multiplicar la ecuacién (6.3) y (6.4)
Pulsos motor 2:AT'Rpy
= (6.5)

Pulsos encéder volante Ny'RyD-Z

Estas relaciones cumplen la funcién de conversién de pulsos de la misma manera que las
ganancias de (6.1) y (6.2) cumplian traduciendo magnitudes distintas.

La ecuacion (6.5) relaciona el nimero de pulsos que el controlador envia al motor cuando reciba
un cierto nimero de pulsos del encoder del volante. Estos pulsos enviados al motor deberian
provocar un movimiento en la cremallera tal que se produce el numero de pulsos en su encoder
dado por la ecuacion (6.4). El controlador entonces recibe por la rama de realimentacién el niimero
de pulsos de volante que deberian corresponderse con los enviados por el encoder de la cremallera
segun (6.3). Si la diferencia entre los pulsos de volante enviados como comando y los pulsos de
volante equivalentes al movimiento de la cremallera difieren, entonces el controlador repetira el
proceso con dicha diferencia como entrada tratando de lograr el posicionamiento correcto.

El parametro de personalizacion N, debe estudiarse detenidamente. El rango de valores que el
usuario podra elegir debera estar acotado en valores seguros, de lo contrario se podria alcanzar un
estado del control en el que el giro del volante no llega a producir ningin movimiento en el motor
(N, = +) o en el que un solo pulso del encoder del volante produce el avance completo de la
cremallera (N,, — 0). El acotado debera realizarse garantizando una minima velocidad de respuesta
de la direccion en su cota minima y no exigir demasiada velocidad a los motores en su cota maxima.

Este pardmetro suele tomar valores fijos en coches de calle del entorno de 4-6 vueltas que es un
rango en el que se consigue un compromiso entre agilidad de la direcciéon y esfuerzo en el volante.
En el caso del steer-by-wire se puede abarcar un rango mayor sin perder agilidad ni aumentar
esfuerzo alguno ya que el control es adaptativo.

Por lo que respecta a Ry, R, y R;, también deberan cumplir ciertas condiciones. En el caso de R, el

ulsos
0 —PMsos

ratio es un dato que aporta el fabricante del motor con un valor de 20 . La resolucion que

revolucién
por tanto tiene el avance de la cremallera sera de:

rad

1 1
— -2 —p-Z=03%7 ———
200 revsem revs r p pulso motor
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Esto implica que haya que seleccionar un encoder lineal con una longitud 2 - A > 98.2 mm para
la cremallera con una resolucion mayor que la del movimiento, de tal manera que el movimiento
mas pequeno realizable por la cremallera sea captado por el encoder. Por lo tanto:

pulsos
mm

R, =253

Para R, interesa tener un niimero de pulsos por revolucion lo mas elevado posible para que a N,
reducidas se siga teniendo una sensacion de continuidad en el efecto del giro del volante. El control
deberd garantizar que para todo movimiento del volante el motor efectuara un giro, esto es:

2-A-T-Ry,

—>1
N, R, p-Z

Sustituyendo todos los valores conocidos queda:

N, - R, > 1562.9 pulsos

Si se impone que NJ"" = 1 para tener que realizar, por lo menos, una vuelta completa de
volante para recorrer toda la cremallera se tiene que:

pulsos
R, = 15629

rev

Esta resolucion del encoder es bastante elevada y, en caso no poder conseguirse un sensor
adecuado o bien que éste sea demasiado caro, deberd realizarse una medida indirecta sobre
una rueda que multiplique el giro del volante mediante engrane o correa. La relacion de
multiplicacion vendra dada por la R, del encdder rotatorio adquirido:

15629
i>——
R,
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7 CONCLUSIONES YTRABAJOS FUTUROS

El procedimiento que se ha seguido para realizar el disefio se ha demostrado eficaz. La simulacion
permite conocer la practica totalidad de los datos necesarios para abarcar el disefio de la actuacion y
adaptar el varillaje a los motores seleccionados. El disefio es capaz de ofrecer todas las ventajas que
se expusieron en el capitulo introductorio. La principal linea de mejora pasa por automatizar el
cddigo de Matlab y cerrar por completo el disefio en aquellos célculos que se dejaron abiertos (como
el calculo de rodamientos y métodos de anclaje en la reductora).

El control del sistema no se ha desarrollado en profundidad, aunque se han dado los requisitos
minimos de los sensores necesarios para un buen funcionamiento. En trabajos futuros se abordara
el control propiamente dicho de los motores de direccion.

En el futuro se pretende extender el estudio del funcionamiento del disefio realizado al caso en el
que el vehiculo en movimiento sufre un momento autoalineante en las ruedas debido a las fuerzas
laterales. Para ello se han consultado algunos de lo modelos mas habituales, siendo el modelo de
férmula magica de Pacejka el mas resenable. Para ello serd necesario estimar los dangulos de deriva
de los neumaticos, por ejemplo, a partir de la lectura de los sensores utilizados por los sistemas tipo
ABS, ESP u otros. A partir de dicho modelo considerando una velocidad cualquiera sera posible
modelar el esfuerzo a realizar sobre el volante. Esta simulacion del par resistente sobre el volante
aporta informacion al conductor acerca del estado de la carretera y de la marcha del vehiculo,
resultando una parte muy importante de esta tecnologia para conseguir una sensacion de
conduccion realista. A partir del modelo que se adopte podra dimensionarse el sistema de actuacion
que genere esa resistencia.

El modelo de formula mdgica para neumaticos es esencialmente experimental ya que basa las
expresiones de fuerza lateral y momento en la rueda en una serie de coeficientes de esa naturaleza.
A la adopcion del modelo le seguird la determinacion experimental de estos coeficientes para los
neumaticos que utiliza el vehiculo en las ruedas delanteras (125 80 R13). Dado que la aplicacion del
modelo servird para aproximar el esfuerzo en el volante y que éste serd personalizable, no se
requiere de una precision alta en los resultados.
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Anexo A: Datos del vehiculo

ANEX0 A: DATOS DEL VEHICULO

Extracto de la hoja de informacion del fabricante

TWIZY 45

TWIZY 80

Homologacién

Cuadriciclo ligero (L6e) Cuadriciclo pesado (L7e)

VW

Nivel de emision

Cero emisiones : 100% elédtrico

Nimero de plazas

2 (1 en Cargo)

MOTOR

Tipo mator

306 - pléctneo ashcromo

Potencia kKW CEE fcv)

o

(17)

Par max. Nm CEE (m k)

4(5) 1
33 57

Reégimen par max. (rpm)

Ge0a 20501 de0a 21001

Carburante

Elécrnico

CAJA DE VELOCIDADES

Manual - Automatica

Automatico

lipo

Reductor

Relacion de desmultiplicacion

1:184 1:92%

Numero de refaciones AV

PRESTACIONES

Veloodad max. (km [T}

45 80

S0 m salida parada (5]

75 66

0-a5km/hi ()

] [

30-60km/h (s}

5 (hasta 45 km/h] 81

CONSUMO CICLO URBANO ECE-15 (en 1/100 km y g/km)

€O, o/ km)

Autonomia certificada® ECE-15 (km]

100 90

Aulonomia ieal™ (km)

/5385 60a 70

1/ km

58 [1]

DIRECCION

Asistida

aemallera directa

@ de giro entre aceras (m)

[

Numera de giros del volante

28

TRENES

Tipo tren del

Pseudo-Mc Pherson - Combinado muelle f amortiquador [ eje Mexible

Tipo tren trasero

Pseudo-Mc Pherson - Combinado muelle / amortiquador / eje flexible

@ barra estabilizadora delantera /trasera (mm)

Delantera y rasera: Giamewo 23 mm

RUEDAS Y NEUMATICOS

Uantas de referencia

33 om (137

Dimensiones neumaticos delanteros

Continental Ecolontact 125/B0R13

Dimensions neumaticos [rasens

Continental EcoContact 145 /80 R13

FRENOS

Tipo de circuitn

Circuito simple

Discos delanteros plenos (@ en mm)

214

Discos Lraseros plenos (@ en mim)

204

AERODINAMICA Y CAPACIDAD

SO/ O

064

Capaodad de energfa (kW

61

MASAS (kg)

En vacio en orden de marcha (sin baterfa)

En vacia en orden de marcha delante

446 (375) 474 (375)
197 206

En vacio en orden de marcha atras

249 268

Total (MTR]

685 690

Carga ol {[CU)

110 115

Masa max remolcable frenada

(==

Masa max. remolcable no frenada
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VOLUMEN PORTAOBJETOS (dm®)

Volumen del maletero 317 (180 en Cargo)

Volumen guantera izquierda 35

Volumen guantera derecha 5

MEDIDAS (mm)
C Voladizo delantero 313
A Batalla 1686
D Voladizo trasero 339
B Longitud total 2338
E Viadelantera 1094
MEDIDAS (mm)
F Viatrasera 1080
Anchura delantera 1237
G Anchura trasera 1232
Anchura con retrovisores /con puertas 1381/1396
H Altura en vacio 1454
H1 Altura en vacio con puertas abiertas min. / max. 1818/1980
K Altura libre en carga 120
L Reglaje longitudinal asiento delantero 200
P Altura delantera 908

Q Altura trasera 843




58

Anexo B: Gréficas y tablas Koom

Velocidad lineal [m/s]

Velocidad lineal [m/s]

Velocidad lineal [mis]

ANEXO0 B: GRAFICAS Y TABLAS KOOM

MATERIAL = F-114 Bonificado

., | A \

N1 N

, HUA \

REIA VA \ AN
AU NN N\ AN
L \ N\

3 \\\ \ N
LU \ N\

RE1 R UANAN AN AN
LV N\ AN
4 l\\\\\ \\ >
A \ \
A \ \ AN
NEAIA N\ N

0 10000 20000 30000 40000 50000 60000 70000 BOOO0 90000 100000
Fuerza tangencial [N]



Disefio de sistema de direccion steer-by-wire para Renault Twizy

59

Tipo de carga
Tiempo de trabajo Uniforme Moderada Pesada
Ocasional (1/2 hora) 1.5 1.8 2.3
Intermitente (3 horas) 1.8 2 2.9
8-10 horas 2 2.25 2.8
24 horas 2 2.5 3

Factor de correccion de carga K
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ANEX0 C: HOJATECNICAMOTOR PAP

PBC LINEAR

A PACIFIC BEARING CO.

Stepper Motor NEMA 23

This document describes mechanical and electrical specifications for PBC Linear
stepper motors; including standard, hollow, and extended shaft variations.

Phases 2
Steps/Revolution 200
Step Accuracy +5%
Shaft Load 20,000 Hours at 1000 RPM
Axial 40N (91bs.) Push
130 N (30 Ibs.) Pull
Radial 70 N (15.5 Ibs.) At Fat Center
IP Rating 40
Approvals RoHS
Operating Temp -20°Cto +40°C
Insulation Class B, 130°C

Insulation Resistance 100 MegOhms

Mounted | Mounted %
ooyt | s | " | Vg | o, | Dot | |

Current | Torgue
e Nm az-in | +10%
(Stack) 1™ Max Amps W T | @2°C Ty mNm ozin | gem? oz | kg lbs
Single S0mm@217in)| 22 |15 2016 69 |45 64|20 12 |os 13
Double 77.0 mm (3.03 in) 3 230 20 | 11 45 |m 1w 21 |1 22
Power Pus (Triple) | 77.0 mm (3.03 in) 3 330 470 |11 37 |15 21 |39 21 |11 24
“All standard motors have plug connector. Consult factory for other options.
206205 AMax
o (0 81140 020) P
Dimensions: mm (in) 8 = § S %L
2 cdes 15
0 7%, 48 8% 43 _|s 051’
s 8lg 4= T [0 1
BUIDPRROARR

|
_.,é e L
|

\ 18
| P 1%
822) " (083 SIOUNTING (CONSULT FACTORM) 1 1% 0 &8

Motor with leads: Lead wire is 22 AWG UL3266, 300 +10 (12 2.5) leng
Standard shaft dimensions shown. All other dimensions apply to hollow and extended shaft options.

Dimensions: mm (in)
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PBC LINEAR

A PACIFIC BEARING CO.

NEMA 23 Stepper Motor

*Performance curves apply to continuous duty cycles.
Consult factory for intermittent cycles or other voltages.
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Anexo D: Scripts de Matlab

ANEXO0 D: SCRIPTS DE MATLAB

GeneraRestr.m

clc, clear all, close all

syms Rxl Ryl thetl Rx2 Ry2 thet2 Rx3 Ry3 thet3 Rx4 Ry4 thet4 Rx5 Ryb5 thet)
%% INTRODUCIR PARAMETROS DEL VEHICULO %%

%% S

R1=[Rx1l Ryl]."';

R2=[Rx2 Ry2].';

R3=[Rx3 Ry3].';

R4=[Rx4 Ry4]."';

R5=[Rx5 Ry5].";

Al=[cos (thetl) -sin(thetl); sin(thetl) cos(thetl)];
A2=[cos (thet2) -sin(thet2); sin(thet2) cos (thet2)];
A3=[cos (thet3) -sin(thet3); sin(thet3) cos(thet3)];
Ad=[cos (thetd4) -sin(thetd4); sin(thet4) cos(thetd)];
AS5=[cos (thet5) -sin(thetb); sin(thetb5) cos (thetb)];

%%Matriz de restricciones C(q)

C_revO=R1+Al*[-L1/2 ; 0];

C revA=R1+A1*[L1/2 ; 0] - R2-A2*[-L2/2 ; 01];

C revB=R2+A2*[L2/2 ; 0] - R3-A3*[-L3/2 ; 0];

C prism=[Ry3-(L3/2)*sin(thet3)-h Ry3+(L3/2)*sin(thet3)-h].";
Ry3=h y thet3=0

C _revC=R3+A3*[L3/2 ; 0] - R4-A4*[-L2/2 ; 0];

C _revD=R4+A4*[L2/2 ; 0] - R5-A5*[-L1/2 ; 0];

C _revE=R5+A5*%[L1/2 ; 0] - [td ; 0];

%Se traduce en

C=[C revO.' C revA.' C revB.' C prism.' C revC.' C revD.' C revE.'].';

%% Generacién de funcién "f Restr"

X = [Rx1l,Rx2,Rx3,Rx4,Rx5,Ryl,Ry2,Ry3,Ry4,Ry5, thetl, thet2, thet3, thet4, thet5];
f Restr=matlabFunction(C, 'File', 'f Restr', 'Vars', {X,Rx3})
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f_Restr.m

function C = f Restr (X,Rx3)
%F RESTR

Rxl =
Rx2 =
Rx4 =
Rx5 =
Ryl =
Ry2 =
Ry3
Ry4 =
Ry5 =
thetl
thet2 =
thet3 =
thetd =
thetb =

oD DD XX X X X X

t2 = cos (thetl);

t3 = sin(thetl);

t4d = cos(thet2);

th = t4.*1.2e2;

t6 = sin(thet2);

t7 = to.*1.2e2;

t8 = sin(thet3);

t9 = t£8.*(6.65e2./2.0);

t10 = cos(thet3);

tll = t10.*(6.65e2./2.0);

tl2 = cos(thetd);

tl1l3 = tl2.*1.2e2;

tl4 = sin(thetd);

tl5 = tl4d.*1.2e2;

tl6 = cos(thetb);

tl7 = t16.%(9.5e1./2.0);

t1l8 = sin(thetb);

tl9 = t18.%(9.5el1./2.0);

C = [Rx1-t2.*%(9.5el1./2.0);Ryl-t3.*%(9.5el./2.0) ;Rx1-Rx2+t2.*(9.5el./2.0)+t5;Ryl-
Ry2+t3.*(9.5el./2.0)+t7; Rx2-Rx3+t5+t11;Ry2-Ry3+t7+t9;Ry3-t9-4.5el;Ry3+t9-4.5el;Rx3-
Rx4+t11+tl13;Ry3-Ry4+t9+t15;Rx4-Rx5+t13+t17;Ry4-Ry5+t15+t19;Rx5+t17-1.094e3;Ry5+t19];
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SimCinem.m

clc, clear all, close all

tic
%gdep= [Rx1l Ryl thetl Rx2 Ry2 thet2 Rx4 Ry4 thet4 Rx5 Ry5 thet5 Ry3 thet3];
%g=[qgdep,gind] || gind= Rx3
%% INTRODUCIR PARAMETROS DEL VEHICULO %%
L1=95; L2=240; L3=665; td=1094; tt=1080; b=1686; h=45;
Peso=474;
3%%%%%%%%%%%%%%%%% DEBEN COINCIDIR CON LOS INTRODUCIDOS EN GeneraRestr.m $%%%%%%%%%

t=[0:0.1:(2*pi/ (w))1;
RackIP=A*sin (w*t) ;
Vrack=(A*w*cos (w*t)).'; %$%Derivada de la posicidn

%% Aproximacidédn inicial

Rxl = -5;
Rx2 = 95;
Rx4 = 990;
Rx5 = 1090;
Ryl = 45;
Ry2 = 55;
Ry3 = 20;
Ry4 = 55;
Ry5 = 45;
thetl = pi;
thet2 = 0;
thet3 = 0;
thetd = 0;
thetb = pi;
X0 = [Rx1l,Rx2,Rx4,Rx5,Ryl,Ry2,Ry3,Ry4,Ry5,thetl, thet2, thet3, thet4, thet5];

%% Calculo de posicién
for i=1l:length(RackIP)
%%Desplazamiento cremallera
Rx3=td/2 + RackIP(i);
%% Resolucidn
options = optimset('Display','off');
X = fsolve(@(x) f Restr (x,Rx3),X0,options);
X0 = X;
Rx1l = X(1);
Rx2 = X (2);
Rx4d = X (3);
Rx5 = X (4);
Ryl = X(5);
Ry2 = X
Ry3 = X
Ry4 = X
Ry5 = X
thetl =
thet2 =
thet3 =
thetd =
thetb5 = X
g(i,1:15)
[Rx1,Ryl,thetl,Rx2,Ry2,thet2,Rx4,Ry4, thetd4,Rx5,Ry5, thet5,Rx3,Ry3, thet3];

$Angulos de las ruedas
thetIzq(i)=(-g(i,3)+q(1,3));
thetDcha (i)=(-g(i,12)+g(1,12));

end
toc
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%% Resultados simulaciones anteriores
$%$Aumentando L2: h=125,100,75
L2 1=[218.9 223 227.1 231.3 235.4 239.5 243.5 247.6 251.5 255.5 259.3]1";
MaxErrH1=[15.4 15.1 14 13.3 12.9 12.3 11.5 10.9 10.2 9.8 9.2];
FmaxHl=[ 773.6 761.5 747.9 738.6 735.2 732.6 731.1 733.9 737.3 744.9 753];
MaxErrHl=interpl (L2 1,MaxErrHl,min(L2 1):le-4:max(L2 1));
FmaxHl=interpl (L2 1,FmaxHl,min(L2 1):le-4:max (L2 1));

MaxErrH2=[13.4 12.7 11.9 11.3 10.6 9.8 9.2 8.4 7.7 6.9 6.2]1";

FmaxH2=[759.9 755.1 751.8 752.2 755.2 759.8 767.7 777.9 790.7 805.9 824.5]"';
MaxErrH2=interpl (L2 1,MaxErrH2,min(L2 1):le-4:max(L2 1));
FmaxH2=interpl (L2 1,FmaxH2,min(L2 1):le-4:max (L2 1));

MaxErrH3=[11.3 10.6 9.9 9.2 8.4 7.6 6.7 5.7 4.9 3.9 2.8];

FmaxH3=[762.2 764.3 769.7 778.7 788.4 801.7 818.8 836.8 864.1 894.4 929.5];
MaxErrH3=interpl (L2 1,MaxErrH3,min(L2 1):le-4:max (L2 1));
FmaxH3=interpl (L2 1,FmaxH3,min(L2 1):le-4:max (L2 1));

L2 1=min(L2_1):le-4:max (L2 1);

figure

subplot(2,1,1)

plot (L2 1,MaxErrHl,'--r',L2 1,MaxErrH2,'--g',L2 1,MaxErrH3,'--b"')
title('Error méximo', 'FontName', 'Palatino Linotype')

xlabel ('Longitud de bieleta L 2 [mm]', 'FontName', 'Palatino Linotype')
ylabel ('"Error [°]', 'FontName', 'Palatino Linotype')

legend('h= 125mm', 'h= 100mm', 'h= 75mm', 'FontName', 'Palatino Linotype')
axis([min(L2 1) max(L2_ 1) min (MaxErrH3) max (MaxErrH1)])

subplot (2,1,2)

plot (L2 1,FmaxHl, '--r',L2 1,FmaxH2,'--g',L2 1,FmaxH3,'--b")

title ('Fuerza méxima', 'FontName', 'Palatino Linotype')

xlabel ('Longitud de bieleta L 2 [mm]', 'FontName', 'Palatino Linotype')
ylabel ('Fuerza [N]', "FontName', 'Palatino Linotype')

legend('h= 125mm', 'h= 100mm', 'h= 75mm', 'FontName', 'Palatino Linotype')
axis ([ min(L2 1) max (L2 1) min(FmaxHl) max (FmaxH3)])

%% Condicidén de Ackermann: Error (cotan(thetIzqg)-cotan(thetDcha)=via
trasera/batalla)

AngTeorico= atan((tt/b + cot(thetDcha)).”-1);

figure

subplot(2,1,1)
plot (RackIP,AngTeorico*180/pi, 'r',RackIP,thetIzg*180/pi, 'b', 'LineWidth',1.25)
title('Comparativa de giro rueda izquierda', 'FontName', 'Palatino Linotype')
legend ('Angulo girado Ackermann', 'Angulo girado real', 'FontName', 'Palatino
Linotype')
xlabel ('Desplazamiento cremallera [ mm ]','FontName', 'Palatino Linotype')
ylabel ('Giro [ © ]1','"FontName', 'Palatino Linotype')
axis ([min (RackIP) max (RackIP) min (min (AngTeorico),min (thetIzq))*180/pi
max (max (AngTeorico) ,max (thetIzq))*180/pil)
subplot(2,1,2)
plot (RackIP, (thetIzg-AngTeorico)*180/pi, 'r', 'LineWidth',1.25)
title('Error de giro', 'FontName', 'Palatino Linotype')
xlabel ('Desplazamiento cremallera [ mm ]','FontName', 'Palatino Linotype')
ylabel ('Error [ © ]1','"FontName', 'Palatino Linotype')
axis ([min (RackIP) max (RackIP) 0 max ((thetIzg-AngTeorico)*180/pi)*1.2])

%% Calculo de fuerza sobre la cremallera

$%Jacobianos de velocidades

JvDcha= - (L2*cos(q(:,9))) ./ (L1*L2*sin(q(:,12)-pi-gq(:,9)));
JvIzg=(L2*cos (q(:,6))) ./ (L1*L2*sin(g(:,6)-q(:,3)));
%$%Modelo de momento resistente

mu=0.8;

F=((Peso+80)/4)*9.8; %%N

P=2.3*1e5; %Pa

T Neum=1le3* ((2/3)*mu* (F"(3/2))/sqrt (pi*P)).*sign(-gradient(g(:,3))); %$3N*mm

o

%q(:,12) lo calcula +PI

%$%Fuerza sobre cremallera y par a simular
F rack= JvDcha.*T Neum+JvIzq.*T Neum;
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Pot= Vrack*le-3.*F rack;

RendPinion=0.98; RendReduct=0.98%*0.98 ; RendActuador=0.85; %%Rendimientos del pindn
y mecanico del actuador

PotEnt= Pot./ (RendPinion*RendReduct*RendActuador); %$%Potencia mecanica entregada

por el actuador\es

figure

subplot(2,1,1)

plot (t,F _rack,'b','LineWidth',1.25)

title ('Fuerza sobre la cremallera', 'FontName', 'Palatino Linotype')

xlabel ('t [ s ]','FontName', 'Palatino Linotype')

ylabel ('Fuerza [ N ]','FontName', 'Palatino Linotype')

subplot(2,1,2)

plot(t,abs(Pot),'r', 'LineWidth',1.25) %%Vrack en m/s

title ('Potencia mecanica requerida', 'FontName', 'Palatino Linotype')

xlabel ('t [ s ]','FontName', 'Palatino Linotype')

ylabel ('Potencia [ W ]','FontName', 'Palatino Linotype')

hold on

plot (t,abs (PotEnt), 'g', 'LineWwidth',1.25) %%Vrack en m/s

legend ('Potencia mecénica requerida', 'Potencia mecanica entregada', 'FontName',
'Palatino Linotype')

o

max (F_rack)
MaxError= max (thetIzg-AngTeorico) *180/pi
[ (thetDcha*180/pi)." RackIP.']

o°

o°
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SimGraf.m

%% IMPORTANTE EJECUTAR SimCinem.m PREVIAMENTE
% Representacidn grafica
$Neumaticos 125x80 R13
r=13*%25.4; %$%en mm
w=125;
close all
for i=1l:length (RackIP)
Pll= [0,0].";

oe

P12=[qg(i,1) g(i,2)1."' + [cos(g(i,3)) -sin(g(i,3)); sin(g(i,3)) cos(g(i,3))]1*[L1l/2
01.";

P21=P12;

P22=[qg(i,4) g(i,5)1."' + [cos(g(i,6)) -sin(g(i,6)); sin(g(i,6)) cos(g(i,6))]1*[L2/2
01.";

P31=pP22;

P32=[q(i,13) q(i,14)1.' + [L3/2 0].';

P41=P32;

P42=[qg(i,7) g(i,8)1."' + [cos(g(i,9)) -sin(g(i,9)); sin(g(i,9)) cos(g(i,9))]1*[L2/2
01.";

P51=P42;

P52=[td 0]."';

PIl=r*0.5*[sin(thetIzqg(i)) cos(thetIzg(i))].'+[-0.25*w 0].'; %%Radio de neumatico
en mm, escalado

PI2=-r*0.5*[sin(thetIzg(i)) cos(thetIzqg(i))

PD1=r*0.5*[sin (thetDcha (i)) cos(thetDcha (1)
neumatico en mm, escalado

PD2=-r*0.5*[sin (thetDcha (i)) cos (thetDcha(i))]."'+[td+0.25*w 0]."';

+[-0.25*%w 0].';

]
y].'+[td+0.25*w 0].'; %%Radio de

Ruedalzg=line ([PI1 (1) PI2 (1)1, [PI1(2) PI2(2)],'LineWidth',w*0.15, 'Color', [0.2 0.2
0.21);

RuedaDcha=line ([PD1(1) PD2(1)], [PD1(2) PD2(2)], 'LineWidth',w*0.15, 'Color',[0.2 0.2
0.2]);

axis ([-160 td+160 -h h])

axis equal

axis off

title('Simulacidén movto. direccidn pifndén cremallera')

hold on

Barral=line ([P11 (1) P12(1)], [P11(2) P12(2)], 'Linewidth',2);
Barra2=line ([P21 (1) P22(1)], [P21(2) P22(2)], 'LineWidth',2);
Barra3=line ([P31 (1) P32(1)],[P31(2) P32(2)], 'Linewidth',4.5, "'LineStyle',":");
Barrad4=line ([P41 (1) P42(1l)], [P41(2) P42(2)], 'LineWidth',2);
Barrab5=line ([P51 (1) P52(1)], [P51(2) P52(2)], 'LineWidth',2);

Apoyolzg= viscircles (double(P11).',5, 'EdgeColor', 'black');

Rotl= viscircles (double(P12).',5, '"EdgeColor', 'black’");
Rot2= viscircles (double (P22).',5, '"EdgeColor', 'black'");
Rot3= viscircles (double (P32).',5, '"EdgeColor', 'black'");
Rot4d= viscircles (double (P42).',5, '"EdgeColor', 'black");
ApoyoDcha= viscircles (double (P52).',5, 'EdgeColor', 'black");

% drawnow

% frame = getframe(l);

% im = frameZ2im(frame) ;

% [A,map] = rgb2ind(im,256);

% if i == 1;

% imwrite (A, map, 'Simulacion direccion', 'gif', 'LoopCount', Inf, 'DelayTime’', le-
3)

% else

imwrite (A, map, 'Simulacion direccion','gif', 'WriteMode', 'append', 'DelayTime’',le-3);

% end

pause (1le-10)
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if i<length (RackIP)

delete (Barral) ;delete (Barra2) ;delete (Barra3l) ;delete (Barrad) ;delete (Barrab) ;delete (Apoy
olzq);

delete (ApoyoDcha) ;delete (Ruedalzq) ;delete (RuedaDcha) ;delete (Rotl) ;delete (Rot2) ;delete (
Rot3) ;delete (Rot4)

end

end
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DisenoReduct.m

%% Disefio de la caja reductora
%%Curvas de funcionamiento

for i=6:13
redCaja=i;
RPMpinion=abs (Vrack) *[1/18*1/ (2*pi) *60];
RPMact= RPMpinion*redCaja;
ParAct= abs (F_rack) *18e-3*redCaja”-1;

hold on

plot (RPMact, ParAct)

xlabel ('RPM', 'FontName', 'Palatino Linotype')

ylabel ('Nm', 'FontName', 'Palatino Linotype')

title('Curva actuador vs Curvas tedricas', 'FontName', 'Palatino Linotype')

end

%% Curva del fabricante

x=[0 50 0.25*300 100 150 2*300/3 0.75*300 4*300/5
30071;

y=[2.5 2.4 2.3 1.9 1.5 1.25 1.05 1
0.71;

CurvaAct=interpl (x,y,min(x) :10:max (x)) ;

hold on

plot (min(x) :10:max (x),CurvaAct, '--r')

legend('r=6"', "'r=7"','r=8"','r=9"','r=10", 'r=11", 'r=12", 'r=13", 'Curva del
fabricante', 'FontName', 'Palatino Linotype')
grid on



