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RESUMEN

Ante las cada vez mas estrictas regulaciones gubernamentales en materia de emisiones de gases contaminantes,
la industria automotriz se encuentra al borde de una revolucidn tecnoldgica para volverse, en el mediano plazo,
totalmente electrificada. Para darle frente a los lideres en la fabricacién y venta de vehiculos eléctricos como son
Tesla o Rivian, los fabricantes de autos evaluan la factibilidad de transformar sus modelos actuales a gasolina en
versiones eléctricas, buscando economizar tiempo de disefo y desarrollo al utilizar la misma estructura, pero
remplazando el tren motriz a gasolina por una motorizacién eléctrica; tomando ventaja a su vez del prestigio y
aceptacion que un determinado vehiculo ya tiene en los consumidores para potencializar su comercializacion.

Sin embargo, el uso de un tren motriz eléctrico resulta en autos mas pesados, siendo estos aproximadamente
32% mads pesados que sus predecesores a gasolina, lo que supone un mayor riesgo para los peatones, ciclistas,
motociclistas y vehiculos mas livianos ante una colisién. En ese sentido, la presente investigacién esta orientada
a mejorar la resistencia al impacto y reducir el peso de la carroceria mediante la optimizacion de los parametros
de disefio del larguero frontal como son el material, espesor, asi como la distancia entre los puntos de soldadura
de las laminas que lo conforman a través de un arreglo ortogonal L16 y cuyos efectos en la absorcion de energia,
fuerza maxima y media de impacto, fueron evaluados por medio de un analisis explicito no lineal con ayuda del
método de elemento finito usando RADIOSS para su solucidn.

Cémo resultado de este estudio se tiene que es posible aumentar la capacidad de absorcidn de energia mientras
gue a su vez se disminuye el peso del larguero mediante la modificacidn de sus pardmetros iniciales de disefio y
sin modificar la geometria o la superficie del larguero, por lo que no se requieren cambios en los herramentales
del proceso de estampado dando como resultado un bajo costo de implementacion.
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1. INTRODUCCION

1.1 ANTECEDENTES

El automoévil, desde su invencién en 1886 por Carl Benz, revoluciond la industria del transporte a medida que
redujo los tiempos de traslado e incrementd el alcance terrestre al que se podia llegar fuera de los ajustados
itinerarios y limitadas rutas del ferrocarril, quien dominaba el transporte terrestre en esa época. Sin embargo,
no fue hasta 1908 cuando Henry Ford introdujo al mercado su ingenioso modelo Ty que posteriormente en 1913
instald la primera linea de ensamble mavil para la produccidn en masa de un vehiculo completo, que el automovil
se convirtié en un medio de transporte accesible para todos; pues hasta ese momento solo la clase alta podia
costear el elevado costo de tener un vehiculo [1].

De acuerdo con un estudio realizado por la empresa 1 BILLION VEHICLES IN OPERATION

lider mundial en inteligencia automotriz WardsAuto,
el automovil es el medio de transporte mas utilizado WL 2
en el mundo actualmente con un parque vehicular 276.5M
cercano a los 1.4 billones y un crecimiento ponderado e

anual del 4.6% al 2016 [2]. Pero, para poner las cosas
en perspectiva, en 2016 se tenia una poblacidn |FyErerer
mundial de 7.4 billones [3] de los cudles 1.9 billones S
tenian de entre 0 a 14 afios [4] dejandonos con un 59.9%1
total de 5.5 billones de personas con edad para .
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de 276.5 millones en 2019 [5], seguido muy de cerca
por China con 253.9 millones quien presenta la mayor
tasa de crecimiento vehicular con un impresionante incremento del 225% en 10 afios (2010-2019) [6]. Sin
embargo, con respecto a su poblacidn, Estados Unidos presenta la mayor concentracién de vehiculos con una
relacién de 1:1.2, lo que significa que para 2019 existia casi un automavil por cada habitante.

Fig. 1 — Infografia sobre la distribucion vehicular mundial.

El crecimiento desmesurado de los vehiculos en circulacidn, tanto en los Estados Unidos como en el mundo, ha
traido consigo consecuencias adversas para el medio ambiente; pues los automdviles son impulsados, en su
mayoria, por motores de combustidn interna (ICE) alimentados por combustibles fosiles que producen gases
contaminantes como lo son el didxido de carbono (CO,) y los dxidos de nitrégeno (NOy). Los cuales, también
conocidos como gases de efecto invernadero (GEl), son los causantes del calentamiento global. En ese sentido,
segun la Agencia de Proteccion Ambiental de los Estados Unidos (EPA), el sector del transporte es el mayor
contribuyente de las emisiones antropogénicas de GEl en los Estados Unidos con un 29% del total emitido en
2019, del cual el 82% es atribuido a los vehiculos automotores (véase fig. 2) [7].

Derivado de lo anterior, tanto las estrictas regulaciones como las fuertes sanciones impuestas por las agencias
gubernamentales han ejercido una inmensa presién sobre los fabricantes de automdéviles para que exploren
diferentes métodos y tecnologias que ayuden a frenar las emisiones vehiculares de gases contaminantes a la
atmosfera.
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Fig. 2 — Distribucion de emisiones de GEI por sector (izquierda) y medio de transporte (derecha) en los Estados Unidos para el afio 2019.

En este sentido, la reduccion de peso del vehiculo surgié como una solucidon estratégica adoptada por los diversos
fabricantes de automaviles a través de la cual se podia reducir significativamente el consumo de combustible, y
con ello, las emisiones de CO,. Esto debido a que un automavil mas liviano requiere menos energia para superar
su propia inercia, resultando en una menor potencia requerida para mover el vehiculo. Asi, la reduccién de peso
se convirtié en la forma mas facil de reducir las emisiones de CO; ya que, de acuerdo con el Departamento de
Energia de los Estados Unidos, una reduccién del 10% en el peso del vehiculo puede resultar en una mejora de
ahorro de combustible del 6 al 8% [8].

Segun el Informe de Tendencias Automotrices de la EPA de 2020, a partir del afo modelo 1975 hasta 1981, el
peso promedio de los automdéviles de pasajeros disminuyd un 21%, de 4,060 libras (1,842 kg) a aproximadamente
3,200 libras (1,451 kg) [9]; esto probablemente debido a que en 1970 el Congreso de los Estados Unidos aprobd
la histérica Ley de Aire Limpio (“Clean Air Act”) con lo que le otorgd a la recién creada EPA la autoridad legal para
regular la contaminaciéon de los automdviles y otras formas de transporte dentro del territorio americano
adoptando estandares de emisiones mas estrictos [10].
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Fig. 3 — Peso promedio de un vehiculo nuevo (izquierda) y participacion en el mercado por tipo de vehiculo (derecha) desde el afio 1975
hasta el 2020



Posteriormente, del afio modelo 1981 hasta el 2004, la tendencia se invirtid y el peso promedio de los vehiculos
nuevos comenzo a subir lenta pero continuamente. Para el afio modelo 2004, el peso promedio de los vehiculos
nuevos habia aumentado un 28% y alcanzé las 4,111 libras (1,865 kg), lo que significa un incremento del 2% con
respecto a los vehiculos del afio 1975. En parte, esto se debe a que la demanda de los clientes cambid su
preferencia por vehiculos mas grandes y pesados como lo son las SUVs, minivans y pickups, denominados bajo
la clasificacion de la EPA como camiones, los cuales pasaron de tener una participacién en el mercado del 15%
en 1980 a un 55% para el 2020 segln se observa en la Fig. 3 [9].
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todas las nuevas tecnologias en el tren motriz se mitigaba desde 1975 hasta 2020.

con el aumento en el peso del vehiculo, siendo incapaces

de lograr una mejora importante en el rendimiento de combustible.

Ante esta problemitica, los vehiculos eléctricos (EVs) surgieron como una alternativa estratégica para culminar
con las emisiones de CO,, pues por un lado los vehiculos eléctricos de bateria (BEVs) no producen emisiones al
ser impulsados por un motor eléctrico alimentado Unicamente por baterias. Sin embargo, si bien cargar estas
baterias puede aumentar las emisiones de gases contaminantes en las plantas de energia eléctrica, las emisiones
totales asociadas con la conduccidn de EVs siguen siendo tipicamente menores que las de los autos a gasolina,
particularmente si la electricidad se genera a partir de fuentes renovables como el viento [11]. La figura 5
muestra las emisiones de CO; asociadas a un BEV, especificamente para un Fiat 500e modelo 2019, las cuales
son casi un 200% menores a las de un auto a gasolina convencional y hasta un 400% menos si el vehiculo es
recargado en la ciudad de Los Angeles, California; esto tltimo gracias a que el estado de California es el mayor
productor de electricidad a partir de fuentes renovables de los Estados Unidos [12].

Por otro lado, tenemos los vehiculos hibridos enchufables (PHEVs) que, mediante un motor eléctrico, son
capaces de conducir sin emisiones, generalmente entre 18 y 30 millas (29 y 48 km) [13], pero pueden funcionar
con gasolina o diésel para viajes mas largos. En contraste con los BEV, las emisiones de CO; asociadas a los PHEV,
especificamente para una Chrysler Pacifica modelo 2021, son un 52% menores a las de un auto a gasolina
convencional (véase Fig. 5) siendo estas un 92% mayores a las de los BEVs.
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Fig. 5 — Emisiones de CO; asociadas a la conduccion de un BEV (izquierda) y un PHEV (derecha) con respecto a las emisiones promedio de
un auto a gasolina nuevo.

Antes de que la pandemia de COVID-19 sacudiera la industria automotriz, junto con todas las demas industrias,
los vehiculos eléctricos se estaban moviendo constantemente hacia el centro de atencién. De acuerdo con el
ultimo reporte de ventas de EVs realizado por la firma de servicios profesionales Deloitte, las ventas anuales
combinadas de BEVs y PHEVs superaron la marca de los dos millones de vehiculos por primera vez en 2019 con
un incremento del 15% con respecto al 2018 y una participacion en el mercado global del 2.5% [14]. La figura 6
nos muestra como las ventas de los vehiculos eléctricos se mantuvieron practicamente estancadas hasta el 2014,
afio en el que la unién europea aprobd su nuevo estandar de emisiones denominado como EURO 6 y que entré
en vigor para septiembre del 2015 [15], cuando las ventas comenzaron a incrementarse estrepitosamente
principalmente en China y la Unidn Europea.

EVs: annual passenger-car and light-duty vehicle sales in major regions
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Fig. 6 — Ventas mundiales por region y participacion en el mercado global de vehiculos eléctricos de 2010 a 2019.
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En tanto, con base al ultimo informe del Programa de las Naciones Unidas para el Medio Ambiente (UNEP) donde
las emisiones globales de gases de efecto invernadero deben reducirse un 7.6% cada afio a partir del 2020 y
hasta el 2030 en un intento por frenar el calentamiento global y lograr un aumento en la temperatura de solo
1.5°C para finales del siglo XXI [16], se pronostica que las ventas de EVs continuaran en ascenso a una tasa de
crecimiento anual combinada del 29% durante los préximos diez afios a partir de 2020 hasta lograr una
participacién en el mercado global del 32% para el 2030 (véase Fig. 7). La recuperacion de las ventas luego de la
pandemia de COVID-19 hara que los vehiculos ICE vuelvan a crecer hasta 2025, pero luego experimentardn una
disminucidn constante en la penetracién del mercado a partir de entonces [14].

Outlook for annual global passenger-car and light-duty vehicle sales, to 2030
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Fig. 7 — Prondstico de ventas anuales de vehiculos de pasajeros.

Finalmente, es claro que actualmente los BEV ya superan a los PHEV en volumen de ventas a nivel mundial (véase
Fig. 6) gracias a la impactante reduccién en las emisiones de CO; que presentan con respecto a las de un auto a
gasolina convencional (véase Fig. 5) por lo que se espera que en los préximos 10 afos las ventas de los BEVs
crezcan de manera desproporcional a los PHEVs de modo que en 2030 representen el 81% de los vehiculos
eléctricos en el mundo [14]. Pero, la problematica histérica descrita anteriormente entre el peso total del
vehiculo vs. la eficiencia de combustible no hace su excepcidn en los vehiculos eléctricos cuyas investigaciones
se centran en incrementar su autonomia.

A manera de resumen, esta seccion tuvo por objeto mostrar los antecedentes que motivaron a la presente
investigacion, donde la creciente tendencia de los vehiculos per capita en el mundo como el medio de transporte
mas utilizado, hacen del automavil, un objeto de estudio y analisis para la siguiente década. En ese sentido, las
cada vez mas estrictas regulaciones contaminantes sentaron un precedente para la incursidon de los vehiculos
eléctricos en el mercado europeo y chino principalmente, con una proyeccién de crecimiento global muy positiva
en la siguiente década. Y, por ultimo, en contraste con la creciente tendencia en la demanda de los consumidores
por vehiculos mas robustos como son las SUVs y pickups en los Ultimos afios, los vehiculos eléctricos se enfrentan
con el peso afiadido por las baterias que demanda la busqueda de materiales ligeros en conjunto con la
optimizacidn de disefo para lograr una reduccién de peso que les permita incrementar su autonomia.
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1.2 PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA

Asi como en los vehiculos convencionales sucede que a mayor sea el volumen del tanque de combustible pueden
viajar mds lejos sin repostar, los vehiculos eléctricos con mayor capacidad de bateria tienen una mayor
autonomia. Sin embargo, las baterias tienen una energia especifica considerablemente menor a la del
combustible, pues cuando un vehiculo se llena con 10 gal (38 ) de gasolina, contiene alrededor de 323 kWh de
energia eléctrica incorporada en el combustible [17] mientras que agrega 28 kg de peso al vehiculo [18] que
perderd gradualmente a medida que se quema el combustible en el motor. Por el contrario, las baterias de los
BEV en promedio contienen 43 kWh de energia eléctrica [19] y agregan 230 kg de peso al vehiculo [20], ademas
del peso estructural adicional requerido para transportar estas baterias, y que el vehiculo debera soportar auin
después de que la bateria se haya agotado.

Los vehiculos eléctricos tienden a pesar mucho mas que los automoviles a gasolina debido en gran medida a que
los paquetes de baterias pueden llegar a ser muy pesados, por ejemplo, en el caso del Tesla Model 3 Long Range
el conjunto de acumuladores pesa poco mas de 450 kg, lo que constituye aproximadamente una cuarta parte de
su peso total de 1,930 kg. Luego, cuando el peso total del vehiculo aumenta, la carroceria debe fortalecerse. Lo
que se traduce en laminas mas gruesas junto con una estructura deformable mds robusta para acomodar el peso
adicional. Por otro lado, si una bateria se perfora o se dafia severamente como resultado de una colisidn, puede
resultar en una explosidon. Motivo por el cual los paquetes de baterias deben protegerse mediante un caparazoén
metalico resistente que actla como armadura.

Si bien la revolucién de los autos eléctricos es inevitable, éstos tienen muchos desafios: rango de conduccién,
costo, disponibilidad, infraestructura de carga rapida etc. Pero encima de todo eso esta su peso como es el caso
de la F-150 eléctrica que pesa 700 kg mas que su predecesor a gasolina, situacidon que también se presenta en
vehiculos eléctricos mas pequefios como es el caso del Hyundai Kona o Nissan Versa (véase Fig. 8) [21].

M Electric vehicle M Internal combustion engine

F-150

2,244

Kona

Leaf Plus/

Versa : g g
0 1,000 2,000 3,000
Kerb weight (kg) :

Fig. 8 — Comparativa del peso total del vehiculo entre la version electrificada y a gasolina para un mismo modelo.

Desde que se introdujeron las baterias de iones de litio en 1991, la mayoria de los avances en la tecnologia de
las baterias se han destinado a aumentar la distancia que un automovil eléctrico puede recorrer con una sola
carga y a aumentar la potencia del automdvil. Por ejemplo, en la ultima década Nissan lanzé al mercado una
version de largo alcance de su vehiculo eléctrico insignia Leaf, con el triple de alcance (364 kildbmetros) y el doble
de potencia (214 hp). Pero su peso también ha crecido un 14%, hasta los 1,749 kg [21].

Es una realidad que el rango de conduccidon se ha vuelto clave para la adopcidén generalizada de los vehiculos
eléctricos, pues la mayoria de los consumidores compran automaviles en funcidon de su autonomia ya que les
preocupa perder energia y no poder recargar en un viaje largo. Sin embargo, la mayoria de los viajes en automovil
son cortos: al supermercado, centros comerciales o a la escuela.
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En Estados Unidos, por ejemplo, los conductores recorren un promedio de 59 kildémetros al dia [22] condicidn
gue se encuentra muy por debajo de la autonomia maxima de los vehiculos eléctricos; la cual va desde los 95 km
(Smart EQ forfour) hasta los 450 km (Mercedes EQS 450+) con un promedio de 321 km para los vehiculos
eléctricos disponibles en el mercado al 2021 [23]. Luego, seguir incrementando el rango de conduccién en los
proximos afios hara que los vehiculos eléctricos sean mdas practicos para las personas que necesitan recorrer
largas distancias regularmente, por ejemplo, por motivos de trabajo; pero no generard un valor agregado en el
conductor promedio a medida que la infraestructura de carga rapida continlda creciendo.

Pero épor qué el peso es tan importante? Lo primero y mas importante es la seguridad. La probabilidad de que
los pasajeros mueran en una colision con otro vehiculo aumenta en un 12 % por cada 500 kg de diferencia entre
vehiculos [21]. Este riesgo adicional no se aplicaria si todos condujeran autos de peso similar. Pero hasta que
esto suceda, es probable que aumente la cantidad de victimas envueltas en colisiones de auto a medida que los
vehiculos eléctricos pesados se unan al parque vehicular existente mas liviano.

Ahora bien, de acuerdo con un reporte
realizado por la firma global de investigacién y

Automotive Component Weight Statistics

Automotive Glass Automotive Body

asesoria ARANCA, en un vehiculo promedio se Components and other Exterior
X Components
tiene que alrededor del 80% del peso se B D
distribuye entre el chasis, el tren motriz y la Automotive Weight 3% Weloht 26%

Chassis
carroceria Junto con otros componentes

exteriores tales como faros, calaveras, fascias, gIg 0\
etc. (véase Fig. 9). Por ende, la industria Weight 27%
automotriz ha estado cambiando su enfoque
de investigacion hacia estos componentes para
lograr una reduccidon general en el peso del
vehiculo [24].

Automotive Powertrain
Components

Luego, mientras que el chasis engloba todos
aquellos componentes relacionados con la
suspension y direccidon del vehiculo, el tren
motriz incluye todos los elementos encargados
de generar la potencia y transmitirla hacia las

Other Automotive
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|
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ruedas del automovil; por lo que llevar a cabo

una reduccién de peso en estos dos grupos

funcionales resultaria sumamente complejo, pues el mas minimo cambio ya sea en la geometria o en los
materiales de sus componentes impactaria directamente en su desempefio, requiriendo multiples validaciones
para confirmar sea un disefio factible.

Fig. 9 — Distribucion del peso para un vehiculo promedio.

En contraste, el objetivo de la carroceria y sus componentes es el proporcionar seguridad a sus ocupantes contra
choques de todo tipo: delantero, trasero, lateral o incluso volcadura, cumpliendo con el Estandar Federal de
Seguridad de Vehiculos Motorizados (FMVSS) No. 208. También deberia poder proteger a los ocupantes del
ruido, vibracién y / o aspereza (NVH) absorbiendo o reduciendo estas condiciones. En este sentido, siendo que
la carroceria constituye aproximadamente el 28% del peso del vehiculo, existe una amplia drea de oportunidad
para la reduccidn de peso en este grupo funcional mientras que las validaciones requeridas para determinar si
la propuesta de disefio es factible se limitaria a aquellas especificadas por en el estdndar No. 208 de la FMVSS
en cuestion de resistencia a la colision y absorcién de energia, las cudles que pueden llevarse a cabo a través de
la simulacién de elemento finito.
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Actualmente, los accidentes de transito son una de las principales causas de muerte en los Estados Unidos, con
mas de 100 personas que mueren cada dia, mientras que mas de 2,5 millones de conductores y pasajeros son
tratados por los departamentos de emergencia como resultado de lesiones en accidentes cada afio [25]. En ese
sentido, en cuanto a la seguridad de los ocupantes se refiere, tanto el tamafio como el peso del vehiculo afectan
las fuerzas que experimentan las personas dentro del mismo durante una colision. Y la magnitud de esas fuerzas
estd directamente relacionada con el riesgo de lesiones.

En vehiculos de mayor tamafio, la mayor distancia que existe desde la parte delantera del vehiculo hasta el
habitaculo proporciona mas proteccién durante las colisiones frontales, que representan mas del 50% de las
muertes por accidentes de transito. Por lo que, cuanto mayor sea la distancia, mas se puede aplastar el bastidor
del vehiculo antes de aplastar a las personas que estan dentro. Por otro lado, el peso es importante cuando dos
vehiculos colisionan entre si, puesto que el vehiculo mas pesado empujara al mas liviano hacia atrds durante el
impacto, ocasionando que se ejerza menos fuerza sobre las personas dentro del vehiculo pesado y mds sobre las
personas dentro del vehiculo ligero.

El Instituto de Seguros para la Seguridad en las Carreteras (IIHS) demostrd el papel del tamafio y el peso del
vehiculo en una colisién mediante una serie de pruebas de choque en el afio 2019, emparejando un SUV mediano
con un automovil compacto (ambos fabricados por KIA), asi como un automavil grande con un subcompacto
(ambos fabricados por Toyota) en colisiones frontales entre si. Ambos vehiculos pequefios, el Kia Forte 2018 y el
Toyota Yaris iA 2018, obtuvieron buenas calificaciones en las cinco pruebas del IIHS relevantes para la proteccién
del conductor, pero tuvieron un desempefio deficiente en colisiones con los vehiculos mas grandes [26].

Las mejoras en la proteccion contra colisiones han hecho que los vehiculos de todos los tamafios sean mas
seguros, pero los vehiculos mas grandes siguen siendo mas seguros que los mas pequefios, incluso con esas
mejoras. Como se puede observar en la Fig. 10, las muertes por accidentes de transito disminuyen a medida que
aumenta el tamafo del vehiculo mientras que, a su vez, para un mismo tamafio de vehiculo los decesos han
disminuido sustancialmente a medida que el afio modelo del vehiculo es mas reciente, esto ultimo como
resultado del desarrollo tecnoldgico en materia de proteccion al ocupante. Un grafico similar que use el peso en
lugar del tamafio se veria casi igual.
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Fig. 10 — Decesos en accidentes de trdansito por millones de vehiculos registrados al afio con respecto a sus dimensiones.
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En contraste con lo anterior, de acuerdo con el informe anual generado por la Administracion Nacional de
Seguridad Vial en las Carreteras (NHTSA) en 2019, el 54.2% de los accidentes de transito reportados en ese ano
fueron de tipo frontal, seguido por las colisiones traseras con un 24.8% y luego por las colisiones laterales ya sea
por el costado izquierdo o derecho con un 10% cada una, mientras que el 1% restante fue desconocido. Por otro
lado, del total de los accidentes frontales reportados, el 63.8% de ellos resulto en una fatalidad mientras que
para el resto de los tipos de colisiones menos del 10% termino en el deceso de alguno de sus ocupantes. Por lo
gue, en resumen, el tipo de colision mas frecuente y que a su vez presenta la mayor tasa de fatalidad, es el de
tipo frontal [27].

En ese sentido, para todos los impactos frontales, la regién del riel delantero juega un papel muy importante ya
que éste absorbe una cantidad significativa de energia durante las colisiones. Para una condicién de impacto
frontal y vehiculo dados, el riel frontal absorbié 120 kN de fuerza, que es alrededor de un 40% mas en
comparacion con las fuerzas tomadas por los otros componentes de la carroceria (véase Fig. 11).
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Fig. 11 — Fuerzas presentadas en los diferentes componentes de la carroceria bajo una condicion de impacto frontal.

Ahora bien, si se analiza la cantidad de energia absorbida, el riel frontal absorbio alrededor del 45% tal y como
se puede observar en la Fig. 12.
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Fig. 12 — Energia absorbida por los diferentes componentes de la carroceria bajo una condicion de impacto frontal.

Finalmente, con base en los fundamentos descritos anteriormente, la presente investigacion tendra como objeto
de estudio el larguero frontal de la carroceria de un vehiculo con el fin de lograr a través de su optimizacién de
disefio una reduccién de peso, mientras que a su vez se mantiene o mejora la capacidad de absorcién de energia
del componente para garantizar la proteccion de los ocupantes, buscando atender asi a la problematica
mostrada en esta seccion.
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1.3 JUSTIFICACION

El Reino Unido, California, la Unién Europea, Canada y otros planean eliminar gradualmente la venta de vehiculos
qgue funcionan con combustibles fosiles a partir de 2030; Noruega planea hacerlo antes. Los consumidores estdn
interesados. En mayo de 2021, Ford Motor Company presentd una version totalmente eléctrica de su camioneta
pick-up mdas vendida, la F-150 Lightning. Para agosto, tantos clientes habian reservado una que Ford duplicé su
objetivo de produccion inicial. Luego, la empresa anuncié que gastara miles de millones de ddlares para construir
fabricas de baterias y una planta de camiones eléctricos en Estados Unidos [21].

A suvez, en marzo de 2022, Stellantis (antes Fiat Chrysler Automobiles) presenté “Dare Forward 2030”, su audaz
plan estratégico para la préxima década en la que se compromete a convertirse en el campedn de la industria
en la lucha contra el cambio climdtico, alcanzando cero emisiones netas de carbono para 2038. Derivado de lo
anterior, establecié que el 100 % de las ventas en Europa y el 50 % de las ventas en los Estados Unidos seran
vehiculos eléctricos de bateria (BEV) para fines de esta década. Mientras que planean tener mds de 75 modelos
de BEV y alcanzar ventas globales anuales de cinco millones de vehiculos eléctricos para 2030 [28].

Sin embargo, los grandes fabricantes de automdviles de todos los tiempos se enfrentan a empresas automotrices
emergentes tales como Tesla, Lucid Motors y Rivian, quienes desde su fundacion se han dedicado Unicamente al
desarrollo y fabricacidn de vehiculos eléctricos, poniéndolos en desventaja en la carrera por acaparar el mercado
de los vehiculos eléctricos en la siguiente década. Pues en los ultimos afios, mientras los fabricantes tradicionales
se enfocaron en mejorar la eficiencia de sus vehiculos a través de la reduccidn del tamafio y la cilindrada de sus
motores en respuesta a las cada vez mas estrictas regulaciones de emisiones contaminantes, las compaiiias de
vehiculos eléctricos se dedicaron a incrementar el rango de conduccion, la potencia y la capacidad de carga
regenerativa al mismo tiempo que perfeccionaban la carroceria para la proteccion de los paquetes de baterias
ante un impacto; llevando a Tesla a convertirse en un marco de referencia para todos los demas fabricantes.

Para darle la vuelta al marcador, los fabricantes de autos comenzaron a evaluar la factibilidad de transformar sus
modelos actuales a gasolina en versiones eléctricas, buscando ahorrar tiempo de disefio y desarrollo al utilizar
la misma estructura y equipamiento interior, pero remplazando el tren motriz por una motorizacién eléctrica, al
mismo tiempo que toman ventaja del prestigio y aceptacion que un determinado vehiculo ya tiene en los
consumidores para potencializar su comercializacién. En este sentido, las empresas automotrices han impulsado
a sus colaboradores a desarrollar diferentes alternativas para lograr adecuar las carrocerias de sus vehiculos
actuales, las cuales ya han pasado con éxito por una innumerable cantidad de pruebas de desempefio, para
acomodar un tren motriz eléctrico con el menor de los cambios y componentes afiadidos posibles para minimizar
los costos asociados al redisefio que indirectamente influiran en el precio de venta de la unidad.

En virtud de lo descrito anteriormente y como colaborador de la industria automotriz, la presente investigacion
surge de la mision estratégica de la compafiiia para incrementar su portafolio de vehiculos electrificados para
finales de esta década en respuesta a la lucha contra el cambio climatico y a las estrictas regulaciones de
emisiones contaminantes. Mientras que los resultados obtenidos de esta investigacion cobraran importancia en
la factibilidad de adaptar la carroceria de nuestros productos para acomodar un tren motriz electrificado, lo que
impactard la capacidad de respuesta de las plantas de ensamble y reducird los costos asociados al cambio de
herramentales, dando como resultado una reduccién en el tiempo requerido para el lanzamiento de las versiones
electrificadas de los vehiculos actuales. Finalmente, al examinar como incrementar la capacidad de absorcion de
energia de los rieles delanteros en paralelo con la disminucion de su peso para sopesar la masa adicional
proveniente de los paquetes de baterias; se busca ofrecer alternativas innovadoras que lleven a la compaiiia a
ser un marco de referencia para el resto de las armadoras, en tanto que la informacién obtenida de esta
investigacion funja como pauta para el desarrollo de las nuevas carrocerias.
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1.4 OBJETIVOS
1.4.1 OBJETIVOS GENERALES

e Examinar la resistencia al impacto frontal de los largueros delanteros de diversas carrocerias con el fin
de optimizar los parametros de disefio del larguero encontrado con el mejor desempeno, orientado a
incrementar la capacidad de absorcién de energia por medio de un analisis explicito no lineal a través
del método de elemento finito.

1.4.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS

e Seleccionar el conjunto de largueros frontales a examinar basado en las caracteristicas de su geometria,
asi como en las carrocerias de los automdviles identificados por la compafiia como prioritarios para el
lanzamiento de su versidn electrificada.

e Llevar a cabo el proceso de refinamiento de malla para cada uno de los largueros seleccionados con el
fin de alcanzar la calidad de malla deseada.

e Preparar el modelo de elemento finito para conducir un analisis explicito no lineal utilizando RADIOSS.
e Instrumentar virtualmente los largueros para conocer el pulso de choque a través de acelerémetros.
e Validar el modelo de elemento finito por comparacién con ensayos fisicos del estado del arte.

e Determinar los parametros de disefo a analizar y optimizar del riel frontal seleccionado con base en los
estdndares corporativos, los costos asociados a su implementacion, asi como en la factibilidad de su
produccién con el herramental ya existente.

e Realizar un disefno de experimentos para evaluar los efectos de los pardametros de diseno seleccionados
en la absorcion de energia del larguero frontal.

e Analizar los datos obtenidos de las simulaciones realizadas, de acuerdo con el disefio de experimentos,
y con ello obtener la combinacién de pardmetros que maximicen la absorcion de energia del larguero.

1.5 HIPOTESIS

Es posible incrementar la capacidad de absorcién de energia para el disefio actual del larguero delantero
de un vehiculo ante una condicidn de impacto frontal mediante la modificacién de sus parametros
iniciales de disefio sin incrementar el peso del componente.

1.6 ALCANCES Y LIMITACIONES
e Los largueros estudiados en la presente investigacion pertenecen exclusivamente a carrocerias de chasis
autoportante, quedando excluidas del analisis aquellas carrocerias con bastidor.
e El presente estudio se limita a los vehiculos comercializados en el continente americano.

e Unicamente son objeto de estudio las dos ldaminas principales que conforman al larguero, excluyendo
todos los refuerzos tanto internos como externos del analisis de elemento finito.

e El presente trabajo de investigacidn se centra solamente en el andlisis numérico para la validacién de las
propuestas de disefio obtenidas del larguero frontal.
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1.7 ESTADO DEL ARTE

Eren et al. realizaron un analisis explicito no lineal utilizando ANSYS y LS-DYNA para disminuir la fuerza maxima
de aplastamiento y aumentar la capacidad de absorcidon de energia de una columna de seccidn transversal
cuadrada durante un impacto. Para ello, se enfocaron en analizar cdmo diversos tipos de concentradores de
esfuerzos reducen la fuerza maxima de aplastamiento y cdmo estas modificaciones estructurales cambian la
forma de plegado de la columna.

En ese sentido, primero evaluaron el comportamiento de
una columna simple ante un impacto, la cual consistié en
fijar un extremo de la columnay dejar caer una masa de 400
kg a una velocidad de 30 km/h. Posteriormente examinaron
tres columnas con diferentes tipos de concentradores de
esfuerzos: agujero circular, agujero tipo diamante y muesca
(véase Fig. 13); todas bajo la misma condicién de impacto

(a) Circular hole  (b) Diamond notch  (c) Cross-sectional bead

. ., F Fomax (KN Ex (J
para entonces poder comparar la capacidad de absorcidn (kN) a (0) 12505) 4:);3)
de energia, el tipo de plegado y la relacion fuerza-deflexion b (A) 118.5 4037
de cada una de las columnas. En donde se encontré que la c (8) 95.7 3174

muesca fue la que presentd la menor fuerza maxima de
aplastamiento con 95.7 kN junto con una buena capacidad
de absorciéon de energia con 3,174 J en comparacion con los
otros dos tipos de concentradores de esfuerzos analizados
(véase Fig. 13) [29].

0y
s ¥ e.g9,C
Fig. 13 — Relacion fuerza-deformacion de A: 2

la columna con diferentes concentradores 01 2 3 45 6 7 8 910 3
de esfuerzos [29]. (cm)

Luego de encontrar que la muesca mostraba un mejor desempefio al impacto que el resto de los iniciadores
examinados, realizaron el andlisis de cuatro columnas adicionales, pero ahora con diferentes combinaciones de
costillas concavas y convexas como iniciadores de aplastamiento (véase Fig. 14). Hallando que, si bien las cuatro
columnas presentaron aproximadamente la misma fuerza maxima de aplastamiento, cuando las dos filas de
costillas en cada una de las caras de la columna eran convexas se obtenia una mayor capacidad de absorcion de
energia que el resto de las columnas de 3,278 J (véase Fig. 14) [29].

type 2

20
Fpe (kN) EK (J)
Type 1 (O) 59.1 4408 10
Type 2 (O0) 58.5 4096 0 Type 3
Type 3 (4) 56.9 2934 >
Type 4 (A) 573 3278 01 2 3 4 5 6 7 8 9 10 &(cm)

Fig. 14 - Relacion fuerza-deformacion de la columna con diferentes combinaciones de costillas cdncavas y convexas como
concentradores de esfuerzos [29].
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Finalmente, compararon los resultados pertenecientes a la columna simple con los obtenidos en la columna con
2 filas de costillas convexas en cada una de sus caras como iniciadores de aplastamiento, reduciendo la fuerza
maxima de aplastamiento en un 54.4 % de 129.5 kN a 59.1 kN mientras que se incrementd un 25.5% la energia
absorbida de 3,513 J a 4408 J. Esto significa que se reduce la aceleracidn hacia adelante de los ocupantes en el
momento del choque y también se reduce el riesgo para el otro automoévil involucrado en la colision [29].

Liu et al. evaluaron la capacidad de absorcion de energia de un automavil durante una prueba de impacto frontal
contra una pared rigida con una velocidad inicial de 50 km/h conforme a la C-NCAP (China New Car Assessment
Program) realizando una simulacidn mediante el método de elemento finito utilizando Hypermesh y LS-DYNA
(véase Fig. 15). Al examinar la cantidad de energia absorbida por diferentes componentes de la carroceria
encontraron que los largueros frontales, en conjunto, absorbieron 31,520 J representando el 19.7% de la energia
total absorbida por el vehiculo; por lo que el larguero frontal resultd ser la principal estructura de la carroceria
en absorber energia ante un impacto frontal. Por otro lado, observaron que mientras la parte delantera de los
rieles sufren una deformacion por aplastamiento, la parte trasera muestra una deformacién de magnitud similar,
pero por flexidn, lo que reduce su capacidad de absorcién de energia [30].
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Fig. 15 — Energia del sistema durante la colision (izquierda). Diversas vistas de la deformacion del auto al final de la colision (derecha) [30].

Para evitar la deformacion por flexién, propusieron aumentar el espesor de las dos laminas que conforman a los
largueros frontales de 1.8 mm a 2.5 mm. Después de la mejora, al correr nuevamente la simulacion observaron
gue la deformacién por flexion se debilité mientras que la deformacion por aplastamiento se incrementé (véase
Fig. 16), logrando que, en conjunto, absorbieran 37,920 J lo que corresponde al 23,7% de la energia total
absorbida por el vehiculo. En contraste con el disefio previo, se tiene que la capacidad de absorcién de energia
de los rieles frontales aumentd un 4% derivado de incrementar su espesor 0.7 mm [30].

(b)

Fig. 16 — Deformacion del larguero frontal con un espesor de Idmina de (a) 1.5 mmy (b) 2.5 mm al final de la colisién [30].
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En resumen, la deformacién de los rieles delanteros mejoré de manera efectiva al aumentar el grosor de las
laminas que los conforman. Ademas, se observé que la deformacion en la parte delantera del riel debe ser
suficiente en tanto que en la parte trasera ésta debe ser menor, pues la deformacién por aplastamiento absorbe
mas energia que aquella por flexién, dando como resultado que el automévil pueda absorber eficientemente la
energia cinética, evitar una alta aceleracidn y evitar que el panel de instrumentos invada en mayor medida.

Zhou et al. estudiaron la resistencia al impacto del riel en forma de S extraido del marco frontal de un automavil.
Para reducir la fuerza de impacto mdaxima y aumentar la energia total absorbida, emplearon materiales hibridos
en el riel, utilizando una aleacién de aluminio para la parte delantera y acero avanzado de alta resistencia (AHSS)
para la parte trasera. Los resultados de su investigacion mostraron que, al hacer coincidir razonablemente los
tipos de materiales utilizados tanto para la parte delantera como trasera del riel frontal, asi como el espesor de
lamina de las dos partes y la proporcion de longitud para la parte de aluminio, la fuerza de impacto maximay el
peso total del riel frontal en forma de S se puede reducir, mientras que la energia total absorbida se puede
aumentar considerablemente. Por lo tanto, la resistencia al impacto y el peso ligero del riel delantero en forma
de S mejoraron significativamente en consecuencia.

Para su estudio realizaron un analisis explicito no lineal mediante el uso de Hypemesh y LS-DYNA, cuyo modelo
de elemento finito consistio en fijar completamente el extremo posterior del riel delantero, mientras que los
nodos del extremo frontal estan conectados a una placa rectangular rigida (véase Fig. 17). En cuanto a la carga,
ésta la aplicaron en forma de velocidad con un comportamiento tipo rampa en el centro de gravedad de la placa
rigida en la direccidn X para modelar la deformacion forzada real del riel delantero de un automdévil en caso de
una colision frontal. El tiempo de rampa que utilizaron fue de 0.05 s y una velocidad constante de 2,000 mm/s
(véase Fig. 17) [31]. En cuanto a la interfaz de union entre la aleacién de aluminio y el AHSS para el riel hibrido
propuesto, la parte delantera de aluminio se superpone a la parte trasera de AHSS para formar una junta de
traslape en la zona de conexidn con una longitud de superposicion de 20 mm (véase Fig. 18) [31]. La junta
traslapada fue simulada usando puntos de soldadura de nodo rigido en LS-DYNA.

a a

~<—— Aluminum alloys

Output location of

section-force Connection zone —>*

47.5mm

b b
V(mm/s) ~<—— Aluminum alloys
2000 f---- .
E Location of spot -weld
E ~<—— AHSS
0 005 1(s)
Fig. 18 — (a) Condiciones de frontera y (b) caracteristicas de la Fig. 17 — (a) Modelo de elemento finito del riel frontal
velocidad tipo rampa aplicada [31]. hibrido de acero y aluminio junto con (b) las caracteristicas

de la zona de conexion entre ambas partes [31].
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Ahora bien, para su analisis Zhou et al. ejecutaron un total de 16 simulaciones basados en un arreglo ortogonal
con el fin de investigar el efecto de cinco factores con cuatro niveles cada uno en el desempefio de choque del
riel delantero hibrido formado de acero y aluminio. Estos factores incluyeron diferentes tipos de materiales de
aleacion de aluminio (Ma) y AHSS (Makss), los espesores de [damina de las dos partes (ta v tauss) y la proporcidn
de longitud de la parte de aluminio (A) cuyos niveles que utilizaron se muestran en la Fig. 19.

A My tar (mm) Mapss Lapss (mm)
1 0.2 AAGO60-T4 1.6 Trip450/800 0.8
2 0.3 AAG111-T4 2.0 DP500/800 1.2
3 0.4 AA5052-H34 2.4 DP700/1000 1.6
4 0.5 AAGO61-T6 2.8 Mart950/1200 2.0

Fig. 19 — Factores y niveles utilizados por Zhou et al. [31].

Teniendo en cuenta los requisitos generales para la fuerza de impacto mdaxima, la energia total absorbida y Ia
reduccion de peso, Zhou et al. obtuvieron que los experimentos 3, 6, 12 y 14 tuvieron el mejor rendimiento
integral en comparacién con las demas combinaciones analizadas. Basicamente, las cuatro opciones son capaces
de reducir significativamente la fuerza de impacto mdxima y la masa total del riel frontal tipo S junto con un
aumento efectivo en la energia total absorbida (véase Fig. 20). Especialmente el experimento 3 puede aumentar
la energia total absorbida en un 117.83 % en comparacién con el modelo base, mientras que la fuerza maximay
la masa total son mas pequefias que la base en un 16% y 7.73% respectivamente, por lo que la resistencia al
impacto y el peso del riel delantero tipo S mejoran significativamente [31].

d Exp_n Frnax (KN) E()) m (kg) Change_F,ax Change_E Change_m
Base 78.89 4148.74 5.69 / / /
Exp_3 66.27 9037.09 525 116% 1117.83% 17.73%
Exp_6 36.64 4075.83 4.68 153.56% 11.76% 117.75%
Exp_12 79.33 4358.24 4.48 10.56% 15.05% 121.27%
Exp_14 67.49 5085.20 5.09 114.45% 122.57% 110.54%
S 10000 c TP
""" Base 2 8000
= Exp_3 2
] Exp_6 g 6000
75 Exp_12 oS
2 Exp_14 < 4000
£ 8
S 5 2000
o ;9*’Qﬁl’tﬁxﬁ%vfgy&w”?ﬁw%%w}{r:g o 0+
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Displacement (mm) Dlsplaccmcnl (mm)

Fig. 20 — (a) Valores obtenidos de fuerza de impacto mdxima, energia total absorbida y masa para los experimentos 3, 6, 12 y 14 junto
con su desviacion respecto al modelo base. (b) Grdfica de fuerza y (c) energia absorbida para los 4 experimentos y el modelo base [31].

Dimas et al. analizaron el efecto del espaciamiento de los puntos de soldadura, en la resistencia al impacto de
una columna de acero medio carbono ST37 con seccién transversal de tipo sombrero de copa (top-hat) al evaluar
el desplazamiento, asi como la fuerza maxima y media de aplastamiento a través de un analisis numérico
utilizando Hypermesh y RADIOSS. Para ello, el modelo de elemento finito que utilizaron fue similar al realizado
por Eren et al. (véase Fig. 21) con la diferencia de que la masa que impacta a la columna es de 65 kg y se mueve
axialmente a una velocidad 7.30 mm/ms [32]; por otro lado, los puntos de soldadura que unen a las dos ldminas
de la columna fueron modelados tanto por elementos 1D tipo viga (modelo 1) como por elementos 3D tipo solido
(modelo I1) seglin se puede observar en la Fig. 21, esto ultimo con el fin de evaluar si existian diferencias en los
resultados obtenidos segiin como se modelaran los puntos de soldadura.
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Nodes of the impactor are
constrained in all directions
except vertical directions

Nodes of the lower end of the
column are constrained n all
directions

(a)

Beam element spot weld model

(b)

Solid element spot weld model

(c)

Fig. 21 — (a) Condiciones de frontera y modelado de puntos de soldadura por elementos (b) 1D y (c) 3D [32].

En cuanto al espaciamiento de los puntos de soldadura, éste lo definieron en funcion de la longitud natural de
plegado (H) definida como H/t = 0.617(L/t)%? a partir del perimetro de la seccién transversal (L) y el espesor
(t) de la columna (véase Fig. 22) y cuyo espaciamiento variaron desde 0.5H hasta 2H en intervalos de 0.25 [32].

b=29.40

I=150

2 | = 0 0 O 0O O O O O

SP=0.5H=16.03

(a)

Fig. 22 — Especificaciones de la geometria y distanciamiento de los puntos de soldadura utilizados por Dima et al. [32].

Beam Element Sf)ot Weld Model (Modef-l)

Solid Element Spot Weld Model (Model-IT)

SP 0 Proax Py CFE SEA 0 Prax Py, CFE SEA
[H] [mm] [kN] [kN] [k)/kg] [mm] [kN] [kN] [k)/ke]
0.50 53.47 69.73 32.28 0.46 19.84 36.85 74.39 46.78 0.63 28.73
0.75 54.32 69.49 31.78 0.46 19.40 44 .82 72.17 38.49 0.53 23.63
1.00 56.27 68.54 30.68 0.45 18.77 49.12 69.58 35.14 0.50 21.57
1.25 54.84 69.15 31.48 0.46 19.18 52.89 68.58 32.64 0.48 20.07
1.50 56.85 68.13 30.37 0.45 18.56 55.51 68.90 3110 0.45 18.97
1.75 57.64 67.76 29.95 0.44 18.37 55.17 67.89 31.29 0.46 19.18
2.00 61.70 67.80 27.99 0.41 17.10 56.01 67.73 30.82 0.46 18.97
— 80 — SP=(0.5H SP=0.75H — 80 — S P=().5H SP=0.75H
Z 70 T e SP=I1 cveeieens §P=1 25H Z 70 -@ ....... SP=H ceveeesneens SP=1.25H
= 60 = = Sp=15H ---- SP=175H <60 | = = SP=I5H =---- SP=I75H
£ 50 | = SP=all Z 50 — . SP=2H
= 40 ~ R = 40 ;l}gh N \ﬁa
z S IR s A i g2 T e =
S 10 E 10
0 0
0 10 20 30 40 50 60 70 0 10 20 30 40 50 60 70

Displacement (mm)

(a)

Displacement (mm)

(b)

Fig. 23 — Relacion fuerza-desplazamiento para la columna tipo Top-Hat con diferentes distancias entre puntos de soldadura para el (a)
modelo I'y (b) modelo Il [32].
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En cuanto a los resultados obtenidos, Dima et al. observaron que a medida que se incrementaba la distancia
entre los puntos de soldadura, el desplazamiento de la columna tendia a aumentar para ambos modelos (véase
Fig. 23). Sin embargo, la diferencia es mas significativa para el Modelo Il. Por otro lado, cuando el espaciamiento
de los puntos de soldadura aumenta, la fuerza maxima de impacto para ambos modelos tiende a disminuir, en
tanto que la diferencia en el Modelo | es menos significativa en comparacién con el Modelo Il. Esta tendencia
también es valida para la fuerza promedio de impacto, pero el efecto es mas significativo en comparacién con la
diferencia en la fuerza maxima (véase Fig. 23). Por lo que, se tiene que el efecto de la distancia entre los puntos
de soldadura, asi como su modelado, influyen en la fuerza promedio mas que en la fuerza maxima de impacto.

Purnama & Istiyanto realizaron un estudio muy similar a la de
Dimas et al. pero, ademas de analizar el efecto de la distancia
entre los puntos de soldadura, evaluaron el efecto que tiene
la distancia de la linea de puntos de soldadura con respecto al
borde de la columna tipo Top-Hat denominada como “x” en la
Fig. 24, obteniendo que la reduccidn del paso de los puntos de
soldadura puede aumentar la absorcidn de energia entre un
1.70% y un 9.91%, mientras que acercar la linea de puntos de
soldadura al borde exterior de la brida puede reducir la fuerza
maxima de impacto en un 8.11 % a 21.67% [33].

Rt

Fig. 24 — Especificaciones de la ubicacion de los puntos de soldadura en la
columna tipo top-hat utilizada por Purnama & Istiyanto [33].

Por consiguiente, de la investigacion realizada tanto por Dimas et al como por Purnama & Istiyanto se obtiene
que, al disminuir el distanciamiento, y por ende incrementar el nimero de puntos de soldadura, la columna se
vuelva mas rigida necesitando una fuerza mayor para iniciar el mecanismo de plegado, asi como para crear los
pliegues subsecuentes, lo que significa una disminucion en la magnitud de la fuerza maxima y un incremento en
la fuerza promedio de aplastamiento mejorando la resistencia al impacto de la columna.

Para concluir con esta seccion, a partir del estado del arte previamente descrito se puede observar que, aunque
otros autores han realizado una serie de investigaciones obteniendo logros importantes sobre las caracteristicas
de impacto y el disefio liviano en la estructura de los largueros delanteros de un vehiculo, sus estudios se han
enfocado principalmente a un parametro de disefio a la vez, como los concentradores de esfuerzos estudiados
por Eren et Al., el espesor de lamina por Liu et al. o la ubicacién de los puntos de soldadura tanto por Dimas et
al. como por Purnama & Istiyanto. Sin embargo, el analisis de como dos o mas parametros de disefio influyen a
la vez en la resistencia al impacto del riel frontal no es ampliamente investigado o reportado. Por otro lado, los
estudios hasta ahora revisados, con excepcion de Liu et al., utilizan solamente geometrias simplificadas como
representacién del riel frontal de un vehiculo, el cual presenta una geometria mucho mas compleja.

Pero, uno de los pocos estudios enfocados a la optimizacidn de los pardmetros de disefo del riel frontal realizado
por Zhou et al. en la que analizan diferentes combinaciones de espesores y materiales para optimizar su disefio
hibrido propuesto para un riel tipo S compuesto por acero y aluminio, mostré gran capacidad para aumentar la
resistencia al impacto con respecto a su modelo inicial. Con base en lo anterior, la presente investigacion tiene
por objeto analizar los efectos de 3 parametros de disefio como es el espesor de ldmina, material y la distancia
entre los puntos de soldadura, haciendo uso de la geometria real de diversos largueros frontales utilizados en la
carroceria de vehiculos que se encuentran en circulaciéon actualmente, con el fin de optimizar su disefio para las
versiones electrificadas al incrementar su resistencia al impacto a medida que se reduce su peso para sopesar la
masa adicional proveniente de los paquetes de baterias y la estructura adicional para soportarlas.
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2. MARCO TEORICO

2.1 CLASIFICACION VEHICULAR

Para regular las emisiones de gases contaminantes producidos por los distintos tipos de automaéviles, asi como
debido a la venta y distribucién de éstos alrededor del mundo, los gobiernos y las organizaciones privadas han
desarrollado diferentes esquemas para clasificar todos los vehiculos que existen en la actualidad. Sin embargo,
no todos estos esquemas coinciden entre si, pudiendo un automdvil tener diferentes clasificaciones segun la
region o el mercado en el que se distribuya; esto es debido a la disparidad entre las diferentes regiones del
mundo en la compresion del “tamafio del vehiculo”, ya que mientras algunos esquemas se basan en el peso del
auto, otros utilizan la longitud o el volumen combinado de la cabina y el maletero para categorizarlos.

No obstante, los vehiculos se clasifican principalmente desde dos perspectivas, desarrolladas por las agencias
gubernamentales americanas y europeas respectivamente; cuyo medio de clasificacidn se detalla a continuacién
en la Tabla 1 al igual que la organizacidn encargada de cada categorizacion.

Tabla 1 — Clasificacion Vehicular empleada por las agencias gubernamentales de Estados Unidos (USA) y la Union Europea (UE) [34].

REGION ORGANIZACION MEDIO DE CLASIFICACION

. . Se fundamenta en el propésito y la
Insurance Institute for Highway Safety (IIHS) longitud total del vehiculo.
Se basa en el peso bruto del vehiculo
(GVWR).

Basado en la suma del volumen de la
cabina y el portaequipaje.

USA National Highway Traffic Safety Administration (NHTSA)

United States Environmental Protection Agency (US-EPA)

Esta fundado en el propésito al que sera

European New Car Assessment Program (EuroNCAP) destinado el vehiculo

Contempla el volumen total de la cabina y
el maletero.

UE British Market

Se basa en el propdsito, tamarfio y
equipamiento del vehiculo.

European Commission

Pese a la gran diversidad de esquemas de categorizacion, la clasificacién vehicular mas utilizada en el mundo es
la especificada por la Comisidon Europea que, a diferencia de otros esquemas, considera las caracteristicas del
equipamiento del vehiculo para su categorizacién; la cual se conforma por 10 clases identificadas por una letra
mayuscula (A, B, C, D, E, F, G, J, M, S), dando lugar a los ya conocidos segmentos de mercado. La Tabla 2 muestra
la descripcion de cada clase o segmento junto con algunos vehiculos caracteristicos a manera de ejemplo.

Tabla 2 — Clasificacion vehicular de acuerdo con la Comision Europea [34].

SEGMENTO DESCRIPCION EJEMPLOS
A Mini Cars Smart Fortwo, Fiat 500, Hyundai i10
B Small Cars VW Polo, Renault Clio, Seat Ibiza
C Medium Cars VW Golf, Ford Focus, Toyota Corolla
D Large Cars Mercedes Clase-C, Audi A4, Honda Accord
E Executive Cars Mercedes Clase-E, BMW Serie 5, Chrysler 300
F Luxury Cars Mercedes Clase-S, BMW Serie 7, Audi A8
G Super Luxury Cars Ferrari 458 Italia, Lamborghini Gallardo
J Sport Utility Vehicles (SUV) VW Tiguan, KIA Sportage, Range Rover
M Multi-Purpose Vehicles (MPV) Mercedes Clase-B, Opel Zafira
S Sport Cars Audi TT, Porsche 911
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2.2 PRUEBAS DE IMPACTO FRONTAL

Debido a que el alcance de la presente investigacion se limita a los vehiculos comercializados en el continente
americano, segun se especificod previamente en la seccién 1.6, a continuacioén se detallan Unicamente las pruebas
de impacto realizadas por las agencias gubernamentales estadounidenses, las cuales son el Instituto de Seguros
para la Seguridad en las Carreteras (o en inglés, IIHS: Insurance Institute for Highway Safety) y la Administracion
Nacional de Seguridad Vial en las Carreteras (o en inglés, NHTSA: National Highway Traffic Safety Administration).

La NHTSA comenzd a colisionar autos en 1978 para probar su desempefio durante choques de impacto frontal,
mas tarde agrego las pruebas de impacto lateral y de vuelco, asi como los listados de los sistemas avanzados de
asistencia al conductor (o en inglés, ADAS: Advanced Driver Assistance Systems) y la tecnologia de seguridad
recomendada en su Programa de Evaluacidn de Autos Nuevos (o en inglés, NCAP: New Car Assessment Program).
En cambio, la IIHS, que es una organizacidn sin fines de lucro respaldada por la industria de seguros, realiza su
propia serie de seis pruebas de impacto en mas de 100 vehiculos nuevos cada afo. En cuanto a las calificaciones,
la IIHS utiliza los adjetivos bueno, aceptable, marginal o deficiente para calificar el desempefio de los vehiculos
en las pruebas de impacto, en tanto que la NHTSA utiliza una escala de 5 estrellas [35].

La IIHS evalua la resistencia al impacto frontal de un vehiculo mediante dos pruebas: superposicion moderada y
superposicion ligera, esta ultima es realizada en ambos lados del vehiculo, es decir tanto del lado del conductor
como del pasajero. La Tabla 3 detalla las caracteristicas de las pruebas de impacto frontal realizadas por la IIHS.

Tabla 3 — Descripcion de las pruebas de impacto frontal realizadas por la IIHS [36].

PRUEBA DESCRIPCION ILUSTRACION

El vehiculo viaja a 40 mph (= 65 km/h) hacia
una barrera con una cara deformable de 2
pies de altura (= 60 cm) compuesta por una
estructura celular de tipo panal de aluminio.
El 40% del ancho total del vehiculo golpea la
barrera del lado del conductor. Las fuerzas de
la prueba son similares a las que resultarian
de un choque frontal entre dos vehiculos del
mismo peso, a 40 mph cada uno.

SUPERPOSICION
MODERADA

SUPERPOSICION

LIGERA El vehiculo se desplaza a 40 mph (= 65 km/h)
(CONDUCTOR) | hacia una barrera rigida de 5 pies de altura (=
152 cm). El 25% del ancho total del vehiculo
golpea la pared, ya sea del lado del conductor
o del pasajero. La prueba esta disefiada para
replicar lo que sucederia cuando la esquina
delantera izquierda o derecha de un vehiculo
SUPERPOSICION | choca con otro vehiculo o un objeto como un

LIGERA arbol o un poste de luz.

(PASAJERO)
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La IIHS considera tres factores para determinar la calificacién de un vehiculo en las pruebas frontales de
superposicion moderada y superposicion pequefia que son: la resistencia estructural, la magnitud o gravedad de
las lesiones y el movimiento del “dummy”. En cuanto a la parte estructural se refiere, los pardametros de
validacién consisten en la cantidad y el patrén de intrusidn en el habitdculo, de modo que, a una menor intrusidon
o deformacion de la cabina, significa que la estructura absorbié de una mejor manera la energia del impacto.
Ahora bien, en cuanto a la gravedad de las lesiones se refiere, las medidas registradas por los sensores en la
cabeza, cuello, pecho, piernas y pies del “dummy” indican el nivel de estrés o deformacién en esa parte del
cuerpo que, en otras palabras, se traduce en el riesgo de tener una lesién [36].

A diferencia de la IIHS, los vehiculos de pasajeros en las pruebas de la NHTSA se impactan a una velocidad de 35
mph (= 56 km/h) contra una barrera rigida que cubre el ancho total del vehiculo, segin se especifica en el
Estandar Federal de Seguridad de Vehiculos Motorizados (o en inglés, FMVSS: Federal Motor Vehicle Safety
Standard) No. 208. El objetivo de la prueba de impacto frontal regulada por la FMVSS No. 208 es medir qué tan
bien un vehiculo de pasajeros protegeria a sus ocupantes en caso de una colisiéon frontal en el mundo real,
buscando mitigar principalmente dos efectos adversos durante una colision: la rapida desaceleracion y el
aplastamiento del habitaculo [37]. A continuacidn, la Tabla 4 detalla las caracteristicas de las pruebas de impacto
frontal estipuladas por la FMVSS No. 208.

Tabla 4 — Descripcion de las pruebas de impacto frontal realizadas por la NHTSA [37].

PRUEBA DESCRIPCION ILUSTRACION

El vehiculo se desplaza ya sea a 48
km/h de acuerdo con la FMVSS No.
208 0 a 56 km/h segiin la NCAP y se

IMPACTO impacta de manera perpendicular
FRONTRAL con una barrera rigida. Esta prueba
COMPLETO

simula la colision frontal entre dos
vehiculos moviéndose a la misma
velocidad.

El vehiculo se desplaza a 48 km/hy
IMPACTO se impacta con una barrera rigida
FRONTAL con un angulo de 30° desde la linea
OBLICUO perpendicular a la pared a la linea
de la trayectoria del vehiculo.

En un choque severo, la velocidad del vehiculo a menudo disminuye de su velocidad inicial previo al impacto a
cero en cien milésimas de segundo. Una de las principales maneras de minimizar las lesiones derivadas de este
abrupto cambio en la velocidad es extender la cantidad de tiempo necesario para reducir la velocidad del
vehiculo: cuanto menos abrupto sea el cambio en la velocidad, menor sera la fuerza del impacto sobre el
ocupante. Dado a lo anterior, la parte delantera de los vehiculos esta disefiada para deformarse de manera
controlada en caso de una colisién para dar a sus ocupantes el tiempo adicional necesario para desacelerar de
manera segura durante un impacto [37].
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En una colisidn frontal de superposicion, solo un lado de la parte delantera del vehiculo golpea la barrera, por lo
gue una parte mas pequefia de la estructura absorbe la energia del choque; siendo mas probable que se
produzca una intrusidn en el habitaculo. Por consiguiente, una prueba de superposicion es mas exigente para la
estructura de un vehiculo que una prueba de ancho completo, mientras que esta ultima es mds exigente para
los cinturones de seguridad y las bolsas de aire [36].

De manera general, la NHTSA evalla el desempefio de un vehiculo bajo una condicidon de impacto frontal a partir
tanto de la degradacidn del espacio de supervivencia del habitaculo que se mide por medio de la intrusidn, asi
como la magnitud de la desaceleracién de la cabina que se mide por la amplitud y la duracién del historial de
tiempo de desaceleracion, conocido también como pulso de impacto; ya que ambos efectos tienen el potencial
de causar lesiones [37].

A manera de resumen, la IIHS realiza pruebas frontales de traslape tanto al 25 y 40% del ancho total de vehiculo,
mientras que la NHTSA realiza pruebas frontales de ancho completo.

2.3 ANALISIS EXPLICITO NO LINEAL

Durante las ultimas décadas se ha visto una creciente aplicacion de la ingenieria asistida por computadora (o en
inglés CAE: Computed Aided Engineering) para la simulacién de fendémenos de impacto, particularmente debido
al desarrollo de equipos de cdmputo con altas capacidades de procesamiento y las técnicas de procesamiento
paralelo. Por consiguiente, el aumento en los estdandares de seguridad del ocupante se puede atribuir a la mejora
del rendimiento estructural en la resistencia al impacto a través del analisis de elemento finito. El efecto del
impacto en las estructuras es un problemay el segundo, de suma importancia, es la seguridad de los ocupantes.
La simulacion de las pruebas de impacto para la seguridad de los ocupantes ofrece resultados razonablemente
precisos hoy en dia, lo que permite ahorrar mucho tiempo durante el ciclo de disefio [38].

En la mecdnica estructural, el método de elemento finito es un método numérico cominmente utilizado para
resolver problemas complejos y predecir el comportamiento de una estructura. Para resolver el problema, el
método de elemento finito subdivide un problema grande en partes mucho mas pequenas y simples llamadas
elementos finitos. Las ecuaciones simples que modelan a estos pequefios elementos se ensamblan mas adelante
en un sistema de ecuaciones mucho mas grande para modelar el problema completo. Finalmente, el método de
elemento finito usa técnicas basadas en el calculo de variaciones para aproximar una solucién, minimizando una
determinada funcion de error asociada [39].

Existen tres fuentes basicas de no linealidad en un modelo de elemento finito: los materiales (hiper elasticidad,
flujos plasticos, falla), el contacto (colisiones e impactos a alta velocidad) asi como de la deformacién geométrica
(pandeo y colapso), las cuales se describen continuacién [38].

e La no linealidad geométrica tiene en cuenta que la seccidon transversal de la geometria puede cambiar
como resultado de una gran deformacion, mientras que en el andlisis estatico lineal la seccidn transversal
se considera constante.

e La no linealidad del material ocurre cuando el esfuerzo excede el limite eldstico, la ley de fuerza-
desplazamiento no es lineal o cuando las propiedades del material cambian con las cargas aplicadas, por
lo que el material ya no se comportara de forma lineal. Las causas de la no linealidad del material pueden
ser deformaciones permanentes y grietas.

e Lano linealidad de contacto surge cuando las condiciones de frontera en un modelo de elemento finito
cambian durante el transcurso del andlisis. Las condiciones de frontera podrian agregarse o eliminarse
del modelo debido a la no linealidad de las condiciones a medida que avanza el analisis.
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Los métodos implicitos y explicitos son enfoques utilizados en el andlisis numérico para obtener aproximaciones
a las soluciones de ecuaciones diferenciales parciales y ordinarias variables en el tiempo. El enfoque implicito es
util en problemas donde la dependencia del tiempo en la solucién no es un factor importante, como sucede en
el andlisis estatico, modal, etc. mientras que el enfoque explicito es util para resolver problemas dependientes
del tiempo con una alta deformacién. El andlisis explicito se utiliza principalmente para determinar la respuesta
dindmica de una estructura debido a la propagacion de ondas de tensidén, un impacto o a las cargas dependientes
del tiempo que cambian rdpidamente. Este tipo de andlisis también se puede utilizar para modelar fendmenos
con escalas de tiempo de menos de 1 segundo, generalmente del orden de milisegundos (véase Fig. 25) [38].

Structural Analysis

Linear
Linear Static A
LINEAR Analysis Dynamic

Analysis
M ial N li arity
Implicit Non - o ———:; Explicit Non -
NON-LINEAR Linear ” v Geomerric Non Linearity ~ Linear
Ana'Iysls v Contact Non Linearity Ana'IVSis
* Long event (Few Seconds) * Short events (mille Seconds)
* Small deformation * Large deformation
* Less number of contacts * Complex & large number of contacts
» Simple material models * Wide verity of material options
‘ Applications ‘
* Static strength =k
=
*Pre loading Drolp (Ies(
-
* Gravity loading o
* Bird Strike

Fig. 25 — Tipos de andlisis estructurales mediante el método de elemento finito [38].

Cuando resolvemos problemas dindamicos, el método de elemento finito se utiliza para la discretizacién espacial,
mientras que para la discretizacion temporal se usa siempre el método de diferencias finitas. En donde el tiempo
de respuesta total se divide en intervalos de tiempo mucho mas pequefios llamados pasos o incrementos de
tiempo. Las ecuaciones de equilibrio se resuelven y el valor de las incognitas se determina en (t + A t) con base
en el conocimiento de sus valores en el tiempo t. En el contexto del analisis explicito, el paso de tiempo es el
tiempo requerido para que una onda de choque (gobernada por la velocidad del sonido) se propague a través
de la distancia mas pequefia del elemento [38].

Ahora bien, una solucidn explicita es estable si At < At_,iticq €N cambio, esta es inestable si la informacién pasa
a través de mas de un elemento por incremento de tiempo. Luego, el paso de tiempo critico se calcula como:

. = longitud del elemento

lc E ¢ = velocidad del sonido
Atc = : donde: C = ; CON: s o de young
p = densidad

Con base en lo anterior se tiene que el tamafio minimo de elemento utilizado afecta directamente el tiempo
total de solucidn, al ser directamente proporcional con el intervalo de tiempo critico [38].
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3. METODOLOGIA

El desarrollo de la presente investigacion se divide principalmente en dos etapas, siendo el analisis numérico de
diferentes geometrias para el riel frontal y posteriormente la optimizacién de los pardmetros de disefo a través
de un arreglo ortogonal para el larguero resultante con el mejor desempefio de la primera etapa. A manera de
resumen, la investigacidn sigue el proceso ilustrado por el diagrama de flujo de la Fig. 26, en donde se incluyen
los diferentes procesos y subprocesos desarrollados para cumplir con los objetivos generales y especificos
descritos previamente en la seccidn 1.4; dichos procesos se detallaran a continuacidn en esta seccion.

v

Refinamiento de malla

v

Configuracion del Material

v

Creacion de la propiedad para
la definicion del espesor

v

Creacién de los puntos de soldadura

v

Configuracion del contacto general

v

Verificacion y resolucion de
las penetraciones iniciales

v

Establecimiento de las
condiciones de frontera

v

Creacion de la pared rigida

v

Especificacion de las variables
desalida deseadas

v

Establecimiento de los
parametros de solucién

Seleccién de las geometrias
a analizar del riel frontal

Analisis exploratorio de los
rieles utilizados en vehiculos
de diferentes segementos

—

Preparacién del modelo de
elemento finito

Validacién del
modelo FEM

Resolver los modelos en RADIOSS

¥

Simulacion de la prueba
experimental realizada
por Song et al.

v

Comparar larespuestade
la fuerza de impacto con
la de su experemento

]

Analisis de Resultados (seleccion
del riel con el mejor desempefio)

‘MEnergia Total Absorbida
{ Fuerza Maxima de Impacto
MFuerza Promedio de Impacto

Disefio de
Experimentos

Seleccion de factores y niveles

Simulaciones
en proceso

Simulaciones
completadas

Optimizacion del disefio

Validacién y Discusion

Fig. 26 — Diagrama de flujo de proceso para la metodologia de la investigacion.
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3.1 SELECCION DE GEOMETRIAS

Se llevd a cabo un analisis exploratorio de los rieles frontales utilizados por vehiculos de diferentes segmentos,
en donde se observd una gran variedad de perfiles longitudinales y tipos de seccidén transversal, ademas de
materiales, espesores y arreglos de concentradores de esfuerzos. A manera de resumen, la Fig. 27 nos muestra
los hallazgos obtenidos de este estudio exploratorio, a partir de la cual se puede tener un panorama general
sobre la relacidon existente entre la geometria de los rieles y el tipo de automavil. Por ejemplo, se puede observar
gue un mismo riel frontal puede llegar a ser utilizado por vehiculos de diferentes segmentos, siempre y cuando
el peso bruto promedio de ambos vehiculos sea similar; de esta manera se puede deducir que existe una relacion
estrecha entre la masa del vehiculo y la geometria del riel frontal.

Por otro lado, a partir de la Fig. 27 se puede observar que los vehiculos analizados del segmento A presentan un
riel frontal de perfil sencillo con un area de seccidn transversal pequefia, a diferencia de los vehiculos estudiados
para el segmento S, cuyo riel presenta un perfil mucho mas complejo con un area transversal mayor; mientras
que el espesor de lamina para el riel del segmento S (3 mm) es del doble que el utilizado por el riel del segmento
A (1.5 mm). Luego, considerando que el peso de los vehiculos de ambos segmentos es practicamente el mismo
(1,100 kg), se puede desprender la hipdtesis de que el disefio de los rieles frontales no solo considera el tamafio
y el peso del vehiculo, sino que también la capacidad de aceleracién y velocidad punta que pueden llegar a
desarrollar, los cuales son aspectos caracteristicos de los autos del segmento S.

HSLA —410 MPa HSLA —410 MPa

C/M

1500 kg

DP —590 MPa

HSLA -410 MPa

DP —590 MPa DP —590 MPa

1100 kg

Fig. 27 — Andlisis exploratorio de los rieles frontales utilizados por vehiculos de diferentes segmentos, en la que se incluye el peso
promedio de los vehiculos que usan el mismo riel, espesor, y el esfuerzo ultimo a la tension del material especificado.



Adicional a lo anterior, a partir de la Fig. 27 se puede ver que los largueros delanteros utilizados en las carrocerias
tanto de vehiculos como SUV’s con un peso promedio igual o menor a los 1,500 kg estan hechos de acero de baja
aleacidn de alta resistencia (HSLA, por sus siglas en inglés: High Strength Low Alloy) mientras que los utilizados
por vehiculos mas pesados y/o de alto desempefio estan hechos de aceros bifasicos (DP, por sus siglas en inglés:
Dual Phase). Siendo esto congruente con el hecho de que, a mayor masa y/o velocidad del vehiculo, mayor la
energia que debera ser absorbida por la carroceria ante un impacto, asi el acero bifasico al tener una mayor
resistencia a la traccion que el HSLA tiene una mayor tenacidad y, por ende, absorbe mas energia.

Finalmente, los rieles utilizados en los vehiculos analizados de los segmentos E y F practicamente no presentan
concentradores de esfuerzos o iniciadores en su geometria a diferencia del resto de los largueros estudiados que
cuentan ya sea con muescas, costillas o agujeros a lo largo de su perfil para propiciar el plegado del riel (véase
Fig. 27. Es posible que esto sea debido a que, al ser vehiculos pesados, la deformacion por aplastamiento este
enfocada principalmente en otros elementos de la carroceria tales como la caja de choque, el parachoques entre
otros componentes que se encuentran frente al larguero para que en conjunto sean capaces de absorber la
energia ante un impacto.

Ahora bien, apoyado en la necesidad de conocer la factibilidad de acoplar un tren motriz electrificado en las
carrocerias de los vehiculos actuales y con base al analisis exploratorio previamente descrito, analicé visualmente
el disefio de los largueros delanteros de todos aquellos vehiculos cuya versién electrificada busca lanzar la
compainia en los préximos anos. Luego, he seleccionado los rieles frontales que se muestran en la Fig. 28 y que
he denominado con las letras de la “A” a la “F” para facilitar su referencia a lo largo del documento. Su seleccién
fue basada Unicamente en su geometria dadas las diferencias en el tipo de seccién transversal, perfil longitudinal,
asi como en el tipo y arreglo de concentradores de esfuerzos; esto con el fin de tener un analisis mucho mas
amplio al comparar rieles con geometrias muy diferentes entre si.

Fig. 28 — Geometrias y dimensiones de los rieles frontales seleccionados para su andlisis numérico.
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Por ejemplo, el riel A cuenta con multiples concentradores de esfuerzos de tipo muesca a lo largo de su perfil
longitudinal ademas de que el drea de su seccidn transversal se incrementa gradualmente a lo largo del riel. Por
otro lado, el riel B posee un arreglo de iniciadores de costillas cdncavas y convexas como las evaluadas por Eren
et al. asi como una seccién transversal de tipo “double-hat”, que junto con la de tipo “top-hat” presente en el
riel D, son de las geometrias mds utilizadas por el estado del arte. Mientras tanto, los rieles Cy F presentan una
seccion transversal hexagonal, pero a diferencia del riel F, el C no presenta iniciadores en su geometria.

Finalmente, la geometria de los 6 largueros mostrados en la Fig. 28 fue exportada en formato STEP (.stp) para
posteriormente importarla a Hypermesh y comenzar con la preparacién del modelo de elemento finito, cuyo
proceso se detalla a continuacién en la seccion 3.2.

3.2 PREPARACION DEL MODELO DE ELEMENTO FINITO
3.2.1 REFINAMIENTO DE MALLA

De acuerdo con el estandar corporativo de modelado de elemento finito para simulaciones virtuales de impacto,
se especifica un tamafio de elemento promedio de 6 mm con un minimo de 3 mm para partes metalicas. Luego,
dado que Unicamente se simulara la geometria de los dos rieles delanteros por medio de una simplificacion del
vehiculo, se decidié utilizar el tamafio minimo especificado de 3 mm para tener una mejor aproximacion en el
detalle de la geometria de los diferentes tipos de concentradores de esfuerzos como costillas, muescas u orificios
qguienes determinaran como se plegara el riel durante el impacto; por lo que una menor desviacion entre la malla
y la superficie de estos iniciadores dara como resultado una mayor precisién en los resultados de la simulacion.

Ademas de ser fundamentales para la absorcién de energia de la
carroceria, los rieles frontales también fungen como punto de
sujecion para diversos componentes del vehiculo, tal es el caso de
las lineas de frenos, mangueras o arneses eléctricos; es por eso por
lo que las geometrias de los rieles presentan multiples barrenos a
lo largo de su perfil longitudinal. Luego, al ser concentradores de
esfuerzos inherentes, es importante cuidar el patrén de mallado
alrededor de los agujeros evitando los elementos TRIA en su
periferia, ya que estos incrementan la rigidez de manera local
provocando un aumento de hasta el 6% en el error relativo de la
simulacidn con respecto a los elementos QUAD [40]. Para controlar
mejor el patrén de malla que rodea a los multiples barrenos, se han
introducido las denominadas "arandelas", las cuales recortan la
superficie alrededor del barreno con uno o mas circulos espaciados

] . . , . Fig. 29 — Creacion de “arandelas” alrededor del
a una determinada distancia (véase Fig. 29). barreno para controlar el patrén de mallado.

Lo anterior se llevé a cabo en apego a los parametros recomendados por el estandar corporativo, los cudles van
en funcion del didmetro del barreno, segun se observa en la Tabla 5. Posteriormente se procedio al proceso de
reparacion y refinamiento de malla con el fin de tener un total de 0 elementos fallidos (véase Fig. 30) de acuerdo
con los criterios de calidad de malla especificados en la Tabla 6 los cuales estan descritos, de igual manera, en el
estandar corporativo. Este proceso se realizé de manera manual utilizando principalmente la funcién “element
optimize” dentro de la herramienta “Quality Index”, asi como mediante las herramientas “replace”, “edit
element” y “node edit” con el fin de cuidar la deformacidon de la malla, lo cual no podria hacerse en el caso del
uso de herramientas automatizadas como “elem cleanup”, y lograr la mayor aproximacién posible a la geometria
de la superficie mejorando la calidad de los resultados obtenidos por la simulacion.
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Tabla 5 — Guia para el mallado de barrenos.

Nimero de
filas de
elementos

Numero
minimo de
nodos

Didametro del
barreno

Didmetro del

Numero
de filas de
elementos

Numero
minimo de
nodos

Ejemplo

<3 mm Cerrar el 0
barreno

4—-6mm 6 1

6—-8mm 8 1

Eicely barreno
8—10mm
10-12 mm
12 -14 mm

10 1
14 2
16 2

Fig. 30 — Evaluacion de la calidad de malla para la geometria de los 6 rieles seleccionados a través de la herramienta “Quality Index” en
Hypermesh con los criterios de calidad de malla especificados en la Tabla 6.
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Tabla 6 — Criterios de calidad de malla.

Criterio de Calidad Limite Criterio de Calidad Limite
Minimum Size 2 Jacobian 0.6
Maximum Size 20 Max. Angle Quad 140

Aspect Ratio 5 Min. Angle Quad 40
Warpage 15 Max. Angle Tria 120
Skew 40 Min. Angle Tria 30

3.2.2 CONFIGURACION DEL MATERIAL Y PROPIEDAD

Para modelar el material de los rieles se utilizd el material elastoplastico de Johnson-Cook (LAW?2), utilizando el
modo simplificado de datos de entrada (Iflag = 1) la cual requiere Unicamente de los valores del esfuerzo de
cedencia (SIGY), el esfuerzo ultimo a la tensién (UTS) y la elongacidn a la fractura (E_UTS) de la curva esfuerzo
deformacién ingenieril (véase Fig. 31); ademas claro de los valores de la densidad (Rho_initial), médulo de young
(E) y larelacion de poisson (n). Con este modo de entrada, RADIOSS calcula automaticamente el valor equivalente
para los coeficientes a, b y n requeridos para el tipo de entrada convencional cuando Iflag = 0. En cuanto a las
unidades, se utilizaron las especificadas por el estandar corporativo las cuales se muestran en la Tabla 7.

Tabla 7 — Sistema de Unidades

Tension Test

uTs
4% ——5 Variable Unidad

Longitud mm
g O'y —EngineeringStress - Engineering Strain Tiempo ms

¥ A
i Masa Kg
Fuerza kN
0 Esfuerzo Gpa

0 2 4 6 8 10 12 14 19 2 Velocidad m/s —mm/ms

Engineer strain [%]

Eurs

Fig. 31 — Datos de entrada requeridos para especificar el material LAW?2
cuando Iflag = 1 en RADIOSS [41].

0z 2
Aceleracion mm/ms

De acuerdo con las especificaciones de disefio, los rieles frontales estudiados estan hechos por diferentes grados
de acero HSLA y DP cuyas propiedades mecanicas especificas para cada modelo de riel se detallan en la Tabla 8.
Siendo dichos valores los introducidos en la especificacién del material dentro del modelo de elemento finito de
cada uno respectivamente.

Ahora bien, debido a que la relacion entre la longitud y el espesor de las ldminas que conforman a los largueros
frontales es muy alta, siendo la longitud 380 veces mas grande que el espesor en promedio, se utilizé una técnica
de mallado 2D a través de la extraccidn de la superficie media de las ldminas que conforman a los rieles. Luego,
se requiere de la creacion de una propiedad de tipo P1_SHELL para especificar el espesor de los elementos 2D
de acuerdo con el grosor delimitado por disefio para cada uno de los largueros estudiados y cuyos valores se
muestran en la Tabla 9.
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Tabla 8 — Propiedades mecdnicas del material especificado para cada uno de los rieles estudiados.

Geometria del Riel Frontal

Propiedades Mecdnicas

C D)
Material HSLA HSLA DP HSLA DP DP
Densidad [g/cm3] 7.75 7.75 7.85 7.75 7.85 7.85
Médulo de Young [GPa] 205 205 200 205 200 200
Relacidn de Poisson 0.28 0.28 0.18 0.13 0.18 0.18
Esfuerzo de Cedencia [Mpa] 345 345 340 340 340 340
Esfuerzo de Fluencia [Mpa] 414 414 590 410 590 590
Elongacién a la Fractura [%)] 0.22 0.22 0.20 0.25 0.20 0.20

Tabla 9 — Espesor de lamina especificado para cada uno de los rieles estudiados.

Geometria del Riel Frontal

Espesor

[mm] 1.75 1.80 1.54 1.80 1.50 1.80

Para la configuracion de la tarjeta P1_SHELL, ademas del espesor (Thick), se requiere definir los parametros tales
como el tipo de formulacién para los elementos 2D (Ishell), el nimero de puntos de integracién (N), la variacion
del espesor durante la deformacion (lthick) y el tipo de proyeccion plastica iterativa (Iplas).

En cuanto al tipo de formulacién, QBAT es la formulacion mas precisa de RADIOSS, pero al estar completamente
integrada ocupa de dos a tres veces mas recursos computacionales que la formulacién predeterminada llamada
Q4. Sin embargo, la formulacion QEPH tiene la mejor relacidn costo-beneficio, pues generalmente no consume
mas de un 15% de los recursos utilizados por la formulacién Q4 mientras que los resultados obtenidos son
cercanos a los de QBAT [41]. Aunado a lo anterior, Bathassali compard los resultados obtenidos del impacto de
una viga simple utilizando las formulaciones Q4 y QEPH, encontrado que la Q4 generaba un error de energia, la
cual indica el cambio porcentual en la energia total del sistema con respecto a la energia inicial, del 11% en tanto
gue la QEPH apenas alcanzaba un 0.1% [42].

Ahora bien, cuando se tiene un elemento 2D elastico, la variacion normal de la tensién a lo largo del espesor es
lineal; por lo tanto, la energia interna se puede obtener por integracion analitica. Pero, en el caso de plasticidad,
la distribucidn de las tensiones se vuelve no lineal demandando un minimo de tres puntos de integracion para
tener en cuenta la no linealidad [41]. Por otro lado, por defecto se tiene que el grosor de los elementos 2D es
constante durante la deformacidn utilizando el espesor inicial para calcular las deformaciones e integrar las
tensiones. En cambio, si se utiliza un espesor variable (Ithick = 1), el espesor real se calcula para el calculo de la
deformacién y la integracién de tensiones [41].

Finalmente, de acuerdo con la guia de RADIOSS, para obtener resultados precisos en simulaciones de impacto
con falla de materiales ductiles se recomienda utilizar una proyeccion plastica iterativa (Iplas = 1) y tomar en
cuenta la variacion del espesor (Ithick = 1) junto con un total de 5 puntos de integracién (N = 5).
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3.2.3 MODELADO DE LOS PUNTOS DE SOLDADURA

Existen tres maneras diferentes de modelar puntos de soldadura en RADIOSS, las cudles son: conexidn por nodo,
conexidn por viga tipo muelle y conexidn por sdélido. La conexién por nodo contempla una sola interfaz TYPE2
con la primera superficie como lado maestro y algunos nodos de la segunda superficie como nodos esclavos, con
esta solucién, la malla de la superficie maestra es independiente de la ubicacidén del punto de soldadura mientras
qgue los nodos esclavos de la segunda malla deben respetar la ubicacién de la soldadura. Dicha solucién no es
conveniente para nuestro modelo de elemento finito ya que la ubicacién de los puntos de soldadura en los
largueros no es aleatoria, es decir tienen una ubicacién especifica por disefo con respecto a los bordes de la
brida del riel y con una determinada distancia entre puntos; por lo que dificilmente los nodos de la malla esclava
coincidiran con la ubicacidn real de los puntos de soldadura en el larguero. Ademas, el principal problema con
este enfoque de modelado es que la conexién es indeformable y con una fuerza infinita.

Por otro lado, se tiene la conexidon por viga tipo muelle, la cual consiste en dos interfaces atadas por un resorte.
El punto de soldadura se modela con un elemento de resorte tipo viga (TYPE13) el cual utiliza un par de nodos
independientes que no estdn conectados a los elementos de la malla, por lo que el punto de soldadura se puede
ubicar en cualquier parte de la malla, tanto de la primera como de la segunda superficie, sin la necesidad de que
haya un nodo en ese punto (véase Fig. 32). Ademas, esta solucién es mas precisa ya que se pueden introducir las
propiedades mecanicas de la soldadura directamente al elemento resorte TYPE 13, por lo que se puede deformar
e incluso fracturar. Finalmente se tiene la conexién sélida, que consiste en modelar el punto de soldadura con
un elemento 3D, especificamente un prisma rectangular, en conjunto con una interfaz TYPE2 para unir el sélido
con ambas superficies. Si bien esta solucidén es la mds precisa de las 3, su definicién es mucho mas compleja,
ademas de los recursos computacionales asociados para su solucidn.

MASTER SHELL

0

st gacond inlerface master surface

Sesesseese gnennd interface slave node

SLAVE NODE

Fig. 32 — Modelado del punto de soldadura con un elemento resorte tipo viga [41].

Finalmente, de acuerdo con el estudio realizado por Dimas et al., en la que se estudia el efecto del modelado de
los puntos de soldadura (1D y 3D) en los valores de la fuerza maxima y promedio de aplastamiento, asi como en
la energia absorbida por una columna ante un impacto; se encontrd que existe una variaciéon del 9% entre ambas
maneras de modelar la soldadura y que, ademas, dicha variacion disminuye conforme se incrementa la distancia
entre los puntos de soldadura [32]. Por lo qué, se utilizaron los elementos TYPE2(spring) para modelar los puntos
de soldadura en el modelo de elemento finito para todos los rieles frontales a analizar.
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Para que la comparacidon entre los modelos seleccionados del riel frontal sea mas acertada, se utilizé la misma
ubicacién de los puntos de soldadura para todos los rieles. Luego, siendo que el promedio de la distancia entre
los puntos de soldadura especificada por disefio para las distintas geometrias es de 78.89 mm, se decidio utilizar
un espaciamiento general de 80 mm entre los puntos para todos los rieles. Adicional a ello, se especificé una
distancia de 10 mm del borde del riel a la linea de puntos de soldadura, asi como 12 mm del borde al primer
punto de soldadura de la linea tal y como se muestran en la Fig. 33.

Fig. 33 — Especificaciones de los puntos de soldadura utilizados en el modelo de elemento finito.

3.2.4 CONFIGURACION DEL CONTACTO GENERAL

El modelado preciso de las interfaces de contacto es esencial para poder capturar correctamente la interaccién
de toque o rozamiento entre cuerpos. En ese aspecto, RADIOSS tiene una gran cantidad de tipos de contacto
desarrollados para diversas aplicaciones. En RADIOSS, se crea una interfaz definiendo el segmento maestro y el
conjunto de nodos esclavos, en tanto que el algoritmo de contacto verificara para cada intervalo de tiempo la
penetracidn potencial de un nodo esclavo a través de un segmento maestro.

El contacto TYPE7 es una interfaz de propdsito general que puede simular todo tipo de impacto entre un conjunto
de nodos esclavos y una superficie maestra. A diferencia de las interfaces TYPE3 y TYPES, la interfaz TYPE7 no
estd orientada, por lo que los nodos esclavos pueden pertenecer a la superficie maestra. Por ende, esta interfaz
puede simular un auto impacto, especialmente el abultamiento durante un choque a alta velocidad, siendo el
tipo de interfaz utilizado en el modelo de elemento finito para simular el contacto general de todos los nodos y
elementos de los rieles frontales durante el impacto.

Ahora bien, para la configuracion de la tarjeta TYPE7 se requiere definir un conjunto de parametros los cudles se
describen a continuacion por la Tabla 10. Los valores para cada uno de estos fueron definidos en funcion de los
parametros recomendados por el estado del arte; utilizados por Kumarasamy para el estudio de la resistencia al
impacto de una columna de seccién transversal cuadrada [43] o por Chandrasekar para evaluar el efecto de las
muescas en la deformacién de una caja de choque [44]. Finalmente, estos valores fueron validados de acuerdo
con las sugerencias para simulaciones de impacto de alta velocidad descritas en la guia de RADIOSS [41].
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Tabla 10 — Parémetros utilizados para el contacto TYPE7 en el modelo FEM de los rieles frontales.

Parametro Descripcion Accion

. , Establece la rigidez de la interfaz en funcidn de las
Determina como se calcula la

Istf el dal e 4 propiedades de la superficie maestra y los nodos

esclavos.

Determina como se calcula el Establece un espacio variable para tener en cuenta

Igap - 2 . )
tamafio de la brecha. la distancia real entre las partes.
Accion a tomar si un elemento es Elimina los nodos esclavos de la interfaz de

Idel L 2 . R

eliminado durante el contacto. contacto debido a la eliminacién del elemento.
Fric Coeficiente de friccidn. 0.2 ---

Especifica el grosor minimo del modelo para evitar
1.0 problemas numéricos. Por lo general, la mitad de
la parte mas delgada, pero con un valor 2 0.5 mm.

. Brecha minima para la activacién
Gapmin .
de la interfaz.

L, L Elimina las penetraciones iniciales cuando sea

. Accion a tomar si existe una . . o
Inacti . 6 posible. De lo contrario, reduce a menos el 30% de

penetracién inicial. - .
la brecha definida y la ajusta.

Las fuerzas de deslizamiento se calculan utilizando

Iform Tipo de formulacion de la friccion. 2 i . .
o los parametros de rigidez de la interfaz.

3.2.5 CONDICIONES DE FRONTERA

Se estudiara la resistencia al impacto de los rieles frontales seleccionados a través de dos pruebas distintas de
impacto frontal, denominadas como de ancho completo (o en inglés, Full Width) y de traslape menor (o en inglés,
Small Overlap), las cudles se describieron anteriormente en la seccion 2.2. Ambas pruebas consisten en impactar
el vehiculo contra una pared rigida a una determinada velocidad inicial (30 mph y 40 mph respectivamente), con
la diferencia de que en la de Full Width la pared abarca el frente total del vehiculo mientras que en la de Small
Overlap, ésta abarca solo un 25% del ancho total del vehiculo.

Ahora bien, para determinar las condiciones de frontera del modelo de elemento finito, se comenzé por realizar
un diagrama de cuerpo libre con el fin de conocer las fuerzas involucradas tanto en la pared como en el vehiculo
durante el impacto (véase Fig. 34). Luego, dado que llevar a cabo la simulacion del vehiculo completo requeriria
de una gran cantidad de recursos computacionales al igual que de tiempo para la preparacién del modelo de
cada uno de sus componentes, se optd por realizar una simplificacion del sistema analizando Unicamente la
geometria de los rieles frontales.

Para ello, primero fue necesario agregar una masa concentrada en el extremo posterior del larguero (véase Fig.
34) a fin de contemplar la inercia del resto del vehiculo, cuyos componentes no se incluyen en el modelo de
elemento finito. Tomando en cuenta que de manera general la distribucidn de peso para los vehiculos de traccién
delantera es de F60-R40%, es decir que el 60% del peso total del vehiculo se encuentra soportado por las llantas
delanteras mientras que el 40% por las llantas traseras, asi como que los rieles frontales se encuentran justo
sobre las ruedas delanteras, se tiene que la masa detras de los rieles es de aproximadamente 40% del peso total
del vehiculo. Por lo que, dado que el peso promedio de los vehiculos estudiados es de 1,625 kg, la magnitud de
la masa concentrada aplicada fue de 650 kg.
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Por otro lado, ya que el vehiculo se encuentra rodando sobre un plano previo al impacto, fue necesario restringir
los grados de libertad del extremo posterior del larguero, especificamente el desplazamiento en “Z” asi como la
rotacion en “Y” (véase Fig. 34) emulando asi que los rieles se encuentran acoplados al vehiculo. Finalmente, tanto
la velocidad inicial como la fuerza de gravedad se trasladaron directamente del vehiculo al larguero, ya que estas
fuerzas se aplican por igual a todos y cada uno de los componentes del vehiculo.

Iy
ormal
FN l A Vi weaen ~ 56 km/h (35 mph)
e Vigmatiovertap > 63 km/h (40 mph)
1 Vipwiaen ¥ 96 km/h (35 mph)
mo sk Vigmatt overtap 05 km/h (40 mph) v,
= =
% /./ a = Freaccion W\ 1‘__\\‘
Flmpacto | : ' ’l
% —
a=081m/s | ™= 650ks v
X FGravedad v
v
I v F, Gravedad
Gravedad

Fig. 34 — Diagrama de cuerpo libre del vehiculo ante un impacto frontal (izquierda) y para el modelo simplificado del larguero (derecha).

Se llevara a cabo la
simulacion de impacto
frontal de dos tipos: “Full
Width” (NCAP) y “Small
Overlap” (IIHS) que
consisten en barreras
rigidas frente al 100%
(roja) y 25% (amarilla)
del ancho del vehiculo

respectivamente.

A manera de simplificacién, se
utilizaron un par de elementos
rigidos (1D) para simular la
unién de los rieles con el resto
de la carroceria.

Tanto la masa concentrada de
650 kg como la restriccién de
los grados de libertad Vz y Wy
se agreg6 al nodo maestro del
rigido detras de los rieles.

SN
B

Fig. 35 — Visualizacién del modelo de elemento finito completo en HyperMesh.
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En cuanto al modelo de elemento finito, la simplificacion se realizd6 mediante la adicidon de un par de elementos
rigidos 1D para unir los extremos anterior y posterior de ambos rieles respectivamente, emulando asi que estos
se encuentran unidos al parachoques delantero en un extremo y a la pared de fuego por el otro (véase Fig. 35).
Luego, la masa concentrada, asi como la restriccion de los grados de libertad en Vz y Wy se aplicaron al nodo
maestro del rigido posterior (véase Fig. 35). En tanto a la velocidad inicial, se utilizé la especificada por la NCAP
para impactos frontales de ancho completo (35 mph = 15.56 m/s) y por la IIHS para impacto desfasado al 25%
(40 mph = 17.88 m/s), la cual se aplicé a todos los nodos de los rieles en la direccion de “—X”. En cuanto a la
gravedad, se utiliz6 una magnitud de 9.81x10~3 mm/ms? aplicada en la direccién de “~Z” a todos los nodos de
los rieles. Finalmente, se crearon dos paredes rigidas para las pruebas de impacto frontal de pared completa y
traslape, ambas colocadas a 10 mm del extremo anterior de los rieles (véase Fig. 35).

3.2.6 DEFINICION DE VARIABLES DE SALIDA Y PARAMETROS DE SOLUCION

Para evaluar la resistencia al impacto frontal de los rieles delanteros se requiere obtener el comportamiento de
la fuerza de impacto y la energia absorbida a lo largo de la duracién de la colision. Para ello, dado que la fuerza
de impacto sera de igual magnitud, pero en direccidén contraria a la fuerza de reaccién en la pared rigida, se cred
un historial de tiempo para la pared rigida con el fin de que se registre la fuerza de reaccién para cada intervalo
de tiempo de la solucion y con ello conocer la respuesta de esta variable durante la colisién. Por otro lado, dado
gue el modelo de elemento finito contiene Unicamente la geometria de los rieles, la energia interna del sistema
serd igual a la energia absorbida por los largueros; por lo que su respuesta se puede obtener a partir de las
variables globales obtenidas de manera predeterminada por la solucion del modelo sin la necesidad de agregar
un historial de tiempo adicional para cada uno de los componentes de los rieles.

Finalmente, se agregd un acelerémetro en el extremo posterior del riel izquierdo y derecho con el fin de evaluar
las aceleraciones que se estarian transmitiendo al habitaculo, recordando que los rieles se encuentran soldados
a la pared de fuego en ese extremo, y con ello tener una nocién de las aceleraciones a las que podria estar sujeto
el conductor en un dado momento. La frecuencia de corte utilizada en la configuracion de los acelerémetros fue
de 1.65 kHz correspondiendo a la frecuencia limite del filtro CFC 1000 especificado por la norma SAE J211 para
el andlisis de las aceleraciones para propdsito general en el impacto de un vehiculo [45].

Acelerometros

~MIXMM2

1

Fig. 36 — Ubicacion de los acelerometros en el modelo de elemento finito.
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En cuanto a los parametros de solucién, se establecié un tiempo de terminacion de 40 ms seguido por una
frecuencia de salida de animacion y de historial de tiempo de 0.5 y 0.1 ms respectivamente, en tanto que el paso
de tiempo nodal fue de 0.0001 ms. Este ultimo definido conforme a la guia de RADIOSS de la siguiente manera:

I £ Il =2mm
At < <.dondec = \F; con: E = 210 GPa SAt=2/ % = 0.00038 ms
¢ p p = 7.85x107% kg/mm?3 '

Utilizando el médulo de Young y densidad del acero de los rieles junto con el tamafio minimo de elemento de 2
mm de acuerdo con los criterios de calidad de malla especificados en la Tabla 5, se obtuvo un paso de tiempo
nodal maximo de 0.00038 ms; optando por utilizar el valor minimo inferior del mismo orden de 0.0001 ms para
evitar problemas de estabilidad durante la solucién sin incrementar los recursos computacionales, asi como el
tiempo requerido para su procesamiento.

Finalmente, se revisaron las penetraciones iniciales previo a la exportacién del modelo de elemento finito debido
tanto a la propiedad del espesor como al contacto general de los elementos, corrigiendo cualquier penetracién
mediante la herramienta de reparacidén automatica verificando que la magnitud de la interferencia sea del orden
de 0.001 mm evitando asi posibles deformaciones de la malla.

3.3 VALIDACION DEL MODELO DE ELEMENTO FINITO

Para validar la preparacién del modelo de elemento finito, como lo son los criterios de calidad de malla utilizados,
asi como los diversos pardmetros especificados en el modelado del material, espesor, los puntos de soldadura y
el contacto general entre los elementos, se tomé como referencia los resultados experimentales obtenidos por
Song et al. quienes llevaron a cabo la compresion de una columna de tipo “double-hat” mediante una maquina
de ensayo Instron 8506 a una velocidad constante de 5 mm/min hasta alcanzar un desplazamiento de 120 mm
[46] cuyo diagrama de cuerpo libre se muestra a continuacion en la Fig. ). La columna estd hecha de acero FEE355
con un esfuerzo de cedencia de 380 MPa y un esfuerzo ultimo de 430 MPa [46], asi como una elongacion a la
fractura de 23%, relacidon de poisson de 30%, densidad de 7.85 gr/cm?®y un mddulo de Young de 210 GPa [47].
En tanto que las dimensiones de la seccidn transversal de la columna sometida al ensayo por Song et al. se
detallan en la Fig. 37 al igual que la ubicacién de los puntos de soldadura cuyo didmetro es de 6 mm.

z

v = 5mm/min

l d =120 mm

A
B Reaccion »

NN
F, Gravedad

a=9.81m/s?
' / c)

Fig. 37 — (a) Mdquina de ensayo Instron 8506. (b) Diagrama de cuerpo libre del ensayo realizado por Song et al. (c) Columna de tipo
“double-hat” luego del ensayo [46].
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Fig. 38 — Especificaciones geométricas de la columna tipo “double-hat” utilizada por Song et al. [46].

Ahora bien, utilizando los mismos parametros especificados para el modelo de elemento finito de los largueros
frontales a lo largo de la seccidon 3.2, se generd el modelo para el ensayo realizado por Song et al. modificando
Unicamente los valores del espesor en la propiedad y las propiedades mecanicas en el material, ademas claro de
dibujar previamente la geometria de la columna con base en las especificaciones de la Fig. 38 utilizando Siemens
NX e importandola en HyperMesh para su posterior mallado de acuerdo con los criterios de la Tabla 6. Luego, en
vez de tener una pared rigida estatica como sucede en el caso del modelo de los rieles frontales, ésta se definid
como una pared rigida mévil con una velocidad constante de 500 mm/min en la direccién de “+X” (la velocidad
se incrementd para reducir el tiempo de solucion del modelo). Finalmente se restringieron todos los grados de
libertad del nodo maestro del rigido en el extremo inferior de la columna para emular que ésta se encuentra
totalmente fija como sucede en la maquina de ensayo (véase Fig. 39).

Una vez que se ha completado la solucidn del modelo de
elemento finito, se extrajo la curva de la fuerza de impacto
con respecto al desplazamiento de la pared para contrastarla
con la respuesta obtenida en el ensayo realizado por Song et
al. cuya comparacién se muestra a continuacién por la Fig. 40.
Como se puede observar, se tiene una muy buena correlacidn
entre la simulacién y el ensayo experimental al inicio del
impacto con una desviacion del 7.07% en la fuerza méaxima de
aplastamiento, pero conforme continua la deformacién de la
columna, la desviacién se incrementa. A pesar de que se tiene
una respuesta analoga en los pliegues de la columna, la fuerza
media de impacto obtenida por la simulacién presenta una
desviacién del 23.07% respecto a los datos experimentales.

Esto se debe en gran medida a que la velocidad de la pared
rigida mévil se incrementé de 5 mm/min, velocidad con la que
se condujo al ensayo experimental, a 500 mm/min con el fin
de reducir el tiempo de solucién. En cédigos de analisis no
lineales como LS-DYNA, PAM CRASH y RADIOSS se adopta un
procedimiento de solucidn explicito para tratar los problemas Fig. 39 — Modelo de elemento finito para el ensayo

de impacto en los que la inercia juega un papel dominante. realizado por Song et al.

Por lo que, para que sea compatible con la solucidn explicita, la tasa de carga debe acelerarse para evitar una
gran cantidad de pasos de tiempo al modelar un problema cuasi estatico. Por ende, se puede concluir que el
modelo de elemento finito tiene una buena correlaciéon con respecto al ensayo experimental de Song et al. y, en
consecuencia, el modelo de los rieles frontales estudiados en la presente investigacion.
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Ensayo Experimental por Song et al. Simulacién con los parametros de la presente investigacion
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Fig. 40 — Comparacion de la fuerza de impacto del ensayo experimental realizado por Song et al. con la de la simulacion del mismo
ensayo con los pardmetros utilizados en el modelo de elemento finito de los rieles frontales.

3.4 DISENO DE EXPERIMENTOS

Una vez culminada la solucién del modelo de elemento finito para cada uno de los 6 rieles seleccionados, tanto
bajo una condicién de impacto frontal de ancho completo como de traslape, se llevd a cabo un andlisis de los
resultados obtenidos en cuanto a la respuesta de la fuerza de impacto y la energia absorbida durante la colisiéon
para cada uno de los modelos de riel y cuyo detalle se describe mas adelante en la seccion 4.1. Sin embargo,
derivado de este andlisis, se seleccionara el riel con la mejor resistencia al impacto para posteriormente buscar
optimizar sus pardmetros de disefio con el fin de incrementar su capacidad de absorcidn de energia a través del
disefio de experimentos que se detalla a continuacion.

3.4.1 SELECCION DE FACTORES Y NIVELES

Los parametros geométricos tales como el tipo de perfil y el drea de la seccién transversal, la longitud, el modelo
y arreglo de los concentradores de esfuerzos entre otros, son sin duda las variables de disefio que tienen un
mayor efecto en la resistencia al impacto de los rieles frontales. Como se observd previamente en la seccion 1.7,
en el estudio presentado por Eren et al., se tiene que al agregar dos filas de costillas en cada una de las caras de
una columna de seccidn transversal cuadrada se logré un incremento del 25% en la energia total absorbida con
respecto a la columna sin las costillas. Sin embargo, dado que los rieles frontales son fabricados a partir de dos
ldminas estampadas de acero, modificar cualquier pardametro geométrico del riel conllevaria inevitablemente a
un cambio en el herramental de estampado, ya sea en la matriz o en el punzén, resultando en elevados costos
de implementacién impactando negativamente la utilidad de la compaiiia.

Por lo que, siendo que se busca evaluar la factibilidad de adaptar la carroceria de los vehiculos ya existentes para
acomodar un tren motriz electrificado con el fin de reducir los costos y el tiempo requeridos para el lanzamiento
de las versiones electrificadas de los vehiculos actuales, modificar los pardmetros geométricos de los largueros
frontales resultaria contraproducente en ese sentido. Pero, existen otras variables de disefio mas sutiles que en
conjunto podrian mejorar la resistencia al impacto frontal en tanto que no requeririan cambios de herramental
haciendo que los costos de implementaciéon sean mucho mas bajos, como lo son el material, el espesor y la
distancia entre los puntos de soldadura a lo largo del riel.
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Se tiene que la tenacidad es la capacidad de un material de absorber energia y deformarse pldsticamente sin
romperse, la cual esta representada por el area bajo la curva esfuerzo-deformacion del material. Por ende, la
tenacidad de un material se maximiza cuando se tiene el mejor balance entre rigidez (esfuerzo ultimo a la
tensidn) y ductilidad (elongacidn a la fractura); pues sabemos que a mayor rigidez menor ductilidad y viceversa.
Por lo tanto, la capacidad de absorcion de energia de los rieles frontales esta directamente relacionada con las
propiedades mecdnicas del material del cual estan fabricados.

Revisando el estandar corporativo de laminas de acero para aplicaciones automotrices, se tienen varios tipos y
grados de acero aprobados para su uso por la compaiiia junto con las propiedades mecanicas para cada uno. De
entre todos estos, se seleccionaron los materiales especificados en la Tabla 11, de los cudles los aceros HSLA y
DP son utilizados actualmente en diversos modelos de los 6 rieles seleccionados para su estudio previo; mientras
que el aluminio y el acero AHSS fueron propuestos gracias a sus propiedades mecanicas similares al HSLA y DP,
pero con una densidad menor, lo que se traduce en una reduccidn de peso.

Ademads, se puede observar como el acero AHSS presenta el mismo esfuerzo de cedencia y ultimo a la tension
que el acero DP, pero con la ventaja de que es mucho mas ductil, incluso que el HSLA, con una elongacién a la
fractura de 27% convirtiéndolo en el material con la mejor relacién entre rigidez y ductilidad lo que podria dar
como resultado una mayor absorcidn de energia por unidad de volumen en tanto que es un 8% mas liviano. En
contraparte, se tiene el aluminio que presenta una rigidez similar al HSLA con la desventaja de ser un poco menos
ductil pero mucho mas liviano. Por lo que los 4 materiales hardn una excelente contra posicidn entre los aceros
convencionales utilizados actualmente y aquellos avanzados con propiedades mejoradas.

Tabla 11 — Propiedades mecdnicas de los materiales seleccionados para la optimizacion de parametros.

Médulo de Esfuerzo de Esfuerzo Ultimoa  Elongacién a la Relacién Densidad

M ial
ateria Young [GPa] Cedencia [MPa] la Tension [MPa] Fractura [%] de Poisson [g/cm3]

HSLA 205 340 410 25 0.13 7.75
DP 200 330 590 21 0.14 7.85
Aluminio 69 320 360 12 0.33 2.71
AHSS 196 330 590 27 0.16 7.20

En cuanto a los espesores especificados para los rieles analizados, de acuerdo con la Tabla 9, se tienen los valores
de: 1.80, 1.75, 1.54 y 1.50, por lo que estos podrian resumirse en dos espesores principales: 1.5y 1.8 mm como
resultado de las tolerancias de +/- 0.05 mm. Luego, revisando los calibres cominmente ofrecidos por el mercado
para las ldminas de acero, se encontrd que los espesores especificados para los rieles analizados previamente
son de calibre 15 (1.52 mm) y 16 (1.71 mm), este Ultimo que por cuestiones de recubrimiento o galvanizado
estaria llegando a los 1.8 mm.

Luego, de acuerdo con el estado del arte, diversos autores han realizado estudios para diferentes componentes
de la estructura del vehiculo en donde al evaluar los efectos del espesor en la absorcidn de energia, se encontré
que, al aumentar el espesor, la deformacion por flexidn se debilita mientras que se mejora la deformacidn por
aplastamiento, dando como resultado un incremento en la absorcidn total de energia. Tal es el caso del estudio
realizado por Liu et al., descrito anteriormente en la seccidén 1.7, donde al incrementar el espesor de los rieles
frontales en 0.7 mm resulto en un incremento del 4% en la energia absorbida por los largueros.
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Con base en lo anterior, se propuso utilizar los calibres 13y 12 (~2.30 y ~2.70 mm), ademas de los calibres 15y
16 (~1.80 y ~1.50 mm) que se especifican actualmente en los rieles seleccionados, para la optimizacion de los
parametros de disefio del riel (véase Tabla 12). No se seleccionaron calibres mas bajos ya que irian en contra del
objetivo de la reduccion de peso en tanto que el calibre 14 (~1.90 mm) se descartd por su poca diferencia con
el espesor especificado por disefio de 1.80 mm para el riel determinado con el mejor desempefio. Por ultimo, no
se seleccionaron calibres mas altos ya que con el de 1.5 mm se podra evaluar la influencia de una reduccién en
el espesor con respecto al original de 1.80 mm.

Tabla 12 — Espesores seleccionados para la optimizacion de pardmetros.
Espesor / Calibre 12 13 15 16

[mm] 2.70 2.30 1.80 1.50

Finalmente, de la investigacidn realizada tanto por Dimas et al. como por Purnama & Istiyanto se obtiene que, al
disminuir el distanciamiento entre los puntos de soldadura, se disminuye la magnitud de la fuerza maxima de
impacto en tanto que la fuerza promedio de aplastamiento se incrementa, mejorando la resistencia al impacto
de la columna. Por esta razén, se propuso variar el espaciamiento de los puntos de soldadura como parte de la
optimizacidn de los pardmetros de disefio del riel frontal.

Considerando los lineamientos corporativos para el disefio de soldaduras en ensambles automotrices ferrosos,
se tiene que el espaciamiento minimo entre puntos esta en funcién del espesor de las ldminas de metal a unir
por soldadura. Luego, retomando los espesores propuestos en la Tabla 12, por estandar corporativo se tiene que
la distancia minima entre puntos para un espesor de 1.50 mmy 2.70 mm es de 28 mm y 40 mm respectivamente.
Tomando en cuenta que la distancia entre los puntos de soldadura se mantuvo constante con un valor de 80 mm
para todos los rieles estudiados, segun se especificé en la seccidn 3.2.3, se propuso utilizar los valores indicados
en la Tabla 13, analizando dos valores por debajo y uno por arriba del especificado actualmente por disefio.

Tabla 13 — Distancia entre puntos de soldadura seleccionados para la optimizacion de parametros.

Distancia entre Puntos de Soldadura

[mm] 100 80 60 40

A manera de resumen, el disefio de experimentos consistié en evaluar los efectos de tres factores principales
con cuatro niveles cada uno, cuyos valores se compilan en la Tabla 14, dando como resultado un total de 64
posibles combinaciones (3%). Tomando en cuenta que cada simulacién toma aproximadamente 5 horas en
ejecutarse, realizar un disefio de experimentos de tipo factorial completo requeriria de mucho tiempo y recursos
computacionales para completarse. Por lo que, se propone un arreglo ortogonal de tipo L16 de modo que con
tan solo 16 simulaciones se puedan obtener resultados confiables respecto a los efectos en la capacidad de
absorcion de energia, asi como en la magnitud de la fuerza maxima y media de impacto, como resultado del
cambio en los pardmetros de disefio estudiados logrando asi su optimizacion.

Tabla 14 — Factores y niveles seleccionados para la optimizacion de pardmetros.

Factor de Control Nivel 1 Nivel 2 Nivel 3 Nivel 4
A Material HSLA DP Aluminio AHSS
B Espesor de lamina 2.70 mm 2.30 mm 1.80 mm 1.50 mm
C Distancia entre puntos de soldadura 100 mm 80 mm 60 mm 40 mm




4. ANALISIS DE RESULTADOS

Una vez que se ha detallado la metodologia seguida por la presente investigacidén tanto para la preparacion del
modelo de elemento finito como para la seleccidn de los parametros de disefio a estudiar con el fin de mejorar
la capacidad de absorcion de energia de los rieles frontales de un vehiculo, se procedioé con la solucién de las 12
simulaciones derivadas del andlisis comparativo de los 6 largueros seleccionados seguido de las 32 simulaciones
como resultado del arreglo ortogonal L16, recordando que se analizan los rieles bajo dos condiciones de impacto
frontal distintas (full width y overlap). A continuacion, en esta seccidn se mostraran y analizaran los resultados
obtenidos tanto para el analisis comparativo entre los 6 rieles seleccionados como para la optimizacidn de los
parametros de disefio del arreglo ortogonal L16.

4.1 ANALISIS COMPARATIVO DE LOS 6 RIELES SELECCIONADOS

A manera de resumen, la Tabla 15 compila los valores obtenidos para la energia total absorbida, asi como la
fuerza méxima y media de impacto, derivado del analisis comparativo de la resistencia a la colisién frontal tanto
de tipo “full width” como “overlap” para los 6 largueros seleccionados en la seccion 3.1. Luego, se puede observar
que el riel “A” fue el que absorbié la mayor cantidad de energia para ambas pruebas de impacto frontal, pero
presenta valores moderados en la fuerza maxima de impacto respecto al resto de los rieles estudiados, siendo
en este rubro el riel “B” el que exhibid los valores minimos. Por otro lado, nuevamente el riel “A” presenté el
valor mas elevado en la fuerza media de impacto, pero solo para la prueba de ancho completo, ya que en la de
traslape fue el riel “F” quien mostrd la mayor fuerza media de aplastamiento.

En ese sentido, se tiene que el riel “A” fue el modelo que presento un mejor desempeno ante el impacto frontal,
si bien su fuerza méxima de impacto no fue la mds baja, mostré una gran capacidad de absorcién de energia en
conjunto con una elevada fuerza media de aplastamiento. Por lo que la geometria del riel “A” fue la elegida para
su posterior andlisis a través del diseiio de experimentos para la optimizacién de los parametros de diseio.

Tabla 15 — Resistencia al impacto frontal de tipo “full width” y “overlap” para los 6 rieles seleccionados.
Parametro Tipo de Impacto A B C D E F

, Full Width 53.57 37.52 39.47 44.15 28.00 32.48
Energia Total

Alosorteiicha (1] Small Overlap 8.22 451 6.47 3.78 5.35 7.36

. . Full Width 370.52 278.20 344.23 510.83 359.92 328.32
Fuerza Maxima

dle Mrnlpeei ([ Small Overlap 201.61  154.16  181.42 26297 22225  219.83

. Full Width 116.98 74.33 79.43 97.77 55.37 65.00
Fuerza Media de

Impacto [kN] SmallOverlap 1775 ~ 11.05 1315 1003 1155  18.41

Finalmente, los resultados detallados provenientes del analisis comparativo de los 6 rieles seleccionados tales
como las graficas con la respuesta tanto de la energia absorbida como de la fuerza de impacto durante la colisidn,
asi como las imagenes de la deformacién de los largueros en diferentes intervalos de tiempo, se mostraran a
continuacién en la seccion 4.1.1 para el impacto frontal de ancho completo seguido por los resultados obtenidos
en el impacto frontal con traslape del 25% (small overlap) en la seccién 4.1.2.
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4.1.1 IMPACTO FRONTAL DE ANCHO COMPLETO

De acuerdo con los resultados obtenidos para las pruebas de impacto de tipo “Full Width” se tiene que el larguero
con la mayor capacidad de absorcidén de energia es el “A” con aproximadamente 54 kJ de energia a 40 ms luego
del impacto (véase Fig. 41); a diferencia del riel “E” cuya absorcién de energia en el mismo rango de tiempo fue
de apenas 28 kl. En tanto que los rieles “B” y “C”, su respuesta a la absorcion de energia fue muy similar durante
toda la colision mostrando un nivel moderado de desempefiio en contraste con el resto de los rieles estudiados.

Por otro lado, se puede observar como el riel “F” absorbe la mayor cantidad de energia respecto al resto durante
los primeros 5 ms luego del impacto, pero luego su tasa de absorcidn cae estrepitosamente quedando entre los
rieles con la menor energia total absorbida con 32 kJ a los 40 ms luego del impacto. Contrario a lo sucedido en
el riel “D”, el cual comenzd con una baja tasa de absorcidn de energia para luego incrementarse subitamente a
los 25 ms luego del impacto posicionandose como el riel con la mayor cantidad de energia absorbida debajo del
riel “A” con aproximadamente 44 kJ.

— A B C D =——E —F
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Fig. 41 — Energia absorbida por los rieles seleccionados bajo una condicion de impacto frontal de ancho completo.

En contraste con lo anterior, al observar la fuerza de reaccién en la pared rigida, se puede ver que el riel “A”,
cuya geometria presenta multiples iniciadores o concentradores de esfuerzos a lo largo de su perfil, presenta un
comportamiento oscilatorio (véase Fig. 42). Esto es debido a que conforme se va plegando el riel, una parte de
la fuerza es tomada por el material mientras que el resto es transferido a la pared, de modo que por cada pliegue
hay una caida en la fuerza de reaccidn. A diferencia del Riel “E”, en donde a pesar de que la fuerza para comenzar
con la deformacion es casi la misma que para el riel “A” de 370 kN, presenta un comportamiento practicamente
plano a lo largo de la colisidn, lo que significa una menor deformacién y por consiguiente una menor energia
absorbida. Esta misma condicion se presenta en los rieles del C al F, donde la fuerza de impacto se mantiene
practicamente constante desde los 5 hasta los 23 ms luego del impacto, resultando en una mucha menor
absorcion de energia con respecto al riel “A”.

47



540

480

420

360

300

240

180

Fuerza de Impacto [kN]

120

P/"‘”‘\»
€0 .)w-’/‘\ W\\_/’/
\\/‘"M—\-g_ ‘N"‘N '\’“
0 5 10 15 20 25 30 35 40

Tiempo [ms]

Fig. 42 — Fuerza de impacto en los rieles seleccionados bajo una condicién de impacto frontal de ancho completo.

Por otro lado, mas alld de analizar la absorcion de energia, este tipo de analisis sirve también para evaluar cdmo
reaccionan los pasajeros ante el impacto. El pulso de choque describe la desaceleracién del vehiculo durante una
colision. La forma, duracion y amplitud del pulso de choque afecta directamente el movimiento de los ocupantes
durante un evento de colisidn y, por lo tanto, la severidad de las lesiones. En ese sentido, es preciso conocer los
pulsos de desaceleracion de la estructura, que serdn transmitidos por los rieles al habitaculo y posteriormente a
sus ocupantes. Por esta razon, se instrumentd de manera virtual los largueros colocando un par de acelerdmetros
en el extremo posterior del larguero como se indicé previamente en la seccién 3.2.6.

Para evaluar los pulsos de desaceleracion experimentados por el riel, la norma SAE J211 requiere que las sefiales
de las pruebas de impacto se filtren utilizando una de las cuatro clases de canal de frecuencia (CFC, por sus siglas
eninglés) de filtros pasa bajas y, de acuerdo con esta norma, se especifica un filtro CFC 60 para la instrumentacion
estructural del vehiculo especificamente para la evaluacion de aceleraciones a través de simulaciones. Luego de
llevar a cabo el filtrado de las sefales provenientes de los acelerdmetros mediante las herramientas embebidas
de HyperGraph, la Fig. 43 muestra los pulsos de choque para los cada uno de los rieles durante la prueba de
impacto frontal de ancho completo.

A partir de la Fig. 43 se puede observar que el riel “A”, quien presentd la mayor absorcion de energia durante el
impacto, presenta una aceleracién maxima de 2 mm/ms?2 con una duracién de 5 ms y con pocas oscilaciones
alrededor del 0 a lo largo del impacto. Sin embargo, el larguero “E”, quien mostrd la menor cantidad de energia
absorbida en esta prueba, no presentd ningun pulso de desaceleracidn hasta los 20 ms luego del impacto donde
comenzd a experimentar pulsos que incrementaban su magnitud a medida que avanzaba el tiempo hasta llegar
a una aceleraciéon méaxima de 5 mm/ms? con una duracién de mas de 10 ms. En otras palabras, mientras el riel
“A” realizaba una desaceleracién progresiva a lo largo del tiempo, el riel “E” comenzo su desaceleracion hasta
los 20 ms de manera subita con pulsos de gran magnitud y duracion lo que podria aumentar el riesgo de lesiones
para los ocupantes. Por Ultimo, si bien el riel “F” no mostrd una gran absorcidn de energia, al observar su pulso
de choque se tiene que este oscila por debajo de 1 mm/ms?, siendo este riel el que presento menos variaciones
subitas de energia a lo largo del impacto.
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Fig. 43 — Pulso de choque para los rieles seleccionados bajo una condicion de impacto frontal de ancho completo.

Ahora bien, analizando la forma en la que se compactan los rieles durante el impacto frontal, se puede observar
a partir de la Fig. 44 que el riel “A” presenta principalmente una deformacién por aplastamiento, en tanto que
el arreglo de los concentradores de esfuerzos a lo largo del perfil del riel propicia un plegado uniforme haciendo
que los rieles de ambos lados se compacten de manera simétrica, evitando asi que el vehiculo rote durante la
colision. Por el contrario, el riel “E” muestra en gran medida un patrén de deformacidn por flexion (véase Fig.
48), disminuyendo notablemente su capacidad de absorcidon de energia. Luego, la respuesta para la fuerza de
impacto tanto del riel “A” como para el “E” es congruente con el patrén de deformacidn observado y, por ende,
con la magnitud de energia absorbida por cada uno de los rieles durante la colisién.

En cuanto al riel “F”, anteriormente se habia observado que presentaba una elevada tasa de absorcién de energia
al inicio del impacto, esto se debe principalmente a que al comienzo de la colisidn el riel sufre una deformacion
por aplastamiento en dos puntos distintos de manera simultdnea, al inicio y a la mitad del riel seguin se observa
en la Fig. 49, mientras que el resto de los rieles presenta un solo punto de aplastamiento, con excepcion del riel
“B” (véase Fig. 45), que debido a la efectividad de sus concentradores de esfuerzos la tasa de absorcion no fue
tan elevada como la del riel “F”. Posteriormente, la tasa de absorcién de energia del riel “F” cae subitamente a
los 5 ms luego del impacto ya que a partir de este punto el riel presenta Unicamente una deformacién por flexién,
mientras que el resto de los largueros muestran una combinacidn de deformacién por flexién y aplastamiento.

Finalmente, un punto caracteristico que se puede observar a partir de las imagenes para la deformacién de los
rieles es la simetria que tienen entre si el larguero del lado derecho con el izquierdo a la hora de deformarse. Por
ejemplo, de acuerdo con la Fig. 45, ambos lados del riel “B” no se compactan por igual, ya que se puede observar
como el larguero derecho se deforma mucho mas rapido que el izquierdo ocasionando que el vehiculo gire hacia
la derecha durante el impacto. La misma condicién sucede con el riel “C” (véase Fig. 46), donde ahora el larguero
derecho se deforma primero que el izquierdo provocando entonces que el vehiculo vire hacia la izquierda
durante la colisidn. Esto se debe principalmente a que el patrén de los iniciadores a lo largo de la superficie del
riel en ambos lados es asimétrico, causando que uno se deforme antes que el otro.
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Fig. 44 — Deformacion del riel “A” para la prueba de impacto frontal de ancho completo a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 45 — Deformacion del riel “B” para la prueba de impacto frontal de ancho completo a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 46 — Deformacion del riel “C” para la prueba de impacto frontal de ancho completo a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 47 — Deformacion del riel “D” para la prueba de impacto frontal de ancho completo a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 48 — Deformacion del riel “E” para la prueba de impacto frontal de ancho completo a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 49 — Deformacion del riel “F” para la prueba de impacto frontal de ancho completo a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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4.1.2 IMPACTO FRONTAL CON TRASLAPE DEL 25%

De acuerdo con los resultados obtenidos para las pruebas de impacto de tipo “overlap” se tiene que el larguero
con la mayor capacidad de absorcién de energia, al igual que en la prueba de ancho completo, es el riel “A” con
aproximadamente 8.2 kJ de energia a los 20 ms del impacto; a diferencia del riel “D” cuya absorcién de energia
en el mismo rango de tiempo fue de apenas 3.8 kJ (véase Fig. 50). En contraste con el desempefio de los rieles
“B”y “D” enla prueba de ancho completo, en la que mostraron una capacidad de absorcidn de energia moderada
superados Unicamente por el riel “A”, en la prueba de traslape el desempefio de estos rieles se vio disminuido
notablemente quedando entre los largueros con la menor energia absorbida con 4.5 y 3.8 kJ respectivamente;
mientras que el riel “C presentd un desempefio andlogo en ambas pruebas de impacto frontal.

En tanto al riel “F”, este fue capaz de absorber energia mucho mas rédpido que el riel “A”, ya que a los 10 ms del
impacto absorbié 7 kl] mientras que el “A” 6.5 kJ segln se observa en la Fig. 50. Sin embargo, a partir de los 14
ms del impacto, la tasa se absorcion del riel “F” cae subitamente provocando que la energia total absorbida fuera
menor a la del riel “A” a los 20 ms del impacto. Dicho comportamiento fue observado también en la prueba de
ancho completo, pero con una menor efectividad ya que la elevada tasa de absorcién del riel “F” se mantuvo por
tan solo 5 ms en comparacién de los 14 ms en la prueba de traslape.
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Fig. 50 — Energia absorbida por los rieles seleccionados bajo una condicion de impacto frontal de traslape al 25%.

En cuanto a la fuerza de reaccion en la pared rigida, se puede observar que los Unicos largueros que presentaron
un pico luego de la fuerza inicial requerida para comenzar con la compresién fueron los rieles “A” y “F” como se
puede observar en la Fig. 51, lo que se traduce en una mayor deformacién por aplastamiento y, por ende, en
una mayor absorcidn de energia; siendo congruente con lo mostrado por el grafico de energia absorbida en la
Fig. 50. Mientras que el resto de los rieles mostraron una respuesta practicamente sin oscilaciones importantes
luego de la fuerza maxima de impacto, lo que significa que la deformacion por flexion fue predominante en estos
largueros durante la colision.

52



— A B C D =——E —F

300

250

200

150

100

Fuerza de Impacto [kN]

50

0 3 5 8 10 13 15 18 20 23 25

Tiempo [ms]

Fig. 51 — Fuerza de impacto en los rieles seleccionados bajo una condicién de impacto frontal de traslape al 25%.

A diferencia de la prueba de ancho completo en donde a los 40 ms luego del impacto los rieles seguian siendo
deformados por la colisién, en la prueba de traslape una parte de la energia cinética es absorbida por los rieles
frontales mientras que el resto se traduce en un movimiento rotacional en “Z” como resultado de la inercia del
vehiculo, como cuando este choca con un poste en una esquina. Luego, se puede observar en la Fig. 51 como la
fuerza de impacto llega a 0 a los 25 ms de la colisién, en tanto que en la Fig. 50 la energia se mantiene constante;
lo que significa que los rieles han dejado de estar en contacto con la pared rigida. Cdmo resultado de lo anterior,
la absorcion de energia por parte de los rieles para un impacto frontal de tipo “overlap” es mucho menor que
para una condicion de “full width”.

En cuanto a los pulsos de choque mostrados por la Fig. 52, se puede observar cdmo estos tienen una respuesta
analoga con la fuerza de impacto mostrada por la Fig. 51; teniendo que a mayor sea la fuerza maxima de impacto,
mayor la amplitud del pulso de desaceleracidn, de ahi que se busque minimizar este valor al evaluar la resistencia
al impacto de los componentes estructurales del vehiculo. Por otro lado, mientras que el resto de los rieles
presenta un pulso maximo de desaceleracién de entre 3 y 4 mm/ms? con una duracidn de 6 ms, el riel “A” mostré
una respuesta Unica al tener un pulso que aumenta gradualmente hasta un méximo de 2.7 mm/ms?y llegando
a cero a los 8 ms luego del impacto. Este comportamiento significa que el larguero manejo de una mejor manera
la absorcidn de energia que el resto de los rieles durante la prueba de impacto de traslape al 25%, resultando en
un menor riesgo de lesiones para los ocupantes.

Por otro lado, al comparar los pulsos de choque obtenidos por los rieles en la prueba de traslape (véase Fig. 52)
con los de la prueba de ancho completo (véase Fig. 43), se puede determinar que la prueba de superposicion
supone un mayor riesgo para los ocupantes, siendo que el rango de los pulsos de desaceleraciéon es mucho mayor
al mostrado por la prueba de ancho completo. De ahi la importancia de evaluar la resistencia al impacto de los
largueros con ambos tipos de pruebas, con el fin de tener resultados mas robustos que resulten en un beneficio
para salvaguardar la vida de los ocupantes ante cualquier impacto frontal del vehiculo.
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Fig. 52 — Pulso de choque para los rieles seleccionados bajo una condicion de impacto frontal de traslape al 25%.

Ahora bien, analizando la forma en la que se deforman los rieles durante el impacto frontal con traslape del 25%,
se puede observar a partir de la Fig. 53 que el riel “A” exhibe principalmente una deformacién por aplastamiento,
pero a diferencia de la prueba de impacto de ancho completo (véase Fig. 44), la compresidn se presenta en dos
puntos distintos de manera simultdnea al inicio de la colisién. Un fendmeno caracteristico presentado por todos
los rieles en la prueba de traslape, mientras que en la prueba de ancho completo Unicamente los rieles “B” y “F”
exhibieron este comportamiento. Lo anterior es debido a la transformacidn de la energia de traslacidn en energia
rotacional que se presenta en la prueba de traslape luego del impacto con la pared rigida, provocando que el riel
sufra una deformacion simultanea por compresidon en un extremo y por torsion en el extremo contrario.

Por otro lado, se puede observar la relacién entre la cantidad de energia absorbida por el larguero con respecto
a la velocidad de rotacidn del vehiculo. Al observar la Fig. 53 se puede ver como el riel “A”, quien absorbid la
mayor cantidad de energia, alin se encuentra en contacto con la pared rigida mostrando una ligera rotacién en
sentido antihorario a los 20 ms del impacto. En cambio, los rieles “B” y “D”, que resultaron ser los largueros con
la menor energia absorbida en la prueba de traslape, presentaron una mayor rotacién con respecto al del riel
“A” para el mismo intervalo de tiempo de acuerdo con la Fig. 54 y Fig. 56 respectivamente. Por lo tanto, se tiene
que la energia que no fue absorbida por los rieles se tradujo en una mayor velocidad de rotacion.

Por ultimo, si bien el impacto reside principalmente sobre el larguero izquierdo ya que es el que entra en contacto
directo con la pared rigida, se puede observar como una pequeiia parte de la energia es trasferida al riel del lado
contrario en mayor o menor medida al presentarse de igual manera una deformacion en el mismo. Por ejemplo,
al observar la deformacién del riel “A”, una vez mas la simetria de esta geometria se hace plausible, puesto que
ambos rieles presentan el mismo perfil de deformacién, aunque en menor escala para el riel del lado derecho.
Esta misma condicion se observa en el riel “E” (véase Fig. 57) en tanto que para el resto de las geometrias este
fendmeno es casiimperceptible, es decir rotan en conjunto, pero la energia absorbida por el riel del lado derecho
es muy pequefia dando como resultado una deformacién minima.
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Fig. 53 — Deformacion del riel “A” para la prueba de impacto frontal de traslape al 25% a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 54 — Deformacion del riel “B” para la prueba de impacto frontal de traslape al 25% a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.

1: C_Front_Rail_6083_Overlap 1: C_Front_Rail_6083_Overlap 1: C_Front_Rail_6083_Overlap
[ Loadcase 1: Time = 5.0001e+00: Frame 11 Loadcase 1: Time = 1.0000e+01 : Frame 21 Loadcase 1: Time = 2.0000e+01 : Frame 41
Z zZ .
b _x b _x
1: C_Front_Rail_6083_Overlap 1: C_Front_Rail_6083_Overlap 1: C_Front_Rail_6083_Overlap
Loadcase 1: Time = 5.0001e+00: Frame 11 Loadcase 1: Time = 1.0000e+01 : Frame 21 Loadcase 1: Time = 2.0000e+01 : Frame 41
< 4 «
Y Y
z_x z_x By
1: C_Front_Rail_6083_Overlap 1: C_Front_Rail_6083_Overlap 1: C_Front_Rail_6083_Overlap
Loadca, me =5.0001e+00: Frame 11 Loadkc. : Time = 1.0000e+01 : Frame 21 Loadcase 1: Time = 2.0000e+01 : Frame 41

v\»tz/x V\IZ/X w HZ,X /. J

Fig. 55 — Deformacion del riel “C” para la prueba de impacto frontal de traslape al 25% a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 56 — Deformacion del riel “D” para la prueba de impacto frontal de traslape al 25% a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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Fig. 57 — Deformacion del riel “E” para la prueba de impacto frontal de traslape al 25% a los 5, 10 y 20 ms luego de la colisidn.
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Fig. 58 — Deformacion del riel “F” para la prueba de impacto frontal de traslape al 25% a los 5, 10 y 20 ms luego de la colision.
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4.2 OPTIMIZACION DE LOS PARAMETROS DE DISENO

Del analisis en la resistencia a la colisién de los 6 rieles seleccionados bajo una condicidn de impacto frontal de
ancho completo y de traslape al 25%, se obtuvo que el riel “A” fue el larguero con el mejor desempeiio segln se
especifica en la seccién 4.1. Por ende, se utilizé este modelo de riel para efectuar el disefio de experimentos de
acuerdo con el arreglo ortogonal seleccionado (L16) para la evaluacidn de los efectos en la resistencia al impacto
de 3 factores con 4 niveles cada uno como se detalld en la seccidn 3.4.

A manera de resumen, la Tabla 16 reune los valores obtenidos, tanto de la prueba de impacto de ancho completo
como de traslape al 25%, para las respuestas estudiadas por el diseifio de experimentos que son: la energia total
absorbida (R1), la fuerza maxima de impacto (R2) y la fuerza media de impacto (R3) para cada uno de los ensayos
realizados con la combinacidn de factores y niveles determinados por el arreglo ortogonal L16. Posteriormente,
a partir de la Tabla 16 se puede observar que el experimento #13 maximiza la energia absorbida y la fuerza media
de colision en ambas pruebas de impacto, en tanto que el ensayo #12 minimiza la fuerza mdxima de impacto.

Por ende, se tiene que al utilizar el espesor de [ldmina mas grueso junto con la menor distancia entre puntos de
soldadura en combinacidén con el material AHSS se alcanza la mayor absorcion de energia. Caso contrario para la
fuerza maxima de impacto, que se obtiene con el espesor de lamina mds delgado junto con el material menos
rigido que es el aluminio. Por lo tanto, se entiende que la fuerza maxima de impacto tiene un efecto inverso en
la absorcidn de energia y la fuerza media de impacto con los factores de control seleccionados.

Tabla 16 — Resultados del disefio de experimentos efectuado al riel “A”.

Respuestas
Factores de Control -
Exp. Full Width Small Overlap

A B C R1(J) R2 (kN) | R3 (kN) R1 (J) R2 (kN) | R3 (kN)
1 1 1 1 65881.0 571.84 168.88 | 12552.5 | 296.42 28.15
2 1 2 2 68834.1 479.31 180.73 | 10866.2 | 253.08 23.98
3 1 3 3 55983.7 361.42 124.72 | 8474.4 199.01 18.52
4 1 4 4 44890.5 306.61 95.32 7319.9 171.55 16.13
5 2 1 2 72961.7 695.93 217.22 | 12597.8 | 361.70 29.05
6 2 2 1 66714.4 579.17 175.49 | 10932.9 | 298.21 24.71
7 2 3 4 61697.4 448.44 145.57 | 10056.4 | 241.49 21.68
8 2 4 3 41830.3 347.28 91.01 7465.8 192.78 16.28
9 3 1 3 60951.4 432.23 148.99 | 5917.8 | 230.43 14.52
10 3 2 4 54276.5 370.38 123.40 | 6091.1 190.44 14.15
11 3 3 1 34004.2 261.38 68.01 3932.4 137.30 8.80
12 3 4 2 30117.5 209.40 59.66 3815.3 111.77 8.16
13 4 1 4 76419.9 671.21 246.06 | 12872.0 | 347.10 30.08
14 4 2 3 71943.2 550.26 199.67 | 10817.8 | 283.20 24.62
15 4 3 2 52028.4 409.16 114.21 | 8460.5 216.57 18.34
16 4 4 1 44558.0 324.85 92.54 6555.0 179.46 14.23

Factor de Control Nivel 1 Nivel 2 Nivel 3 Nivel 4 Respuestas

A Material HSLA DP Al AHSS R1(J) Energia Absorbida
B Espesor 2.70 mm 2.30 mm 1.80 mm 1.50 mm R2 (kN) Fuerza Méx. de Impacto
C DistanciaPS | 100 mm 80 mm 60 mm 40 mm R3 (kN) Fuerza Media de Impacto
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Fig. 60 — Diagrama de efectos principales para la prueba de
impacto frontal de ancho completo.

Fig. 59 — Diagrama de efectos principales para la prueba de
impacto frontal de traslape al 25%.

De acuerdo con los diagramas de efectos principales tanto para la prueba de impacto frontal de ancho completo
(véase Fig. 59) como para la de traslape al 25% (véase Fig. 60), se puede observar que los niveles 4-1-4 para los
factores A-B-C respectivamente maximizan la absorcién de energia junto con la fuerza media de impacto para la
prueba de ancho completo; en tanto que en la prueba de traslape son los niveles 2-1-4 los que logran este mismo
efecto. Por lo que se tiene que el acero bifasico (DP) presenta un mejor desempefio con respecto al AHSS en la
prueba de traslape, caso contrario a lo que sucede en la prueba de ancho completo. Por otro lado, en cuanto a
la fuerza maxima se refiere, los niveles 3-4-3 minimizarian su magnitud en ambas pruebas de impacto, pero
disminuirian en mucha mayor proporcién la absorcion de energia y la fuerza media de impacto con respecto a lo
gue se ganaria al disminuir la fuerza maxima de impacto.
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En contraste con lo anterior, a partir de los diagramas de efectos principales, se puede determinar que el factor
B (espesor de lamina) es el parametro con mayor influencia en la respuesta con respecto al resto de los factores
estudiados, ya que presenta la mayor distancia entre su valor mdximo y minimo. Contrario a lo presentado por
el factor C (distancia entre los puntos de soldadura) que, si bien tienen una influencia en la respuesta, lo hace en
mucho menor medida. Por otra parte, se tiene que conforme se incrementa el espesor de ldmina y se disminuye
la distancia entre los puntos de soldadura, se aumenta la absorcién de energia en conjunto con la fuerza de
impacto mejorando la resistencia al impacto del riel.

Resumiendo, se tiene que los niveles 2-1-4 para los factores A-B-C respectivamente maximizan la resistencia al
impacto frontal con traslape del 25% en tanto que los niveles 4-1-4 lo hacen para la prueba de ancho completo,
pero con un material mas liviano, ya que el AHSS posee una menor densidad que el acero bifasico (DP). Sin
embargo, buscando minimizar el peso de los largueros, se desprende una tercera alternativa de optimizacion
gue consistiria en usar el acero AHSS, que presento un efecto positivo en la resistencia al impacto con la ventaja
de ser menos denso que el DP, pero sin modificar el espesor especificado por disefio para el riel “A” de 1.80 mm,
dando como resultado los niveles 4-3-4. A continuacién la Tabla 16 muestra la desviacidn en el peso, la absorcidn
de energia y la fuerza maxima de impacto con respecto al disefio original del riel “A” para las tres propuestas de
optimizacidn de disefo derivadas del arreglo ortogonal L16.

Tabla 17 — Desviacion en la resistencia al impacto y peso del disefio original del riel “A” para las propuestas de optimizacion de disefo.

Full Width Small Overlap
Propuestas de Optimizacion de Diseiio Peso Absorcién | Fuerza Max. | Absorcién | Fuerza Max.
de Energia | de Impacto | de Energia | de Impacto

Maximiza la resistencia al Impacto
OPT1 A B C +49.38% | +43.28% +91.48% +66.01% +81.66%
2 1 4

Maximiza la resistencia al impacto

con un material mas liviano

OPT 2 A B C +37.01% | +42.66% +81.16% +56.57% +72.16%

4 1 4

Minimiza el peso con una mayor

resistencia al impacto

OPT 3 A B - -8.66% | +21.22% +14.67% +16.49% +13.96%

4 3 4

A partir de la Tabla 17, se puede observar que las propuestas 1y 2 pueden incrementar la absorcidon de energia
del riel “A” bajo una condicidn de impacto frontal, tanto de ancho completo como de traslape al 25%, hasta en
un 43% y 66% respectivamente. Sin embargo, estas propuestas tienen la desventaja de que incrementan el peso
del larguero hasta un 49%, lo que es contraproducente para las versiones electrificadas de los vehiculos actuales
debido al peso anadido por los paquetes de baterias y la estructura adicional para soportarlas, afectando asi su
autonomia. Ademas, también se genera un aumento hasta del 91% en la fuerza maxima de impacto lo que se
traduce en una mayor aceleracidon experimentada por los ocupantes al momento de la colisién, lo que podria
resultar en un riesgo para su seguridad.

Por el contrario, la propuesta 3 brinda una mejora en la resistencia al impacto frontal en un 21% para la prueba
de ancho completo y 16% para la de traslape al 25%, en tanto que el peso del larguero se reduce un 8.6% con
respecto al disefio original; con la Unica desventaja de que la fuerza de impacto se eleva ligeramente en un 14%
para ambas pruebas de impacto. A continuacidn, la Fig. 61 muestra la respuesta en la absorcién de energia para
las tres propuestas de optimizacién de disefio en comparacion con el disefio actual del riel “A”.
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Fig. 61 — Respuesta en la absorcion de energia para las tres propuestas de optimizacion de disefio del riel “A”.

Por otro lado, la Fig. 62 muestra los pulsos de choque para las propuestas de optimizacion del riel frontal en
contraposicién con el disefio actual, tanto para la prueba de impacto de ancho completo como de superposicion.
Luego, si bien la propuesta 3 aumenta ligeramente la fuerza maxima de impacto, la amplitud del pulso de choque
se disminuyd sustancialmente con respecto al disefio actual en un 63% pasando de una amplitud maxima de 2.35
a 0.88 mm/ms? para la prueba de impacto de ancho completo, en tanto que la variacidn y duracidn de los pulsos
se mantuvieron practicamente sin cambio. De manera similar, en la prueba de traslape la amplitud del pulso de
choque disminuyd, aunque en menor medida, un 8% con respecto al disefio actual. Por lo que, en resumen, aun
cuando la propuesta 3 aumenta la fuerza maxima de impacto, esta no afecta negativamente el pulso de choque
como es el caso de las propuestas 1y 2, sino al contrario, supone una gran mejora que se traduce en un menor
riesgo de lesiones para los ocupantes del vehiculo.

Full Width Small Overlap
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Fig. 62 — Pulsos de choque para las tres propuestas de optimizacion de disefio del riel “A”.

No obstante, de acuerdo con el estudio realizado por Eren et al., la fuerza maxima de impacto podria atenuarse
con un arreglo de iniciadores en el extremo anterior del larguero como son los barrenos o muescas, que si bien
no son tan efectivos como las costillas, este tipo de concentradores de esfuerzos no implicarian un cambio en el
herramental de estampado de las laminas que conforman a los rieles, por lo que los costos de implementacion
podrian ser aceptables considerando los beneficios en el peso y la resistencia al impacto con respecto al redisefo
completo de los rieles frontales.
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5. CONCLUSIONES

Luego de analizar numéricamente diferentes geometrias de rieles frontales que son utilizados actualmente en la
carroceria de vehiculos de diversos segmentos, asi como a la evaluacion de los efectos del material, espesor y la
distancia entre los puntos de soldadura del riel frontal en la resistencia a la colisidn, se obtiene que es posible
optimizar el disefio del larguero delantero de un vehiculo, a través de la modificacidon de sus pardmetros iniciales
de disefo para incrementar su capacidad de absorcién de energia ante un impacto frontal, mientras que a su vez
se disminuye el peso total del componente, confirmando la hipdtesis de la presente investigacion.

Ademads, fue posible realizar dicha optimizacién de disefio sin modificar la geometria o la superficie del larguero,
por lo que las propuestas de disefio plasmadas en el presente documento no implican la necesidad de un cambio
en los herramentales del proceso de estampado de las laminas que conforman a los rieles delanteros, dando
como consecuencia, un bajo costo de implementacion. Luego, el presente estudio se alinea a la necesidad de la
industria automotriz de evaluar la factibilidad de adecuar un tren motriz electrificado en la carroceria de los
vehiculos actuales, atendiendo a la demanda de las cada vez mas estrictas regulaciones de gases contaminantes
en las diferentes regiones del mundo al igual que para darle frente a las compafiias emergentes, tales como Tesla
o Rivian, quienes desde su fundacion se han dedicado al desarrollo de vehiculos eléctricos.

Basado en lo anterior, el inherente peso adicional que presentan los vehiculos eléctricos debido al paquete de
baterias, asi como a la estructura adicional requerida por la carroceria para soportarlo, hacen de los hallazgos de
esta investigacidn propicios para su aplicacién en las versiones electrificadas. Por una parte, al incrementar la
capacidad de absorcidn de energia del riel, el cudl es responsable de aproximadamente el 20% de la energia total
absorbida por la carroceria durante un impacto frontal segun el estudio realizado por Liu et al., se reduce la
intrusién en el habitaculo del vehiculo salvaguardando la seguridad de sus ocupantes, pues a mayor masa mayor
la energia a absorber por la carroceria.

Por otro lado, al reducir el peso total del larguero se busca compensar el peso agregado por la electrificacion del
vehiculo en aras de mejorar su autonomia. Dado que, es una realidad que el rango de conduccién se ha vuelto
clave para la adopcidon generalizada de los vehiculos eléctricos, ya que la mayoria de los consumidores compran
estos vehiculos en funcién de su autonomia, pues les preocupa quedarse sin energia y no poder recargar durante
un viaje largo con la misma facilidad con la que se puede hacer en un vehiculo a gasolina, derivado de la atin no
tan desarrollada red de estaciones de carga en diferentes regiones.

Adicionalmente, los hallazgos de la presente investigacidn no se limitan Unicamente a los largueros frontales del
vehiculo, sino que también pueden ser extrapolados para distintos componentes de la carroceria, tales como los
rieles traseros, travesafios, parachoques, entre otros. Esto gracias a que, de igual manera que los rieles frontales,
consisten en un par de ldminas de metal unidas entre si por puntos de soldadura. Luego, de optimizar a la vez el
diseiio de diversas partes de la carroceria, se podria lograr un mayor impacto en el desempefio total del vehiculo
ante un impacto frontal.

Para abordar las implicaciones negativas de la optimizacién de parametros en la fuerza maxima de impacto, los
estudios futuros podrian abordar el incluir en el disefio de experimentos la incorporacion de diferentes tipos y/o
de arreglos de concentradores de esfuerzos en el extremo anterior del larguero, ya que de acuerdo con el analisis
realizado por Eren et al., estos resultaron ser efectivos para atenuar la fuerza maxima de impacto en tanto que
se mantiene la fuerza media de aplastamiento, por lo que no se sacrifica la capacidad de absorcidn de energia
del riel. De igual manera, podria ampliarse la cantidad de materiales analizados por el disefio de experimentos,
utilizando aquellos que tengan un médulo de Young bajo en conjunto con un alto esfuerzo ultimo a la tensién y
elongacion a la fractura, de manera tal que se tenga la misma tenacidad que los aceros estudiados en el presente

estudio, pero disminuyendo la fuerza requerida para iniciar la deformacidén plastica del material.
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