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RESUMO

Neste trabalho, € descrita a metodologia utilizada na anélise de tensdes em componentes de um
cardan rigido industrial, conectando eixos desalinhados por um éangulo de 90° conforme
condicdes de contorno de uma aplicacdo particular. O objetivo da analise foi evidenciar a
influéncia do angulo de desalinhamento das juntas universais na transmissdo do torque e da
velocidade angular e analisar o conjunto através de critérios de fadiga. Trés condicbes de
desalinhamento foram comparadas para a mesma aplicacdo, sendo elas 15°, 30° e 45°. O erro
de gimbal é uma caracteristica das juntas de que quando desalinhadas, transmitem o movimento
rotativo de maneira ndo uniforme em seu eixo de saida, mesmo que 0 movimento de entrada
seja uniforme. Um eixo cardan montado obedecendo certas condi¢cdes de instalacdo, ird
transmitir o movimento de maneira uniforme em seu eixo de saida. Porém, mesmo neste caso,
0 corpo central do cardan, localizando entre as duas juntas universais, ainda estara submetido a
uma variacao senoidal de torque e de velocidade angular, apresentando picos que se repetem
duas vezes a cada revolucdo completa do sistema. O comportamento senoidal do torque
verificado no corpo central na condicdo de 45° apresentou amplitude de 378 N.m e valor
méaximo de 1512 N.m. J& para 15°, a amplitude ficou em 37 N.m e o valor maximo foi de 1107
N.m. A variacdo ciclica de carregamentos no corpo central contribui para a reducdo da vida do
conjunto, sendo que para 45° uma vida finita de 22 horas pode ser estimada para o cardan, ja
para as demais condicGes de desalinhamento o fator de seguranca em fadiga foi calculado.

Palavras-chave: junta universal; eixo cardan; fadiga;



ABSTRACT

In this work, the methodology used in the stress analysis on components of an industrial rigid
cardan shaft is described, connecting shafts misaligned by an angle of 90° according to
boundary conditions of a particular application. The objective of the analysis is to evidence the
influence of the misalignment angle of the universal joints in the transmission of torque and
angular velocity and to analyze the set through fatigue criteria. Three misalignment conditions
were compared for the same application, being 15°, 30° and 45°. The gimbal error is a
characteristic of the universal joints that when angled, they transmit rotary motion unevenly on
their output shaft, even though the input motion is uniform. A cardan shaft mounted under
certain installation conditions will transmit motion uniformly on its output shaft. However, even
in this case, the central body of the cardan, located between the two universal joints, will still
be subjected to a sinusoidal variation of torque and angular velocity, presenting peaks that are
repeated twice at each complete revolution of the system. The sinusoidal behavior of the torque
verified in the central body in the condition of 45° presented amplitude of 378 N.m and
maximum value of 1512 N.m. For 15°, the amplitude was 37 N.m and the maximum value was
1107 N.m. The cyclical variation of loads in the components of the central body contributes to
the reduction of the life of the set, for 45° a finite life of 22 hours was estimated for the cardan,
while for the other misalignmet conditions the fatigue safety fator was calculated.

Key words: universal joint; cardan shaft; fatigue;
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1 INTRODUCAO

Durante o projeto de maquinas rotativas, frequentemente o projetista ird se deparar com
a necessidade de transmitir a poténcia produzida por um motor de uma posi¢cdo para outra.
Muitas vezes isso pode ser feito através de eixos de transmissdo, porém, em certos projetos,
devido a caracteristicas construtivas do equipamento, surge a necessidade do uso de
acoplamentos. Norton (2013) divide os acoplamentos em duas categorias: rigidos ou
complacentes. No caso de existir algum desalinhamento entre os dois pontos a serem
interligados, os acoplamentos complacentes devem ser utilizados, sendo que estes podem ainda
ser divididos em outras duas subcategorias: flexiveis e articulados.

Conforme Norton (2013), os acoplamentos flexiveis permitem desalinhamentos
angulares casuais de até 3°, oriundos do desgaste de mancais ou varia¢cdes de temperatura por
exemplo, estes modelos possuem também, a capacidade de absorver choques. Ja 0s
acoplamentos articulados, ligam arvores de transmissdo que formam um angulo permanente
entre si, com valores partindo de 1° até acima de 20°. Existem diversos tipos de acoplamentos
disponiveis no mercado, oferecendo ao projetista a possibilidade de escolher o modelo mais
apropriado conforme o projeto que estd sendo desenvolvido. Conforme Sclater (2011), as juntas
de Hooke, muitas vezes denominadas de juntas universais, sao um tipo de acoplamento
complacente articulado, caracterizadas por absorver desalinhamentos angulares de até 45° entre
0s eixos a serem conectados. Estas caracteristicas fazem com que esse tipo de mecanismo seja
muito utilizado em automoveis com tracdo traseira, tendo a funcdo de transmitir a poténcia do
motor a combustdo para o eixo traseiro do veiculo. Neste tipo de aplicacdo mencionada, 0s
desalinhamentos entre o eixo do motor e a suspenséo traseira s&o uma consequéncia do projeto
do veiculo e também do movimento relativo entre o chassi e o sistema de tracdo gerado pela
suspensdo do automavel.

Ainda segundo Norton (2013), as juntas universais geralmente sao aplicadas em pares
dentro de uma arvore de transmissdo. Isso ocorre principalmente pois, uma junta universal
unica, quando angulada, transmite 0 movimento rotativo de maneira ndo uniforme em seu eixo
de saida, mesmo que o movimento de entrada seja uniforme. Conforme Elbe Group (2020),
esse erro de velocidade, denominado erro de gimbal, faz com que no eixo de saida, o torque e
a velocidade angular sejam transmitidos de maneira flutuante, apresentando picos que se
repetem duas vezes a cada revolugdo completa do sistema. O erro de velocidade cresce quanto

maior for o angulo aplicado na junta universal. Conforme Voith Group (2020), se duas juntas
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forem conectadas em um conjunto Unico, sendo que certas condicOes de instalacdo devem ser
obedecidas, o erro de gimbal sera anulado totalmente, e 0 movimento transmitido sera uniforme.

O mecanismo constituido por duas juntas universais conectadas passa a ser chamado de
eixo cardan. A juncao pode ser feita através de um tubo de ago, dando origem a um eixo cardan
rigido ou entdo através do uso de uma ponteira estriada junto a uma luva, possibilitando que o
cardan absorva variagdes axiais de comprimento durante a sua utilizagdo. Além de ser muito
usado no setor rodoviario, 0s eixos cardan também séo largamente aplicados no setor industrial
e no setor agricola, podendo transmitir torques em valores que podem ir de 250 N.m (linha
industrial leve) até acima de 1.000.000 N.m (linha industrial pesada), mesmo sendo submetidos
a desalinhamentos.

Neste trabalho, sera realizada uma analise nas tensdes atuantes em componentes de um
cardan rigido industrial, conectando eixos desalinhados por um angulo de 90°. Este cardan sera
desenvolvido pela empresa Cardan Sistemas de Transmissdo e Freios Ltda conforme as
condicGes de contorno de uma aplicagdo em particular. A rotacdo méaxima de entrada no cardan
sera de 133,97 rpm e o torque a ser transmitido serd de 1069 N.m, produzido por um
motorredutor. Os eixos cardan estdo continuamente submetidos a tensdes oscilantes durante a
sua aplicacédo, e estes esforcos podem ainda ser amplificados pelo erro de gimbal e pelo
desalinhamento proposto. Sendo assim serdo verificados os coeficientes de seguranca em fadiga
para determinados componentes do conjunto. Por fim, com os resultados obtidos, sera
evidenciando como o angulo de desalinhamento das juntas influencia na capacidade do

equipamento de transmitir torque e velocidade angular.

1.1 TEMA

Neste trabalho serdo realizados célculos de tensdo para pontos especificos do cardan
estudado, buscando saber como os componentes do mecanismo estdo se comportando frente ao
carregamento e as condi¢es de funcionamento estipuladas. Conhecimentos das areas de
mecanica dos solidos, resisténcia dos materiais, integridade estrutural, cinematica e dinamica
serdo utilizados, bem como a area de modelagem computacional para as analises de elementos

finitos.
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1.2 JUSTIFICATIVA

O dimensionamento atual dos cardans realizado pela engenharia da empresa, é feito
utilizando os componentes que melhor se encaixam na classe estipulada para o produto. Essa
classe é definida tendo-se como base dados da aplicacdo ao qual o mecanismo sera submetido,
sendo alguns deles: angulo de desalinhamento das juntas universais, distancia entre flanges de
acoplamentos, rotagdo e torque a serem transmitidos, espago disponivel. Porém, em alguns
casos, o cardan definido para determinada aplicacdo, encontra-se em um limite entre as classes
de dimensionamento disponiveis, sendo assim um estudo mais focado deve ser conduzido.
Utilizar uma classe imediatamente superior acarretaria em um produto mais robusto, porém
mais caro, podendo inviabilizar a venda do mesmo. S&o realizadas entdo analises
computacionais estaticas de elementos finitos para se definir quais seriam 0s pontos criticos e
se estes estdo ou ndo adequados.

Sendo o cardan, um mecanismo de alto valor agregado, podendo causar significativos
danos materiais e econdmicos em caso de quebra ou parada ndo programada, é pertinente que
seja feita uma avaliacéo estrutural do conjunto levando em conta a fadiga. Conforme Budynas
e Nisbett (2011), frequentemente se descobre que membros de maquinas falharam devido a
fadiga, mesmo que as tensdes atuantes estivessem bem abaixo dos limites de ruptura e até
mesmo de escoamento do material. Levando-se em conta ainda as caracteristicas de
funcionamento da junta universal, de transmissdo ndo uniforme de movimento, torna-se ainda
mais evidente a necessidade do estudo proposto. Conforme Elbe Group (2020), para um
desalinhamento de 45° da junta universal, o torque atuante no eixo central do cardan, aumenta
em 41% em relagcdo ao torque de entrada, atingindo este pico duas vezes a cada revolugéo
completa do conjunto. Além disso, a realizacdo deste tipo de analise agrega valor e

confiabilidade ao trabalho da engenharia da empresa e aos produtos.

1.3  OBJETIVOS DO TRABALHO

1.3.1 Objetivo geral

Fazer a avaliacdo estrutural de um cardan rigido industrial aplicado na transmissao de

torque e velocidade angular entre dois eixos perpendiculares.
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1.3.2 Objetivos especificos

O objetivo geral descrito pode ser dividido nos seguintes objetivos especificos:

a) analisar o comportamento cinematico dos componentes de um modelo de cardan
desenvolvido conforme os dados recebidos de uma aplicacdo especifica do cliente;

b) estabelecer um modelo matematico que represente as cargas e as condi¢les de
contorno as quais o produto sera submetido;

c) analisar as tensdes resultantes através do método de elementos finitos;

d) realizar analise estrutural e de fadiga de componentes especificos do cardan
evidenciando a influéncia do angulo de desalinhamento das juntas na transmissao do

torque e da velocidade angular.



16

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Serdo descritos na sequéncia, 0s principais conceitos utilizados na produgdo deste
trabalho, partindo de uma caracterizacdo das partes que formam o mecanismo estudado até uma
breve explicacdo dos tipos de andlises propostas. Todas as informac6es apresentadas possuem
embasamento na literatura cléssica e em trabalhos correlatos.

2.1  EIXO CARDAN

Conforme Palma et. al (2017), um eixo cardan € constituido de duas juntas universais
conectadas uma a outra por um corpo central, geralmente tubular. Duas versdes de eixos cardan
podem ser produzidas: o cardan rigido e o cardan telescdpico, sendo que este Gltimo possibilita
a compensacdo axial do seu comprimento durante a operacdo. Essa compensacao é feita pela
aplicacdo de uma ponteira e uma luva com estrias, como as de uma engrenagem, no Corpo
central.

Ainda segundo Palma et. al (2017), cada junta universal € composta principalmente por
dois garfos (um para o eixo de entrada e um para o eixo de saida), uma cruzeta e quatro
rolamentos. Na maioria das vezes os garfos externos do conjunto serdo acompanhados de um
flange com furos, utilizado no acoplamento do cardan junto a maquina motora ou movida. A
Figura 1 mostra os componentes que constituem uma junta universal e um eixo cardan com

compensacao axial, respectivamente.

Figura 1 - Componentes que constituem: a) uma junta universal; b) um eixo cardan com
compensacdo axial.
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Fonte: Spicer (1998).
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Segundo Vesali, Rezvani e Kashfi (2012), a cruzeta é uma das principais partes do eixo
cardan, sendo esta formada por quatro bracos perpendiculares entre si. Duas pontas da cruzeta
conectam o garfo de entrada e as duas outras pontas conectam o garfo de saida da junta
universal. Na extremidade de cada ponta da cruzeta encontram-se os rolamentos de agulha,
formados por diversos roletes cilindricos sobrepostos por uma capa (ou castanha). Anéis-trava
garantem que as capas permanecam montadas durante o giro do conjunto. A lubrificagéo
periddica das cruzetas com graxas especificas indicadas pelo fabricante é essencial para o bom
funcionamento do cardan. Vesali, Rezvani e Kashfi (2012) apontam ainda que um importante
aspecto dos rolamentos de agulha é de que eles nunca completardo um giro completo durante a
operacdo do cardan, cada rolamento rotaciona apenas alguns graus em torno de seu eixo. Sendo
assim, a carga aplicada no rolamento € sustentada por apenas um grupo de rolos, e ndo por todos
eles.

Conforme Elbe Group (2020), quando duas juntas universais sdo unidas, sendo que a
segunda junta é posicionada 90° em relacdo a primeira, a ndo uniformidade na transmissao de
movimento da primeira junta serd balanceada pelo movimento ndo uniforme da segunda junta,
sendo assim, o0 torque e 0 movimento rotativo transmitido na saida do eixo cardan sera
uniforme. O posicionamento de 90° entre as juntas pode ser garantido quando os dois garfos
internos das juntas forem colocados em um mesmo plano. Outra condi¢cdo que deve ser
atendida, é de que os angulos de desalinhamento S, e 8, das duas juntas sejam iguais. Na pratica
esta Ultima condicdo é bastante dificil de ser atendida, sendo assim, Maina (2009) limita que a
diferenca entre os angulos seja de no maximo 1° a 1,5° para aplicacdes em rotacdes acima de
300 rpm, ja para aplicacGes abaixo de 300 rpm, diferencas de 2° a 3° sdo admitidas. Conforme
Voith Group (2020) existem duas disposi¢fes de montagem do cardan que garantem que S =
B, a disposi¢do “Z” ou “W”. A Figura 2 mostra a correta forma de montagem dos garfos
internos bem como as formas de montagem disponiveis na aplicacdo de um eixo cardan,
respectivamente.

Mesmo que o movimento no eixo de saida do cardan seja uniforme, se as juntas
estiverem desalinhadas por um angulo g, o corpo central ainda estara submetido as variaces
senoidais de torque e de velocidade angular geradas pela primeira junta. Vale ressaltar ainda
gue se a montagem do cardan for feita, deixando os garfos internos das juntas em planos
perpendiculares, os picos gerados pela primeira junta se somardo aos da segunda junta,

causando vibragéo e produzindo danos catastréficos ao cardan e a toda a arvore de transmiss&o.
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Figura 2 - a) forma de montagem dos garfos internos; b) disposi¢des para montagem do eixo
cardan.

a) Garfos internos em b)
planos perpendiculares

Disposicao Z

Garfos internos em um
mesmo plano

Fonte: adaptado de Dana GWB (2013).

2.2  ANALISE CINEMATICA

Conforme Norton (2010), a cinematica é o estudo dos movimentos, sem considerar as
forcas que o causaram. Um dos principais objetivos da cinemaética é projetar os movimentos
desejados de elementos mecénicos e entdo calcular os deslocamentos, velocidades e aceleracGes
que esses movimentos irdo gerar nos respectivos componentes.

O estudo da cinematica de uma junta universal, ajuda a entender a origem do erro de
gimbal e porque a velocidade transmitida no eixo de saida da junta ndo é constante e varia de
forma senoidal. Em sua dissertacdo, Souza (2014) faz uma comparacdo entre as trajetorias
percorridas pelos garfos do eixo motor e do eixo movido de uma junta submetida a um
desalinhamento angular g, explicando a cinematica envolvida. A Figura 3, mostra a junta
universal analisada, bem como a simplificacdo do modelo em um diagrama, respectivamente.
6 e ¢ representam o deslocamento angular realizado pelo eixo de entrada e pelo eixo de saida
da junta. No diagrama, a linha AO representa 0 eixo de entrada, cujo garfo rotaciona
descrevendo uma circunferéncia no plano aOa, e a linha OB representa o eixo de saida, cujo

garfo rotaciona descrevendo uma circunferéncia no plano bOb.
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Figura 3 - a) junta universal analisada; b) diagrama simplificado da junta.
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Fonte: adaptado de Souza (2014).

Conforme Souza (2014), quando o giro do garfo motor AO é observado no plano aOa,
nota-se um circulo sendo formado. Porém, o giro do garfo movido OB observado neste mesmo
plano, forma uma elipse. Isso ocorre pois 0 que estd sendo visualizado é a projecdo do
movimento circular do garfo movido, em cima do plano aOa, e como os planos estdo
desalinhados por um angulo B, uma elipse € vista. A Figura 4a mostra a projecdo dos
movimentos dos garfos no plano aOa, sendo que, o circulo que passa pelos pontos PTQ se refere
ao movimento do garfo motor e a elipse que passa pelos pontos PRQ se refere ao movimento
do garfo movido.

Se por exemplo, o garfo de entrada for deslocado em um angulo de 6, em torno de seu
eixo axial, o ponto P se deslocara até P1 e o ponto R se deslocara até R1. Embora o angulo
formado entre P e P1 seja de 8, no plano aOa, o angulo formado entre R e R1 ndo sera 6, pois
R e R1 estdo contidos no plano bOb e se deslocam descrevendo uma elipse. Segundo Souza
(2014), o angulo ¢ formado entre R e R1, pode ser encontrado graficamente, considerando que

a distancia PR é igual a distancia P1R1, conforme Figura 4b.
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Figura 4 - Projecdo dos movimentos dos garfos no plano “aOa”: a) vista frontal; b) vista
isométrica.

Movimento do
garfo de entrada P b)
AO (motor)

R-Io\'ilﬁeniu do
garfo de saida Q
OB (movido)

Fonte: adaptado de Souza (2014).

A cruzeta é o corpo que conecta os garfos do eixo de entrada e do eixo de saida da junta
universal. Enquanto os bracos da cruzeta ligados ao garfo motor irdo descrever uma trajetoria
circular, no plano aOa, os bracos da cruzeta ligados ao garfo movido irdo realizar o movimento
eliptico, porém, para isso, devem alternar sua posic¢éo, ficando hora no plano aOa, perpendicular
ao eixo de entrada, hora no plano bOb, perpendicular ao eixo de saida. Esse movimento entre
planos varia duas vezes a cada ciclo completo do eixo cardan, e é possivel devido aos
rolamentos de agulha localizados nas extremidades da cruzeta. E esse movimento que causa a
aceleracdo e a desaceleracdo do garfo de saida, fazendo com que a velocidade transmitida pela
junta universal seja ndo uniforme.

Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) disponibilizam graficos que mostram como a
diferenca de deslocamentos angulares (4¢), bem como a velocidade angular (w,) do eixo de
saida, variam em um giro de 360° da junta, apontando também a influéncia do angulo . Esses
mesmos graficos sdo apresentados na Figura 5, onde 4¢ = ¢ — 6. Nota-se que, quando todas
as extremidades da cruzeta estdo no plano aOa, 4¢ = 0° e verifica-se a maior amplificacdo de
w, em relacdo a w,, chegando a 41% para § = 45°. Porém, quando as extremidades da cruzeta
ligadas no garfo de saida estdo no plano bOb, 4¢ = 0° e verifica-se a maior reducéo de w, em

relacdo a w;, podendo chegar a 29% para 8 = 45°.
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Figura 5 - Diferencga angular (4¢) e velocidade angular (w,) para angulos de articulacéo de
B =15° 30° e 45° em funcdo de 6.
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Fonte: adaptado de Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010).

Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) apresentam ainda a Equacdo 1, onde sdo
relacionados os deslocamentos angulares dos eixos de entrada (8) e de saida (¢) bem como o

angulo de desalinhamento entre eixos (), conforme Figura 4.

¢ = arctan(cos f tan 0) [graus ou rad] D

A derivada de ¢ em relacdo ao tempo (d¢/dt) resulta na Equacdo 2, que relaciona as

velocidades angulares dos eixos de entrada (w,) e de saida (w,).
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w,cosf
1 — sen?p sen®d

Wz = [rad/s] )

As velocidades angulares minima (w, ;,in) € Maxima (w,mayx) d0 €iXo de saida,

mostradas na Figura 5, podem ser encontradas conforme Equacdes 3 e 4.

Para @ =90°,0 = 270° - w; = W min = @W1C0SP 3)
Para 6 = 0°,6 = 180° —>w2=a)2max=a‘;’—;ﬁ ()

A derivada de w, em relacdo ao tempo (dw,/dt) resulta na Equacédo 5, que possibilita

encontrar a aceleracdo angular (a,) do eixo de saida da junta universal.

w,%cosp sen?f; sen26
a, =
2 (1 — sen?f sen?0)?

[rad/s?] ®)

Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) apresentam também a Equacdo 6, que
relaciona os deslocamentos angulares do eixo de entrada () e do eixo de saida (y) de um eixo
cardan com duas juntas universais aplicadas e com garfos internos em um mesmo plano,

conforme Figura 6. Os angulos B; e S, sdo os angulos de desalinhamentos das duas juntas.

cos B tanf

cos b, ) [graus ou rad] (6)

Yy = arctan(

Na Equacdo 6 é possivel se verificar ainda que quando B, = f,, os deslocamentos
angulares obtidos, de entrada e de saida do cardan, sdo iguais (y = ), gerando uniformidade na
transmissdo de movimento e confirmando a condicdo apresentada por Elbe Group (2020)

mencionada no item 2.1.
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Figura 6 - Eixo cardan com duas juntas universais.

Eixo de N VG/‘*!
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Fonte: adaptado de Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010).

2.3 ANALISE ESTRUTURAL

Conforme Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010), a magnitude do torque que é
possivel ser transmitido entre dois eixos, através de uma junta universal ou de um eixo cardan,
é limitada pela capacidade do material utilizado. Entretanto, é possivel abordar a resisténcia do
conjunto ao carregamento de duas formas, tendo-se como base o tempo de uso previsto: para
pouco tempo de uso o estado de tensbes € quase estatico, e a junta pode ser projetada de forma
que a deformacdo plastica excessiva ndo ocorra. Para um longo tempo de uso o estado de
tensbes € dindmico, e a junta deve ser projetada através de critérios de fadiga, considerando a
quantidade de ciclos de tensdo que ira resistir.

2.3.1 Forcas atuantes em uma junta universal

Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) montaram dois diagramas de corpo livre para
uma junta universal desalinhada por um angulo 8. Um diagrama similar também é apresentado
por Elbe Group (2020). Estes diagramas sdo mostrados na sequéncia, onde, na Figura 7a sdo
apontadas as forcas atuantes considerando a situacdo onde todas as extremidades da cruzeta
estdo no plano a0a (w, max)- J& Na Figura 7b sdo mostradas as forcas atuantes considerando a
situacdo onde os bragos da cruzeta ligadas ao garfo de saida estdo no plano bOb (w; min),

conforme mencionado no item 2.2.
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Figura 7 - Diagramas de corpo livre de uma junta universal considerando:
a) 6 = 0°=180° b) 6 = 90° = 270°.

Fonte: adaptado de Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010).

A Figura 7a mostra as forcas atuantes no garfo de entrada G;, no garfo de saida G;; € na
cruzeta. Com a aplicacédo do torque de entrada M; em G,;, um torque de reacdo M, € produzido
em G,; e as forgas P; e P, agem sobre a cruzeta. A cruzeta sé transmite torque no plano em que
o0s bracos ligados ao garfo de saida estiverem localizados, neste caso, no plano aOa. P; e P, ndo
agem do mesmo plano, logo, para manter o equilibrio de for¢as na cruzeta, forcas adicionais Z
surgem agindo em conjunto a forca P,, dando origem a forca resultante R, localizada no plano
aOa e equilibrando P;. Considerando as relagdes trigonométricas conforme as Equaces (7) e
(8) e adisténcia entre apoios dos bracos da cruzeta em ambos os garfos como sendo h, é possivel
encontrar as Equacdes (9) e (10) que representam o torque minimo no eixo de saida (M, i) €

0 torgue secundario méximo no garfo movido (M, ;;), respectivamente.

P, =R cos § [N] @)

Z =Rsenf[N] (8)



25

ParaR h = M;:

My min = P,h = Rhcos B = M;cosf [N.m] 9

My, =Zh= Rhsenf = M, sen B [N.m] (10)

Na Figura 7b, os bragos da cruzeta ligados ao garfo de saida agora estdo localizados no
plano bOb. Novamente P, e P, ndo agem do mesmo plano, e para manter o equilibrio de forcas
na cruzeta, forcas adicionais Z surgem agindo dessa vez em conjunto a forca P;, dando origem
a forga resultante R, localizada no plano bOb e equilibrando P,. As Equagdes 11 e 12 mostram
as relacdes trigonométricas para este caso e as Equacfes 13 e 14 representam o torque maximo
no eixo de saida (M, ,,4.) € O torque secundario maximo agora no garfo motor (M),

respectivamente.

P; = R cos B [N] (11)

Z = Rsenf [N] (12)

ParaPyh= M;eR = P,/ cosf:

M = Rh= ! h = Ml N.m 13
zmax C()Sﬁ C()Sﬁ [ . ] ( )

M = Zh= Rhsen ﬁ = ! h sen ﬂ = Ml n ﬂ =M tanﬁ N.m 1
71 se c Sﬁ se c Sﬁse 1 [ . ] ( 4)

Conforme Souza (2014), esse torque secundario gerado, que varia seu valor maximo
entre o garfo motor e o garfo movido, reage na estrutura atraves dos mancais de fixacdo do

cardan, causando vibragdes.
2.3.2 Rotagdo critica em funcdo do comprimento do cardan
Rao (2008) explica que todo corpo que é perturbado por uma forga, ira vibrar. A

frequéncia com que um corpo vibra por si 56, apds uma perturbacao inicial, sem a acdo de novas

forcas externas, é conhecida como frequéncia natural. Um sistema pode ter mais que uma
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frequéncia natural, sendo que para cada umas destas frequéncias corresponde um modo de
vibrar diferente do corpo. Sempre que a frequéncia de uma excitacdo externa aplicada em um
mecanismo, por exemplo, coincidir com uma de suas frequéncias naturais, ocorrera o fendbmeno
conhecido como ressonancia, onde a amplitude de vibragdo é acentuada, causando deflexdes
excessivas, ruidos e falhas na estrutura.

Conforme Voith Group (2020), o corpo central de um eixo cardan, que interliga as duas
juntas universais, é periodicamente submetido a tensbes de flexdo causadas pelo torque
secundario M, ;;, conforme mencionado no item 2.3.1. Esse torque secundario faz o corpo
central vibrar. Para evitar que a frequéncia da vibracdo causada por M, ;; se aproxime das
frequéncias naturais do eixo cardan, prevenindo a ressonancia, os fabricantes indicam que uma
analise seja feita onde pode ser obtido o valor da velocidade critica (ny,) para o primeiro modo
de vibracdo do conjunto. Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) apresentam as Equacdes 15
e 16, com as quais € possivel obter o valor de n;,. em duas situa¢@es: quando o corpo central

for composto de um eixo circular macico e quando este for tubular, respectivamente.

d
Nkr macico = 1,22 10‘3? [rpm] (15)
’Dez + dlz (16)

Nir tubular = 1,22. 108 [Tpm]

LZ
onde: d é o diametro do eixo maci¢co [mm];
D, é o didmetro externo do tubo do corpo central [mm];
d; é o didmetro interno do tubo do copo central [mm];

L é o comprimento do corpo central medido entre centros das cruzetas [mm].

Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) afirmam ainda, que para cardans com juntas
universais, ndo ha necessidade de avaliar as velocidades criticas referentes & modos de vibrar
maiores que o primeiro. Os fabricantes indicam em seus catalogos que a velocidade de rotacéo
maxima permitida (N, qyx permitiaa) Para o cardan deve obedecer a uma margem de seguranca

abaixo do valor obtido para n,,. A Equagao 17 mostra como obter 7,,qx permitida-

Nmax permitida = 0,75 Ny [rpm] (17)
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2.3.3 Rotacgdo permitida em funcéo do angulo g8

Conforme mencionado no item 2.2, o corpo central de um eixo cardan constituido de
duas juntas universais estara submetido a uma variacéo ciclica de velocidade durante o giro do
sistema, sendo assim estardo presentes também aceleracGes ciclicas. Conforme Alves Filho
(2008), quando elementos de uma estrutura sdo submetidos a aceleracdes, surgem as chamadas
forcas de inércia, que estdo associadas as massas destes elementos. Estas forcas devem ser
contabilizadas no somatério de forcas para equilibrio do diagrama de corpo livre e sdo o
principal fator que diferencia uma anélise estatica de uma analise dindmica na engenharia.

Conforme Norton (2010), em sistemas que sofrem rotacdo, como é o caso dos cardans,
a contabilizacdo da forca de inércia pode ser realizada considerando o torque de inércia gerado
em funcdo da aceleragdo angular do corpo (a dada em rad/s?) e do momento de inércia de massa
(J dado em kg.m?) em torno do eixo que passa pelo seu centro de massa. O momento de inércia
J é uma propriedade que mede a distribuicdo de massa em relagdo a um eixo, sendo que quanto
mais distante a massa esta do eixo considerado, mais dificil é girar o corpo em relacdo a este
eixo.

Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) apresentam a Equacéo 18 que permite obter o
torque resultante (M, ,..s) o corpo central de um eixo cardan considerando o torque de inércia

(M,) e o torque de entrada sendo transmitido (M,).

Mj yes = My + My = M, + Joa, [N.m] (18)

Os fabricantes de cardans como Voith Group (2020) mencionam que 0s torques de
inércia produzem vibracdes provocando uma operacdo menos suave de todo conjunto. Para
evitar os efeitos adversos destas vibragcdes sdo disponibilizados graficos que relacionam a
rotacdo permitida para cada modelo de cardan e o angulo de desalinhamento das juntas (8). O
grafico disponibilizado por Dana GWB (2013) é apresentado no Anexo A.

Além disso, os fabricantes também frisam a importancia do balanceamento do cardan
antes da utilizag&o, seguindo a Norma ISO 1940, para garantir a equalizacdo das massas girando
excentricamente e prevenir vibracdes adicionais. Dana GWB (2013) menciona que 0

balanceamento do cardan para rota¢fes abaixo de 500 rpm normalmente ndo € necessario.
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2.4 ANALISE DE FADIGA

A maioria das falhas em maquinas acontece devido a cargas que variam no tempo, e nao
a esforgos estaticos (NORTON, 2013). Ainda segundo Norton (2013), as falhas por fadiga tém
origem em trincas microscopicas (< 0,25 mm) existentes na microestrutura do material.
Concentradores de tensdo como furos ou entalhes (“‘cantos vivos™), sdo as regides mais criticas
onde trincas surgem e comecam a se propagar. Nestas regides encontram-se pontos com tensdo
local mais elevada em relacdo ao restante da peca, e, quando carregamentos que variam no
tempo sdo considerados, estes causam deformaces plasticas localizadas, mesmo que a tensédo
nominal aplicada seja menor que o limite de escoamento do material. A medida que os ciclos
de tens@o ocorrem, microtrincas sdo desenvolvidas e se propagam, levando a peca ao colapso
repentino.

Budynas e Nisbett (2011) apresentam trés métodos principais usados pela engenharia
para tentar calcular a vida de um componente em nimero de ciclos até que ocorra a sua falha,
considerando um carregamento especificado: O método da vida sob tensdo, vida sob
deformacéo e o método da fratura linear-elastica. Para todos, uma vida menor que 103 ciclos é
considerada como fadiga de baixo ciclo, ja para uma vida acima de 103 ciclos considera-se
fadiga de alto ciclo.

Budynas e Nisbett (2011) explicam ainda que o método da vida sob tensdo, embora seja
0 menos acurado, € 0 método mais simples de implementar e o mais tradicional, sendo adequado
em aplicacdes de alta ciclagem. Este método é baseado em niveis de tenséo e busca determinar
o limite de fadiga do material, de modo que se as tensdes ciclicas de uma aplicacédo real forem

mantidas abaixo deste nivel, ndo ocorrera falha para um nimero de ciclos desejados.

2.4.1 Limite de resisténcia a fadiga

Para se determinar o limite de resisténcia a fadiga, espécimes laboratoriais de um
determinado material sdo submetidos a um grande nimero de testes em um dispositivo de
ensaio de fadiga. Tensdes alternantes especificadas sdo aplicadas e os ciclos sdo contados, até
a destruicdo do corpo de prova. A cada teste a magnitude da tenséo aplicada é variada. Todos
0s resultados obtidos sdo entdo montados em um diagrama conhecido como S-N, onde uma

curva mostra a relacdo da tenséo de resisténcia a fadiga do material (Sy) em fungdo no ndmero

de ciclos (N). A Figura 8 mostra o diagrama S-N montado para um a¢o com limite de ruptura a
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tracdo (S,;) de 810 MPa, onde, S’, representa o valor do limite de fadiga para vida infinita

(acima de 10° ciclos) do corpo de prova. J& S s representa a tensdo maxima que o material

suporta para fadiga de alto ciclo, considerando uma vida finita de 103 ciclos.

Figura 8 - Diagrama S-N tracado com base em ensaios de fadiga para um aco.
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Fonte: adaptado de Budynas e Nisbett (2011).

No caso em que ndo seja possivel realizar o ensaio de fadiga em um material e ndo
existam dados disponiveis de resisténcia a fadiga, Norton (2013) menciona que os valores de
S’, podem ser estimados com base nos limites de ruptura a tracdo do material (S,;).

Porém, em projetos de componentes mecanicos para aplicagdes reais, ndo é pertinente
usar somente o valor de S’, como limite de resisténcia a fadiga. Isso pois este valor é obtido
através de corpos de prova cuidadosamente preparados, polidos e ensaiados em ambiente
controlado. As diferencas entre as condi¢des do corpo de prova e de uma peca real projetada
podem ser consideradas através da aplicacdo de fatores de correcdo, conhecidos como
coeficientes de Marin, no célculo do limite corrigido de resisténcia a fadiga para vida infinita

(S.), conforme Equacéo 19.

Se = ka kb kc kd ke kf S’e [MPG.] (19)
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onde: k, é o fator de correcdo conforme o acabamento superficial da peca;
k, € o fator de correcdo de tamanho da peca;
k. é o fator de correcdo conforme o carregamento aplicado na peca;
k. é o fator de correcdo conforme a temperatura do meio onde a peca sera aplicada;
k. ¢é o fator de correcdo conforme a confiabilidade desejada para a peca;

ks € o fator de correcdo reservado a efeitos variados que podem afetar o limite de

resisténcia a fadiga.
2.4.2 Diagrama S-N estimado

Norton (2013) afirma também, que o diagrama S-N de um material, na regido de fadiga
de alto ciclo, também pode ser estimado. Assim como S’,, o valor da resisténcia a fadiga para
103 ciclos (Sf 102) € obtido tendo-se como base S,;.

A Figura 9 mostra um diagrama S-N estimado e a equagdo da reta que liga S¢ 19z € S,.
S(N) é aresisténcia a fadiga para N ciclos, a e b séo constantes definidas pelas condi¢des de

contorno.

Figura 9 - Diagrama S-N estimado.
Sf [MPa]

s S(N) = aN?
f10°

| I i i i -"’N(cidas)
100 10 100 10° 107 10° 10’

Fonte: adaptado de Norton (2013).

2.4.3 Caracterizacdo das tensoes flutuantes

As tens@es flutuantes que atuam em uma peca podem tomar vérias formas, em maquinas
rotativas o padrdo senoidal € frequente. Budynas e Nisbett (2011) explicam que padrdes que

exibem um anico valor méximo e um Unico valor minimo de tensdo podem ser caracterizados
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quando conhecemos os valores da tensdo média (o,,) € da tensdo alternada (a,), ndo sendo

importante a forma exata da onda descrita.

2.4.4 Tensbes multiaxiais em fadiga

Norton (2013) menciona que é bastante comum em aplicacdes reais, existirem esforcos
combinados que criam combinacGes de tensGes biaxiais e triaxiais varidveis em um ponto.
Podem ser obtidas entdo tensfes médias e alternantes agindo nos €ixos X, y ou z para cada um
dos esforgos de flexdo e torgdo. Para unir estas tensdes em um Unico valor equivalente (¢'), a

teoria da energia de distor¢do de von Mises pode ser aplicada,

2.4.5 Critérios de falha por fadiga

Os critérios de falha por fadiga sdo uma metodologia desenvolvida para auxiliar os
projetistas a avaliar se a falha podera ou ndo ocorrer quando a tensdo média do carregamento
dindmico é diferente de zero. Dentre os modelos existentes, um dos mais utilizados é o diagrama
de a,, versus g, apresentado na Figura 10, onde estdo presentes quatro critérios de falha por
fadiga: Soderberg, Goodman modificada, Gerber e ASME-eliptica. Budynas e Nisbett (2011)
explicam gue o intuito do diagrama € de estabelecer uma divisdo geométrica que delimita as
regides seguras das inseguras conforme as coordenas de o,, € o, utilizadas. Os carregamentos
que ficarem abaixo das linhas de critério de falha sdo considerados seguros. A linha de Langer,

e utilizada como critério estatico para tensdes de escoamento (S,).

Figura 10 - Diagrama a,, versus g, para critérios de falha em fadiga.

Sy, V\
N
b N
N Linha de Langer de escoamento
N [
\\
t>c s N
v € N .
b=l % Linha de Gerber o
= Linha de carregamento, inclinagio r = —%
5] om
= hY
« hY
e§ N Linha de Goodman modificado
8 3
=
< Linha da ASME-eliptica
Linha de e
Soderberg \Y
0
0 Tensdo média o, Sy Sut

Fonte: adaptado de Budynas e Nisbett (2011).
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2.5  ANALISE DE ELEMENTOS FINITOS

Conforme Alves Filho (2013), os métodos basicos de calculo mecanico, encontrados
nos livros de resisténcia dos materiais, fornecem solugdes analiticas exatas dos deslocamentos,
deformacdes e tensdes para os infinitos pontos que formam uma estrutura. Porém, esse tipo de
solucdo € limitado a casos com geometria simples e condi¢fes de carregamento e apoio muito
bem “comportados”. Em aplicagOes reais do dia a dia, frequentemente serdo encontradas
situacOes de projeto que envolvem carregamentos e componentes com geometria complexa,
tornando invidvel e até impossivel a analise através das técnicas classicas. O método de
elementos finitos (MEF) é uma técnica de analise numérica que pode ser utilizada para resolver
tais problemas, fornecendo uma resposta aproximada e com precisdo aceitavel para a
engenharia.

Conforme Budynas e Nisbett (2011), a analise de elementos finitos pode ser explicada
como a discretizacdo do continuo (infinitos pontos) que forma uma estrutura em finitas
subestruturas denominadas de elementos, que serdo entdo conectados por noés. Nos nés sdo
estabelecidas as propriedades elasticas do material e aplicadas as condi¢des de contorno bem
como as cargas do projeto. A estrutura de elementos (malha) deve ser refinada suficiente ao
ponto que seu comportamento represente de forma fiel o comportamento da peca real.

Existem varios tipos de elementos que podem ser utilizados dependendo do componente
que se deseja analisar e da capacidade computacional disponivel, sendo que o que diferencia 0s
elementos sdo os graus de liberdade (DOF) de cada um e o numero de nds que os formam.
Budynas e Nisbett (2011) explicam que os graus de liberdade sdo a capacidade do né de realizar
0s movimentos de translacédo e rotacdo independentes, sendo que cada n6 pode ter no maximo
seis DOF (trés translacionais e trés rotacionais). Elementos de superficie como o triangular
plano possuem trés nos, com dois graus de liberdade cada, e podem ser usados em analises de
chapas finas, sob estado plano de tens@es. Elementos sélidos como o tetraédrico linear possuem
quatro nos, com trés graus de liberdade cada, e podem ser utilizados em pecas que sofrem um
estado triaxial de tensdes.

Ainda conforme Budynas e Nisbett (2011), o MEF se integra muito bem ao projeto
realizado através de softwares CAD (desenho com o auxilio de computador), facilitando a
criagdo do modelo e a geracdo da malha, que no passado era desenhada manualmente. Uma
analise feita pelo MEF através de um software € iniciada com a aplicagéo das cargas, condi¢oes
de contorno e material ao modelo, por parte do projetista. A malha é entdo gerada de forma

automatica, utilizando o elemento e o grau de refinamento escolhido. Neste momento as cargas
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e apoios sdo transferidos para 0s nos especificos. Durante 0 processamento, 0s valores dos
deslocamentos desconhecidos para todos os graus de liberdade séo calculados, utilizando
funcGes polinomiais e operagbes matriciais. A partir dos deslocamentos nodais, séo
determinadas entdo as tensdes e deformacgdes dentro de cada elemento, utilizando técnicas de
interpolagéo. Estes resultados séo apresentados pelo software na forma de um gradiente de
cores, possibilitando ao projetista a visualizagdo do comportamento da estrutura. Cabe ao
profissional entdo interpretar de maneira correta os resultados obtidos.

Conforme Dassault Systémes (2012), esta parte final de interpretacdo é considerada a
mais dificil, pois é neste momento que o profissional deve fazer a conexao dos dados obtidos
no software com a teoria da engenharia, formando entdo conclusées sobre o estudo realizado,
onde deve-se levar em conta as suposicdes, simplificacdes e erros do modelo matematico

idealizado na simulacdo em relacéo a peca real.

26  TRABALHOS CORRELATOS

Em seu trabalho, Hajdu, Rolnik e Svo$ (2016) realizaram uma simulagao cinemética de
um cardan através do software CAD/CAE CATIA V5®. Foram avaliadas as aceleracbes
desenvolvidas no eixo de entrada, eixo intermediario e eixo de saida do conjunto, em trés
situacOes de desalinhamento das juntas, 15°, 25° e por fim considerando a mudanca do angulo
de -40 até 40° durante a operacdo. O objetivo do estudo foi de confirmar a presenca do erro de
gimbal através do software e comparar os dados obtidos com o equacionamento cinematico
mostrado no item 2.2. Nos resultados da simulagéo, a aceleracdo presente no eixo central do
cardan formou um padrdo senoidal, variando duas vezes a cada giro completo do eixo de
entrada. A amplitude do padrdo senoidal da aceleracdo aumenta conforme o angulo de
desalinhamento cresce. A aceleracdo do eixo de entrada e do eixo de saida foi nula em todos os
casos, quando o angulo de desalinhamento das duas juntas foi mantido igual. Com isso a teoria
cinematica analitica do erro de gimbal atuando no eixo central do cardan foi comprovada.

Stojanovic¢ et al. (2019) também utilizaram o software CATIA® em uma anélise
cinematica de um cardan, com o objetivo de mostrar como o angulo de desalinhamento da junta
universal no eixo de saida influencia na velocidade angular transmitida. Neste caso, o0 angulo
de desalinhamento () da junta no eixo de entrada foi mantido em valores constantes, 0° e 15°,
e 0 angulo de saida (8,) foi variado entre 15°, 30°, 45° e 60°. Os angulos mencionados podem

ser vistos na Figura 6. Stojanovic et al. (2019) concluiram que para §; = 0° ou 15° e 3, = 15°,
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o deslocamento angular do eixo de saida em funcdo do deslocamento do eixo de entrada pode
ser considerado linear. Isso muda quando angulos maiores sao utilizados, no caso de g; =0°e
B, = 45° a rotacdo na saida do cardan forma um padréo senoidal, com picos de velocidade
aproximadamente 40% maiores em relacdo a velocidade de entrada. Para §; =0°e S, = 60° 0s
picos de velocidade s&o 100% maiores que a velocidade de entrada. Nos casos em que 8, = 15°
as amplitudes dos picos de velocidade crescem em torno de 10% em relacdo aos picos
encontrados com f; = 0°.

Biancolini et al. (2003) realizaram um estudo onde € proposto um modelo matematico
para anélise do torque transmitido por um eixo cardan, levando em consideracdo as forcas de
inércia geradas pela massa dos componentes submetidas a aceleracdes. O trabalho também
aborda a andlise de fadiga, onde é investigada a influéncia de pardmetros de trabalho (torque,
velocidade angular, desalinhamento da junta) na vida prevista para as juntas universais,
considerando o critério de falha adaptado da norma ANSI/AGMA 6001-D97.

Para a andlise de torque no cardan, Biancolini et al. (2003) adotaram a hipdtese de
velocidade angular de entrada constante. Um torque de reacdo constante de 750 N.m no eixo
de saida do cardan foi considerado. Trés graficos foram montados, considerando os angulos de
desalinhamento das juntas de 5°, 7° e 10°, e mostrando a varia¢ao senoidal do torque aplicado
em funcdo do deslocamento angular do eixo de entrada (8), para diferentes valores de
velocidade angular (500 rpm até 2000 rpm). Dois dos gréaficos sdo apresentados na Figura 11.
Nota-se que quanto maior for a rotacdo, maior serd a amplitude da curva senoide que descreve
o torque. A amplitude também aumenta conforme o angulo de desalinhamento vai crescendo,

isso pode ser visto comparando os dois graficos.

Figura 11 - Torque aplicado versus posi¢cdo angular e diferentes velocidades angulares do eixo
de entrada.
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Fonte: adaptado de Biancolini et al. (2003).
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Para obter as tensdes atuantes no cardan, Biancolini et al. (2003) realizaram analises de
elementos finitos, utilizando elementos tetraédricos solidos para a geracdo da malha. O material
considerado para todo o conjunto é equivalente ao aco SAE 9840, com tensdo de escoamento
de 850 MPa e limite de resisténcia a fadiga para vida infinita de 448 MPa, ajustado conforme a
Equacdo 19. Parametros como velocidade angular (w), torque transmitido e desalinhamento das
juntas universais () foram variados entre cada estudo. Com os dados de tensdo média (o) €
alternada (a,) de von Mises, foi possivel utilizar o critério de falha apresentado pela norma
ANSI/AGMA, onde pode-se obter os fatores de seguranca a fadiga (F;,), apresentados na
Tabela 1.

Tabela 1 - Valores utilizados no calculo do coeficiente de seguranca a fadiga.

W Torque

(rpm) (N.m) B (graus) o, (MPQ) o, (MPa) K,

6000 150 5 23.9 0.60 35.52
6000 150 7 23.9 1.20 35.40
6000 150 10 23.7 1.25 35.26
4000 150 5 15.0 0.45 56.39
4000 150 7 15.0 0.65 56.29
4000 150 10 14.9 1.10 56.49
6000 200 5 26.75 0.75 31.73
6000 200 7 26.8 1.00 31.64
6000 200 10 26.6 2.35 31.46
5000 150 5 18.8 0.40 45.17
5000 150 7 18.7 0.75 45.20
5000 150 10 18.6 1.15 45.27

Fonte: adaptado de Biancolini et al. (2003).

Biancolini et al. (2003) concluem que a amplitude da variacdo do torque, considerando
os efeitos de inércia, é mais influenciada pela rotacdo do cardan do que pelo angulo de
desalinhamento das juntas. Os modelos de elementos finitos mostraram que a regido de maiores
tensdes do conjunto foi perto dos furos dos garfos onde sdo montadas as cruzetas. Através da
andlise de fadiga, foi concluido que o aumento da rotacéo influencia mais na redugéo da vida
das juntas do que o aumento do angulo de desalinhamento ou do torque transmitido. 1sso ocorre
pois com o aumento da rotagdo, existe um aumento do nimero de ciclos de tensdo alternante
por unidade de tempo, e isso reduz mais o fator de seguranca a fadiga do que o aumento da
tensdo média gerado por torques maiores.

Salini¢ et al. (2017) também realizaram um estudo onde foram desenvolvidas equagdes

que relacionam o torque de entrada e o torque de saida em uma junta universal, levando em
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consideracdo as forcas de inércia geradas pe¢a massa da cruzeta e do eixo de saida. O objetivo
do trabalho era verificar a influéncia das forcas de inércia na transmisséo do torque. A junta
universal em questdo foi avaliada em duas posi¢6es angulares do eixo de entrada, sendo que 0
angulo de desalinhamento considerado foi de 15°. Forcas de atrito foram desconsideradas nos
rolamentos. Salini¢ et al. (2017) abordaram o problema da mesma forma que Biancolini et
al. (2003), considerando um torque de reacdo constante na saida de 750 N.m, construindo
graficos que mostraram a variacdo senoidal de torque de entrada, para diferentes valores de
velocidade angular. Ao comparar os dados considerando e desconsiderado as forcas de inércia,
afirmaram que estas devem ser utilizadas no célculo quando velocidades angulares elevadas
(acima de 500 rpm) forem aplicadas no eixo de entrada, sendo que neste caso contribuem
significativamente no aumento da amplitude da curva senoidal que descreve o carregamento.
Para rotacOes abaixo de 500 rpm, o comportamento senoidal do torque com e sem as forcas de

inércia foi muito semelhante.
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3 MATERIAIS E METODOS

Neste capitulo é descrito o objeto de estudo deste trabalho, sendo apresentadas as
condicdes de contorno consideradas na avaliacdo estrutural realizada. A metodologia e 0s
recursos utilizados durante o desenvolvimento para a obtencdo dos resultados também sao

apresentadas.
3.1  CONDICOES DE CONTORNO DA APLICACAO

O modelo de cardan proposto, € utilizado em uma maquina industrial para conformacéo
de perfis metéalicos. O cardan transmite o torque e a velocidade angular da saida de um
motorredutor para um eixo de transmissdo perpendicular junto a um mancal. Um esbo¢o da
aplicacdo é apresentado na Figura 12, onde pode-se verificar que a disposi¢cdo de montagem

adotada para o cardan ¢ a “W”, conforme item 2.1.

Figura 12 - Esboco da aplicacdo do cardan analisado.

/ Motorredutor

Eixo cardan

Eixo de transmissao

] ) ) Vista superior
Eixo de entrada e de saida

Fonte: o autor (2021).

As condicoes iniciais consideradas para o desenvolvimento séo listadas na sequéncia:

a) 0 angulo entre o eixo de saida do motorredutor e o eixo de transmissao é de 90°;

b) o torque maximo na saida do motorredutor é de 1069 N.m;
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c) a rotagdo maxima na saida do motorredutor é de 133,97 rpm;

d) o eixo de saida do motorredutor e o eixo de transmissdo possuem didmetro de 60 mm,
ambos com chaveta, conforme Figura 12;

e) o cardan ndo precisa ter compensacao axial de comprimento, mas deve possuir o
menor comprimento possivel, pois 0 espaco de montagem dentro da maquina é
limitado;

f) a superficie de contato entre os eixos de diametro 60 mm e os flanges do cardan deve

ser de no minimo 45 mm.
Na Tabela 2, séo apresentados dados adicionais encontrados para o motorredutor de
engrenagens helicoidais modelo WCG20 considerado para a aplicacdo, conforme pesquisa em

WEG Cestari (2021).

Tabela 2 - Dados do motorredutor considerado na aplicagéo.

o A x Rotacdo do Torque x
Poter_wma Frequéncia Rotacdo de cixo de efetivo no Fator de Relaggo de Cédigo do
nominal do motor  entrada do . . . - reducéo do

s saida do eixo de saida Servico motorredutor
do motor trifasico redutor redutor
redutor do redutor

Py [kW] Fn [HZ] ny [rom]  ny [rpm] MZ[N‘;‘;]‘]f fs Lex -

15 60 1750 133,97 1069 2,81 13,06 N08321

Fonte: adaptado de WEG Cestari (2021).

3.2  MODELO DE CARDAN PROPOSTO

Os componentes que formam o cardan proposto foram escolhidos conforme a série CST
1310 no sistema de classificacdo de pecas utilizado na empresa com base no torque da
aplicacdo. Essa classe € especificada para torques de até 1100 N.m. Para garantir o menor
comprimento possivel, o corpo central do cardan foi projetado sem a aplicacdo do tubo de
ligacdo, sendo assim os garfos internos das duas juntas universais foram unidos por solda,
caracterizando um cardan do tipo rigido.

As cruzetas que formam o cardan foram consideradas como adquiridas prontas de
fabricantes especializados como Spicer obedecendo a série estipulada. A condic¢do do angulo
de desalinhamento de 45° para cada junta universal direcionou o projeto ao uso de um garfo
especial para aplica¢Ges industriais, feito de ago forjado com aproximadamente 0,40% em peso
de carbono em sua composic¢do. Esse modelo de garfo foi utilizado tanto para o corpo central

guanto para os garfos de entrada e de saida do conjunto. Os flanges de acoplamento com
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chaveta, que conectam o0 cardan junto ao motorredutor e ao eixo de transmissdo foram

projetadas considerando o material SAE 1045 usinado.
O modelo tridimensional do cardan proposto assim como 0s dimensionais basicos

resultantes sdo mostrados na Figura 13.

Figura 13 - Modelo de cardan proposto.

405MM (RIGIDO)

61

134,50 68 68

@100
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Fonte: o autor (2022).

As propriedades mecanicas do a¢o utilizado nos garfos do cardan foram consideradas
conforme Tabela 3. Além disso, foram realizadas também medi¢des de dureza Brinell (HB) em

um garfo conforme o especificado em projeto, com o objetivo de comparar os resultados com

os dados encontrados na literatura.

Tabela 3 - Propriedades mecanicas do aco SAE 1040 forjado.
Coeficiente  Expoente
Classificagéo o Dureza Limite de Resistén~cia Méd_u_lo de _d§ _ .d§ _
AISI/SAE Descrigéo HB Escoamento  detracdo  elasticidade rg5|step0|a (e5|stgn0|a
S, [MPa] S.: [MPa] E [GPa] a fadiga afadigab
o'f [MPa]
1040 1Mo 5o 355 620 200 1540 0,14
orjado
Fonte: adaptado de ASM International (1993).
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3.3  ANALISE CINEMATICA E ESTRUTURAL DO CARDAN PROPOSTO

Utilizando os conceitos apresentados por Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) no
item 2.2, foi realizada a analise cinematica dos componentes do cardan, onde foram obtidos o0s
deslocamentos, velocidades e aceleracfes angulares para o corpo central do conjunto. Para isso
as Equacdes 1, 2 e 5 foram aplicadas, considerando o deslocamento angular do eixo de entrada
() de 0° até 360°, em intervalos de 5°. Os dados encontrados foram empregados na montagem
de gréficos, onde um padrdo senoidal de variacdo de velocidade e de aceleracéo foi formado,
com dois picos a cada rotagdo completa.

Ainda utilizando os conceitos de Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) apresentados
no item 2.3.1, 0s torques maximos e minimos atuantes no corpo central do cardan foram
calculados. Com os dados de velocidade angular (w,) obtidos anteriormente, um grafico da
variacdo de torque (M) no corpo central também foi montado, considerando que a transmissao
de poténcia (Pot) seja constante entre o0 eixo de entrada e o de saida do cardan, conforme
Equacdo 20. A poténcia utilizada no céalculo foi de 15 kW, transmitida pelo motorredutor,

conforme Tabela 2.

Pot = M, w, [W] (20)

34  VERIFICACAO DA ROTACAO CRITICA EM FUNCAO DO COMPRIMENTO DO
CARDAN PROPOSTO

Utilizando os conceitos apresentados no item 2.3.2, a rotagdo critica (ny, macico) d0
cardan em funcdo do seu comprimento para o primeiro modo de vibracdo foi verificada. A
analise se deu através da aplicacdo da Equacdo 15, onde o didametro do eixo maci¢o do corpo
central (d) utilizado foi de 77 mm, medido na regido da solda entre os dois garfos centrais
conforme Figura 13, e 0 comprimento do corpo central medido entre centros das cruzetas (L)
utilizado foi de 136 mm.

Aplicando a Equagdo 17, obteve-se também o valor da rotagdo maxima permitida
(Nmax permitiae) Para o cardan, conforme margem de seguranca abaixo da rotacdo critica
indicada pelos fabricantes em seus catalogos. Para prevenir vibragdes indesejadas causadas
pelos torques secundarios descritos no item 2.3.1, a rotagdo da aplica¢do estudada de 133,97

rpm, deve ser menor que o valor de 1,45 permitiaa Calculado.
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35 VERIFICACAO DOS TORQUES DE INERCIA EM FUNCAO DA VARIACAO DA
ACELERACAO ANGULAR NO CORPO CENTRAL DO CARDAN

Os dados de aceleracdo angular ciclica que ocorre no corpo central do cardan, obtidos
na analise cinematica, foram empregados na Equacdo 18 onde pode-se verificar os valores dos
torques de inércia (M,) produzidos, conforme item 2.3.3. O valor do momento de inércia de
massa (J) considerado para o corpo central foi de 2,10 x 10~3 kg.m?, obtido através do software
de desenho CAD, em torno do eixo longitudinal que passa pelo centro de massa do conjunto.

Os dados de torque de inércia, calculados de 0° até 360° em intervalos de 5°, foram
entdo somados aos dados de torque (M,) calculados na etapa anterior, com isso, pode-se

verificar a influéncia desses no torque ciclico que ocorre no corpo central.

3.6  ANALISE DE ELEMENTOS FINITOS DO CARDAN PROPOSTO

Com o auxilio do médulo Simulation, componente do software CAD SolidWorks®,
foram realizadas analises lineares estaticas de elementos finitos, com o objetivo de se obter as
tensdes normais maximas (tensdes principais P1) produzidas pelos torques maximos e minimos
atuantes no corpo central do cardan.

As propriedades do material considerado no modelo seguiram os dados da Tabela 3. As
condigdes de contorno consideradas na analise sdo mostradas na Figura 14, onde, as setas verdes
indicam a regido de fixacdo do modelo, no eixo longitudinal da peca, restringindo os
movimentos de translacdo em todos os eixos permitindo somente a rotacdo em torno do eixo
“Y”. As setas roxas indicam as regides de aplicacdo das forcas, sendo estas, as faces internas
dos olhais onde as cruzetas seriam montadas. A magnitude das forcas foi calculada de forma
que estas gerem um torque de mesmo valor que torques maximos e minimos calculados na
analise cinematica, considerando um braco de alavanca de h = 74 mm, conforme mostrado na
Figura 14. Em uma das extremidades as forcas foram posicionadas de forma a gerar um torque
no sentido horario, ja na outra, o torque foi produzido no sentido contrario. O tipo de elemento
finito utilizado na construgdo da malha foi o tetraédrico parabdlico (ou tetraédrico solido de
segunda ordem), que possui dez nos, sendo que cada nd possui trés graus de liberdade, conforme
Dassault Systemes (2012).

A malha construida possuia 272.660 elementos tetraedros, totalizando 395.890 noés

analisados. Cada elemento possuia aproximadamente 2 mm de aresta. Para a geragdo da malha,
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também foi utilizado um recurso do software de refinamento dos elementos em regides do
modelo com curvatura, sendo que nessas regides, 0 maior nimero de elementos possibilita um

resultado mais preciso. Nas areas de refinamento, os elementos possuiam aresta de 0,4 mm.

Figura 14 - Condi¢des de contorno utilizadas nas andlises de elementos finitos.

A WZ

~74 mm

B FIXACAO
Il FORCAS APLICADAS

Fonte: o autor (2022).

Com o gradiente de tensdes principais fornecido pela anélise, a regido com as maiores
tensdes foi verificada, sendo esta, localizada logo abaixo do olhal de montagem das “orelhas”
do garfo junto a cruzeta. Valores de tensdo foram lidos em diversos nos da area e a média destes
valores foi calculada, obtendo-se assim a tensdo maxima (o,,,,) correspondente ao maior

torgque e a tensdo minima (o,,,;,) correspondente ao menor torque.

3.7  ANALISE DE FADIGA DO CARDAN PROPOSTO

Para a realizacdo da estimativa de vida do cardan analisado, o limite corrigido de
resisténcia a fadiga (S,) do material SAE 1040 forjado foi estimado utilizando a Equacédo 19, o
valor calculado foi de 119 MPa. O limite de resisténcia a tracdo (S,;) considerado para 0

material foi de 620 MPa, conforme Tabela 3. Os fatores de correcéo aplicados no calculo foram
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o0 de acabamento superficial da peca (k,) de 0,453, considerando superficie forjada, e o fator
de tamanho de peca (k) de 0,849, considerando o diametro equivalente da secéo transversal
de maiores tensdes nos garfos do corpo central.

A tensdo maxima (o,,4,) Obtida na analise de elementos finitos superou o limite de
escoamento do material. Diante disso, 0 método de Dowling para materiais ducteis foi aplicado,
conforme Dowling (2013). O fato de o modelo ter apresentado tensGes mais elevadas que o
escoamento do material em determinadas regides consideradas como concentradores de tenséo,
ndo foi tratado de maneira que o corpo como um todo estaria falhando, mas sim como um inicio
de escoamento localizado. E nessas regides que a nucleagio das trincas por fadiga e o seu
crescimento sdo mais provaveis.

As tensdes g,,,x € Omin Obtidas na analise de elementos finitos foram consideradas
como tens@es correspondentes a um fator de concentragdo de tenséo (kf) igual a 1,5. Esse valor
foi atribuido tendo-se como base as andlises realizadas no mesmo modelo tridimensional
redesenhado com geometria simplificada, reduzindo os concentradores de tensdo. Com isso, a

tensdo média (o,,,) sem considerar k, foi calculada e entdo corrigida com o fator de

concentragdo de tensdo de Dowling (ky,,), obtido conforme Equacéo 21.

_ Sy - kf Oa,0

Kem = > Se Kf|omaxo| > Sy (21)

|0m,0|

onde: S,, € o limite de escoamento do material [MPa];

kf 0g4,0 COrresponde a tensao alternante calculada com oy,4x € Gmin [MPa];
Om,o € atensdo media calculada sem considerar k; [MPal];

K |0max,0 | corresponde ao valor de 6,4, [MPa].

O valor obtido para a tensdo média (a,,,) do carregamento senoidal apds a corre¢do com
k¢m, € menor que o valor que seria obtido calculando o mesmo com os valores resultantes das
analises numéricas. Ja a tensdo alternante (a,), foi calculada utilizando os valores de a,,,, €
omin- De certa forma, pode-se interpretar que com a aplicacdo do método de Dowling, a tenséo
maxima foi limitada para o escoamento do material (355 MPa) e a tensdo minima foi ajustada
para manter a amplitude do carregamento.

Na sequéncia, o coeficiente de seguranca a fadiga (Fs, ) foi obtido utilizando o critério

de falha de Goodman modificado, para a regido analisada, conforme Equacao 22. Esse critério
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foi escolhido pois ele é usualmente aplicado em projetos de pecas sujeitas a tensées medias em
adicéo a alternantes, sendo considerado conservador, conforme Norton (2013).

2+ = (22)

Para a estimativa do numero de ciclos de tensdo (N) que o cardan iria resistir, a
resisténcia a fadiga para 102 ciclos (Sf;0:) do material foi calculada, utilizando a Equagéo 23,
conforme Budynas e Nisbett (2011). O valor resultante foi de 531 MPa. Os dados de ¢'f e b

foram utilizados conforme Tabela 3.
Sfie> = 0'f(2.10%)" (23)

O diagrama S-N estimado para o material também foi construido, sendo entdo obtida a

equacéo da reta que liga Sf,,s e S, conforme mostrado na Figura 15.

Figura 15 - Diagrama S-N estimado para 0 aco SAE 1040 forjado.
S¢ [MPa]

— —-0,2163
531 S(N) = 2367N

119 f —=——— -

| -
| : | : | : (ciclos)
100 10 100 10° 107 10° 10’

Fonte: o autor (2022).
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4 RESULTADOS

41  MEDICAO DE DUREZA NO GARFO

A medicdo de dureza Brinell (HB) foi realizada em um garfo conforme o especificado
no projeto, na regido logo abaixo do olhal de montagem junto a cruzeta, sendo esta, uma das
regides mais criticas conforme as analises de elementos finitos. Os dados de dureza encontrados

bem como uma imagem com a regido de medi¢do demarcada, sdo mostrados na Tabela 4,

Tabela 4 - Resultados das medicdes de dureza Brinell (HB) do garfo.

Imagem do garfo

Medicao Dureza [HB] Dureza média [HB] verificado
1 162 /
2 162
3 153 157,2
4 156
5 153

Fonte: o autor (2022).

A dureza média verificada ficou 30% menor em compara¢do com a dureza do material
SAE 1040 forjado disponibilizada na literatura, de 225 HB. Isso indica que os limites de
resisténcia reais do material podem ser menores que 0s apresentados na Tabela 3.

42 VARIACAO DA VELOCIDADE E ACELERACAO ANGULAR NO CORPO
CENTRAL

A analise cinematica feita no corpo central do cardan revelou um padrdo senoidal de
comportamento da velocidade e da aceleracgao angular. Os picos de velocidade foram de 189,46
rpm, 41,4% maiores que a rotacdo no garfo de entrada do cardan, de 133,97 rpm, e ocorrem
quando a cruzeta esta no plano perpendicular em relacéo ao garfo de entrada. Ja as velocidades
minimas verificadas foram de 94,73 rpm, 29,3% menores que a velocidade no garfo de entrada,
ocorrendo quando a cruzeta esta no plano perpendicular em relagdo ao corpo central. Estes
resultados conferem com a teoria apresentada por Seherr-Thoss, Schmelz e Aucktor (2010) e
mostrada na Figura 5.

Na Figura 16 sdo mostrados os padrdes senoidais formados com os dados obtidos de
velocidade e de aceleracao angular em fungé@o do deslocamento angular do eixo de entrada (6)
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em uma rotacdo completa do cardan, para um angulo de desalinhamento (f) de 45°. Nestes
mesmos gréficos estdo representados também os padrées formados quando os &ngulos de
desalinhamento s&o 15° e 30°, evidenciando a influéncia de £ no comportamento do conjunto.

A maior velocidade angular para f=15° foi de 138,70 rpm, representando uma
amplificacdo de 3,5% em relagdo a rotagdo de entrada. Ja para $=30°, o pico foi de 154,70 rpm,

representando uma amplificacéo de 15,5%.

Figura 16 - Velocidade angular (w,) € aceleracdo angular («,) do corpo central do cardan para
B =15°, 30° e 45° em funcdo de 6.
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Fonte: o autor (2022).



47

Tanto para a velocidade quanto para a aceleracdo angular, nota-se que os valores
correspondentes aos picos crescem de maneira exponencial quanto maior for o valor de . As
amplitudes dos picos maximos e minimos da aceleragdo angular séo iguais, diferente do que
acontece com a velocidade angular. Os valores maximos de aceleracdo angular ndo coincidem
com os da velocidade angular, sendo que para £=45° a maxima acelera¢do ocorre para 8=60°

ja para f=15° a maxima aceleracao ocorre em 9=45°,

43  VARIACAO DO TORQUE NO CORPO CENTRAL

A Figura 17 mostra o comportamento do torque no corpo central do cardan em fungéo
do deslocamento angular do eixo de entrada (#) em uma rotacdo completa do conjunto.
Novamente um padréo senoidal foi formado, os maiores torques foram verificados nas posi¢des
de menor velocidade angular mostradas na analise cinematica. Os valores dos torques no corpo

central para angulos de desalinhamento sdo 15° e 30° também podem ser visualizados.

Figura 17 - Torque (m,) no corpo central do cardan para 8 =15°, 30° e 45° em funcdo de 6.
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Fonte: o autor (2022).
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Da mesma forma que com a velocidade angular, o torque maximo de 1512 N.m é 41,4%
maior que o torque de entrada aplicado no cardan, de 1069 N.m, porém ocorre quando a cruzeta
estd no plano perpendicular em relacdo ao corpo central. J& o torque minimo é 29,3% menor
em relacdo ao torque de entrada, resultando em 756 N.m, sendo que nesta situacao a cruzeta

esta no plano perpendicular em relacdo ao garfo de entrada.
4.4  ROTAGAO CRITICA DO CARDAN

A rotagdo critica (1, macico) de flexdo calculada para o primeiro modo de vibragéo do

cardan foi de 508 x 103 rpm. Utilizando a margem de seguranca indicada pelos fabricantes a
rotagdo méaxima permitida (max permitiaa) calculada foi de 381 x 10° rpm. A rotagéo da
aplicacdo analisada, que é de 133,97 rpm, esta bem distante da maxima rotacdo permitida.

Na Figura 18, é possivel fazer a comparacao entre as rotacfes criticas (ny,.) em funcao
do comprimento entre cruzetas (L), para um cardan com corpo central macico de didmetro 77
mm como o analisado neste trabalho e para um cardan com corpo central tubular de diametro
externo 76,2 mm e didmetro interno 72 mm, que é o tubo usualmente aplicado para a serie CST
1310. Nota-se que a velocidade critica decresce exponencialmente conforme o comprimento L
aumenta. A velocidade critica obtida para o cardan em analise também é demarcada sobre o

gréfico.

Figura 18 - Rotacdo critica em funcdo do comprimento entre cruzetas para duas situacdes.
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Corpo central maci¢o
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Rotagao critica do cardan nkr [rpm]

104 i ; ; i i : ;

100' 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
136 Comprimento entre cruzetas L [mm]

Fonte: o autor (2022).
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O elevado valor da 7,45 permitiaq PO ser explicado pelo fato de o cardan proposto ter
um comprimento considerado pequeno para sua serie. Isso faz o conjunto possuir uma alta
rigidez a flexdo causada pelos torques secundarios, prevenindo a excitagdo do primeiro modo
de vibracdo do conjunto. Na maioria das aplicagdes, o corpo central dos cardans sera tubular e

ird possuir comprimento acima de 500 mm.

45  INFLUENCIA DOS TORQUES DE INERCIA NO CORPO CENTRAL

A Tabela 5 mostra os valores do torque resultante (M, ,..s) no corpo central do cardan
considerando os torques de inércia (M,,) produzidos pela variacdo das aceleracGes apresentadas
no item 4.2. Os torques sdo listados em funcdo das posicdes angulares (#) especificas do eixo
de entrada. Nesta mesma tabela sdo apresentados valores do torque no corpo central sem

considerar os torques de inércia.

Tabela 5 - Valores do torgue no corpo central do cardan com e sem considerar M,,.

Torque
Posicdo angular do Torque sem resultante
eixo de entrada considerar M, considerando
M,
0 [graus] M, [N.m] My o5 [N.M]
0 1512,06 1512,06
60 945,04 945,36
120 945,04 944,72
180 1512,06 1512,06
240 945,04 945,36
300 945,04 944,72
360 1512,06 1512,06

Fonte: o autor (2022).

O maior valor encontrado para M, foi de 0,32 N.m, ocorrendo quando a aceleracao
angular (a,) do corpo central € méaxima, ou seja, em 6=60°=240° conforme Figura 16.
Importante ressaltar que esses valores méximos de M, ndo coincidem com as posi¢des
angulares onde os maiores valores de torque (1512 N.m) amplificado pelo erro de gimbal
ocorrem, que sao em 6=0=180°, conforme Figura 17.

A influéncia de M, no torque do corpo central do cardan pode ser considerada
desprezivel pois os valores de torque com e sem considerar M, sdo praticamente 0S mesmos.

Isso pode ser explicado pois as velocidades angulares consideradas neste estudo sao menores
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que 500 rpm. Conforme o estudo realizado por Salinié et al. (2017) e descrito no item 2.6, 0s
torques de inércia sé contribuem significativamente no aumento da amplitude da curva senoidal

em rotacdes acima de 500 rpm.

46  RESULTADOS DA ANALISE LINEAR ESTATICA DE ELEMENTOS FINITOS

Na Figura 19 sdo apresentados os gradientes de tensdes normais maximas (tensdes
principais P1) correspondentes ao maior torque (1512 N.m) e ao menor torque (756 N.m) no
corpo central do cardan. A magnitude das forcas aplicadas para a situacdo de maior torque foi
de 20,4 kN, ja para o menor torque, foi de 10,2 kN. Na figura, os valores de tensao lidos na
regido escolhida para analise também sdo mostrados. A a,,,, obtida pela média dos valores foi
de 368 MPa, superando o limite de escoamento (S,,) do material de 355 MPa. Este resultado
deve ser interpretado com cuidado, pois foi obtido somente pelo fato do tipo de analise que esta
sendo feita ser linear, ou seja, obedece a proporcionalidade estabelecida pela lei de Hooke entre
a tensdo e a deformacdo mesmo para tensdes acima do escoamento do material. J& a g,,;p,
calculada foi de 200 MPa.

Figura 19 - Gradiente de tensdes principais P1 no corpo central para: a) torque maximo
quando B=45°; b) torque minimo quando S=45°.
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Fonte: o autor (2022).

Andlises de elementos finitos com as mesmas condi¢bes de contorno também foram
realizadas considerando os torques maximos e minimos produzidos quando f=15° e 30°. Para
0 primeiro g,,,, foi de 311 MPa e a,,;, foi de 285 MPa. Ja para o segundo, a,,,, foi de 337
MPa e o,,;, foi de 253 MPa. Importante ressaltar que para f = 15° e 30° a tensdo maxima ndo

excede o limite de escoamento do material como acontece em 8 = 45°.

4.7  VIDA ESTIMADA PARA O CARDAN

Na Tabela 6 sdo apresentados os valores para a tensdo média (a,,) e alternante (g,)
calculadas para os carregamentos ciclicos no corpo central do cardan quando f=15°, 30° e 45°,
considerando a corre¢do de g, com o método de Dowling mencionado no item 3.7, para 0
inicio do escoamento localizado. O valor de kg, calculado também € mostrado para o caso de
f = 45° Para f = 15° e 30°, os valores de k¢, sdo iguais aos de k¢, pois g4, < Sy, cOnforme

método de Dowling.
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Tabela 6 - Valores da tensdo média e alternante no corpo central para f=15°, 30° e 45°.

p=15° p=30° B=45°
Tensdo média (0,;,) [MPa] 208 295 271
Tenséo alternante (g,) [MPa] 13 42 84
Fator de concentracéo de tensdo de 1500 1500 1431

Dowling (Kfy)
Fonte: o autor (2022).

Comparando-se os dados da Tabela 6, percebe-se que a medida que S cresce, a a,,
reduz, porém a g, aumenta. O aumento de g, ocorre a uma taxa muito maior do que a,, reduz.
Para B = 45° a soma de a,, e de g, resulta em 355 MPa, que é o limite de escoamento do
material, j& para § = 15° e 30°, a soma de a,, e de g, resulta na g, .

O coeficiente de seguranca a fadiga (F;,) foi calculado através do critério de falha de
Goodman modificado conforme Equagédo 22. O valor obtido foi de 0,87 quando $=45°. Como
F;y < 1, pode-se estimar que a vida do cardan terd um valor menor do que 10° ciclos de tenséo.
Para f=15° e 30°, os valores de F;,, obtidos foram de 1,70 e 1,21, respectivamente.

Utilizando a equacéo da curva de vida construida para o material conforme Figura 15,
0 numero de ciclos de tensdo (N) calculado para o corpo central do cardan foi de
aproximadamente 3,5 x 10° ciclos quando $=45°. Como cada rotagdo do cardan representa dois
ciclos de tensdo e considerando que o cardan sera utilizado a uma rotagdo de 133,97 rpm, a vida
estimada para o cardan, com base na fadiga sofrida pelo corpo central devido as tensdes
maximas e minimas produzidas pelo erro de gimbal, foi de 1323 minutos, ou entéo,
aproximadamente 22 horas. Na Figura 20 o ponto de estudo é mostrado sobre diagrama S-N

montado para o material.

Figura 20 - Numero de ciclos estimado para o cardan no diagrama S-N do material.
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Fonte: o autor (2022).



53

5 CONCLUSAO

Os objetivos iniciais propostos neste estudo foram concluidos com sucesso. A vida
estimada para o cardan, de aproximadamente 22 horas quando $=45° pode ser interpretada
como curta, porém evidencia como o aumento do desalinhamento das juntas universais impacta
na reducdo da vida dos componentes. Esse comparativo entre desalinhamentos pode ser feito
também para a analise cinemaética e de torque.

A aplicacédo de cardans em condicdes de desalinhamento como f=45° ¢ algo incomum,
quando o projeto exige um angulo desta magnitude, uma analise detalhada deve ser conduzida,
pois, embora a geometria dos garfos das juntas possibilite que o angulo g seja atingido, pode
ser que componentes do corpo central como a luva, ponteira ou tubo estejam falhando devido
ao erro de gimbal. A rotacdo da aplicacdo nessas condi¢cdes mais extremas de desalinhamento
deve ser verificada, sendo ela o fator que mais contribui na reducéo de vida do conjunto, por
aumentar a taxa com que a tenséo alternante ocorre, conforme conclusdes obtidas Biancolini et
al. (2003) em seu estudo. Os fabricantes de cardans geralmente limitam a velocidade de
operacdo dos cardans em 500 rpm nas situa¢6es em que as juntas estdo desalinhadas em angulos
maiores que 35°, como pode-se visualizar no gréafico do Anexo A. Para casos de grande
desalinhamento (B > 35° e rotacBes maiores que 500 rpm as juntas homocinéticas sao
indicadas.

Durante a execucdo deste trabalho, um modelo real do cardan proposto foi construido e
encontra-se em funcionamento. Até o0 momento, o conjunto real ndo apresentou falhas, sendo
este um fato contraditorio se comparado com as 22 horas de vida estimadas. Porém, deve-se
ressaltar que as condicdes de uso reais podem ser menos criticas do que as aqui especificadas,
logo, as tensdes obtidas pelo escoamento local do garfo devido aos concentradores de tenséo
podem ndo ser tdo elevadas na realidade, com isso a vida é prolongada.

O modelo matematico utilizado para as analises de elementos finitos buscou interpretar
da maneira mais fiel possivel as condi¢cdes ao qual o corpo central do cardan estara sendo
submetido na realidade. Conforme visto nos artigos consultados, existem diversas formas de
fixar o corpo e aplicar as cargas, simulando a condicéo real, cabendo ent&o ao engenheiro julgar
a maneira mais confiavel de se obter os dados de tensdo. Neste trabalho optou-se por validar o
modelo matematico atravées de célculos analiticos de tensdo cisalhante gerada pelo torque, ou
seja, analises de elementos finitos como as realizadas para o corpo central do cardan, foram
conduzidas em um corpo central redesenhado de forma cilindrica e alongada, para evitar a

influéncia dos concentradores de tensdo no resultado. Na sequéncia as tensfes cisalhantes
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produzidas na parte cilindrica foram comparadas com os resultados obtidos analiticamente. O
valor obtido numericamente atingiu 94% de proximidade ao valor obtido analiticamente.

A regido critica onde as tensdes foram analisadas, localizada logo abaixo do olhal de
montagem com a cruzeta, & comumente a regido onde as fraturas ocorrem em casos reais de
quebras de cardans e é a mesma regido que Biancolini et al. (2003) verificou em seu trabalho.
De certa forma, pode-se interpretar que quando o giro é transmitido pelos componentes, a
cruzeta tenta flexionar as orelhas do garfo até que que o giro dos rolamentos de agulha
possibilite o deslocamento angular.

Por fim, a analise de fadiga em componentes como os cardans € de grande importancia.
A precisdo deste tipo de analise depende de diversos fatores, como propriedades do material
consideradas, forcas que irdo agir no conjunto e acuracidade do modelo matematico utilizado
na obtencéo das tensdes resultantes. Embora os resultados obtidos sejam sempre estimativas de
vida, é possivel sim que através desses dados o projeto seja melhorado e falhas sejam

prevenidas.
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6 TRABALHOS FUTUROS

S&o descritas na sequéncia sugestes de técnicas de analise que podem melhorar a

precisdo dos resultados encontrados neste trabalho:

a) desenvolvimento de um modelo matematico com condi¢cdes de contorno que
representem melhor nas analises de elementos finitos os esfor¢os sofridos pelo
cardan, podendo-se ainda utilizar softwares que prevejam a mudanca rapida das
cargas ao longo do tempo, em modulos de analise dindmicos, o que ndo pode ser feito
com o Simulation;

b) analisar a fadiga através do método da vida sob deformacdo, que é uma anélise mais
detalhada da deformacédo plastica em regides localizadas, como a regido critica do
garfo do corpo central estudada neste trabalho;

c) a fadiga pode ser analisada também de forma numeérica, utilizando softwares
especificos como fe-safe, n-code, femfat, onde uma comparacdo poderia ser feita
entre dados obtidos e os resultados deste trabalho;

d) realizar uma analise ndo linear de elementos finitos, ou seja, considerar que a rigidez
da estrutura do cardan ird variar conforme as cargas forem agindo nos corpos do
conjunto. O comportamento das tensdes e das deformacgdes ndo seria tratado de
maneira proporcional, técnicas numericas incrementais e iterativas teriam entao que
ser utilizadas para entdo se obter o valor das tensdes. A analise ndo linear poderia
ainda estar associada a calibracdo do modelo com base na curva de tensdo-

deformacéo experimental do material estudado para os garfos do cardan.
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ANEXO A - GRAFICO RELACIONANDO O ANGULO DE DESALINHAMENTO DAS JUNTAS
 COM A ROTACAO n DO CARDAN PARA DIVERSOS MODELOS GWB
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Fonte: Dana GWB (2013).



