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RESUMO

Neste trabalho serdo apresentados os fundamentos matemadticos, fisicos e de
engenharia para a compreensao do funcionamento de uma junta cardan. Serdo
apresentadas diferentes configura¢des existentes desse mecanismo, comparando-as entre si

e apontando-se vantagens e desvantagens de cada uma delas.

Depois de introduzido o assunto sao feitos comentarios sobre fendmenos que afetam
a operacao e a durabilidade de uma junta cardan, e medidas que podem ser tomadas para

levar a operacao do conjunto a condi¢cdes mais favoraveis.

De posse do que foi apresentado, serd proposto o projeto de uma junta cardan para
um veiculo automotivo agricola. Nesta etapa de projeto sdo abordados temas como
dindmica e mecanica de corpos rigidos, teoria de vibra¢des, balanceamento, resisténcia de

materiais e elementos de maquinas.

Palavras chave: junta universal, torque, cardan, vibracbes, torsionais, inerciais, par

secundadrio, velocidade critica, trem de for¢a.



ABSTRACT

In this work, the fundamental principles for understanding the operation of a cardan
joint will be presented. Different existing configurations of this mechanism will be
presented, compared to each other and advantages and disadvantages of each one will be

pointed out.

Once the subject is introduced, phenomena that affect the operation and durability
of a cardan joint are explained and measures to bring operating conditions to more

favorable settings are cited.

By means of what has been presented, the design of a cardan joint for an agricultural
motor vehicle will be carried out step by step. In this design phase, topics such as dynamics
and mechanics of rigid bodies, theory of vibrations, balancing, strength of materials and

machine elements are addressed.

Keywords: universal joint, torque, cardan, vibrations, torsional, inercial, secondary couple,

critical speed, powertrain.
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1 INTRODUCAO

O Brasil € um dos poucos paises que apresenta capacidade de expandir sua produgao
agropecuaria, seja mediante aumento da drea plantada, seja pelo incremento da
produtividade. Diante dessa perspectiva, a mecanizagdo desempenharia um papel

fundamental para que esse potencial seja expresso.

Com isso, existe a propensdao a modernizacao da agricultura brasileira tornando-se
cada vez mais mecanizada diante das necessidades do mercado, utilizando tratores,
colhedeiras e implementos agricolas, que, por sua vez, tornamse incrementos de

lucratividade para os empreendimentos rurais.

Tal modernizacdo esta condicionada a industria de tratores de rodas e de
colhedeiras, sendo estas as principais fornecedoras de bens de capital para o setor,
compondo a principal via da modernizagdo agricola. Na tabela 1-1 abaixo é mostrada a

producdo brasileira de veiculos agricolas.

Tabela 1-1: Produgdo nacional de maquinas agricolas em 2013

Unidades 2013 - Total
Total 82,992
Nacionais 81,355
Importadas 1,637
Tratores de rodas 65,089
Nacionais 63,786
Importados 1,303
Tratores de esteiras 942
Nacionais 863
Importados 79
Cultivadores motorizados 1,618
Nacionais 1,618
Importados -
Colheitadeiras 8,539
Nacionais 8,285
Importadas 254
Retroescavadeiras 6,804
Nacionais 6,803
Importadas 1

Fonte: (Associagdo Nacional dos Fabricantes de Veiculos Automotores, 2013)
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1.1 Juntas cardan

Eixo cardan é um componente mecanico para transmitir torque e rotagdo entre
componentes de um sistema de transmissdo que ndo podem ser conectados diretamente
devido a desalinhamento angular ou devido a necessidade de se permitir o movimento

relativo entre eles.

Eixos cardan estdo sujeitos a esforcos de torcao (tensdo de cisalhamento),
equivalentes a diferenca entre o torque aplicado e a carga. Devem, portanto, ser
suficientemente fortes para suportar a tensao atuante, porém deve-se minimizar a massa do

conjunto para que baixos valores de inércia rotacional sejam alcancados.

Para permitir variagdes no angulo de alinhamento e variagbes na distancia entre o
componente motriz e componente acionado, eixos cardan frequentemente incorporam uma
ou mais juntas universais, embreagem de dentes, flanges aparafusados, hastes entalhadas e

juntas prismaticas.

1.2 Historico

A gimbal é um suporte articulado que permite a rotacdo de um objeto sobre um
Unico eixo. Um conjunto de trés giroscopios, um montado sobre o outro, com eixos de
articulacdo ortogonais, pode ser utilizado para permitir que um objeto montado sobre o
giroscépio mais interno se mantenha independente da rotacdo do seu apoio. Em navios por
exemplo, bussolas, fogdes e até mesmo prateleiras normalmente usam gimbals para serem
mantidos na posicdo vertical, apesar dos movimentos de arfagem e rolamento da

embarcacao.
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Figura 1 — Gimbals segurando bussola

Fonte: (Ceccarelli, 2007)

O conceito da junta cardan é baseado na concepcdo de “gimbals”, que tém sido
utilizados desde a antiguidade. A primeira pessoa conhecida por ter sugerido o seu uso para

a transmissdo de forca motriz foi Gerolamo Cardano , um matematico italiano, em 1545.

O mecanismo foi descrito mais tarde em Technica curiosa mirabilia sive artis (1664)
por Gaspar Schott, mas erroneamente Schott alegou que se tratava de uma junta de
velocidade constante. Pouco depois, entre 1667 e 1675, Robert Hooke analisou o conjunto e
descobriu que a sua velocidade de rotacao era nao uniforme. O primeiro registro do uso da
junta universal foi por Hooke em 1676, em seu livro Helioscopes, resultando no uso do junta

de Hooke em paises de lingua inglesa.

O termo junta universal foi usado no século 18 e era de uso comum no século 19. Em
1844 Edmund Morewood patenteou uma maquina de revestimento de metal que utilizava
uma junta universal para acomodar pequenos erros de alinhamento entre o motor e os eixos

de uma laminadora.

Usos das juntas universais no século 19 cobriram uma ampla gama de aplicacdes.
Vdrias juntas universais foram usadas para ligar os eixos do telescépio Northumberland na
Universidade de Cambridge em 1843. Uma patente de Ephriam Shay de 1881, por exemplo,

usou juntas universais duplas em eixo de acionamento de locomotiva.

O termo junta cardan parece ter sido posteriormente adotado em paises de lingua
inglesa. Muitos usos no inicio do século 19 aparecem em traducbes do francés ou sao

fortemente influenciadas pelo uso francés
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1.3 Aplicagoes
Carros com motor dianteiro, tragao traseira

Em veiculos de tracdo traseira com motor dianteiro, um eixo de acionamento longo é
necessario para se transmitir poténcia ao eixo do veiculo. Duas formas sdao mais comuns: o
tubo de torque com uma Unica junta universal; e Hotchkiss, com duas ou mais juntas

universais.

A maioria destes veiculos tem uma embreagem e caixa de transmissdo montadas
diretamente no motor, com um eixo cardan que transmite poténcia para o eixo traseiro.
Enquanto o veiculo esta parado, o eixo cardan ndo gira. Alguns carros, principalmente
modelos esportivos, buscando melhor equilibrio de peso entre dianteira e traseira,
dispunham a embreagem e transmissao na parte traseira do veiculo, o motor na dianteira e
o eixo cardan entre eles. Neste caso, o eixo cardan gira continuamente, mesmo quando o

carro estd parado e desengrenado.
Eixo de motrizes de motocicletas

Eixos cardan tém sido utilizados desde as primeiras motocicletas. Como uma
alternativa para correias e correias de elos, eixos cardan oferecem operacao relativamente
livre de manutencdo e longa vida. Uma desvantagem de acionamento do eixo em uma
motocicleta é que engrenagens cOnicas sdo necessarias para levar poténcia a roda traseira,
perdendo-se um pouco de poténcia no processo. Por outro lado, é mais facil se proteger a

junta cardan e as engrenagens de pd, areia e lodo.

Motocicletass com eixo cardan estdo sujeitas a efeito em que o chassis sobe quando
poténcia é aplicada. Os montadores de motocicletas superam este efeito langando mao de

sistemas como o Paralever da BMW, o CARC da Moto Guzzi e Tetra Lever, da Kawasaki.
Eixos de transmissdao marinha

Em navios de propulsdo mecéanica, o eixo cardan, geralmente se conecta a
transmissdo (dentro da embarcacdo) e diretamente a hélice, passando por uma caixa de
vedac¢do ou outro conjunto de vedacao no furo de saida do casco. Existem também um bloco
de encosto, um rolamento axial devido a agdao do hélice. Se o hélice em rotagao empurra o
navio para a frente, toda a por¢ao do eixo cardan entre a hélice e o bloco de encosto fica

sujeito a compressdo e, se 0 navio navega em marcha a ré o mecanismo fica sujeito a
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tensdo. Apenas em barcos pequenos, esta carga é transmitida para a caixa de transmissao

ou ao motor diretamente.
Eixos de transmissdao em locomotivas

As locomotivas Shay, Climax e Heisler (todas introduzidas ao final do século XIX)
usavam eixos cardan para transmitir poténcia a seus truques. Os eixos cardan eram usados
devido a variagdo da distancia e do angulo entre o eixo motor e o eixo movido em
momentos de curva — pois para realizar esse tipo de manobra os truques de um trem devem

rotacionar relativamente aos demais e aos vagoes.

1.4 Construcoes diversas de junta cardan
1.4.1 Junta universal de cruzeta e dois garfos

Esta construcdo de juntas cardan é a mais tradicional e também a mais comum em
veiculos automotivos. E empregada tanto em veiculos de passeio quanto em veiculos

comerciais, pois tem como caracteristicas simplicidade e robustez.

Para acomodar mudancas de comprimento devido aos movimentos do eixo trativo
relativos a estrutura do veiculo, esse tipo de construcao dispde de um garfo com entalhado
deslizante (conforme mostrado na figura 2 abaixo).

Figura 2 — Eixo cardan com duas juntas universais

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)
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1.4.2

Junta universal de esfera e munhao

A primeira patente aplicando o conceito de esfera e munhdo para uma junta
universal data de 1914, e outras patentes acessérias seguiram principalmente até os anos
1930. Esse tipo de junta foi comumente utilizado nos Estados Unidos em carros de tragao

dianteira na década de 20. Ainda nos Estados Unidos foi extensivamente empregada em

eixos cardan de veiculos de passageiros até meados da década de 60.

Figura 3 —Junta universal de esfera e munhdo
r—BALL
| ~CLAMP
\ ——NEEDLE ROLLER /
’ —
HOUSING \ \ CENTERING BALL HEAD
= B \ , SHAFT
GASKET \ ‘ \ ’ BUTTON / , -
HOUSING | | / )/ jBOOT SEAL
END COVERTN \ \ ||| ~SPRING L
\ [T WASHER / FCLAMP
SPACER
WASHER

BOLT
LpPIN 1
COMPANION = NUT ,
FLANGE \ ~TUBE
—LOCK WASHER

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

A junta universal de esfera e munhao também transmite velocidade n3o constante ao
eixo movido e permite movimento axial relativo entre os eixos motor e movido. Consiste de

uma caixa conectada a um eixo através de um pino, esferas e rolos cilindricos (conforme
mostrado na figura 3).

Comparado a junta universal de cruzeta e dois garfos, a principal vantagem desse
tipo de contrucdo de junta universal refere-se ao baixo valor de forca axial necessdria para o
movimento relativo entre os eixos motor e movido se comparado ao arranjo de entalhado

deslizante. Também apresenta como vantagem menores forcas de empuxo atuantes sobre
as estruturas de suporte e dispensa relubrificagcGes periddicas.

As principais desvantagens desse tipo de contrugdo de junta universal referem-se a

maiores diametros de giro e menores angulo maximo de operacdo da junta. Outro fato
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desvantajoso, decorre de que o aumento do angulo de operacdo da junta limita o

deslocamento axial maximo entre os eixos.

1.4.3 Junta universal de bloco deslizante e munhao

A junta universal de bloco deslizante e munhao transmite velocidade n3ao constante
ao eixo movido e permite movimento axial relativo entre os eixos motor e movido. Consiste
de uma caixa conectada a um eixo através de um pino e mancais, conforme mostrado na

figura 4.

Figura 4 — Junta universal de bloco deslizante e munhdo

RETAINER 4

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Esse tipo de junta foi comumente utilizado na Europa em carros de tragdo traseira e

suspensado independente até a década de 50.

Comparado a junta universal de cruzeta e dois garfos, as vantagens e desvantagens
desse tipo de junta universal s3o essencialmente as mesmas da junta citada em 1.4.2, exceto
pelo fato de que as for¢cas de empuxo necessaria para o movimento relativo entre os eixos

motor e movido sdo comparaveis ao arranjo de entalhado deslizante.
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2 EQUACOES DO MOVIMENTO

A cinemdtica do movimento de uma junta cardan é ndo convencional, sendo que a
cruzeta da junta universal movimenta-se relativamente ao garfo em que estd alojada —

conforme pode ser visto na figura 5 abaixo.

Figura 5 — Movimento relativo da cruzeta em junta universal

Fonte: (Seherr-Thoss, Schmelz, Aucktor, & et al, 2005)

Em situagbes em que os eixos motor e movido operam deslocados de um certo
angulo, desenvolve-se um movimento nao uniforme. Se o eixo motor da junta opera em
velocidade rotacional constante, o eixo movido rotaciona de maneira ndo uniforme quanto a
deslocamento angular, velocidade e aceleracdo. Este movimento tem as seguintes

caracteristicas:

1. O deslocamento e a velocidade angular médios é uniforme. Ou seja, se o garfo
motor gira uma volta, o garfo movido também gira uma volta. No entanto, ao
longo de uma revolucdo, os deslocamentos angulares diferencias, a velocidade
angular e a aceleracao instantaneas ndo sao transmitidos uniformemente através

da junta universal.

2. O deslocamenteo angular do garfo movido acompanha e lidera o deslocamento

angular do garfo movido duas vezes a cada revolugao.

3. A mdxima aceleracdo do eixo movido acontece quando a velocidade angular do

eixo movido coincide com a velocidade angular do eixo motor. Também, a maxima
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aceleracdo e desaceleracdo coincidem com o mdaximo atraso e maximo avanco

respectivamente.

4. A diferenca entre deslocamento angular, velocidade e aceleracdo aumenta ao
passo que o angulo entre os eixos motor e movido aumenta, porém a uma taxa

crescente.

Figura 6 — Junta cardan

Fonte: (USHER, 1993)

Seja[X Y Z]o o sistema de coordenadas fixo no espago com origem no centro da
cruzeta mostrada na figura acima de forma que X esteja alinhado com o brago ¢ da cruzeta e
Z esteja alinhado com o eixo motor antes de a junta universal comecar a girar (por

consequéncia Y tem dire¢do normal do plano do papel).

Depois que o eixo motor gira de um angulo 5; em torno do eixo cuja dire¢do é dada
por Z, o vetorque define a orientagdo do bracgo ¢ da cruzeta é dador por:
cosf; —senf; 07711 cos 31
senf3; cosB; Of]|0|=|senp;
0 0 1110 0 Ixyz
Seja 3, o angulo de que gira o eixo movido devido ao movimento do eixo motor.
Lembrando-se que o eixo movido encontra-se deslocado de um angulo & com relacdo ao
eixo Z (rotacdo em torno de Xe pertence ao plano YZ, o vetor que define a orientacdo do
braco d da cruzeta é dado por:
cosf, —senf, 011 0 0 TT0
—senf}, cosfB, O0|[0 cosa —sena 1| -

0 0 1110 sena cosa 0
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cos 3, —sen f3, —senf,
— | cosasenf3, cosacosfP, sen a] [ ] \ cos acos f3,
—senasenf3, —sena cosf, cosa —sen a cos f3, XYZo

Como a cruzeta comporta-se como um corpo rigido, seus bragos formam 90° o tempo
todo, os vetores que definem a direcio dos bracos ¢ e d sdo necessariamente

perpendiculares e, portanto, o produto escalar dos dois vetores tem de ser nulo, logo:

cos [31 —senf,
sen B1 cosacosf, | =0 - cosPBysen 3, = sen [3; cosacos B3,
—sen a cos 3,

Simplificando-se a igualdade acima, obtemos:

tan 3, = cosatan f3; (2.1)

A equacdo acima pode ser diferenciada para fornecer a relagdo entre as velocidades

angulares dos eixos motor e movido:

() = ()
>\cos? B, = 08\ Cos? B1 “1

Para se simplificar ainda mais a relacdo entre as velocidades angulares dos dois eixos,
podemos langar mdo do seguinte artificio: eleva-se a equagdo ( 2.1 )tan 3, = cos atan f3;
(2.1) ao quadrado e soma-se 1 aos dois lados da equacdo, de modo que fica

reduzida a:

cos’ B, 1

cos?f; 1 —sen?P,; sena
Do que decorre que a relacdo entre as velocidades angulares fica reduzida a:

cosa

= 2.2
W2 =77 sen?B;sen?a @1 (2.2)

Diferenciando-se a equag¢do acima com a suposicdo de que o eixo motor gira a
velocidade constante, resulta a relagdo entre as aceleragdes angulares dos eixos, portanto:

w? cos asen?a sen(2
1 (2B1) (23)
(1 — sen?B; sen?a)?

(i)2=

Para melhor se visualizar as relacdes apresentadas acima, sdo plotados os graficos de
deslocamento, velocidade e aceleracdo angulares do eixo movido em funcdo dos mesmos

parametros do eixo motor, para diversos valores de angulo de operacao.
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3 VIBRACOES, ACELERACOES E VELOCIDADE CRITICA

Devido ao movimento ndo uniforme da junta universal verifica-se que o sistema fica
sujeito a vibragdes. Tais vibracdes sdo responsaveis pela diminuicdo da vida da junta, ruido e
desconforto no caso de veiculos tripulados. A fim de melhor se compreeder esse fen6meno

as vibracoes sdo divididas em trés tipos, a saber: de par secundario, inerciais e torsionais.

Como qualquer outro mecanismo operando em rotag¢do, a junta universal também
apresenta sua frequéncia natural de vibracdo. Caso a operacdo do sistema se dé em
frequéncia préxima a sua frequéncia natural de vibragdo, verifica-se a ocorréncia de
ressonancia do sistema — caracterizado por grandes valores de amplitude do movimento
resultando em tensdes crescentes no material da junta, o que leva ultimamente ao colapso

do sistema.

3.1 Par secundario

Durante a operacdao de uma junta universal deslocadas de um certo angulo a é
verificada a agao de momentos fletores tanto no eixo motor quanto no eixo movido, tais
momentos estdao sempre presentes quando da transmissao de torque entre os dois eixos e

sdo chamados de par secundario.

Em um eixo cardan, o par secundario causa reacdes nas estruturas de apoio e
também nos eixos intermediarios, e podem produzir um efeito similar ao da velocidade
critica excitando os apoios duas vezes por revolugdo. O efeito do par secundario nos eixos
intermediarios é de uma excitacdo de uma vez por revolucdo, e tende a se somar ao efeito

resultante de desbalanceamento.

A resposta dos apoios a vibracdo pode ser uma importante fonte de disturbios, e irdo
ocorrer normalmente em certa faixa de frequéncia e sua amplitude aumenta diretamente
com o aumento do torque transmitido. Mancais de apoio de eixos cardan de varios
componentes sdo muito susceptiveis a esse tipo de vibracdo. O par secundario excitardo os
mancais de apoio nas ocasides em que o eixo cardan estiver girando a uma velocidade
angular correspondente a metade da frequéncia natural dos mancais de apoio. Mancais de
apoio para essa aplicacdao tém em geral uma frequéncia natural de 1000 a 2000 ciclos por
minuto e, portanto, serdo mais gravemente excitados ao eixo cardan girar de 500 a

1000 rpm.
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A experiéncia adquirida em eixos cardan mostra que os valores dos momentos de par
secundario devem ser mantidos abaixo de um certo valor maximo, a fim de se evitar tais
vibracdes maléficas de sensacdo similar a um tremor. Na tabela abaixo, (Society of
Automotive Engineers, 1979, p. 62) estdo contidos estes valores maximos segundo

diferentes tipo de veiculos na condicdo de maximo torque transmitido.

Tabela 3-1: Limites de vibragdes de par secundario

Tipo de veiculo Valor maximo de par secundario (N)
De passageiros 36
De carga leve 67
De carga médio 111
De carga pesado 334

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

O par secundario atuante no plano do eixo motor é dado por:
C, =T tana cos fB;

cuja amplitude vale C; (max)y = Ttana.

O par secundario atuante no plano do eixo movido é dado por:
C, =T sena sen f3;

cuja amplitude vale C; (mayxy = Tsena.

Para pequenos angulos tan o = sen o e, portanto, os pares secundarios atuando nos

eixos motor e movido sdao aproximadamente iguais.

3.2 Vibracgoes torcionais

A velocidade rotacional ndo uniforme de uma junta cardan operando sob angulo
produz vibragGes torcionais. Em um eixo cardan de duas ou mas juntas em série, é desejavel
gue os angulos das juntas sejam dispostos de modo que a comunhao de seus efeitos resulte
em caracteristicas de movimento uniforme quando o defasamento adequado dos garfos for
empregado. Os efeitos de duas ou mais juntas universais operando em um eixo cardan
podem ser combinados e expressos sob a forma de um dngulo torsional equivalente, cuja
determinacdo é feita aplicando-se a equacdo ( 3.1 ) abaixo (Society of Automotive Engineers,

1979):

a?orEQ:afia%i“'ia% (3.1)
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Em que «; representa o angulo da i-ésima junta universal, e o sinal positivo ou
negativo é adotado segundo o defasamento dos garfos dos eixos cardan, conforme pode ser

visto em 3.4.

A amplitude das oscilagdes torsionais que podem ser consideradas aceitdveis
depende da velocidade de operacdo e de caracteristicas das estruturas de sustentacdo e de
outros elementos do eixo cardan e do sistema de propulsao. Foi observado que se os valores
maximos das vibragdes torcionais forem mantidos em até 400 rad/s?, o eixo cardan opera de
maneira satisfatéria para veiculos automotivos (Society of Automotive Engineers, 1979, p.
61). Esse nivel de excitacdo é comparavel a um cardan de uma Unica junta universal

operando com 3° de deslocamento e 3600 rpm de velocidade angular.

Niveis excessivos de vibracdo torsional podem normalmente ser identificados pelas

seguintes caracteristicas:

a. VibragOes torsionais causam momentos reativos nos elementos de apoio, o que
pode excitar o motor a suspensdo e os suportes da suspensdo do eixo traseiro do
veiculo, o que se torna critico caso frequéncias proximas a de ressonancia de

algum desses sistemas seja atingida.

b. Ruidos de engrenagens sdao acentuados e um tipico ruido de chocalho torna-se

perceptivel.

c. Componentes rotativos ndo carregados comumente vibram devido a folgas de
montagem, e caso a frequéncia natural dessa vibracdo seja de dois ciclos por

revolugao haverd ressonancia e agravamento de ruido.

Vibracdes torsionais elevadas sdao mais frequentemente observadas em conjuntos
com duas ou mais juntas em que a diferenca resultante de angulos de operacdo é excessiva,

ou em que a defasagem entre os garfos do eixo é inadequada.

3.3 Vibracgoes inerciais

Esse tipo de vibracdo é produzido pela flutuacdo do torque decorrente da inércia
rotacional da junta universal ser acelerada e desacelerada durante o movimento ndo

uniforme descrito em no item 2, devido ao angulos de deslocamento da junta universal.
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Vibragdes inerciais sdo verificadas mesmo em arranjos da junta universal em que
vibragdes torsionais sao eliminadas devido a simetria dos angulos de operac¢do do conjunto.
S3do bastante similares a vibracdes torsionais, com a ressalva de que ocorrem mesmo em
condicdes de pouca ou nenhuma carga e, além do mais, sdao muito sensiveis a frequéncia de

operacao dos eixos motor e movido.

A amplitude dessas vibragées depende do valor do angulo de que a junta universal

esta deslocado e também da inércia rotacional do eixo entre juntas.

Verifica-se que veiculos automotivos sdo extremamente sensiveis a esse tipo de
vibragao e o disturbio decorrente (ANDREEV, KABANAU, VANTSEVICH, & et al, 2010, p. 135).
Como regra geral define-se como aceitavel um valor maximo de 1000 rad/s? em condigBes
de operacdo continua para as aceleragdes inerciais de veiculos automotivos (Society of
Automotive Engineers, 1979, p. 62). Esse nivel de excitacdo é comparavel a um cardan de
uma Unica junta universal operando com 4°45’ de deslocamento e 3600 rpm de velocidade
angular. Em eixos cardan em que a inércia rotacional de seus componentes é relativamente
pequena (caso de eixos cardan de varios componentes) esse valor maximo limite pode ser
aumentado para 2000 rad/s? — nivel de excitacdo é comparavel a um cardan de uma Unica

junta universal operando com 8° de deslocamento e 3000 rpm de velocidade angular.

Em eixos cardan de varios componentes, é possivel se arranjar os angulos das juntas
e também o defasamento dos garfos de modo que a aceleracdo dos eixos estejam em
oposicdo de fase e, assim, reduzir o efeito das vibragdes inerciais no sistema. Os efeitos de
duas ou mais juntas universais operando em um eixo cardan podem ser combinados e
expressos sob a forma de um dngulo inercial equivalente (em “drive” e em “coast”), cuja
determinacdo é feita aplicando-se as equacdes ( 3.2 ) e ( 3.3 ) abaixo (Society of Automotive

Engineers, 1979).

a? =m-—Da?+n—-2)a?2+ -+ (0)a? (3.2)

ine EQgrive

2
Ao EQupaee = M — Dai £ (n = 2)az_; + -+ (0)af (3.3)

Em que «; representa o angulo da i-ésima junta universal, e o sinal positivo ou
negativo é adotado segundo o defasamento dos garfos dos eixos cardan, conforme pode ser

visto em 3.4.
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Vibragdes inerciais normalmente produzem disturbios em condi¢cdes de pouca ou
nenhuma carga no veiculo. Seus efeitos sao muito similares aos percebidos em condi¢es de

vibracOes torsionais elevadas, exceto pelo fato de serem tipicas de condi¢Oes descarregadas.

3.4 Efeitos do defasamento dos garfos da junta universal

A disposigao dos garfos das juntas universais em eixos cardan influenciam nos valores
dos angulos tosional e inercial equivalentes o que, por sua vez, influencia nos valores das

vibragdes torsionais e inerciais.

Para eixos cardan de trés juntas universais, quatro disposicdes sdo comumente
encontradas em veiculos e sdo mostradas na figura 7, em que os garfos sdo defasados de

angulos de 90° entre si.
Figura 7 — Disposic¢des tipicas de eixos cardan de trés juntas universais

N (1l
1% J

A. Paralelo — Paralelo

B. Cruzado — Paralelo

P
D-

~

C. Paralelo — Cruzado

b oo
2

&

G_

D. Cruzado — Cruzado

Fonte: Autor
O angulo torsional equivalente de cada uma dessas disposicdes é dado por:

Tabela 3-2: Angulo torsional equivalente segundo disposic3o dos garfos

Disposicao dos garfos da junta universal Angulo torsional equivalente

Paralelo — Paralelo 2 2 2

Cruzado — Paralelo

T

2 2 2

Paralelo — Cruzado

|
Q
wWN

2 2
oy — a3

Cruzado — Cruzado ) ) )
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O angulo inercial equivalente de cada uma das disposicdes mostradas na figura 7, por

sua vez é dado por:

Tabela 3-3: Angulo inercial equivalente segundo disposicdo dos garfos

Disposi¢ao dos garfos da junta universal Angulo inercial equivalente

Drive Coast
Paralelo — Paralelo /20(% — o2 205 — o3
Cruzado — Paralelo /20(% + o 203 — a3
Paralelo — Cruzado /20(% — o2 203 + a3
Cruzado — Cruzado /20(% + o /20(% + a5

Para o calculo das vibragdes torsionais, sdo usados os valores de angulos torsionais

acima na equacao ( 2.3 ) em substituicdo do valor de a.

3.4.1 Defasamento de um angulo genérico

Caso a condicdo de diferenca nula entre as rota¢des de entrada e saida seja desejada
(portanto angulo torsional equivalente nulo), o defasamento 6timo entre os garfos das
juntas universais deve ser encontrado — e o procedimento serd apresentado nos paragrafos

seguintes.

Na figura 8 é representado arranjo genérico de um eixo cardan de trés juntas

universais:
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Figura 8 — Esquema de eixo cardan de trés juntas universais

_F f
£ -0z | —ds
, ) ' ’ “r M | “
| d
VISTA DE TOPO € 1 £ 4 : 4 | | 0,
( ‘ 5 LS Y
» 4
. Lo 4 ,-(
! 1 1Y s
g - ’7
‘-'l':f”l LA'U'M:- , ’
Pav 7
‘ t;’

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Na figura 9 abaixo sdo mostrados os dois eixos intermedidrios (F e R) vistos de frente.
O plano do garfo motor D; é assumido alinhado com o plano do angulo da junta universal
04, e inicialmente a localizagdao dos planos dos garfos motores D, e D3 sdao desconhecidas. O
angulo ¢, é medido em sentido antihorario, partindo do plano do garfo motor D; até o plano
do angulo da junta universal 6;. A soma vetorial para o arranjo genérico de trés juntas
universais € mostrado na figura 10. O angulo ¢, é selecionado de modo que a soma vetorial
07 + 62 tenha o mesmo médulo do vetor 8. O angulo @5 é selecionado de modo que o
vetor 62 tenha direcdo oposta a A2 + 62, e disso sera obtido o resultado desejado
(velocidade rotacional de saida do garfo movido d; constante). Os seguintes passos podem

ser seguidos para determinacdo dos angulos de defasamento 6timo:

a. Conforme a figura 10 o eixo vertical é arbitrariamente selecionado como eixo de

referéncia.
b. E tragado o angulo 2¢; em sentido antihorario.

c. Nessa posicdo angular, constréi-se o vetor 82. Logo em seguida constroem-se 0s
2 2 .~ . .z .
vetores 65 e 035, nas posigdes angulares ¢, e @3 selecionadas conforme ja descrito

anteriormente.

d. Na vista frontal (figura 9) sdo tragados os angulos ¢, e @3 a partir dos planos dos

angulos das juntas universais 8, e 05 no sentido horario respectivamente. Dessa
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maneira estao localizados os planos dos garfos motores D, e D3, no instante em que o

plano do garfo motor D; é coincidente ao plano do angulo da junta universal 6;.

Ainda na vista frontal, sdo tragcados os planos dos garfos movidos d; e d, e finalmente

o angulo de defasamento entre d; e D, e o angulo de defasamento entre d, e D;

podem ser determinados.

Figura 9 — Esquema de eixos cardan em vista frontal
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Fonte: (Seherr-Thoss, Schmelz, Aucktor, & et al, 2005)

Uma vez conhecidos os angulos ¢4, ¢, e @3 0s angulos inerciais equivalentes podem

ser determinados conforme a figura 10 abaixo.
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Figura 10 — Solugdo vetorial angulo torsional equivalente
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Fonte: (Seherr-Thoss, Schmelz, Aucktor, & et al, 2005)

3.5 Velocidade critica de rotacao

E bem sabido que eixos girando a certas velocidades angulares podem se tornar
dinamicamente instdveis, do que decorrem vibracdes de grande amplitude que acabam por
resultar na fratura do eixo. Este fen6meno se deve a forcas de desbalanceamento do eixo e
é conhecido por velocidade critica de rotacdo, que corresponde a frequéncia natural de

vibragao transversal do eixo.

Por melhor que seja o processo de fabricacdo do eixo, seu centro de massa nunca
coincide exatamente com o eixo de rotagdo. Devido a essa excentricidade do centro de
massa do eixo girante, é verificada a acdo de uma forga centrigufa que causa flexdao no eixo e
também vibracdo no sistema — uma vez que as reac¢des dos apoios sdo variaveis no tempo. O
fenbmeno pode ser representado como um eixo ideal suportando um rotor cujo centro de

massa esta deslocado de uma distancia e do eixo de rotacdo, conforme a figura abaixo:

Figura 11 — Eixo com rotor desbalanceado

Fonte: (DEN HARTOG, 1956)
Sob a influéncia da forga centrifuga, o eixo ira fletir de uma distancia y na sua regiao

central com relacdo a linha neutra. Essa forca centrifuga é contrabalanceada pela forga
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eldstica restauradora interna do eixo, e a histerese do eixo age como amortecimento. Uma
vibracao auto-excitada na condicdo de velocidade critica tem sua amplitude de deflexao

aumentada indefinidamente caso o amortecimento do eixo seja nulo.

Um eixo cardan tipico pode ser aproximado por um tubo longo e delgado de material
eldstico e, por isso, o valor de sua velocidade critica de rotacdo pode ser expresso por:
EIl

NC:30TL' W (34)

A velocidade determinada pela equacdo acima corresponde a menor velocidade
critica e é aplicdvel para o caso de suportes rigidos (condicdo de contorno biapoiada).
Existem outras velocidades criticas, correspondentes a harmdnicos sucessivos, no entanto

ndo sdo importantes para eixos cardan de veiculos.

3.6 Balanceamento

Sabe-se que um rotor ndo exercera qualquer disturbio varidvel nos mancais que o
suportam se o eixo de rotagao coincidir com algum dos eixos principais de inércia do rotor.
Contudo, devido a limitacbes dos processos de fabricacdo, o centro de massa de um rotor
nunca coincide exatamente com o eixo de rotagdo. Essa excentricidade do centro de massa
gera uma forca centrifuga proporcional ao quadrado da velocidade de rotacdo, causando
deflexao, tensdes e vibragcdes que podem levar ao colapso dos componentes, também

podem ocasionar ruidos desagraddaveis e desconforto para ocupantes de um veiculo.

O balanceamento pode ser definido como o processo de se alterar a distribuicao de
massa de um rotor para se eliminar (ou pelo menos minimizar) vibracdes nos mancais de
suporte do rotor. O desbalanceamento é medido em kg mm, e corresponde ao produto

entre a massa de desbalanceamento e a distancia dessa massa ao eixo de rotagao.

Para se balancear um unico disco pode-se simplesmente adicionar uma massa em
posicao diametralmente oposta a excentricidade original, levando-se em conta que a massa
de desbalanceamento deve ser posicionada em uma posicao radial que gere uma forca

centrifuga de mesma intensidade da forca centrifuga devida ao desbalanceamento original.
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Figura 12 — Balanceamento de dois discos

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Para se balancear um sistema composto por dois discos montados sobre um eixo
ideal o procedimento é mais complexo. E possivel que o sistema esteja estaticamente
balanceado, porém dinamicamente desbalanceado. Esta situacdo é verificada porque o
sistema esta sujeito a acdo de um momento fletor, e devido ao sistema girar em torno de
um eixo fletido verifica-se desbalanceamento. Procede-se entdo a adicdo de massas de
balanceamento a dois planos paralelos de rotacdo, depois de se determinar os valor dessa
massas. Conforme a Figura 12 acima, primeiramente a forca P pode ser substituida por duas
forcas paralelas Pa/L e Pb/L e a forca Q pode ser substituida pelas forcas paralelas Qc/L
e Qd/L. O par de forgas em cada plano é somado vetorialmente e obtém-se as forgas
resultantes R, e R,, que podem ser balanceadas cada uma por uma massa de
balanceamento posicionada diametralmente oposta a direcao das forgas R; e R,. A adigao

das massas C; e C, torna o sistema estaticamente e dinamicamente balanceado.

3.6.1 Origens de desbalanceamento em eixos cardan

Desbalanceamento de eixos cardan sdo resultado de diversos fatores, que sdo

listados a seguir.

a. Assimetria de componentes do eixo cardan, como os garfos da junta universal
gue podem ter massa consideravelmente diferente uns dos outros, ou o tubo

pode ter espessura longitudinalmente varidvel.
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b. O eixo cardan pode estar apoiado fora de centro pelos estruturas de suporte.

c. O proprio eixo cardan pode ndo ser exatamente retilineo (retilineidade do eixo

cardan)

d. Tolerancias de montagem das juntas universais, entalhados e de outros
componentes permitem que o centro de massa do conjunto distancie-se do eixo

de rotagao.

e. O préprio eixo cardan é elastico e, portanto, quando sujeito a acdo de forcas de
balanceamento, deflete até o ponto em que forcas elasticas restauradoras

equilibram as forcas de desbalanceamento.

3.6.2 Método convencional de balanceamento

Balanceamento dinamico é geralmente a uUltima operacgdo realizada na fabricacdo e
montagem de um eixo cardan, e o método mais comum é o convencional, que é

basicamente aquilo descrito anteriormento utilizando-se a Figura 12.

Neste método, os dois planos de balanceamento sdo selecionados tdo proximos as
extremidades do eixo cardan quanto possivel, para que as massas de balanceamento e o
tempo necessario para integra-las ao sistema sejam minimizados. O maximo valor de
desbalanceamento residual admissivel varia conforme a aplicacao e a magnitude de vibracao

gue pode ser tolerada pelos suportes onde o eixo cardan sera montado.

Comumente as massas de balanceamento s3ao soldadas ao tubo do eixo cardan nas
posicOes angulares e valores adequados. A soldagem das massas é processada rapidamente
e pode ser realizada pela prépria maquina que determina o desbalanceamento e como
corrigi-lo. As massas de balanceamento podem estar disponiveis em valores pré definidos ou
podem ser cortados de blocos pela préopria maquina balanceadora conforme necessario.
Deve-se garantir que a adicdo das massas de balanceamento ndo interfirirdo na operacdo do
eixo cardan, tomando-se a precaucdo de que o eixo ndo seja distorcido nem fragilizado no

processo.

Segundo consta em (Society of Automotive Engineers, 1979, p. 218), veiculos de

passageiros e veiculos de carga leves tém seus eixos cardan normalmente balanceados a um
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valor de 0,50 oz-in (0,36 kg-mm), ja veiculos de carga médios ou pesados a um valor de 1,00

oz-in (0,72 kg-mm).

3.7 Lubrificacao

Cruzetas de juntas universais sdao projetadas para reservarem uma quantidade
adequada de lubrificante, que é levado aos rolamentos da junta devido a acdo da forca
centrifuga. Conforme pode ser visto na figura 13 abaixo, a cruzeta da junta universal tem

dutos para lubrificacdo dos rolamentos presentes em cada um de seus munhdes.

Figura 13 — Canais de lubrificacdo da cruzeta de junta universal

Y. e
' //:.’ “

Fonte: (Harnoy, 2002)

Os rolamentos e a cruzeta podem tanto ser lubrificados para a vida ou requerer
relubrificacbes periddicas, feitas através do furo de lubrificacdo. O periodo de relubrificacdo
e o tipo de lubrificante utilizado dependem principalmente da aplicagdo, do torque

transmitido, da velocidade rotacional de operacdo e do ambiente.

Para a maioria dos carros, caminhdes e demais aplicacbes estradeiras e nao
estradeiras, graxas lubrificantes com numero NLGI 1 ou 2 s3o geralmente recomendadas
devido a boa resisténcia a cargas elevadas. Esse tipo de lubrificante normalmente é
composto de dleo mineral refinado e sabdo de 12-hidroxiestearato de litio. Aditivos de
extrema pressdo sdo incorporados ao lubrificante conforme a necessidade, assim como
outros tipos de aditivos, para que caracteristicas especificas de desempenho sejam
atingidas. Uma vantagem de se utilizar graxa como lubrificante advém do fato de que,
devido a sua consisténcia viscosa, os roletes dos rolamentos sdao mais facilmente mantidos

dentro das buchas da junta universal durante o processo de montagem.
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Requisitos tipicos de desempenho de graxas ou dleos lubrificantes que devem ser
atendidos para diferentes aplicagcdes sdao encontrados na norma SAE J310. Além de garantir
durabilidade da junta universal, reduzindo abrasdo e desgaste das superficies em contato, o
lubrificante deve suportar satisfatoriamente possiveis condi¢Ges desfavordveis do ambiente

em que sera utilizado.



34

4 PROJETO DO EIXO CARDAN
4.1 Parametros e requisitos de projeto

Os parametros e requisitos de projeto do eixo cardan para o veiculo agricola (cuja

representacdo esquematica é mostrada na figura 14) sao listados abaixo:
Torque maximo do motor: 1600 Nm;
Madxima rota¢ao do motor: 2200 RPM;
Relacdo de reducdo da marcha mais lenta: 16,47;
Relacdo de reduc¢do da marcha mais rapida: 0,98;
Relacdo de reducdo da marcha de operacdo normal: 2,48;
Madxima distancia entre juntas universais: 636 mm;
Minima distancia entre juntas universais: 548 mm;
Angulos das juntas universais: 3,0° e 1,6°;
Quilometragem: 100000 Km;

Figura 14 — Representagao esquematica de veiculo agricola
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Fonte: (ANDREEV, KABANAU, VANTSEVICH, & et al, 2010)

4.

N

Analise das vibracgdes torsionais e inerciais

Empregando-se as equacgdes ( 3.1 ) a ( 3.3 ) para o calculo do angulo torsional e dos
angulos inerciais equivalentes sera possivel analisar se o eixo cardan do veiculo agricola

estard sujeito a vibragOes torsionais e inerciais acima dos valores recomendados nos



35

capitulos 3.2 e 3.3. Dessa forma o angulo torsional e os angulos inerciais equivalentes sdo

dados por:

Aior EQ = 4 3,02 - 1,62 = 2,60

Cine EQgrpe =V (2 — 1) X 3,02 = (0) x 1,62 = 3,0°

Xine EQcoast — \/(2 —1)x1,6%2—-(0) x3,0%2=1,6°

Uma vez conhecidos os angulos equivalentes, o valor das vibracdes torcionais e
inerciais é dado pelo maximo valor assumido pela equagdo ( 2.3 ) variando-se 3; entre 0° e

360°, portando:
®ror Max = 113,8 rad/s?
®inegyive MAX = 151,5 rad/s?
Winegy,e MAX = 43,1 rad/s?

Comparando-se os valores calculados acima com os valores maximos recomendados
nos capitulos 3.2 e 3.3, pode-se dizer que as aceleracdes torsionais e inerciais estdo dentro

dos limites recomendados.

4.3 Projeto do tubo

Para definicdo do dimensional do tubo de um eixo cardan, didmetro interno ou
externo, espessura e comprimento, € necessario que sejam conhecidos os parametros de
projeto, que sdo: maximo torque de operacdo, maxima velocidade rotacional de operacao,

distancia e desalinhamento entre eixos motor e movido.

Considera-se como maximo torque de operacdo o maximo torque capaz de ser
fornecido pelo motor do veiculo multiplicado pela maior relacdo de reducdo da caixa de
transmissao, a relacdo de stall do conversor de torque, a relacdo de reducdo do eixo trativo,
conforme a configuracdo na qual esta empregado o eixo cardan. No entanto, ha casos em
gue o torque de derrapagem dos pneus é o limite do transmitido pelo eixo cardan. Para o
dimensionamento do eixo cardan é necessario também levar-se em conta o torque atuante
na forma de choque, visto que na condicdo de carga impulsiva a tensdo desenvolvida no eixo
cardan pode ser consideravelmente maior do que a desenvolvida em condi¢cdo de regime

permanente.
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A maxima velocidade rotacional de operacao do eixo cardan corrensponde a maxima
velocidade rotacional de operagdao do motor dividida pela menor relagdo de reducdo da
caixa de transmissdo (que pode ser menor que a unidade). A maxima velocidade rotacional
de operagado pode atuar como fator limitante do comprimento do eixo cardan, pois com o
aumento deste ocorre a diminuicdo da velocidade critica de opera¢do — conforme calculado
no capitulo 3.5 — acima da qual a operagdao do eixo cardan pode resultar no colapso do

sistema.

4.3.1 Selecao de material do tubo

Em geral, emprega-se aco baixo carbono laminado a frio em tubos de eixos cardan.
Para a fabricacdo de tubos, as chapas de ago passam por um processo de conformacgdo por
rolos de modo que adquiram forma cilindrica porém ainda em perfil aberto. Posteriormente
passam por um processo de soldagem continua e o perfil é fechado. Em seguida o tubo
passa por um tratamento térmico de normalizacdo para alivio das tensdes residuais na
regido termicamente afetada pela soldagem e para que o tubo seja finalmente endireitado,
processo de correcao da ovalizagao da secao transversal e melhorar a cilindricidade do tubo,
em alguns casos estirado e, finalmente cortado em um comprimento conveniente.

Representa-se na figura 15 abaixo os processos listados anteriormente forma simplificada:

Figura 15 — Processo de fabricagdo de tubo

Soldagem
continua Estiramento

Aco Laminado Conformacao por rolos Endireitamento

Fonte: (ANDREEV, KABANAU, VANTSEVICH, & et al, 2010)

4.3.2 Dimensionamento do tubo

A tensdo de cisalhamento em um tubo de secdo circular € maxima nas fibras mais
externas do tubo, e é calculada por:

16Td,

R o
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Sabendo-se que o torque maximo de aplicacdo corresponde ao maximo torque do
motor multiplicado pela relagdo de redugdao da marcha mais lenta (apresentados em 4.1) é
possivel dimensionar o tubo. Selecionando-se um tubo com 125,0 mm de didmetro externo

e 4,5 mm de espessura a tensao de cisalhamento na condigao de maximo torque calculada é
de:

16 x (1600 x 12,47) x 0,1250

Sen = — 200 MP
sM 1(0,1250% — 0,1160%) a

Neste trabalho pretende-se utilizar aco de resisténcia ao cisalhamento de 300 Mpa e,
com isso, o fator de segurancga calculado é entdo de 1,5 e acomoda situagdes como cargas

impulsivas e eventuais abusos de aplicacao.

Uma vez calculado o nivel de tensdo atuante no tubo, é possivel estimar sua vida em

fadiga valendo-se do grafico S-N mostrado na figura 16 abaixo.

Figura 16 — Curva S-N de tubos de segdo circular

100, - e ——
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Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Confrontando-se o valor de tensdo atuante no tubo com a curva S-N mostrada acima,
estima-se uma vida de 50000 ciclos — a que corresponde uma quilometragem de cerca de

100000 Km (ANDREEV, KABANAU, VANTSEVICH, & et al, 2010) para veiculos agricolas.

4.3.3 Verificacdo da velocidade critica de rotacao

Uma vez conhecidas as dimensdes do tubo, é possivel verificar se a maxima rotacao

do eixo cardan é proxima de sua velocidade rotacional critica. Para tal verificacdo aplica-se a

equacao(3.4):
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1(0,125% — 0,116%)

64
1(0,125%2 — 0,1162)
4

(2,0 X 1011) x ( ) X 9,81

N. = 30m = 24300 rpm

(7,8 x 107 ( ) x 0,636) % 0,6363

De acordo com as informacdes disponiveis em 4.1 a mdxima velocidade rotacional do

eixo cardan é de 2250 rpm.

Comparando-se a maxima velocidade rotacional do eixo cardan a primeira velocidade
critica calculada, pode-se dizer que a condi¢do de operacgdo esta consideravelmente distante

da condicdo de velocidade critica.

4.4 Projeto da haste entalhada

O entalhado é um elemento de maguina que pode ser compreendido como varias
chavetas (correspondentes aos dentes do entalhado) e vdérios rasgos de chaveta
(correspondentes aos espacos entre os dentes) espacados igualmente de maneira radial.
Normamente tém um angulo de pressao menor que 45° e podem ter dentes retos ou com

perfil evolvente, conforme a figura 17 abaixo:

Figura 17 — Perfis de entalhado
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Fonte: Autor

Em um eixo cardan, a funcdo basica de um entalhado é transmitir torque entre o eixo
motor e o eixo movido. Além dessa funcdo, em vdrias aplicacdes deve ser capaz de
acomodar mudancgas de comprimento decorrente do movimento da suspensdo do veiculo.
Muito embora a principal solicitacdo mecanica do entalhado seja devido ao torque
transmitido, as solitagdes devidas aos efeitos dos momentos de pares secundarios e do

desbalanceamento do conjunto (sobretudo nos casos em que opera em altas velocidades
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rotacionais) ndo devem ser desprezadas. Portanto o entalhado deve ter resisténcia
suficiente para transmitir o maximo torque de aplica¢do, levando-se em consideragao

carregamentos de choque, e também longa vida em fadiga.

O perfil de dentes evolventes é o mais comumente empregado pois oferece uma
série de vantagens, é auto-centralizante, usinagem barata e de facil inspe¢ao dimensional.
As varias proporcdes empregadas na definicdo do perfil evolventes dos dentes do entalhado
e as tolerancias associadas a cada um deles sdo mostradas em (American National Standards
Institute, 1970), para angulos de pressao de 30, 37,5 e 45°. O angulo de pressao deve ser
escolhido segundo questdes econdmicas e conforme a aplicagdo: se é requerido que um
membro deslize contra o o outro enquanto torque é transmitido, recomenda-se um angulo
de pressdo de 30° para diminuicdo do esforco axial de atrito e uma razao de 2,25 a 2,75
entre o comprimento e o didmetro de passo do entalhado. Outra medida empregada para
reducao do esfor¢o axial atuante no deslizamento do entalhado é o revestimento por uma

camada de baixo atrito, comumente de base polimérica.

4.4.1 Dimensionamento da haste entalhada

A tensdo de cisalhamento em uma haste entalhada de secdo circular é calculada nas
fibras localizadas na base dos dentes, e é dada por:

16T

g = Tr_df; (4.2)
Selecionando-se um entalhado de 46 dentes e 87,7 mm de diametro de topo dos
dentes (American National Standards Institute, 1970), o didmetro da base dos dentes é de

74,1 mm, portanto:

_ 16 x 20000

= e 250 MP
S = 007413 >0 MPa

A tensdo de cisalhamento atuante nos dentes do entalhado é dada por:

2T

Sep = ————— 4.3
SD 7 DtLN/2 (4.3)
Em que D representa o didmetro de passo (85.6 mm), t a largura dos dentes
(2,92 mm na altura do diametro de passo), L o comprimento do entalhado (68.5 mm) e N o

numero de dentes (46), e calculando-se:
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. _ 2 % 20000 — 100 MP
SD ™ 0,0856 x 0,00292 x 0,0685 X 46/2 a

4.4.2 Dimensionamento do garfo entalhado

A tensdo de cisalhamento em um garfo entalhado de secao circular é calculada na
regido localizadas entre o diametro de base dos dentes (que corresponde ao diametro de
topo dos dentes da haste entalhada somado da tolerancia radial) e o diametro externo, e é

dada por:

16Td,
T[(d —diq)

Selecionando os valores de dj; e de d, como 87,75 mm e 100,0 mm:

s = (44)

o _ 16X20000x0,1000
S = 1(0,1000% — 0,0875%) 4

O comprimento do entalhado do garfo deve ser o suficiente para acomodar o
movimento axial da haste entalhada, satisfazendo com excesso o requisito de mudanca de
comprimento devido aos movimentos da suspensao. Levando-se em conta os parametros e

requisitos de projeto em 5.1, o comprimento do entalhado do garfo deve ser de:

L8 = [haste 4 AL, + Excesso = 68,5 + 85,0 + 21,5 = 175 mm

ent

Baseando-se nas andlises de tensdes atuantes na haste entalhada e no garfo
entalhado, procede-se a selecdo do material. Uma vez que o entalhado é projetado para ser
mais resistente do que a haste, o modo comum de falha é o surgimento de trinca devido a
fadiga no raio de concordancia do entalhado. Para se atender as necessidades da aplicacdo
comumente recorre-se ao emprego de acos de médio carbono, com resisténcia ao
cisalhamento de 350 MPa passando por um processo de endurecimento para se atingir uma
dureza superficial de pelo menos 70 R.. Utilizando-se esse tipo de material, pode utilizar a
curva S-N abaixo (Society of Automotive Engineers, 1979) para determinacdo da vida em

fadiga da haste entalhada.
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Figura 18 - Curva S-N de haste entalhada

MPLETELY REVERSED TORSIONAL LOADING

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Confrontando-se o valor de tensdo atuante na haste entalhada com a curva S-N

mostrada acima, estima-se uma vida de 50000 ciclos.

4.5 Projeto das juntas universais

A vida util de um eixo cardan é determinada principalmente pelas juntas universais.
Se a lubrificacdo e a vedacdo sdo adequadas, a vida das juntas é limitada pela sua resisténcia
a fadiga devida a flexdo e a pressdao de contato decorridos milhares de ciclos. Se a
lubrificacdo ou a vedacdo é deficiente a vida é limitada por corrosdo e por abrasdo devido ao
desgaste dos componentes da junta. Para o projeto da junta universal abaixo, sera assumido

gue a lubrificacdo e a vedacdo sdao adequadas.

O ponto de partida para o projeto das juntas universais sera a especificacdo da vida
de 100000 km em regime de operacdo normal, que corresponde a um periodo de operacdo
de 5000 horasconforme calculado abaixo:

1000000km x 3000 rev/km

= 5000 h
1000 rev/min X 60min/hora

A vida de uma junta universal é uma funcdo do torque, do angulo e da velocidade
rotacional de operacdo. Portanto, para que o dimensionamento da junta resulte num valor
adequado de vida, estes parametros devem ser levados em conta pelo projetista. Para tanto,
pode-se consultar o gréfico da figura 19 — em que é proposta uma relacdo entre o torque
atuante na junta universal em uma condicdo padrdo de inclinacdo de junta de 3°, velocidade
de operagao de 1000 rpm e 3000 horas de vida B;, e o fator de rolamento (serd explicado

adiante).



Figura 19 — Fator de rolamento
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Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Se a junta universal ndo opera inclinada de 3° a 1000 rpm e a uma vida B, esperada

de 3000 horas, entdo devem ser empregados os fatores de correcdo de angulo, velocidade e

vida —também propostos pela SAE e que podem ser retirados dos graficos abaixo.

Figura 20 — Fator de corregdo develocidade e de angulo
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Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)
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Figura 21 — Fator de corregdo de vida By,

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Conhecendo-se a condi¢do normal de operagao e a vida B;, esperada, os fatores de
correcao podem ser obtidos dos graficos acima, e o torque corrigido para emprego do

grafico da figura 19 pode ser calculado:

. _ T 3 4000
corrigido = Ka. Ks. Kp. - 09x%x1,0x0,9

= 5000 Nm (4.5)
Portanto o valor de fator de rolamento obtido no grafico da figura 19 é de 5,10.

O fator de rolamento corresponde ao produto da drea de rolamento de cada eixo
munhdo da junta universal (que serve de pista interna de rolamento) pelo braco da forca
atuante na junta universal. O fator de rolamento serve como indice para se comparar a
capacidade de diferentes juntas universais de maneira simplificada. A figura 22 abaixo

representa graficamente as grandezas usadas para determinacado do fator de rolamento:
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Figura 22 — Representag¢do do fator de rolamento

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

Sabendo-se um valor proposto para o fator de rolamento, torna-se possivel a escolha
inicial das dimensdes das juntas universais capazes de transmitir o torque requerido em

niveis seguro de tensao.

. DRL
"~ 16387

(4.6)

4.5.1 Dimensionamento das juntas universais

Tendo-se fixado um valor aproximado para o fator de rolamento, sdo agora
selecionados valores para o didmetro dos munhdes, distancia entre centro de cruzeta e
centréide da pista de rolamento dos roletes (que corresponde ao braco da forga atuante na
junta universal) e o comprimento da pista de rolamento dos roletes. Para inicio do

dimensionamento selecionamos os valores de 45.7mm, 65.0mm e 29.0mm respectivamente.

Sendo T, o torque mdaximo a ser resistido pela junta universal, a for¢a atuante em

cada munhao (de maneira simplificada no centrdide da pista de rolamento) é dada por:
Fo Tm 20000
2R 2x0.0650

A tensdo devido a flexdo na secdo A-A (mostrada na figura 22) tem valor maximo de:

154 kN (4.7)
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_ 32KFLD 32X 1,5 x 154000 x 29,0 X 45,7
~ m(D*-D¥) T X (45,74 — 8,0%)

= 715 MPa (4.8)

Munhodes temperados e cementados exibem tipicamente tensdao de ruptura de cerca
de 1500 MPa. A vida em fadiga de uma junta universal submetida a ciclos sucessivos de
tor¢do pode ser prevista utilizando-se o diagrama S-N mostrado na figura 23 abaixo, do que
se espera uma vida de 50000 ciclos da junta universal dimensionada. Para o tipo de ensaio
usado para determinagdo do diagrama S-N abaixo o tipo de falha esperado é o surgimento

de trinca no raio de concordancia na base do munhao devido a flexao.

Figura 23 — Curva S-N de junta universal

Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

4.5.2 Dimensionamento dos rolamentos da junta universal

As juntas universais de veiculos automotivos comumente empregam rolamentos sem

gaiola, como pode ser visto na figura 24 abaixo.

Figura 24 — Rolamento sem gaiola de junta universal

Fonte: Autor

Sdo usados nos rolamentos das juntas universais tanto rolos de extremidade esférica
quanto de extremidade plana (figura 25 abaixo); os de extremidade esférica sdo mais
comumente empregados por serem mais baratos, no entanto os de extremidade plana tém

maior area efetiva de contato com o munhao.
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Figura 25 — Padrdo de contato dos rolos do rolamento da junta universal
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Fonte: Autor

Rolos de extremidade esférica sdao normalmente fabricados com um perfil
controlado, diferente de um perfil exatamente cilindrico com a finalidade de se melhorar o
padrdo de contato entre os rolos e 0 munhdo. Os padrbes de contato sdo mostrados na
figura 26 abaixo e, comparando-os, pode-se notar que o uso de perfil controlado minimiza
fatores de aumento da pressdo de contato nas extremidades, tanto na condicdo de
alinhamento ideal quanto em condi¢do de alinhamento nao ideal (decorrente de toleréncias
de fabricacdo e montagem e também da deflexdo causada pelo torque atuante na junda)

entre o munh3o e os rolos.

Figura 26 — Padrdo de contato dos rolos da junta universal
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Fonte: (Society of Automotive Engineers, 1979)

A razdo entre o comprimento e o didmetro dos rolos de juntas universais
normalmente se situa entre 3,50 e 8,50 (Society of Automotive Engineers, 1979). Portanto,

neste trabalho serdo usados rolos com 6.0 mm de diametro (d = 6,0).

Na figura 27 sdo mostradas as folgas radial e circunferencial. Para vida étima dos
rolamenos da junta universal de veiculos automotivos, valores minimos para tais folgas sdo
recomendados: 0,03 mm para a folga circunferencial, de modo que étima orientacao dos
rolos seja obtida; 0,003 mm para a folga radial, visto que os rolos apenas oscilam a folga

pode ser bastante pequena.
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Figura 27 — Folga diametral e folga circunferencial

Fonte: Autor

O numero de rolos é dado pela férmula abaixo (Harnoy, 2002):

_1'[(D+d)_7T><(45.7+6.0)_27
T T 6.0 -

Uma vez que as dimensdes do rolamento foram tentativamente calculados, é

(49)

possivel proceder com o calculo das pressdes de contato entre os rolos e o munhao e entre
os rolos e as buchas, conforme a teoria Hertiziana. Na figura 28 abaixo é representado um
rolamento de junta universal cujo munhao estd sob a a¢do da forca F, assumida como radial
por simplificacdo. A carga é dividida desigualmente os rolos, conforme pode ser visto na
figura 28, e devido a tolerancia radial, rolos distantes de pouco menos de 90° do rolo mais

intensamente carregado encontam-se descarregados.
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Figura 28 — Distribui¢cdo de forgas em rolamento carregado radialmente

F_'

Fonte: (Harnoy, 2002)

O valor da pressdo de contato média (MPa) entre os rolos e o munhdo é calculada

Scry = 204,5 P°<1+1> 4.10
CRM — ) L d D ( )

J4 o valor da pressdo de contato média (MPa) entre os rolos e a bucha é calculada

pela férmula:

pela férmula:

Scrg = 204.5 P"(l 1) 411
CRB — ) L d B ( ' )

Nas duas equacgdes acima, d, D, L e B (diametro interno da bucha — ver figura 22 —
51,5 mm) sao usados em mm.E P, representa a carga do rolo mais intensamente carregado,

em N, que por sua vez é dado por:

p _OF_5x154000 .
° n 27 7
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Portanto os valores de Scry € Scrp podem ser calculados, e valem 2790 MPa e
2460 MPa respectivamente. Segundo recomendacgao de (Society of Automotive Engineers,

1979) os valores de pressdo de contado médio ndo devem ultrapassar 3000 MPa.
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5 PROJETO DO EIXO CARDAN DO IMPLEMENTO AGRIiCOLA

Para projeto do eixo cardan do implemento agricola do veiculo mostrado na figura 14
serd a mesma metodologia empregada no capitulo 4.

5.1 Parametros e requisitos de projeto do implemento agricola

Os parametros e requisitos de projeto do eixo cardan para o veiculo agricola (cuja

representacdo esquematica é mostrada na figura 14) sao listados abaixo:
Poténcia: 1600 Nm;
M4dxima rotacdo de operac¢do: 850 RPM;
Minima rotacdo de operacdo: 540 RPM;
Madxima distancia entre juntas universais: 1236 mm;
Minima distancia entre juntas universais: 1088 mm;
Angulos das juntas universais: 5,5° e 3,3°;

Vida de trabalho: 2000 horas

5.2 Dimensionamento do tubo (implemento agricola)

O torque a ser transmitido pelo eixo cardan do implemento agricola é calculado

segundo a férmula:

. P 25000 40N
imp_a—(SiW— m
60 ) <™

Selecionando-se como didametros interno e externo do tubo 53 mm e 56 mm

respectivamente, temos que — conforme a equacdo (4.1 ) — a tensdo no tubo vale:

16Td, 16 x 440 x 0,056

>s n(d% —d" _ m(0,056% — 0,053%) 65 MPa

Para esta aplicacdo pode ser empregado aco de resisténcia ao cisalhamento de
100 Mpa e, com isso, o fator de seguranca calculado é entdo de 1,5 e acomoda situacdes

como cargas impulsivas e eventuais abusos de aplicacdo.
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5.3 Dimensionamento da haste e garfo entalhados (implemento

agricola)

Selecionando-se um entalhado de 28 dentes e 37,64 mm de diametro de topo dos
dentes (American National Standards Institute, 1970), o diametro da base dos dentes é de
31,58 mm, a tensdo de cisalhamento na haste é dada pela equagdo (4.2 ):

16 X 440

Se=—— """ __70MP
ST 1x0.031583 4

A tensdo de cisalhamento nos dentes do entalhado é dada pela equacdo ( 4.3 ), e

vale:

2 X440

Sery = =30 MP
D™ 0,03647 x 0,00205 x 0,0301 X 28,2 a

Sendo o didmetro de passo 36,47 mm, a largura dos dentes 2,05 mm (na altura do

didmetro de passo), o comprimento do entalhado 30,1 mm e o nimero de dentes 28.

A tensdo de cisalhamento em um garfo entalhado de secdo circular é calculada pela

equacao ( 4.4) e, selecionando os valores de dp4 e de d, como 31,61 mm e 37,20 mm:

16 x 440 x 0,3720

Sc =
5 7 1(0,3720% — 0,03161%)

=90 MPa

O comprimento do entalhado do garfo deve ser o suficiente para acomodar o
movimento axial da haste entalhada, satisfazendo com excesso o requisito de mudanca de
comprimento devido aos movimentos da suspensao. Levando-se em conta os parametros e

requisitos de projeto em 5.1, o comprimento do entalhado do garfo deve ser de:

L8210 = [haste 4 AL, + Excesso = 30,1 + 148,0 + 23,9 = 202 mm

ent

5.4 Dimensionamento da junta universal (implemento agricola)

Tendo-se em conta os parametros e requisitos de projeto do implemento agricola,
listados em 5.1, os fatores de correcdo podem ser retirados da figura 20 e da figura 21.
Entdo o torque corrigido é calculado segundo a equacdo (4.5 ):

T 440

T _ = 420N
corrigido Ka. Ks. Ky, 08x1,2x1,1 m
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O valor de fator de rolamento correspondente ao Tcorrigido de 420 Nm na figura 19 é
de 0,4. Partindo-se desta informacdo, pode-se selecionar como dimensdes da junta
universal: didmetro do munhdo 17,0 mm; distancia entre centro de cruzeta e centréide da

pista de rolamento dos roletes 40,5 mm; comprimento dos roletes: 9,50 mm.

A forga atuante em cada munhdo (de maneira simplificada no centréide da pista de

rolamento) é dada pela equagdo (4.7 )( 4.6 ):

T 440

=R~ 2% 00405

= 5,5kN

A tensdo devido a flexdo na secdo A-A (mostrada na figura 22) tem valor maximo de:

32KFLD B 32x1,5x%x5500x%x9,5%x17,0

S = - = 165 MP
n(D* — D) Tt x (17,0 — 5,0 4

5.4.1 Dimensionamento dos rolamentos da junta universal (implemento

agricola)

Seguindo-se a recomendac¢do de que a razdo entre o comprimento e o diametro dos
rolos de juntas universais deve se situar entre 3,50 e 8,50 (Society of Automotive Engineers,

1979), serdo usados rolos com 2,40 mm de didmetro (d = 2,40 mm).

O numero de rolos pode entdo ser calculado pela equacdo (4.9 ) e é dado por:

_ mx (17,0 + 2,40) ’c
B 2,40 N

n

As pressbes de contato podem ser calculadas segundo as equagbes (4.10 ) e ( 4.11),

e com diametro interno da bucha de 19,5 mm, resultam em 1520 MPa e 1330 MPa.
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6 MODOS DE FALHA TiPICOS E SUAS CAUSAS

Neste item serdao apresentados os tipicos modos de falha de cada um dos

componentes dimensionados acima, assim como suas causas.

6.1 Modos de falha do tubo

O tubo de um eixo cardan tem dois modos de falhas tipicos. O primeiro é causado
por esforcos estaticos e é devido a sobrecarga, decorrente do dimensionamento incorreto
da secdo transversal e da escolha inadequada do material, resultando em niveis de tensoes
elevados que nao podem ser suportados pela se¢ao transversal do material de que se
compoe o tubo. Um exemplo de tubo que falhou segundo este modo é mostrado na figura
29 e pode-se notar a deformacdo pldstica sofrida pelo material devido ao carregamento

torsional.

Figura 29 — Falha do tubo devido a sobrecarga

Fonte: Autor

O outro modo de falha tipico de um tubo de eixo cardan causado por esforgos
dindmicos e pode ser atribuido ao dimensionamento incorreto da secdo transversal e a
escolha inadequada do material, resultando em niveis de tensdes elevados que ndao podem
ser suportados pela secdo transversal do material de que se compde o tubo por um nimero
suficiente de ciclos de torsdes sucessivas, ou pode ser atribuido ao fim de vida previsto em
projeto — situagao na qual o eixo cardan do veiculo atingiu ou excedeu prazo minimo

previsto para substituicio do componente. Um exemplo de tubo que falhou devido a fadiga
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é mostrado na figura 30 e pode-se notar o surgimento de trinca no tubo, formando um
angulo de aproximadamente 45° com seu eixo longitudinal — que corresponde ao plano de
maior tensdo normal (tensdo principal) visto que o tubo esta submetido principalmente a

cargas torsionais.

Figura 30 — Falha do tubo devido a fadiga

Fonte: Autor

6.2 Modos de falha da haste entalhada

Os dois modos de falha tipicos do tubo do eixo cardan também sdao modos tipicos de
falha da haste entalhada. Exemplos de falhas devido a sobrecarga sdo vistos na figura 31 e

na figura 32.

Figura 31 — Falha da haste entalhada devido a sobrecarga (baixa dureza do nucleo)

Fonte: Autor
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Na figura 31 acima é possivel verificar o aspecto de falha fragil (carregamente
estatico) e também que a sec¢do transversal em que ocorreu a falha é normal ao eixo
longitudinal da haste, sinal de que o endurecimento da haste nas regides mais internas
(nucleo) nao foi suficiente — do que se pode inferir que houve problemas no tratamento

térmico empregado para aumento de dureza da peca.

Figura 32 - Falha da haste entalhada devido a sobrecarga (boa dureza do nucleo)

Fonte: Autor

Na figura 32 acima é possivel verificar o aspecto de falha fragil (carregamente
estatico) e também que a secdo transversal em que ocorreu a falha forma um angulo de
aproximadamente 45° com o eixo longitudinal da haste, comum em hastes cujo tratamento

térmico empregado para aumento de dureza da peca foi realizado de maneira satisfatoria.

Figura 33 — Falha da haste entalhada devido a fadiga

Fonte: Autor

Para a falha devido a fadiga da haste entalhada (figura 33 acima)vale o mesmo que
foi escrito para a fadiga do tubo no item 6.1, com a observagdo de que a trinca se inicia na
regidao do raio de concordancia da base dos dentes do entalhado e progride segundo um

angulo de aproximadamente 45° com relagao ao eixo longitudinal da haste.
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Outro modo de falha tipico da haste entalha é devido a lubrificacdo deficiente,
causada pela falha da vedagdo e consequente escape de lubrificante e ingresso de
contaminantes, resultando na abrasao excessiva do material da haste entalhada, conforme

pode ser visto na figura 34.

Figura 34 — Falha da haste entalhada devido a vedagdo deficiente

Fonte: Autor

6.3 Modos de falha do garfo entalhado

Os modos de falha do garfo entalhado sdo similares aos modos de falha da haste
entalhada e sera mostrada apenas a figura 35, correspondente a fadiga do garfo entalhado.
Repara-se que de maneira parecida, a trinca progride a partir de regidao de concentracdo de
tensdo no raio de concordancia da base dos dentes entalhados segundo um angulo de 45°

com relagao ao eixo longitudinal da peca.

Figura 35 — Falha do garfo entalhado devido a fadiga

Fonte: Autor
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6.4 Modos de falha da cruzeta da junta universal

Os esforgos principais a que estdo sujeitos os quatro munhdes da cruzeta da junta
universal é de flexdao e de pressdao de contato. Dessa forma, os modos tipicos de falha da
cruzeta sdo devido a sobrecarga, devido a fadiga de contato e também devido a lubrificacdo

deficiente.

As falhas devidas a sobrecarga sdo decorrentes do dimensionamento incorreto da
secdo transversal e da escolha inadequada do material da cruzeta, resultando em niveis de
tensdes elevados que nao podem ser suportados pela se¢do transversal do material de que
se compOe a cruzeta. Um exemplo de cruzeta que falhou segundo este modo é mostrado na

figura 36.

Figura 36 — Falha da cruzeta da junta universal devido a sobrecarga

Fonte: Autor

As falhas devidas a pressdo de contato sdo comuns a mancais de rolamento e podem
ser atribuidas ao dimensionamento incorreto da drea da pista de rolamento dos munhdes e
a escolha inadequada do material e do tratamento térmico, resultando em pressdes de
contato excessivamente elevadas que ndo podem ser suportadas pela superfice dos
munhodes da cruzeta por um numero suficiente de ciclos de rotacdes sucessivas, ou pode ser
atribuido ao fim de vida previsto em projeto, um exemplo desse tipo de falha é mostrado na

figura 37.
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Figura 37 — Falha da cruzeta devido a pressdo de contato

Fonte: Autor

Outro modo de falha tipico é devido a lubrificacdo deficiente, causada pela falha da
vedacdo e consequente escape de lubrificante e ingresso de contaminantes, resultando na

abrasdo excessiva do material da haste entalhada, conforme pode ser visto na figura 38.

Figura 38 — Falha da cruzeta devido a lubrificagdo deficiente

Fonte: Autor
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7 CONCLUSAO

Neste trabalho foram apresentadas as funcionalidades cumpridas por um eixo cardan
em um veiculo automotivo agricola, transmitir torque entre dois eixos desalinhados e com
compensac¢dao de comprimento, e diferentes arranjos do mecanismo que sao empregados

atualmente.

A rotac¢do ndo uniforme do eixo movido mediante o emprego de junta universal foi
explicado através de equacdes algébricas. Da ndo uniformidade da rotacdo do eixo movido
decorrem vibragdes que s3ao transmitidas a todos os outros componentes do trem de
propulsdo de um veiculo automotor, podendo resultar na diminuicdo de sua vida util. As
vibragdes sdo divididas em subcategorias que se diferenciam na maneira como seus efeitos
sdo sentidos e como suas intensidades sdao calculadas. Sdo apresentadas medidas para
mitigar os efeitos nocivos dessas vibracdes e também métodos para se calcular os resultados

obtidos do emprego de tais medidas.

Uma vez mostradas as caracteristicas basicas de sua operacao, é proposto o projeto
de um eixo cardan para o trem de forca de um veiculo automotivo agricola de grande porte,
e também de um eixo cardan para seu implemento agricola, cujos requisitos e parametros
de projeto s3ao conhecidos. Para cada um dos componentes do eixo cardan é proposto
dimensionamento e sdo apresentadas equacdes para cdlculo das tensdes atuantes e,
também, sdao mostrados processos de fabricacao por que passam os materiais selecionados
de modo que atendam com seguranca as solicitacdes mecanicas a que estdo submetidos

durante a operacdo do veiculo.
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