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Resumo

O virabrequim € um dos principais componentes do motor de combustdo interna e sua
funcdo €, em conjunto com a biela, transformar o movimento de translagdo do pistdo em
movimento de rotagcdo. Como sofrem carregamentos ciclicos durante toda sua vida util, o
principal tipo de falha de um virabrequim € por fadiga. Porém, por estarem sujeitos a
carregamentos complexos, tensdes multiaxiais sdo geradas resultando no problema da fadiga
multiaxial. Nos dltimos anos, diversos métodos que tratam desse problema foram apresentados,
porém, até hoje, nenhuma abordagem foi universalmente aceita. Este trabalho apresenta a
avaliacdo da vida de dois virabrequins fornecidos pela empresa ThyssenKrupp Metalirgica
Campo Limpo Ltda quanto a falha por fadiga utilizando os critérios de fadiga multiaxial para
elevado numero de ciclos de Matake, McDiarmid e DangVan, baseados nos planos criticos, € os
critérios de Sines, Crossland e Kakuno-kawada, baseados nos invariantes de tensido. Ao longo do
trabalho, é descrita a cinemadtica e a dinamica do movimento de um virabrequim bem como uma
forma adequada de tratamento para a vibracdo torcional. Com base nos esforgos, € feita a analise
de tensoes através do método de superposicao de esforgos unitarios. Os resultados das tensdes sao
utilizados como entradas em um algoritmo especialmente desenvolvido para os critérios de fadiga
citados. As andlises feitas mostram que os projetos analisados sdo seguros quando avaliados

utilizando tais critérios.

Palavras Chave: Materiais - Fadiga, Motores de combustio interna, Método dos elementos

finitos.
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Abstract

The crankshaft is one of the most important components of the internal combustion engine
and its function is, with the rods, transforming the linear movement of the piston into rotation. As
it is under cyclic loading during all of his life, the main type of failure in these components is due
to fatigue. However, as they are subject to complex loads, multiaxial stresses arise, which results
in the problem of multiaxial fatigue. Recently, several approaches to this problem were proposed
but until now, there is no universally accepted approach. This work evaluates the life of two
designs of crankshafts provided by ThyssenKrupp Metalurgica Campo Limpo Ltda with respect
to the fatigue failure using the multiaxial high-cycle fatigue criteria of Matake, McDiarmid and
Dang Van, based on critical planes, and Sines, Crossland and Kakuno-Kawada, which are based
on the stress invariants. Throughout the work it is described the kinematics and the dynamics of
the cranckshaft movement and an appropriate form of treatment for the torsional vibration. Based
on the loads, a stress analysis is performed using the finite elements method and the superposition
principle. The resulting stresses are used as inputs in a specially developed algorithm to evaluate
the fatigue criteria cited. These analyses show that the designs are safe when they are evaluated

using such criteria.

Key words: Materials — Fatigue, Internal combustion engines, Finite element method.
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1 INTRODUCAO

O mercado atual requer motores menores, mais econdmicos € mais potentes. Leis obrigam
fabricantes a diminuir suas emissdes de carbono. Menos emissdo significa mais eficiéncia na
queima de combustivel e uma forma de se obter isso € aumentar a pressdo ou a relagdo ar-
combustivel dentro da cimara de combustdo. Assim, os estudos na darea de durabilidade e
otimizac¢do tornam-se cada vez mais importantes para a inddstria automotiva.

Como definido por Giacosa (1986), motores sdo maquinas que tem por objetivo transformar
algum tipo de energia em energia mecanica. No caso deste trabalho, tratar-se-4 de motores de
combustdo interna, ou seja, motores que transformam, dentro de uma camara, energia
proveniente de uma reacao quimica (combustdo de um gas) em energia mecanica que movimenta
as partes moveis do motor, tais como pistdo, biela, virabrequim e comando de vélvulas.

Segundo Zissimos (2001), nas ultimas décadas foram desenvolvidas ferramentas
sofisticadas que podem aumentar a compreensdo dos fendmenos fisicos associados ao
funcionamento de componentes vitais do motor. Isso € particularmente verdade para os
virabrequins, um dos componentes mais estudados e mais importantes do motor de combustao
interna.

O virabrequim ou arvore de manivelas ou cambota € o componente do motor que traduz o
movimento alternativo linear do pistdo em movimento de rotacdo. Ele é basicamente um eixo
principal, onde estdo localizados os munhdes, com sub-eixos descentralizados, onde se
encontram os moentes, que fornecem torque ao eixo principal quando submetido a uma carga. A
carga do sistema vem da pressao do cilindro devido a explosdo de um combustivel e da inércia da

biela conectada ao pistdo. Na Figura 1.1 € apresentado um virabrequim e seus componentes.


http://pt.wikipedia.org/wiki/Cambota
http://pt.wikipedia.org/wiki/%C3%81rvore_de_cames

Munhoes

Contrapeso

Moentes

Figura 1.1 - Virabrequim tipico e seus componentes.

O tamanho e o peso de um virabrequim dependem do nimero de cilindros e da poténcia de
saida do motor. De acordo com Montazersadgh e Fatemi (2007), o peso varia de 3,2 kg para um
motor de apenas um cilindro com a poténcia de 12 hp, até 300 toneladas para um motor diesel de
14 cilindros com uma poténcia de 108920 hp.

O principal tipo de falha em um virabrequim e na maioria dos componentes mecanicos, por
estarem sujeitos a carregamentos varidveis, € por fadiga. Uma abordagem comum € tratar a
fadiga em virabrequins com critérios de tensdes equivalentes, como mostrado por Villalva et. al
(2006), o que € uma grande simplificacdo do problema real, pois o virabrequim estd sujeito a
carregamentos complexos que geram tensdes multiaxiais. Portanto, a melhor forma de tratar o
problema € com critérios de fadiga multiaxial, tais como os que serdo apresentados e comparados
neste trabalho.

Mesmo com o grande nimero de estudos relatados na literatura sobre critérios de fadiga
multiaxial, os métodos atuais para projeto de virabrequins ainda fazem uso de critérios de fadiga
simplificados (Heath, 1990) e levam a coeficientes de seguranga que, na verdade, podem ser
menores.

A importancia de utilizar os critérios corretos para o projeto de componentes mecanicos

pode ser vista na diferenca de dimensdes encontradas em projetos feitos no inicio do século 20 e

.



projetos feitos atualmente. Isso ocorre, porque, hoje, hda um conhecimento mais profundo do
comportamento dos materiais e das formas mais efetivas de estimar os esfor¢cos atuantes. Com o
emprego de métodos numéricos, os projetos atuais permitem o cdlculo da seguranca com maior
confiabilidade. Isso permitiu reduzir a incerteza quanto a adequacdo de uma solugdo as
especificacdes de vida requerida. A mesma razdo move a busca por métodos mais adequados para
previsdo de vida em casos onde as tensdes tém distribui¢do complexa, como o abordado nesse

texto, e justifica o desenvolvimento deste trabalho.

1.1 Objetivos do trabalho

Este trabalho tem como objetivo avaliar a vida de virabrequins através da aplicacdo de
critérios de fadiga multiaxial e comparé-los entre si. Como parte do trabalho, serdo calculadas as
tensOes atuantes em pontos criticos de um virabrequim e serd estimada a resisténcia a fadiga, o
que permitird o cdlculo da seguranca em operacdo para cada critério de fadiga multiaxial
adequado. Como forma de contribuir para a realizacdo de trabalhos futuros, serd criado um
algoritmo que possibilite o cdlculo da vida em fadiga utilizando todos os critérios apresentados

para uma determinada condi¢do de tensao.

1.2 Descricao dos capitulos

Os conceitos basicos e revisdo de literatura estdo distribuidos entre os capitulos 2, 3 e 4
deste trabalho.

O capitulo 2 apresenta o método tradicional para andlise cinemdtica e dinamica do
mecanismo pistdo-biela-manivela utilizado para obter os esforcos dindmicos atuantes na
manivela, o que equivale aos esfor¢cos atuantes no virabrequim de um motor monocilindrico e que

¢é estendido a motores com varios cilindros.



O capitulo 3 apresenta a metodologia para o cdlculo e andlise das vibracdes torcionais
atuantes no sistema a partir de um modelo equivalente de um virabrequim de quatro cilindros.
Além disso, um método para o cdlculo da rigidez torcional é mostrado.

O capitulo 4 aborda o tema fadiga. Primeiramente, é apresentado um breve histérico sobre
fadiga uniaxial e multiaxial. Defini¢cdes importantes para os critérios de fadiga multiaxial
baseados nos planos criticos e nos invariantes de tensdo sdo apresentadas em seguida.
Finalizando o capitulo, os critérios de Matake, McDiarmid, DangVan, Sines, Crossland e
Kakuno-Kawada sao expostos.

O capitulo 5 trata da metodologia do trabalho. Como foram feitas as simulagdes e
aplicacoes dos critérios de fadiga em estudo. Quais as simplificagdes, condi¢des de contorno e
hipoteses adotadas. Além disso, o método da superposicao € apresentado.

O capitulo 6 apresenta os resultados obtidos para as simulagdes dos virabrequins, bem
como a andlise, discussdo e limita¢do de cada simulagdo.

O capitulo 7 apresenta as conclusdes do trabalho, as dificuldades encontradas e temas para

trabalhos posteriores.



2 MODELAGEM DINAMICA TRADICIONAL DE UM SISTEMA
PISTAO-BIELA-MANIVELA

Neste capitulo, serd apresentada a andlise cinematica e dindmica que permitird o célculo
dos esfor¢os gerados pelo movimento do pistdo e servird de entrada para o modelo numérico para
calculo de tensdes. Estas, por sua vez, serdo utilizadas na comparagdo com a resisténcia
utilizando os diversos critérios propostos.

Existem dois modelos para o cdlculo das forcas dindmicas de um sistema pistdo-biela-
manivela. Um deles é baseado na dindmica de multiplos corpos rigidos e que utiliza as equagdes
de Newton-Euler; o outro é baseado na decomposi¢ao da for¢a de inércia em parcelas oscilatoria
e rotativa (modelo tradicional). Segundo Villalva et al. (2006), os resultados sdo muito
semelhantes, mas como o método tradicional é o mais utilizado na industria automotiva, este sera

o empregado neste trabalho.

2.1 Cinematica

A Figura 2.1 ilustra o mecanismo pistdo-biela-manivela para um unico cilindro. Para efeito
de célculo, considera-se o0 movimento circular do virabrequim uniforme.
Por geometria, a partir da Figura 2.1, obtém-se:

x =r(1—cosa)+ L(1—cos B), (2.1)

r.sena = L.senf . (2.2)



Figura 2.1- Mecanismo pistao-biela-manivela.

Manipulando a Equacio 2.2 e adotando #/L=A, tem-se:

senfl = T sena , (2.3)
L
senf = A.sena. (2.4)
Como:

cos B =+/1—sen’ 3, (2.5)

cos f=1—Asen’a , (2.6)

pode-se, entdo, expressar o deslocamento do pistio x apenas em func¢do do angulo « do

virabrequim substituindo a Equacdo 2.6 na Equacdo 2.1:



x=r(l-cosa)+ L(l—\ll—lzsenza). (2.7)

A Equacio 2.6 pode ser expandida em série binomial da seguinte forma:
4
cos f=~N1—Asen’a =1- % A sen’a —é Alsen'a — % A sen’a + ..., (2.8)

onde, a partir de relagdes trigonométricas:

sen’a = l —lcos 2a, (2.9)
2 2
sen‘a = E —lcos 2a +lcos 4o, (2.10)
8 2 8
sen60::E—Ec052a+icos4a—icos6a. (2.11)
32 32

Como A é um nimero pequeno, com valores na ordem de grandeza de 0,25, os termos
superiores aos de segunda ordem da Equacdo 2.8 podem ser desprezados sem que a precisdo dos
célculos seja comprometida, como € ilustrado na Figura 2.2, onde € plotada a aceleracdo de um
pistio em relacdo ao seu angulo de giro dependendo do nimero de termos. Como se pode

observar, as curvas para dois e quatro termos se sobrepdoem.
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Figura 2.2 — Simulagdo da aceleragdo do pistdo para diferentes ordens da equagdo da série

utilizada.

Assim, a expressd@o do movimento do pistdo fica:
A
xX=r (1—cosa)+z(1—c082a) . (2.12)

A velocidade do pistdao € dada pela derivada do deslocamento no tempo:

v:@:ﬂ.d—a:a}.ﬂ:mr sena+&sen2a . (2.13)
dt da dt da 2

Sua aceleracdo € dada pela derivada da velocidade no tempo:

dv_d’x_dv da_  dv
dt dt* da dt da

= a)z.r(cos a + Acos Za) . (2.14)

Resumindo, dos resultados anteriores t€ém-se:

-8-



x= r[(l—cos a)+%(l—cos 2a)} , (2.15)

y= a).r(sena+§sen2aj, (2.16)

a= a)z.r(cosa+/1cos Za). (2.17)

2.2 Esforcos dinamicos

Os esforcos atuantes em um virabrequim sdo decorrentes das forcas de combustdo do gis
nos cilindros e das forcas de inércia dos componentes do motor, que pode ser decomposta em
forca de inércia alternada e de rotagdo.

A forca de combustdo € calculada pela Equacdo 2.18 a partir da curva da pressdo interna

p(a) no cilindro em fun¢do do angulo de giro do virabrequim. A curva é mostrada na Figura 2.3.

F,(a)= p(a).= j . 2.18)

A forca de inércia deve ser decomposta em duas componentes, uma alternada e uma de
rota¢do, sendo que a primeira € a forga resultante apenas do movimento da massa oscilatéria do

sistema, parte ndo rotativa: pistdo (m,) e biela ().

a

F, = (% m, +m, j.a)2 r(cos o + Acos2ar). (2.19)
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Figura 2.3 — Exemplo de uma curva de pressao tipica para motores a combustao.

Ja a forca de inércia de rotacdo é decorrente dos movimentos de rotacdo das massas do

sistema, dadas por:
2 >
F,=|—-m (o .r. (2.20)

Como se pode observar, a massa da biela (m,) foi dividida em duas massas equivalentes.
De acordo com Mendes (2005), essas relagdes entre as massas da biela podem ser utilizadas sem
comprometer a precisdo dos calculos. Apenas um terco da massa da biela é considerada como
que transladando, enquanto que dois tercos da massa total é considerada com movimento circular.
Outro fator que ndo pode ser desconsiderado € a forga de inércia de compensacdo do braco

da manivela, que ¢ dada dada por:
F,=2m,o’r, . (2.21)

Entdo, a for¢a resultante de inércia de rotagdo € obtida da seguinte forma:

-10 -



F =F —-F,. (2.22)

Depois de calculadas todas as forgas, pode-se obter a forg¢a resultante da for¢a de

combustao e da for¢a de inércia alternada, através da Equagao 2.23.

F=F,+F,. (2.23)

2.3 Esforcos atuantes no virabrequim

E necessario conhecer os esforcos atuantes diretamente no virabrequim. A forca resultante
pode ser decomposta em componentes tangenciais e radiais atuantes no moente do virabrequim.

A Figura 2.4 ilustra os esfor¢cos dindmicos encontrados no virabrequim.

Figura 2.4 - Esfor¢os atuantes no virabrequim e sua decomposigao.

-11 -



A forga resultante no pistdo € decomposta em duas componentes: F,, que atua sobre o

cilindro, e Fj, que atua na direcdo da biela:

F, =F.tanf3, (2.24)
F, = F : (2.25)
cos f

A for¢a Fj, por sua vez, pode ser decomposta como uma for¢a radial F, e como forca

tangencial F:

F =F,sen(c+ B) = Magﬂ) , (2.26)
COS

F. =F,.cos(a + )= %ﬁ;ﬂ) . (2.27)
COS

O torque atuante no virabrequim, entdo, é dado por:

T_F ., F.r.sen(aJrﬂ).

2.2
' cos [ (228)

2.4 Consideracoes finais

Neste capitulo, foram apresentados modelos cinemadticos e dinamicos do conjunto Pistao-
Biela-Manivela que serdo utilizados nas andlises de fadiga em capitulos posteriores. O

desenvolvimento apresentado permite o cédlculo das velocidades e aceleragdes do sistema, bem
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como das forcas que atuam no virabrequim e do torque aplicado a este por componentes destas
forcas.

Tanto as for¢as como o torque variam com a posicdo da biela ao longo do ciclo de trabalho
do motor como esperado. Isso mostra um conjunto de esfor¢os com variacdo nao linear, o que
tem reflexo direto nas tensdes calculadas para cada ponto do virabrequim. Essa variacdo é que é
responsavel pela falha por fadiga destes componentes. Com base no campo de variagdao destas
tensdes, serdo definidos os critérios de vida adequados para a avaliagdo da seguranca do

virabrequim.
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3 MODELAGEM DA VIBRAGAO TORCIONAL

Segundo Shu et al. (2007), apesar dos virabrequins estarem sujeitos a varios tipos de
vibragdes, como axiais, flexionais e torcionais, as mais importantes e que devem ser levadas em
conta para os atuais projetos de virabrequins s@o as vibragdes torcionais. Tal consideracdo
também ¢ feita por Brusa et al. (1997) e, por isso, as tensdes geradas por este tipo de esforco
serdo as estudadas neste trabalho. Neste capitulo, definem-se os momentos atuantes no sistema e

arigidez torcional associada a eles e que servirdo como base para o calculo das tensdes.

3.1 Momentos torcores atuantes no sistema

Para um motor de combustao interna de quatro cilindros e de quatro tempos, onde os gases
completam um ciclo termodinamico a cada duas voltas, ou seja, 720 graus, as explosdes em cada
cilindro ocorrem com uma defasagem de 180 graus. Isto € mostrado na Figura 3.1. Como pode
ser visto, os torques atuantes em cada segmento do virabrequim sdo 0s mesmos e apenas sofrem
uma defasagem de 180 graus. Se numerarmos os cilindros de um motor de 1 a 4. A sequéncia de

explosdes para um motor de quatro cilindros deve ser 1 3 4 2.
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Figura 3.1 — Torques atuantes no virabrequim de um motor de quatro cilindros.
3.2 Modelagem como um sistema massa-mola

Para o estudo da vibragdo torcional, um sistema massa-mola equivalente pode ser montado
como mostra a Figura 3.2. O sistema conta com 6 graus de liberdade para um motor de 4

cilindros em linha.

K] K2 K3 KS
] ] ] | ]
_ | _ _ _
Cy Cea Ca Cu Ces

Volante \/ Segmento2 \/  Segmento4 V

Segmento 1 Segmento 3 Polia

Figura 3.2 — Sistema massa-mola equivalente para o modelo.



A inércia pode ser obtida empregando um software CAD convencional. Neste modelo, é
levada em conta, além da massa de cada segmento do virabrequim, a massa rotativa da biela m,,

conforme mostrado na Figura 3.3.

Figura 3.3 — Segmento do virabrequim utilizado para a obtencdo de sua inércia.

A equacdo de movimento aplicada a este sistema é:
[1Hgo )+ [ Mo+ [KHpo) = o), G.1)

onde [I] é uma matriz diagonal com os valores de suas inércias, dada por:

I, 0 0 0 0 0
01, 0 0 0 O
= 001,00 0 32)
0 0 0 I, 0 O
0 0 0 0 I, 0
000 0 0 0 I

[K] é a matriz de rigidez, dada por:
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K, -k, 0 0 0 0
-K, K,+K, -K, 0 0 0
(K] 0 -K, K,+K, -K, 0 0 3.3)
0 0 -K, K,+K, -K, 0
0 0 0 -K, K,+K, -K,
0 0 0 0 ~-K, K;+K;|

Na Equacgdo 3.1, [C,.] é a matriz de amortecimento. De acordo com Mendes et al.(2003),

pode-se considerar o amortecimento como sendo viscoso proporcional, assim:
[C.]=¢ 1]+ &[K]. (34

Tal modelo, por ndo estarmos usando anti-vibrador, e o material do virabrequim ser

considerado isotrépico, pode ser simplificado como:
[€.]=&lk]. (3.5)

O vetor {@t)} da Equacdo 3.1 representa o angulo de deslocamento no tempo e o vetor
{T(t)}, descrito pela Equacao 3.6, representa o torque aplicado ao sistema. Como no volante e na
polia, respectivamente 1° e o 6° grau de liberdade, nenhum torque € aplicado, ou seja, seu valor
no vetor é zero. Nas outras posi¢des os valores dependem do torque aplicado em cada segmento

do virabrequim, conforme detalhado no capitulo 3.1, assim:
roi=o 1,0 1,00 T,0) T,0) 0]. (3.6)

Segundo Chopra (2001), a equacdo 3.1 pode ser resolvida numericamente utilizando o
método de integracdo de Newmark, que fornece o deslocamento¢(z), a velocidade ¢(t) e

aceleracdo ¢.(t) angular para cada elemento do sistema. Assim, um momento equivalente pode

ser encontrado em cada segmento do virabrequim (grau de liberdade) multiplicando o

deslocamento ¢(r) pela rigidez torcional K do virabrequim, como mostrado na Equacdo 3.7, para
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que posteriormente, junto com as forcas de combustdo, possam ser encontradas as tensdes em

cada ponto do virabrequim.

M=K, (3.7)

3.2.1 Calculo da rigidez torcional para o modelo

Para calcular o momento, segundo a equagdo 3.7, é necessario conhecer a rigidez K. Um
método para encontrar a rigidez para cada elemento é engastar a extremidade do munhdo e
aplicar um torque unitdrio no moente, como foi feito por Wladyslaw (2008) e € ilustrado na
Figura 3.4. A partir dos valores dos deslocamentos tangenciais u, na extremidade da superficie de
aplicacdo do torque unitdrio e do raio r, desse ponto até o ponto em que o deslocamento

tangencial u; € zero, pode-se determinar o valor da rigidez, como demonstrado pela Equacio 3.8.

=L (3.8)
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3.3 Consideracoes finais

Neste capitulo, foi apresentado um modelo para a vibracdo torcional do virabrequim. Tal
modelo permite que sejam calculados os esfor¢os que sdo mais representativos para a abordagem
apresentada nesta dissertacdo. Foi apresentado, também, um método para a obtencdo da rigidez
torcional do virabrequim, baseado na divisio do mesmo em segmentos € no célculo do
deslocamento em cada um. Tal modelo possibilita a obtengdo dos momentos atuantes no sistema,

que sdo os esforcos de entrada para os célculos das tensdes.
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4 FADIGA

De acordo com Norton (2006), a maioria das falhas em mdquinas, veiculos e estruturas
ocorre devido a carregamentos varidveis e ndo a esforgos estaticos. Mesmo submetidas a tensdes
bem menores que o limite de resisténcia do material, falhas catastréficas podem surgir a partir de
falhas microscépicas nos componentes.

Fadiga € definida pela norma ASTM E1823 (2005) como sendo um processo progressivo e
localizado de modificacdes estruturais permanentes ocorridas em um material submetido a
condi¢des que produzam tensdes e deformacdes ciclicas em um ou mais pontos do material e que
podem culminar em trincas ou fratura apds certo nimero de ciclos. Ou seja, fadiga € um processo

de falha gradativa de um componente submetido a uma solicitacdo mecanica ciclica.

4.1 Historico da falha por fadiga

Os primeiros ensaios envolvendo a falha de um metal através da aplicacdo de esforcos
ciclicos foram feitos por um funciondrio alemao das minas de Clausthal, na Alemanha, chamado
W. A.J. Albert, por volta de 1828. De acordo com Shutz (1996), Albert estava tentado estudar as
correntes dos transportadores da mina que quebravam com frequéncia. Assim, construiu uma
maquina de ensaio para o estudo da vida em fadiga dos componentes da corrente. Mas o termo
“fadiga” foi utilizado pela primeira vez, mais de dez anos depois de Albert, por J. V. Poncelet,
em 1839, na Franca.

Segundo Fine (1980), o primeiro artigo a tratar claramente da existéncia de falhas por
fadiga fo1 escrito por W. J. Macquorn Rankine, em 1843, que observou a existéncia de eixos
ferrovidrios que se rompiam apds poucos anos de servigo.

Shutz (1996) relata que muitos acidentes ferrovidrios e aéreos desastrosos ocorreram no
século XIX e XX devido a falhas por fadiga. Em 1842, o eixo de uma locomotiva quebrou em

Versailles matando 60 pessoas. Em 1954, dois avides a jato denominados “comets” cairam, e em
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1988, outro grave acidente ocorreu no Havai, quando um avido perdeu parte da sua fuselagem
durante um pouso.

Um dos nomes mais importantes da histéria da fadiga ¢ o de August Wohler, que
estabeleceu o primeiro laboratério de fadiga e publicou os primeiros estudos e ensaios sobre o
assunto ja em 1858. Seu trabalho “Die diferenzen der spannungen welsche die schwingungen
eingrenzen, send dabei fur zerstorung dés zusamenhanges maasgebend”, mostra que, da mesma
forma que Rankine, ele sabia que descontinuidades e cantos vivos sdo prejudiciais a resisténcia
dos componentes, mesmo quando comparadas as mudangas graduais de seccio. E interessante o
fato de que Wohler ndo usou o termo alemao “ermudang” (fadiga) e sim o termo “ruptura devido
a cargas repetidas”.

Rankine e Wohler reconheciam que falhas por fadiga ocorriam pela iniciagdo de
microtrincas, mas ainda eram fortes os conceitos da teoria da cristalizacdo. Segundo esta a
resisténcia de um material se reduz pelas vibragdes as quais o componente estd submetido, pois
tais vibracdes alteravam sua estrutura cristalina. O que evidentimente € um equivoco.

A curva S-N, que € baseada no que convencionou-se chamar de “fadiga de alto ciclo”, foi
uma das contribui¢coes de Wohler. Sem duvida, foi e continua sendo para diversos autores como
Ferreira (2008), uma das maiores contribuicdes ao estudo da fadiga. Tal curva simplesmente
mostra como um material se comporta quando submetido a carregamento varidvel. A tensdo S é
definida como a mixima magnitude que o material pode suportar para que atinja uma vida de N
ciclos. O modelo de fadiga em alto ciclo se aplica, normalmente, para componentes mecanicos
cuja vida supera os 1000 ciclos.

Nos anos de 1870 a 1890, novos resultados foram acrescentados aos trabalhos de Wohler.
Gerber, por exemplo, analisou os efeitos da tensao média na fadiga. Goodman fez um trabalho
similar e até hoje seus nomes estdo relacionados aos diagramas de fadiga mais populares para
aplicacdes em engenharia.

O advento do microscépio 6tico colaborou com novos estudos de tal forma que, em 1920,
Griffith ja publicava seus resultados sobre estudos da fratura. Ele é considerado por Fine (1980)
o iniciador dos estudos da “mecanica da fratura”. Dez anos mais tarde, Haigh ja tinha resultados
sobre o comportamento dos acos de alta e média resisténcia, quando na presenca de uma trinca.

Nessa época, Almen e Horger propunham artificios para aprimorar a resisténcia a fadiga

dos materiais, tais como tensdes de compressao induzidas ou o encruamento das superficies. Ao
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fim da primeira metade do século, mais precisamente durante a Segunda Guerra Mundial, tanques
Centurion e navios Liberty construidos em materiais de alta resisténcia apresentavam fratura
fragil com consequéncias catastréficas. Observou-se, entdo, que tais trincas eram geralmente
oriundas em descontinuidades, soldas ou furos de rebite.

Levando-se em conta o aumento do interesse pela durabilidade, a importancia econdmica e
ndo menos a responsabilidade pelo produto, os fabricantes automobilisticos alemaes, por volta de
1975, aumentaram ainda mais seus laboratdrios e investimentos em mdquinas e equipamentos
para este tipo de ensaio (Schutz, 1996). Com isso, com o passar do tempo ndo foram mais
exigidos termos de confiabilidade das mdaquinas de fadiga apenas no campo aerondutico, mas
também no campo automobilistico. Nessa época, apenas o fendmeno de fadiga de alto ciclo era
estudado, j4 que se considerava que a ruptura em um numero de ciclos menor estava ligada
apenas ao limite de escoamento do material.

O advento do microscépio eletronico aprofundou os conhecimentos sobre os mecanismos
de fadiga e fratura. Com a introducdo por Irwing dos conceitos basicos da mecanica da fratura
linear eldstica, a fadiga e a fratura tiveram seus conhecimentos ampliados.

No inicio da década de 60, Manson e Coffin estudaram as relacOes entre deformacoes
plasticas e resisténcia a fadiga. Na mesma época, Paris relacionou o fator de intensidade de
tensdes a propagacao de trincas.

Nas décadas de 70 e 80, os quesitos de fratura e fadiga ja faziam parte de qualquer projeto
cujo componente demandasse responsabilidade e seguranca, pelo menos para uma razoavel
expectativa de vida, segundo Salamani (1991). Com o passar dos tempos, andlise numérica aliada
a resultados experimentais permitiram um projeto mais preciso, com sensivel reducdo do nimero
de protdtipos e tempo gasto em andlises.

Segundo Dowling (1993), o custo anual da fadiga de materiais para a economia dos EUA,
em 1982, estava por volta de U$100 bilhGes, correspondendo a aproximadamente 3% do produto
interno bruto (PIB). Esses custos sdo o resultado da ocorréncia ou da prevencao da falha por
fadiga em veiculos terrestres, veiculos ferrovidrios, avides de todos os tipos, pontes, guindastes,
equipamentos industriais, estruturas maritimas de pocos de petréleo e uma ampla variedade de
mecanismos € equipamentos incluindo itens de uso doméstico, brinquedos e equipamentos

esportivos.
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Classicamente, o problema de fadiga de materiais tem sido estudado segundo trés
abordagens principais.

a) Fadiga de alto ciclo ou fadiga controlada por tensdes ciclicas. Quase toda a sua teoria foi
desenvolvida até 1955. Engloba situacdes nas quais o componente sofre uma tensdo nominal que
€ menor que a tensdo de escoamento do seu material. Convencionou-se, para o emprego desse
tipo de modelo, que a vida do componente ¢ superior a 10* ou 10* ciclos. As curvas S-N (tensdo
em fun¢do do nimero de ciclos até a fratura) sdo as curvas caracteristicas mais importantes para
esse modelo.

b) Fadiga de baixo ciclo ou fadiga controlada por deformagdes ciclicas. Nesse caso, a
tensdao nominal aplicada no componente € maior que a tensdo de escoamento do material e a vida
desse componente é menor que 10° ou 10* ciclos. As curvas caracteristicas dessa abordagem sao
as curvas de deforma¢dao em fun¢do do nimero de ciclos até a fratura, também chamadas de
curvas &N. A fadiga em baixo ciclo € particularmente importante onde ha grandes deformacdes
plasticas, como no caso da ruptura de um arame quando € deformado plasticamente por diversas
vezes seguidas.

c¢) Propagacdo de trinca por fadiga. Baseada na teoria de mecénica de fratura, que trata do
crescimento de trincas. A curva caracteristica € a taxa de propagacdo da trinca por fadiga em
funcdo da variagdo do fator de intensidade de tensdo. Essa abordagem, empregada em especial
para materiais frageis, permite o acompanhamento da vida em servico de um componente,

prevendo se uma trinca em um determinado estdgio pode ou ndo levar a uma falha catastréfica.

4.2 Fadiga Multiaxial

Muitos componentes mecanicos sofrem carregamentos mais complexos que os até agora
apresentados. Ao invés de apenas gerarem tensdes em uma direcdo, como no caso de fadiga
uniaxial, podem ser geradas tensdes ao longo de vdrios eixos, chamadas de tensdes multiaxiais.

Um exemplo comum € a combinagdo de flex@o e tor¢do em eixos.
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Além disso, os esfor¢cos podem estar combinados de diversas maneiras. Pode ser que os
oriundos da flexdo sejam varidveis e os gerados pela tor¢do sejam fixos (caso mais comum); pode
ser o contrdrio; pode ser que todos variem simultaneamente (flexao, tor¢ao, axial) e, no caso mais
complexo, pode ser que todos variem simultaneamente, mas defasados e com amplitudes
diferentes. Quanto mais complexas forem essas combinac¢des mais complexo serd o critério para
a estimativa confidvel de vida do componente. A Figura 4.1 ilustra diversos tipos de combinacdes
de carregamentos ciclicos.

Para cada tipo de carregamento ilustrado na Figura 4.1 sdo apresentados trés graficos: o
primeiro € da amplitude da tensdo de cisalhamento em func¢do do tempo; o segundo, da amplitude
da tens@ao normal em fun¢do do tempo e um terceiro grafico, da amplitude de tensdo de
cisalhamento em fun¢do da amplitude da tensdo normal.

Os esforcos podem ser periddicos, transientes ou aleatdrios. Se forem periddicos, eles
podem ser sincronizados ou ndo-sincronizados, ou seja, podem ter o mesmo comprimento de
onda ou ndo. Se forem sincronizados, podem ter relagdes em fase ou fora de fase.

Para o caso da tensdo multiaxial simples - esfor¢os sincronizados, periddicos e em fase, um
exemplo simples ocorre quando temos um eixo em rotacdo sob flexdo e tor¢do combinados
(quando o torque € constante).

Vérios autores propuseram critérios de limite de fadiga multiaxial nas dltimas décadas.
Porém, apesar do grande ndmero de propostas, ndo hi ainda uma abordagem universalmente
aceita. Autores como Papadopoulos et al. (1997), Wang e Yao (2004), Liu e Mahadevan (2005),
Papuga (2005) e Jiang et al. (2007) fizeram ensaios e comparacOes entre os diversos critérios
existentes, como é o tema desta dissertacdo. Os varios modelos de fadiga apresentados até hoje
podem ser classificados em:

a) Critérios experimentais;
b) Critérios baseados nos invariantes do tensor de tensao;
c) Critérios de energia;

d) Critérios associados a planos criticos.
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Figura 4.1: Possiveis combinagdes de carregamentos ciclicos.
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A utiliza¢do dos métodos experimentais € restrita ao tipo de carregamento para a qual ela
foi desenvolvida. Como a maioria dos métodos se refere a carregamentos combinados de flexao e
tor¢do em fase os critérios empiricos, nao serdo utilizados no presente trabalho.

Além disso, como as abordagens baseadas nos planos criticos e nos invariantes do tensor de
tensdo sdao as mais utilizadas em projetos de engenharia, apenas essas serdo tratadas neste
trabalho.

Baseados nos invariantes de tensdo, Sines (1959) apresentou um critério utilizando valores
médios da tensdo hidrostatica. Crossland (1956) propds um critério semelhante, porém a tensao
hidrostatica méxima € que era a mais importante. Kakuno e Kawada (1979) sugeriram a
separacdo entre o valor médio e amplitude da pressao hidrostética.

Os critérios baseados no plano critico, além de prever a resisténcia a fadiga e o local de
iniciacdo da trinca, prevéem sua orientacdo. Findley, em 1959, foi um dos primeiros autores a
apresentar trabalhos sobre o plano critico, segundo Gongalves (2006), seguido por Matake (1977)
e McDiarmid (1991). Apesar do critério de Dang Van et al. (1989) ser caracterizado por alguns
autores como mesoscopico, uma escala entre a escala microscopica € macroscopica, outros o
tratam como critério baseados no plano critico. Como o critério proposto por Dang Van et al.
(1989) pode e deve ser calculado em qualquer plano de cisalhamento, serd considerado neste

trabalho também como um critério baseado nos planos criticos.
4.2.1 Definicoes importantes

A fim de se entender melhor os critérios de fadiga multiaxial apresentados neste trabalho,
seguem, agora, algumas defini¢des e conceitos importantes que dizem respeito aos critérios de
fadiga abordados.

o Tensoes aplicadas em um plano especifico

Em um ponto qualquer do espaco passam infinitos planos. A Figura 4.2 ilustra um desses
planos A4 que € definido pelo seu vetor normal n em func¢do dos angulos esféricos (p,6). O vetor n

pode ser descrito pela seguinte equacao:
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sen(g).cos(0)
n=| sen(p).sen(0) . 4.1)
cos(p)

V =<

X plano A

Figura 4.2 — Tensdes normal e de cisalhamento atuantes em um plano A.

O vetor tensdo resultante nesse plano pode ser obtido pela multiplicacdo do tensor de

tensdes g, para esse ponto pelo vetor normal n do plano 4, como mostrado na Equagdo 4.2:

S =o..n, 4.2
n c
onde:
Gxx Txy Xz
6. =\17, O, T,| 4.3)
sz zy O-zz

O vetor tensdo resultante S, deve, entdo, ser decomposto nas componentes normal e
tangencial ao plano 4, na qual a tens@o normal N € a projecdo do vetor S, na direcdo n € a tensao

cisalhante C € projecao ortogonal de S, no plano A4, obtidas da seguinte forma:
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N =(n.S,)n, 4.4)

C=S,-N. (4.5)

Quando se tem um carregamento ciclico complexo, o vetor de tensdo resultante S,, descreve

uma curva fechada no espaco denominada y, como € observado na Figura 4.3.

Figura 4.3 — Histdrico das tensOes atuantes em um plano 4.

Verifica-se que, durante o carregamento, apenas a magnitude da tens@o normal N varia, ou

seja, a tensdo pode ser totalmente descrita pelo seu valor algébrico:
N=ns,. (4.6)

n

A amplitude, valor médio e valor maximo dessa tensao podem ser definidos da seguinte

forma:

N, =%{ma},XN(t)—I§ﬁ;1N(t)}, 4.7
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N, :%{rrtla;x N(Z‘)+1’¥ligl N()}, 4.8)

Ny =N,+N,, (4.9)

onde N(t) € uma funcdo periddica e escalar, 7 é o tempo e P o periodo do carregamento.

J4 para a tensdo de cisalhamento C tem-se uma situagdo mais complexa, pois, além de
variar em magnitude o vetor tensdo de cisalhamento, também varia em direcdo. Esse vetor
descreve a curva fechada y’ observada para a Figura 4.3. A proxima sessdo serd toda dedicada a
forma de definir os valores da tensao média de cisalhamento C,, e de sua amplitude C,, para que

possam ser usados nos modelos de vida.
e Determinacao da amplitude da tensao de cisalhamento equivalente

Existem diversas propostas para a determinagcdo da amplitude e valor médio da tensdo de
cisalhamento. Dentre elas, pode-se destacar a da maior corda, da maior projecdo e da menor
circunferéncia circunscrita, todas apresentadas por Bernasconi e Papadopoulos (2005).

A primeira abordagem, conhecida como método da maior corda e mostrada na Figura 4.4,
propde que 2C, corresponde a maior corda que pode ser desenhada entre dois pontos na curva y .
O valor da tensao média de cisalhamento € dado pelo vetor da origem até o ponto médio dessa
corda. Esse método possibilita que existam mais de uma reta com o mesmo valor, por exemplo
quando a curva y’ for um tridngulo is6sceles acutangulo, o que implicaria na existéncia de dois

vetores diferentes para a tensdo média de cisalhamento.
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plano A

Figura 4.4 — Abordagem da maior corda.

O método da maior projecdo, ilustrado na Figura 4.5, consiste na determinacdo da maior
projecdo da curva y " paralela a uma linha que passa pela origem. Nesse método, o valor da tensdo
média de cisalhamento é determinado pelo vetor que parte da origem até o ponto médio da maior
projecdo. Da mesma forma, como na abordagem anterior, a tensdo média pode ndo ser tunica,

causando assim ambiguidades no resultado.

plano A

Figura 4.5 - Abordagem da maior projecdo — Detalhe da linha H de projecao.

Além desses, existe 0 método da menor circunferéncia circunscrita que propde que:

C, =max|C()-C, (1)

, (4.10)
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onde a amplitude corresponde ao raio da circunferéncia que circunscreve a curva y’ € seu centro

define a ponta do vetor de tensdao média de cisalhamento. A Figura 4.6 ilustra este método.

2C,

A
4

plano A

Figura 4.6 - Abordagem da menor circunferéncia circunscrita.
Esse ultimo método, por ndo causar ambiguidades € o método mais utilizado atualmente e o
que melhor define os termos da amplitude da tensdao de cisalhamento e seu valor médio. Assim é
o que serd aplicado neste trabalho.

e Invariantes de tensao

O tensor de Cauchy o(t) em fun¢do do tempo que € definido da seguinte forma:

o) 7,0 7,.0)
c.()=|7,(0) o, 7.0} 4.11)
@ 7,0 o, @)
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pode ser decomposto em duas componentes: uma devido ao carregamento hidrostatico h(z), que
muda somente o volume do elemento onde a tensdo € aplicada, e outra devido ao carregamento

cisalhante S(#), que causa distor¢cdo no elemento, ou seja, uma mudanga em sua forma:
o, (t)=S(t)+h(t). (4.12)

A componente hidrostatica é definida como um carregamento com tensdes iguais em todas
as dire¢des de um ponto. Assim sé sdo produzidas mudangas no volume do material sem causar

deformacao pléstica, que € sempre associada a distorcdo. A componente hidrostética é definida

por:
h(t)=p,()1,, (4.13)

onde I; € a matriz identidade e pj(t) € a tensdo hidrostatica em funcdo do tempo, que pode ser

equacionada como:

pult)=51r(ol0) = (t)“fg o) (4.14)

Pode-se entdo definir o tensor de tensdes desviador (ou desviatério) S(t)=o1t)-h(t), como

sendo:

20,-0, -0

Z

3 T,\y sz
20, —0_—0O
— »y XX 2z
S = T, 3 T, . (4.15)
. . 20,-0,-0,
X zy
3

Para um carregamento ciclico, p,(t) € uma func¢ado periddica e escalar no tempo com periodo

P. A amplitude de tensdo hidrostatica, seu valor médio e seu valor mdximo s@o definidos como:
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1 .
Pha =5{n;3,xph ()-min p, 0} (4.16)

1 .
Pim :E{rftgxph(t)""rfg? ph(t)}’ (4.17)

ph,max =ph,a+ph,m' (418)

Outra medida importante € a raiz quadrada do segundo invariante do tensor desviador I,

que € definida por:

JJ, = lgs. (4.19)

A fim de facilitar a obtencdo da amplitude e do valor médio do segundo invariante do
tensor tensdo ao longo de um ciclo de carregamento, Papadopulos et al. (1997) propods as

transformacdes mostradas na Equacgdo 4.20.

Sl =TSH
1
S _E(Syy _Szz)
s3: Xy . (420)
S4: Xz
SSZ vz

Assim, as seis componentes do tensor desviador S sdo descritas através de um vetor s em

um espaco euclidiano de cinco dimensdes denominado Es. Desta maneira:
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7= Lss = Vss. 4.21)

A amplitude da raiz quadrada do segundo invariante do tensor \J, , denotada por \/Jz,a ,
corresponde ao raio da menor hiperesfera de cinco dimensdes que circunscreve a curva ¢
descrita pelo vetor s em um periodo. Ja o valor médio \/Jg,m ¢ definido pela distancia entre o

centro desta hiperesfera até a origem. A Figura 4.7 ilustra estas defini¢des para um unico plano

(5251).

Menor hiperesfera
que circunscreve a

_|—> Historia

de tensao

Figura 4.7- Menor hiperesfera que circunscreve a trajetdria de tensdes desviadoras.

4.2.2 Critérios multiaxiais de fadiga

Nos tépicos a seguir, sdo apresentados os critérios baseados no plano critico e nos

invariantes de tensio.

Abordagem do plano critico

Nesta abordagem, que vem ganhando popularidade recentemente, deve-se encontrar um
plano critico no material onde a tensdo normal e de cisalhamento agem de forma mais severa.

Critérios como estes sdo capazes de prever ndo apenas a resisténcia a fadiga do material e o local
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da inicia¢do da trinca, mas também sua orientacdo. Critérios de Findley, Yokobori, Deperrois,
Matake, Robert, McDiarmid e Dietmann sdo alguns exemplos apresentados por Papadopoulos et
al. (1997), Wang e Yao (2004), Liu e Mahadevan (2005), Papuga (2005) e Jiang et al. (2007). No
presente trabalho apenas serdo estudados os critérios propostos por Matake (1997), McDiarmid

(1991), e Dang Van et al. (1989).

Abordagens baseadas nos invariantes de tensdo

Os parametros desses critérios de fadiga sdo os tensores hidrostiticos e os tensores
desviadores. Segundo Papadopoulos et AL. (1997) esses critérios fornecem corretamente se vai

ou nao ocorrer a falha por fadiga, porém a orientacao da falha nao € especificada.
4.2.2.1 Critério de Matake
E uma combinacdo linear entre as tensdes de cisalhamento e normal. O plano critico

coincide com a orientacdo da maxima amplitude de tens@o de cisalhamento. Seu equacionamento

se d4 conforme apresentado pela Equagao 4.22:

C,+rN_ <A. (4.22)

Os parametros x e A sdo fatores que dependem do material e que podem ser obtidos de
ensaios de tor¢cdo pura alternada (C,=t.;, Ny.,=0), € ensaios de flexdo pura alternada, (C,=f.;/2,
Nuax=f-1/2). Os fatores t.; e f-; sdo definidos na nomenclatura e representam, respectivamente, o
limite de resisténcia a fadiga para tor¢do pura alternada e o mesmo limite para flexdo pura

alternada. A partir de um ensaio de torcdo pura alternada, tem-se:

t,+0=A= A=t (4.23)

A partir de um ensaio e ensaios de flexdo pura alternada, obtem-se:
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21, —
Sl t, >rx=—>1 721 £ . (4.24)
2 2 1

Assim, ke A valem, respectivamente:
K= {&] _1, (4.25)

A=t,. (4.26)

4.2.2.2 Critério de McDiarmid

Esse critério usa amplitude da tensdo de cisalhamento e o maximo valor da tensdo normal
no plano critico. Como no critério de Matake, o plano critico se encontra na mesma direcdo da
maxima amplitude da tensdo de cisalhamento. Seu equacionamento é mostrado na Equacao 4.27:

C,+rN_ <A. (4.27)

Nesse caso, as definicdes de x e A sdo diferentes, conforme as Equacdes 4.28 e 4.29:

tab

K=——, (4.28)
20,

A=t,,, (4.29)

onde ¢, corresponde ao limite de fadiga 7, e #, para os casos A e B respectivamente. No caso A,
a trinca se propaga paralelamente ao longo da superficie, enquanto, no caso B, a trinca se propaga

em direcdo ao interior da superficie.
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4.2.2.3 Critério de Dang Van

Esse critério define uma tensao equivalente como uma combinacao da diferenga da tensao
de cisalhamento de um determinado plano e o seu valor médio durante um ciclo de carga
(amplitude de tens@o) e a tensdo hidrostética. De forma geral, esse critério estabelece que o dano
devido a fadiga ocorre somente em um determinado ponto critico.

Dang Van et al. (1989) demonstrou em seu trabalho a aplicacdo de seu critério na industria
e sua utilizacdo para o cdlculo de fadiga em virabrequins. O critério pode ser enunciado da

seguinte forma:
a.,.C,+by Dy < [ (4.30)
Onde os fatores do material sdo:

a, :Q, 4.31)

v til

b,, = S (4.32)

Henry et al. (1992) também utilizaram o critério de Dang Van para seu trabalho sobre
fadiga em virabrequins. A Figura 4.8 ilustra o critério. Nessa figura, o coeficiente de seguranga é
dado pela distancia entre a linha de limite de resisténcia e a linha paralela a esta que tangencia a

curva do ciclo de carga.
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amplitude da tensdo de cisalhamento limite de

fadiga

maxima
tensdo de
operacdo

tensao

vida infinita hidrostatica

vida finita

Figura 4.8 Critério de fadiga de Dang Van (Henry et al., 1992).

4.2.2.4 Critério de Sines

Um dos primeiros e mais utilizados critérios de fadiga multiaxial, segundo Papadopoulos et

al. (1997), é o de Sines. O critério € definido da seguinte forma:
oo ¥ KDy <A (4.33)

onde x e A sdo fatores que dependem do material e que podem ser obtidos de testes de tor¢cao
(Jou=t.1, pum=0) e flexdo repetida (NJo.a=fo/N3 , prm=[s/3).

Para o ensaio de tor¢do obtém-se:
t,+0=A=>A=t,. (4.34)

Para o ensaio de flexdo repetida, tem-se:

E+K&:t1:>k:(3t—"J—\/§. (4.35)
3 fo
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Assim, ke A valem:

K= (&—-‘J—\@ , (4.36)
Jo

A=t,. (4.37)

4.2.2.5 Critério de Crossland

Esse critério difere do critério de Sines apenas em relacdo a influéncia da tensdo
hidrostatica; ele considera a tensdo hidrostatica maxima e ndo a tensdo hidrostatica média como

Sines. Sua formulagdo € a seguinte:
J2,u + Kl)h,max S 2’ * (4‘38)
Os parametros x e A sdo fatores que dependem do material que podem ser obtidos de testes
de torcdo (NJzo=t.;, phma=0) e flexdo pura alternada (NJoo=f /N3, pam=f.i/3).
Entdo, para o ensaio de tor¢ao, o parametro A é obtido da seguinte forma:

t,+0=A=>A=t,. (4.39)

Para o ensaio de flexao repetida, o fator x € obtido da seguinte forma:

L+K%:t]:>k:(?)t—lJ—\/§. (4.40)

Assim, xe A valem:
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K:(EJ_@, (4.41)

A=t . (4.42)

4.2.2.6 Critério de Kakuno-Kawada

O critério de Kakuno-Kawada sugere separar os efeitos da amplitude e do valor médio da

tensdo hidrostatica da seguinte forma:

J2,u + @h,a + //Lph,m S /Ll N (4‘43)

Para esse caso, ke A sdo definidos por:

K= (3”—1} -3, (4.44)
fa

Ao (ﬂj _J3. (4.45)
Jo

Além disso, u € definido por:

U=t (4.46)

4.2.3 Fadiga multiaxial aplicadas em virabrequins

De acordo com Silva (2003), falhas em eixos, em geral, e falhas em virabrequins sdo
originadas por diversas causas, porém falhas mecanicas por fadiga sdo provavelmente as mais

comuns.
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Componentes sujeitos a esse tipo de falha devem possuir alta resisténcia a fadiga, pois
sofrem carregamentos ciclicos durante toda sua vida ttil. Entretanto muitos sdo os fatores que
podem alterar essa caracteristica, introduzidos pelo processo de fabricacdo, montagem,
manutencdo, material, operagao, etc.

Uma ampla revisdao da literatura sobre virabrequins foi realizada por Zoroufi e Fatemi
(2005). O estudo estd focado na avaliacdo no desempenho em fadiga e na comparacdo de
virabrequins de ago forjado e ferro fundido nodular. No estudo, especificacdes de um
virabrequim, condicdes de operagcdo e origem de diversas falhas sdo discutidos. Sua pesquisa
incluiu uma revisdo do efeito da influéncia dos principais parametros, tais como o
comportamento na presenca de tensdes residuais, e métodos de induzir tensdes residuais
compressiveis nos virabrequins.

Mourelatos (1995) fez um estudo analitico sobre a flexdo no virabrequim causada pela
vibragao de um motor V6. Ele utilizou um modelo de virabrequim no software (CRANKSWM)
para verificar, analiticamente, o efeito da vibrac@o no volante do eixo sobre a vida.

Prakash et al. (1998) utilizaram as vantagens tanto do método cldssico como do método dos
elementos finitos em seus estudos para a concep¢ao virabrequins. Empregaram o método cléssico
a fim de calcular os resultados aproximados. Com base nesse método um programa foi
desenvolvido, TVAL, que dava rapidamente as frequéncias naturais, modos criticos,
deslocamentos e tensdes.

Existem muitas fontes de falha no motor. Uma das mais comuns nos virabrequins € a fadiga
nas areas de entalhe devido a carga de flexdo causada pela combustao.

Silva (2003) classificou a origem da falha nos moentes e munhdes nos virabrequins da
seguinte forma:

1- origem de operagdo, tal como falta de 6leo no Carter, lubrificagdo defeituosa nos
moentes e munhdes, altas temperaturas do 6leo e uso inadequado do motor.

2- origem mecanica, tal como desalinhamento do virabrequim na montagem, dimensdes dos
moentes € munhdes erradas, nenhum controle sobre o tamanho da folga entre o moentes e
munhdes e o mancal e vibragdo no virabrequim.

3- origem de reparos, tais como desalinhamento dos moentes € munhdes ou desalinhamento
do virabrequim, altas concentracdes de tensdes, alta rugosidade superficial, solda ou acabamento

inadequado ou o uso de lubrificante inapropriado.
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4.3 — Consideracoes finais

Este capitulo apresentou um breve resumo histérico sobre fadiga uniaxial, fadiga multiaxial
e falhas em virabrequim. Os trabalhos apresentados mostram a atualidade e importancia do tema,
j4 que ndo ha trabalhos que tenham comparado os critérios de fadiga em virabrequim com a
profundidade pretendida nesta dissertacdo. Além disso, mostram, também, que o tema nao é de
abordagem O6bvia, necessitando de trabalhos de pesquisa complementares, como este, para que
seja encontrada uma solucao que possa ser aplicada pelos engenheiros de projeto de virabrequins.

O capitulo apresenta também os conceitos necessarios para o entendimento dos critérios de
fadiga, tais como, o que s3o e a forma de medir as tensOes médias e alternadas para emprego nos
critérios e o que sao os invariantes de tensao.

Ao final do capitulo, sdo apresentados os critérios baseados nos dois modelos principais
abordados nesta dissertacido, o baseado no plano critico e o baseado nos invariantes de tensao,

seguido da discussdo sobre sua aplicacdo a virabrequins.
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5 METODOLOGIA

Neste capitulo é apresentada a metodologia empregada nesta dissertacdo para atingir os
objetivos propostos. O trabalho propde uma andlise de fadiga para dois virabrequins fornecidos
por Lima e Silva (2009) e Lima e Silva (2010), com dados disponibilizados pela empresa
Thyssenkrupp Metalurgica Campo Limpo Ltda. Essa empresa, além de conceder os recursos que
permitiu a execu¢do deste trabalho, também contribuiu com todas as informacgdes técnicas
necessdrias para que o trabalho pudesse ser feito.

O capitulo se inicia com a apresentacdo do primeiro virabrequim a ser estudado. Na
sequéncia é apresentada a proposta para a andlise de tensdes utilizando o método da superposi¢ao
e como serd a aplicacdo dos critérios de falha por fadiga para os virabrequins propostos. Além
disso, sdo apresentadas as condi¢cdes de contorno, as simplificagdes e hipoteses adotadas nos

modelos. Por fim, uma andlise para um segundo virabrequim € sugerida.

5.1 Motor MWM Tractor de quatro cilindros

O primeiro virabrequim é de um motor de quatro cilindros e foi entregue como arquivo do
software Pro-engineer, que pode ser visto na Figura 5.1. Para este motor, as curvas de pressao

para diferentes rotagdes também foram fornecidas.
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Figura 5.1 — Virabrequim fornecido por Lima e Silva (2009), conforme dados da empresa

Thyssenkupp Metalirgica Campo Limpo Ltda.

Suas principais caracteristicas sao:

e Motor MWM Tractor de 4 cilindros
e Curvas de pressao fornecidas para as seguintes rotagcdes: 1100, 1300, 1500, 1700, 1900,
2100, 2300, 2500, 2650, 3050 rpm

e Diametro do pistao: 0,105 m

e Meio curso: 0,064 m

e Comprimento da biela: 0,207 m

e Massa do pistdo mais massa do pino 3,87 kg

e Massa da biela: 1,70 kg

e Posicao do centro de gravidade da biela: 0,145 m

e Rotacdo de maxima poténcia 2100 rpm

e Dados do material do virabrequim
o Material: Aco SAE 1548
o Maxima resisténcia a tragdo: S,,=1100 MPa
o Limite de escoamento: S,=800 MPa

o Limite de fadiga a flexdo alternada simétrica f.;=720 MPa
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De acordo com Norton (2006), podemos encontrar o limite de fadiga ao cisalhamento puro

a partir do limite de fadiga a flexdo da seguinte forma:
t,=1,.0577, (5.1)

O limite de fadiga para flexdo repetida 7y pode ser obtido a partir do limite de fadiga a
flexdo alternada f; combinando com o critério de Goodman, como foi apresentado por

Papadopoulos et al. (1997). Assim:

fl=da (5.2)
&3
Sl{t

A partir destes dados deve, entdo, ser feita uma andlise dos esfor¢os dindmicos atuantes no
virabrequim com os conceitos apresentados no capitulo 2 e as andlises de vibracdo torcional
como apresentadas no capitulo 3. A partir dos esforcos resultantes, a anélise de tensdes que serd
apresentada neste capitulo poderd ser feita e, por fim, a aplicacdo dos critérios de fadiga
multiaxial.

Para este virabrequim, as andlises dinamicas e de vibracdo devem ser feitas, conforme
descrito nos capitulos 2 e 3 respectivamente, para que todos os esfor¢os atuantes no virabrequim
sejam obtidos, a fim de aplicar os critérios de fadiga propostos. Nos proximos itens, serd definido
como serd feita a andlise de tensdo do mesmo, bem como as condi¢des de contorno e as hipoteses

adotadas.
5.1.1 Analise de tensoes

Existem dois tipos de abordagens para o cdlculo das tensdes atuantes no virabrequim, como
apresentado por Montazersadgh e Fatemi (2007) e que fornecem o mesmo resultado. A primeira

consiste em aplicar todas as for¢as atuantes no virabrequim, j4& com o mdédulo e dire¢do definidos,

para diversos angulos do ciclo de carregamento, ou seja, para cada angulo do ciclo de
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carregamento, a for¢ca em cada moente do virabrequim deve ser encontrada e aplicada. Assim, as
tensoes equivalentes em cada ponto podem ser obtidas. Ja a segunda e a mais pratica abordagem,
consiste na superposi¢do de carregamentos bdsicos, que serd utilizada no trabalho e serd descrita

no préximo item.

e Método da superposicao

O método de superposicdo, com uma andlise de elementos finitos, ¢ um método eficiente e
simples para obter as tensdes nos pontos de interesse para diferentes condi¢cdes de carregamento
de acordo com a forma que as forcas sdo aplicadas no virabrequim.

O método consiste em aplicar esforcos unitarios nas direcdes principais do virabrequim,
salvar o tensor de tensdes para cada ponto de interesse e, posteriormente, escalonar as tensdes de
cada forc¢a unitdria. No caso especifico deste trabalho, tal escalonamento esta baseado na anélise
dindmica e na de vibragdo torcional.

A Figura 5.2 ilustra como devem ser aplicados os esfor¢cos unitdrios. O mesmo se deve
repetir para todos os segmentos do virabrequim. Além desses, um momento unitdrio deve ser
aplicado em todos os segmentos do virabrequim, Figura 5.3. Porém, neste caso podemos coloca-
lo apenas em uma das direcOes, j4 que representam as reacOes que sdo transferidas entre os
diversos segmentos do virabrequim através da secdo que estd na interseccdo entre dois

segmentos.
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Figura 5.2 — Esforcos unitarios aplicados no moente do virabrequim.

D

Figura 5.3 — Esforcos unitarios aplicados no munh@o do virabrequim.
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e Condicoes de contorno

As condicOes de contorno podem ser observadas na Figura 5.4 e referem-se aos pontos
onde o virabrequim estd em contato com algum outro componente. O primeiro munhdo é
totalmente engastado, pois € nele que se encontra o mancal axial do virabrequim. Os outros
munhdes ficam livres para girar em torno do eixo Z, pois € neles que estdo os mancais radiais.

A forca unitéria deve ser aplicada na forma de pressdo distribuida homogeneamente sobre
uma superficie de 120° nas dire¢des X, -X, Y, -Y para cada segmento, ver Fig. 5.2. Assim t€ém-se
um total de 16 simulag¢des: 4 (cilindros) x 4 (direcdes X, —X, Y, -Y).

Para a vibracdo torcional, € aplicado um momento unitdrio em cada segmento (apenas em

um sentido). Assim, tém-se quatro simulagdes adicionais, totalizando 20.

0,05m I y

Figura 5.4 — Uma das simulacdes onde a pressdo unitdria € aplicada na direcdo —X no segundo

moente do virabrequim.
e Pontos criticos no virabrequim
Os pontos criticos em um virabrequim, de acordo com vdrios autores como Heyes (1998),
Wang et al. (2005), Yu e Xu (2005) e Zhang et al. (2005), estdo entre os moentes e os bracos da

manivela, entre os munhdes e o braco da manivela e ao redor do furo de lubrificagdo. Assim,

criaram-se em nosso estudo 16 pontos que terdo suas tensdes gravadas para posteriores analises.
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Os pontos podem ser observados na Figura 5.5. O primeiro digito representa o segmento do

virabrequim em que ele se encontra e o segundo digito, sua posicdo no mesmo.

3-4

-3 3-2 33

0,05m

Figura 5.5 — Pontos criticos do virabrequim.

e Superposicao das tensoes

A partir dos esforcos unitdrios, utilizando o software MATLAB, faz-se a superposicio
utilizando a carga real aplicada (ja calculada anteriormente), a fim de se obter as tensdes em
qualquer local, em diferentes angulos manivela.

Depois de obter o tensor de tensdo para cada ponto, em qualquer instante de tempo, a

tensdo equivalente de Von Mises pode ser obtida da seguinte forma:

O voniises = %\/(O'm -0, )2 +(O'H -0, )2 +(0'yy -0, )2 +6.(szy +77% +T2xz) (5.1

5.1.2 Aplicacao dos critérios de fadiga
A etapa de andlise de tensdo nos fornece as componentes no tempo do tensor de tensao para

todos os pontos em estudo. Assim, esses servem como entrada para o algoritmo criado pelo autor

deste trabalho que calcula e aplica todos os critérios de fadiga multiaxial descritos.
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Para os critérios de plano critico, o primeiro passo € a determinacdo do nimero de planos
que devem ser varridos para cada ponto em estudo; quanto mais planos varridos melhor, porém o
tempo computacional aumenta muito para nimeros elevados de planos.

Assim, para um menor tempo computacional, a proposta é de varrer 288 planos com 6 e ¢
variando de 15 em 15 graus.

Neste trabalho, o sistema esférico de coordenadas foi convencionado da seguinte maneira:

fa colatitude e ¢ o azimute, sendoque 0 < 8 <me 0 < ¢ < 2w como ilustrado na Figura 5.6.

(z,9,2)

Figura 5.6 — Sistema esférico de coordenadas convencionado.

5.2 Outros tipos de virabrequim

O segundo virabrequim, de um motor de 6 cilindros, foi disponibilizado por Lima e Silva
(2010) de uma forma diferente: apenas um arquivo de texto com todos os tensores de tensao para
cada um dos 4160 pontos do virabrequim em cada angulo de giro do mesmo (0 a 720°) foi
fornecido. Ou seja, todas as etapas de célculo de esfor¢cos dinamicos e de vibragdo e de andlise de
tensdao podem ser evitadas, sendo necessario apenas a aplicagcdo dos critérios de fadiga multiaxial

para 0 mesmao.
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Pelo fato de o tempo computacional necessario para a aplicacao dos critérios de fadiga para
os 4160 pontos ser muito elevado, decidiu-se calcular a tensdo de Von Mises para todos os pontos
e fazer a andlise de fadiga multiaxial apenas para os pontos que obtiverem maiores tensdes
equivalentes de Von Mises. A Figura 5.7 apresenta as tensdes de Von Mises para todos os 4160
pontos, ja a Figura 5.8 apresenta uma ampliacdo da Figura 5.7 na regido onde aparecem os picos
da tensdo equivalente de Von Mises. Assim, foram escolhidos, para a andlise de fadiga, 12 pontos

do segundo virabrequim, apresentados na Figura 5.7.

e ! ! !
600
500
400
300

200

Tensdo equivalente Von Mises (MPa)

0 180 360 540 720
Angulo giro do virabrequim (graus)

Figura 5.7 — Tensdo equivalente de Von Mises para todos os 4160 pontos fornecidos por Lima e

Silva (2010).
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Figura 5.8 — Amplia¢@o da Figura 5.7 nos pontos de maxima tensdo equivalente de Von Mises.

5.3 Consideracoes finais

Neste capitulo apresentou-se a metodologia do calculo das tensdes para dois modelos de
virabrequins. Para o primeiro deles, foi feita a avaliacdo dos esforcos seguindo os métodos
desenvolvidos em capitulos anteriores. Para o outro, as tensdes foram fornecidas por um
fabricante desse componente, que também forneceu informagdes adicionais que permitiram que
as simulagdes anteriores fossem feitas.

Foi detalhada a metodologia de trabalho para os dois virabrequins, bem como as condi¢des

de contorno, simplificacdes e pontos criticos para atingir os objetivos do final do trabalho.
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6 RESULTADOS E DISCUSSAO

Neste capitulo serdo apresentados os resultados dos esforcos dinamicos, bem como dos
deslocamentos relacionados a vibrag@o torcional para o primeiro virabrequim proposto por Lima
e Silva (2009). Também serdo apresentados os esfor¢os atuantes apds a aplicacdo do método da
superposi¢do e, finalmente, os resultados para todos os critérios de fadiga multiaxial nos pontos
criticos.

Para o segundo virabrequim proposto por Lima e Silva (2010) serdo apresentados os

resultados para os critérios de fadiga multiaxial nos pontos definidos no Capitulo 5.

6.1 Motor MWM Tractor de quatro cilindros

Nesta secdo, serdo apresentados os resultados para o virabrequim de um motor de quatro
cilindros fornecido pela empresa ThyssenKrupp Metaltrgica Campo Limpo Ltda.

6.1.1 Esforcos dinamicos

A Figura 6.1 apresenta os resultados para o deslocamento, a velocidade e a aceleracdo em

funcdo angulo de giro do sistema pistdo-biela-manivela para o motor na rota¢do de 1700 rpm.
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Figura 6.1 — Deslocamento, velocidade e aceleracdo do pistdo, para o motor a 1700rpm.

A Figura 6.2 mostra as for¢as atuantes no pistdo do virabrequim em fun¢do do seu angulo

de giro, obtidas da anélise dindmica do mecanismo pistdo-biela-manivela.

160 : . :
ﬂ Inercial alternada
140 |- b /. — — Combustéo =
Resultante

120

100

g0

60

Forga (kN)

40

20

20 I i i
0 180 360 540 720
Angulo giro do virabrequim (graus)

Figura 6.2 — Forgas atuantes no pistdo para o motor a 1700 rpm.
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Observa-se a grande influéncia da forca de combustdo na forca resultante. Vale ressaltar
que a forca de inércia depende da velocidade de rotagdao do sistema e que, quanto maior a
velocidade, maior serd a influéncia dessa forga.

Ap6s a decomposicdo das forcas aplicadas ao pistdo, a Figura 6.3 mostra as forgas atuantes

no moente do virabrequim em fun¢do do seu angulo de giro e considerando o motor na rotagdo de

1700 rpm.

: : —— Madulo
140 Tangencial 7]
— — Radial
120 v

100

Forga (kM)

40 i i i
0 180 360 540 720
Angulo giro do virabreguim (graus)

Figura 6.3 — Forgas atuantes no moente do virabrequim para o motor a 1700 rpm.

As mesmas simulacdes anteriores foram feitas para todas as rotagdes fornecidas por Lima
e Silva (2009). A Figura 6.4 apresenta os valores da maxima for¢a radial (MaxFr), amplitude da
forca radial (AmplFr), médxima forca tangencial (MaxFt) e amplitude da forca tangencial

(AmpliFt) para cada uma dessas rotagoes.
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Figura 6.4 — Méxima for¢a radial, amplitude da for¢a radial, mdxima forca tangencial e amplitude

da forca tangencial.

A Figura 6.5 apresenta o torque mdximo para cada uma das rotagdes. Observa-se que o

torque maximo ocorre a 1700 rpm.

4000

3500
3000 ~

2500 ~
2000 -
1500 +

Torque (N.m)

1000 +
500 -

1100 1300 1500 1700 1900 2100 2300 2500 2650 3050

Velocidade de rotagdo (rpm)

Figura 6.5 — Méaximo torque para todas as rotacdes fornecidas por Lima e Silva (2009).
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Assim, sdo consideradas situacgdes criticas de funcionamento do motor a de méximo torque,
maxima poténcia e mixima rotacdo que sao respectivamente 1700 rpm, 2100 rpm (Lima e Silva,

2009) e 3050 rpm. Todas as andlises seguintes serdo feitas nessas trés rotacoes.

6.1.2 Vibracao torcional

Os resultados para os deslocamentos dos quatros segmentos do virabrequim em estudo sdo

mostrados na Figura 6.6 a 6.8 para o motor nas rotagdes criticas.
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Figura 6.6 — Deslocamento angular nos 4 segmentos do virabrequim a 1700 rpm.
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Figura 6.7 — Deslocamento angular nos 4 segmentos do virabrequim a 2100 rpm.
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Figura 6.8 — Deslocamento angular nos 4 segmentos do virabrequim a 3050 rpm.
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E importante observar que os deslocamentos tém o referencial no primeiro munhio.
Assim, ao calcular o deslocamento de um grau de liberdade em relacdo a outro € necessdrio fazer
a subtracdo de cada deslocamento anterior.

Os esforcos atuantes decorrentes da vibragao torcional podem ser obtidos multiplicando o
deslocamento de cada grau de liberdade pela sua rigidez torcional, obtida conforme apresentado

no item 3.2.1.

6.1.3 Esforcos atuantes

A partir do modelo do virabrequim de Lima e Silva (2009), foi gerada uma malha
utilizando elementos tetraédricos no software Pro-Engineer v.4.0. O método utilizado no software
foi: “Multi-Pass Adaptive” com polindmio de ordem minima 1 e médxima 6, com uma
convergéncia limite de 10%. Nas zonas de concentracdo de tensdo do setor sob avaliacdo, a
malha foi refinada, ou seja, entre os bracos de manivela e os moentes € munhdes. As simulacdes
realizadas geraram 27156 elementos e 7841 nés. Uma das malhas pode ser observada na Figura
6.9. Esta corresponde ao modelo que tem a tensdo unitdria aplicada no segundo segmento, ou

seja, apenas esse tem as zonas de concentracdo de tensdo com a malha refinada.

.:j ‘ ‘ :)

s
1
M T8
o |
\

Figura 6.9 — Malha utilizada para uma das simulagdes do método de superposicao.
Apo6s a obtengdo das forcas atuantes no moente do virabrequim e dos deslocamentos em

cada segmento, que multiplicado pela sua rigidez resulta no momento atuante no mesmo, o

método da superposi¢do € aplicado. As Figuras 6.10, 6.11 e 6.12 mostram as tensoes equivalentes
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de Von Mises para os quatro pontos estudados do primeiro segmento (o que foi considerado o
mais critico), para o motor nas trés rotacdes criticas. Das figuras, observa-se o quao maiores sao

as tensdes no ponto 1-3.

400 T T I

! ! Paonta 1-1
350 _ll..l ............... b Panto 1-2 |

— — Ponto 1-3
'. : : — - —Ponto 14 | |

___________________________________________________

300
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Tensdo equivalente Won Mises (MPa)
I
i

f\ngulo giro do virabrequim (graus)

Figura 6.10 — Tensdo de Von Mises para quatro pontos do primeiro segmento do virabrequim

para uma rotagdo de 1700 rpm.
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Figura 6.11 - Tensdo de Von Mises para quatro pontos do primeiro segmento do virabrequim

para uma rotagdo de 2100 rpm.
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Figura 6.12 — Tensdo de Von Mises para quatro pontos do primeiro segmento do virabrequim

para uma rotagdo de 3050 rpm.

6.1.4 Fadiga multiaxial aplicada ao virabrequim

Ao final da etapa anterior, obtivemos as componentes no tempo do tensor de tensdo para
todos os pontos em estudo. Esses valores foram usados como entrada em um algoritmo criado no
software Matlab® para a aplicacdo dos critérios de fadiga apresentados anteriormente. Os

resultados para a estimativa da vida serdo mostrados a seguir.

6.1.4.1 Critério baseados no plano critico

O algoritmo criado varre 288 planos em cada ponto critico do virabrequim, variando de 15°
em 15° os angulos 6 e ¢ referentes ao vetor normal do plano, conforme ja apresentado. Em cada
um dos planos, o algoritmo calcula as tensdes normais médias, maximas e suas amplitudes, além
de encontrar a menor circunferéncia que circunscreve o histérico da tensdo de cisalhamento.
Além disso, o algoritmo compara os resultados para todos os planos e fornece o plano mais

critico.
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A Tabela 6.1 mostra os planos criticos para cada ponto critico nas rotagdes de 1700, 2100 e
3500 rpm para os critérios de Matake e McDiarmid, para os quais o plano critico € o plano com a

maxima tensao de cisalhamento.

Tabela 6.1 — Plano de méxima tensdo de cisalhamento para os critérios do plano critico de

Matake e McDiarmid.

Plano de maxima tensiao de cisalhamento
1700 rpm 2100 rpm 3050 rpm
PONTO [6(°) | o) [6(")| ¢ 0(°) ¢ (°)

1-1 75 90 75 90 75 270
- 0 195 0 15 75 15
- 75 195 75 15 45 15
- 75 90 90 240 0 45
- 15 15 15 195 30 90
- 75 105 75 105 0 45

75 105 75 285 0 45
15 255 15 255 15 75
60 15 75 15 90 15
15 30 15 30 15 30
15 30 15 30 15 30
60 195 60 15 45 105
0 210 0 30 0 30
15 195 15 195 30 195
15 15 15 195 30 195
0 45 90 90 0 45

Bl R AW W W[ W NN DD = =] -
1
BRI =R RN = R W N =AW N

Os planos em amarelo correspondem aos planos que apresentam as maximas tensdes de
cisalhamento para cada uma das rotacdes, como pode ser observado. Para os 2 critérios
apresentados a mdaxima tensdo de cisalhamento aparece no mesmo ponto (1-3) para todas as
rotagdes em estudo.

A Figura 6.13 ilustra o histérico da tensdo de cisalhamento no plano critico referente as
componentes 6=75° e p=195° do vetor normal a esse plano, no ponto 1-3 e a uma rotacdo de

1700 rpm.
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Figura 6.13 — Histdrico da tensdo de cisalhamento e a menor circunferéncia que o circunscreve a

1700 rpm no ponto 1-3.

Nesse mesmo ponto, a tensao normal atuante € mostrada na Figura 6.14.
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Figura 6.14 — Tensao normal atuante no ponto 1-3 a 1700 rpm.

-63 -



O valor do raio da circunferéncia da Figura 6.13, ou seja, o valor da amplitude da tensdo de
cisalhamento para esse plano é C,=174,5MPa.

A amplitude, a média e a maxima tensdo normal obtidas para os dados da Figura 6.14 sdo
N,=134,5MPa, N,,=92,8MPa € N,,,,=227,3MPa respectivamente.

Assim, com esses dados, os critérios de fadiga multiaxial de Matake e McDiarmid podem
ser aplicados. Posteriormente, serdo apresentados os resultados para os dois critérios em todas as
rotagdes criticas.

Para o critério de Dang Van, o algoritmo foi criado de forma diferente. Nesse critério, ndo é
usada apenas a méxima tensdo de cisalhamento na determinacdo do plano critico € sim uma
combinacdo entre a amplitude equivalente da tensdo de cisalhamento e a pressdo hidrostatica.

A Tabela 6.2 mostra os planos criticos para cada ponto do virabrequim nas rotacdes

criticas. Da mesma forma, o ponto critico do virabrequim se confirma como sendo o ponto 1-3.

Tabela 6.2 — Orientac@o dos planos criticos para o critério de Dang Van.

Plano critico do método de Dang Van
1700 rpm 2100 rpm 3050 rpm

PONTO [ 6() | () |06(")| (") 6| o

1-1 75 90 75 90 75 90
- 0 15 0 15 75 15
- 75 195 75 15 45 15
- 75 90 90 60 0 45
- 15 15 15 15 30 90
- 75 105 75 105 0 45
- 75 105 75 105 0 45

15 75 15 255 15 75
60 15 30 15 90 15
15 30 15 30 15 30
15 30 15 30 15 30
60 15 60 15 45 105

- 0 30 0 30 0 30
- 15 15 15 15 30 15
- 15 15 0 15 30 15

AR R RAR W (W W (W NN N[N = - -
1
B W (N =B W N W =W N

0 45 90 270 0 45
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As trés figuras (6.15, 6.16, 6.17) sdo as aplicacdes do critério de Dang Van aos planos
criticos no ponto 1-3 para cada uma das rotagdes propostas. Observa-se que em nenhuma das
rotagdes o virabrequim falharia, ou seja, em nenhuma das rotagdes o carregamento (em azul)

ultrapassa alguma linha vermelha (limite de fadiga segundo o critério de Dang Van).
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Figura 6.15 — Critério de Dang Van para o motor a 1700 rpm no ponto 1-3.
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Figura 6.16 — Critério de Dang Van para o motor a 2100 rpm no ponto 1-3.
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Figura 6.17 - Critério de Dang Van para o motor a 3050 rpm no ponto 1-3.

6.1.4.2 Critérios baseados no invariante de tensao

Para os critérios de Sines, Crossland e Kakuno-Kawada, o algoritmo funciona de outra
forma. Ele varre todas as combinagdes entre os planos do espaco vetorial de cinco dimensoes e
encontra também a menor circunferéncia que circunscreve a tensao de cisalhamento.

As tensdes hidrostéticas, consequentemente seus valores médios, maximos e de suas
amplitudes, sdo obtidas da mesma forma que as tensdes normais no item anterior. Além disso, o
algoritmo compara os resultados para todas as dimensdes e fornece a combinag¢do das duas
dimensdes mais criticas.

No critério de Crossland, o maior valor para a amplitude do invariante de tensdes é
encontrado entre as dimensdes S, € S5 como mostra na Figura 6.18, seu valor é \/Jg,azl 60,0 MPa.

A situacdo mais critica aparece no ponto 1 — 3 do virabrequim.
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Figura 6.18 — Histdrico de tensdo no plano entre os espacos S4 € S4 no ponto 1-3 a 1700rpm e a

minima circunferéncia que o circunscreve.

A Figura 6.19 ilustra a variagdo da tensdo hidrostatica atuante no ponto 1-3 do virabrequim

a 1700rpm.
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Tensdo hidrostatica (MPa)
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A0 | | |
0 180 360 540 720
Angulo de giro do virabrequim (graus)

Figura 6.19 — Tensao hidrostatica atuante no ponto 1-3 a 1700 rpm.
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Os valores da amplitude, média e méixima tensdo hidrostitica nesse ponto sdo

ph,=85,7 MPa, ph,,=52,4 MPa e ph,,,,=138,2 MPa respectivamente.

Ja para os critérios de Sines e Kakuno-Kawada, a situacdo mais critica aparece no ponto 4-4
do virabrequim. O maior valor da amplitude do invariante de tensdes é mostrado na figura 6.20 e

seu valor é \/Jg,a:99,8 MPa.

200 ! : : !

Tensdo no espago 55 (MPa)

50 0 50 100 150 200
Tensdo no espaco S3 (MPa)

Figura 6.20 - Historico de tensao no plano entre os espacos S3 € S5 no ponto 4-4 a 1700 rpm e a

minima circunferéncia que o circunscreve.

A figura 6.21 ilustra a variac@o da tensdo hidrostética atuante no ponto 4-4 do virabrequim

a 1700 rpm.
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Figura 6.21 - Tensao hidrostatica atuante no ponto 4-4 a 1700 rpm.

Os valores da amplitude, média e méixima tensdo hidrostitica nesse ponto sdo

ph,=135,4 MPa, ph,,=118,9 MPa e ph,,,,=254,3 MPa respectivamente.

O fato desses critérios terem seus resultados diferentes dos outros, ou seja, apontando o
ponto 4-4 como o mais critico se deve a influéncia da pressao hidrostitica média, que é um fator

muito importante para os critérios de Sines e Kakuno-Kawada e € muito superior nesse ponto.
6.1.5 Comparacao entre os resultados obtidos para o primeiro virabrequim

As Tabelas 6.3, 6.4 e 6.5 mostram a comparacdo entre os seis critérios citados. As tabelas
fornecem os valores do coeficiente de seguranca para a vida infinita para cada ponto do

virabrequim em cada um dos seis critérios apresentados. As Figuras 6.22, 6.23 e 6.24 ilustram os

resultados das tabelas a fim de facilitar a interpretacao das mesmas.

-69 -



Tabela 6.3- Coeficientes de seguranca a uma rotacdo de 1700 rpm.
1700 rpm

Tabela 6.4 - Coeficientes de seguranga a uma rotacdo de 2100 rpm.
2100 rpm
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Tabela 6.5 — Coeficientes de seguran¢a a uma rotacio de 3050 rpm.
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Ponto no virabrequim

0,00 2,00 4,00 6,00 8,00 10,00 12,00 14,00

Coeficiente de seguranga

EKakuno-Kawada B Crossland B Sines BEDang Van BMcDiarmid B Matake

Figura 6.22 - Coeficientes de seguranca para um determinado ponto a uma rotacdo de 1700 rpm.
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Ponto no virabrequim

0,00 2,00 4,00 6,00 8,00 10,00 12,00 14,00

Coeficiente de seguranca

B Kakuno-Kawada B Crossland BSines BDang Van BEMcDiarmid B Matake

Figura 6.23 - Coeficientes de seguranca para um determinado ponto a uma rotacdo de 2100 rpm.
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Ponto no virabrequim

0,00 2,00 4,00 6,00 8,00 10,00 12,00 14,00

Coeficiente de seguranca

EKakuno-Kawada BCrossland BSines EDang Van BMcDiarmid B Matake

Figura 6.24 Coeficiente de seguranca para um determinado ponto a uma rotagao de 3050 rpm.

-74 -



Observa-se que a condi¢do mais critica € a condi¢do de maximo torque (1700 rpm), porém
com uma margem muito pequena em relacdo a condicdo de mdxima poténcia (2100 rpm). O
ponto 1-3 é o ponto critico para a maioria dos critérios e o ponto 4-4 € critico para os critérios de
Sines e Kakuno-Kawada. Observa-se, também, que, para a condi¢do de maxima rotacao

(3050 rpm), as tensdes sdo muito inferiores e pouco preocupantes.

6.2 Motor de 6 cilindros

Conforme dito, para este caso o arquivo texto foi fornecido por Lima e Silva (2010) com os
tensores de tensdo para cada ponto. Cada angulo de giro do virabrequim serviu de entrada para o
algoritmo criado no programa desenvolvido para aplicacdo dos critérios multiaxiais de fadiga e os
resultados sdo mostrados a seguir.

O material utilizado nesse virabrequim foi considerado o mesmo para o virabrequim

anterior.

6.2.1 Fadiga Multiaxial

Inicialmente foram selecionados os 12 pontos criticos, conforme citado no capitulo 5. A
Figura 6.25 apresenta a tensdo equivalente de Von Mises para os 12 pontos divididos da seguinte
forma:

e Em azul estdo os 5 pontos do primeiro pico (pontos 1, 2, 3,4 € 5)
e Em vermelho os 4 pontos do segundo maior pico (pontos 6, 7, 8 € 9)

e Em verde os 3 pontos do terceiro maior pico (pontos 10, 11 e 12)
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Figura 6.25 — Tensdo de Von Mises para os 12 pontos selecionados para estudo.

6.2.1.1 Critérios baseados no plano critico

Da mesma forma que para o outro virabrequim, o algoritmo varre 288 planos em cada
ponto. Em cada um dos planos, o algoritmo calcula as tensdes normais médias, maximas e suas
amplitudes, além de encontrar a menor circunferéncia que circunscreve o histérico da tensido de
cisalhamento. Além disso, o algoritmo compara os resultados para todos os planos e fornece o
plano mais critico.

A Tabela 6.6 mostra os planos criticos para cada um dos 12 pontos para os critérios de
Matake e McDiarmid, onde o plano critico é o plano com a médxima tensdo de cisalhamento.
Mostra, também, para o critério de Dang Van, onde o plano critico é uma combinacdo entre a

amplitude equivalente da tensdo de cisalhamento e a tensdo hidrostatica.
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Tabela 6.6 — Orientacdo dos planos criticos para cada critério.

Plano de maxima tensdao de | Plano critico para o método
cisalhamento de Dang Van

PONTO | 6() ¢ () 0() ¢ ()

1 90 150 90 150

2 90 -15 75 165

3 90 150 90 150
4 0 255 0 75

5 75 150 75 150
6 60 165 60 165
7 0 75 0 75
8 0 15 0 15
9 0 90 0 90
10 0 75 0 75
11 150 15 150 15
12 135 90 135 90

A Figura 6.26 ilustra o histdrico de tensdo de cisalhamento no plano critico referente as

componentes §=0°e =255 do vetor normal a esse plano, no ponto 4 do virabrequim.

1o ! ! ! !

a0

a0

Tensdo de cisalhamento (MPa)

-100

140
140 -100 a0 0 a0 100

Tensdo de cisalhamento (MPa)

Figura 6.26 — Histdrico da tensdo de cisalhamento e a menor circunferéncia que o circunscreve

no ponto 4.

=77 -



Nesse mesmo ponto a tensdo normal atuante é mostrada na Figura 6.27.

Tensdo Normal (MPa)

-100

l l l
0 180 _ 360 540 720
Angulo giro do virabreguim (graus)

Figura 6.27 — Tensao normal atuante no ponto 4.

O valor do raio da circunferéncia da Figura 6.26 é C,=116,2MPa .
A amplitude, a média e a maxima tensdo normal obtidas para os dados da Figura 6.27 sdo

N,=69,6 MPa, N,,=-13,0 MPa € N,,,,=56,6 MPa respectivamente.
De acordo com Dang Van, o ponto mais critico € o ponto 6 e orientacdo do plano nesse

ponto tem como componentes #=60° e p=165°. A Figura 6.28 representa a aplicacdo do critério

de Dang Van para este ponto.
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Figura 6.28 — Critério de Dang Van para o ponto 6.
6.2.1.2 — Critérios baseados nos invariantes de tensao
No critério de Crossland, o maior valor para a amplitude do invariante de tensdes

encontrado entre as dimensdes S3 e S4 como mostra na Figura 6.29; seu valor

NJ2a=114,5 MPa. A situacdo mais critica aparece no ponto 4 do virabrequim.

150 T T T T

Tensdo no espago S4 (MPa)

Tensdo no espago S3 (MPa)

Figura 6.29 — Histdrico de tensao no plano entre os espagos S3 e S4 no ponto 4 e a minima

circunferéncia que o circunscreve.
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A figura 6.30 ilustra a variacdo da pressao hidrostatica atuante no ponto 4 do virabrequim.

60 T T T

Pressdo hidrostatica (MPa)

80 | | |
0 180 360 240 720

Angulo giro do virabrequim (graus)

Figura 6.30 — Tensao hidrostatica atuante no ponto 4.

Os valores da amplitude, média e mdaxima tensdo hidrostiatica nesse ponto sdo

ph,=60,4 MPa, ph,,=-15,7 MPa e phy,,=44,7 MPa respectivamente.
Ja para os critérios de Sines e Kakuno-Kawada, a situagdo mais critica aparece no ponto 1 e

o maior raio da menor hiperesfera aparece entre as dimensdes S3 e S4. O maior valor da

amplitude do invariante de tensdes é mostrado na figura 6.31e seu valor é \J,,=91,3 MPa.
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Wr—r— T3 & % 5 & & 3

Tens3o no espago S4 (MPa)

&0 40 20 0 20 40 60 80 100 120 140
Tensdo no espago S3 (MPa)

Figura 6.31 — Histdrico de tensdo no plano entre os espagos S3 e S4 no ponto 1 e a minima

circunferéncia que o circunscreve.

A figura 6.32 ilustra a variagcdo da tensdo hidrostética atuante no ponto 1 do virabrequim.

120 T T T

Presséo hidrostatica (MPa)

i i
180 360 540 720
Angulo giro do virabrequim (graus)

-B60
0

Figura 6.32 — Tensao hidrostatica atuante no ponto 1.
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Os valores da amplitude, média e méixima tensdo hidrostitica nesse ponto sdo

ph,=77,2 MPa, ph,,=35,0 MPa e ph,,.,=112,2 MPa respectivamente.

Da mesma forma que ocorreu para o virabrequim do motor de 4 cilindros, os resultados
para os critérios de Sines e Kakuna-Kawada foram diferentes do resultado de Crossland e, mais
uma vez, isso se deveu a influéncia da pressao hidrostatica média, como € observado no presente

item do trabalho.

6.2.2 Comparacao entre os resultados obtidos para o segundo virabrequim

A tabela 6.7 mostra a comparacao entre os seis critérios utilizados. A tabela fornece os
valores do coeficiente de seguranca para a vida infinita para cada ponto do virabrequim em cada
um dos seis critérios apresentados. Da mesma forma que para o primeiro virabrequim, a figura

6.33 ilustra os resultados da tabela a fim de facilitar a interpretacao das mesmas.

Tabela 6.7 — Coeficientes de seguranga para todos os pontos e para todos os critérios de fadiga.

Coeficiente de seguranca.

PONTO | Matake McDiarmid Dang Van  Sines @ Crossland = Kakuno-Kawada
1 3,9 3,8 4.4 3,2 4,6 32
2 3.9 3.9 4.4 3.4 4,5 34
3 4,2 4,2 4,7 3,5 4,8 35
4 3,2 3,1 5,6 4,3 3,6 4,3
5 3,9 3,8 52 3,5 4,7 35
6 4,2 4,1 3,6 14,7 4,1 14,8
7 3.9 3.8 3.9 13,0 4,0 13,0
8 4,1 3.9 3.9 7.5 4,3 7,5
9 4,8 4,7 4,3 15,9 5,1 16,0
10 3,9 3,8 7,0 3,8 4.4 3,8
11 4,1 4,0 59 4,9 5,0 4,9
12 3,9 3,7 4.8 4,6 4,7 4,5
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Figura 6.33 — Coeficientes de seguranga para os 12 pontos para todos os critérios de fadiga.

-83 -



Como pode-se observar, os coeficientes de seguranca apareceram em ordem de grandeza
maior que para o primeiro virabrequim estudado. Tal fato pode estar relacionados a varios
motivos como:

e O material utilizado para as simulagdes do segundo virabrequim foi 0 mesmo do
primeiro, o que pode ndo ser realmente o caso.

e Os pontos estudados podem nao ser os pontos criticos do segundo virabrequim.

e As tensdes fornecidas podem ndo ser as tensdes com o motor em rotagdes criticas.

e O virabrequim pode ter sido projetado utilizando critérios de fadiga uniaxial. Dessa

forma, em todos os seus pontos ele estaria superdimensionado.

6.3 Consideracoes finais

Ao longo deste capitulo foram aplicados os critérios de tensdo multiaxial desenvolvidos
nesta dissertacdo para a avaliagdo da vida em fadiga de virabrequins. Através das duas
abordagens adotadas, a do plano critico e a do invariante de tensdes, foram calculados os valores
do coeficiente de seguranga para vida infinita para os diversos critérios.

Este estudo mostrou, ainda, que ha necessidade da defini¢cdo, através de experimentos, a
respeito de qual é o método mais adequado para a avaliacdo da vida em fadiga. Uma abordagem
possivel € a comparacdo da vida prevista pelos critérios propostos com aquela encontrada na

pratica, em estudos experimentais especificos para a validagdao do modelo.
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7 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA PROXIMOS TRABALHOS

O objetivo desta dissertacdo foi avaliar a vida de virabrequins através da aplicacdo de

critérios de fadiga multiaxial e compard-los entre si, relacionando-os com os critérios

simplificados usados atualmente. A fim de atingir os objetivos, o trabalho foi dividido nas

seguintes etapas:

Célculo dos esfor¢cos dinamicos atuantes no virabrequim;
Anélise das vibragdes torcionais atuantes no sistema;
Analise de tensoes;

Aplicacdo dos critérios multiaxiais de fadiga.

Como forma de demonstrar a efetividade dos métodos desenvolvidos nesta dissertacdo, dois

virabrequins foram analisados. Para a andlise do primeiro virabrequim, todas as etapas previstas

foram necessdrias. Para o primeiro dos virabrequins, analisado integralmente, as principais

conclusdes foram:

Dos resultados dinamicos do mecanismo, nota-se a grande influéncia da forca de
combustdo se comparada com a forca de inércia do sistema. Porém deve-se lembrar
que quanto maior for a velocidade de rotacao, maior serd a influencia da inércia;
Apesar da forca radial, que resulta nas tensdes de flexdo no virabrequim, ser
consideravelmente superior a forca tangencial no moente do virabrequim, esta
ultima é fundamental para a criagdo das tensdes no componente. Isso se dd porque a
forca tangencial € aplicada fora do eixo de simetria do virabrequim, o que leva ao
surgimento da vibragdo torcional;

O ponto critico encontrado para esse virabrequim com relagdo a quatro dos seis
critérios de fadiga apresentados estd de acordo com relatos histéricos de falha por
fadiga encontrados na literatura. O ponto estd entre o moente e o braco de manivela
do primeiro segmento do virabrequim;

O primeiro virabrequim em estudo foi aprovado em todos os critérios de fadiga
multiaxial com uma boa margem de seguranga. O menor coeficiente de seguranca

foi FS = 1,8.
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Para o segundo virabrequim, partiu-se diretamente da quarta etapa proposta pelo trabalho,
ou seja, da aplicacdo dos critérios multiaxiais de fadiga. Ainda dentro dos objetivos do trabalho, o
algoritmo para o primeiro virabrequim foi adaptado para o segundo, possibilitando o célculo da
resisténcia a fadiga utilizando todos os critérios apresentados para uma entrada padrdo de
tensores de tensdo.

Por ndo termos a localizacdo dos pontos fornecidos no segundo virabrequim analisado, foi
impossivel determinar o local do ponto critico para o segundo virabrequim. No entanto, conforme
os valores encaminhados, os coeficientes de seguranca para o segundo virabrequim foram sempre
superiores a 3,1 .

Como conclusdo geral, este trabalho atingiu plenamente aos objetivos propostos. Através
dele foi possivel determinar se um virabrequim convencional falha. Foi possivel também
quantificar a seguranca em manter um componente qualquer desse tipo em servigo, utilizando os
critérios apresentados. A abordagem apresentada aqui permite que qualquer virabrequim seja
analisado e sua vida em servigo prevista.

As sugestdes a seguir sao propostas para trabalhos futuros sobre temas decorrentes:

e Avaliacdo do fator de segurancga para outras situacdes, que nao a de vida infinita.

e Modificagdo nas condi¢des de contorno do problema a fim de tornd-las mais
realistas. Como exemplo, inserir um valor para a rigidez nas regides dos mancais.

e Estudo da resisténcia por fadiga do virabrequim, levando em conta também as
tensdes axiais que surgem no mesmo, geradas pela dindmica do movimento.

e Comparagdo os resultados apresentados com resultados experimentais para um
virabrequim, sujeito a diversas condi¢cdes de operacao controladas, para a validacao

do modelo.
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