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Resumo

O sistema de suspensao de um veiculo do tipo baja é extremamente exigido em compe-
ticoes, devido as condigoes de terreno e, tende a apresentar muitas falhas se mal projetado.
Além disso, o desempenho dindmico do veiculo esté atrelado a sua massa e, portanto, um
dimensionamento preciso de seus componentes trara beneficios, nao s6 a confiabilidade do
projeto, mas também ao seu desempenho. Com a disseminacao de softwares de elementos
finitos, o dimensionamento de pecas de geometria complexa, como a manga de eixo, se
torna mais facil. Contudo, é comum o uso desses programas por usuarios que desconhe-
cem as teorias necessarias para a realizacao de uma anélise estrutural pelo método dos
elementos finitos e, por consequéncia, utilizam esses softwares de maneira errénea ou des-
necessaria. Isso vem sendo um problema recorrente em competicoes de baja nos tltimos
anos e, nao diferente, um problema da equipe Baja UFSCar. O presente trabalho visa
dimensionar um conjunto de componentes da suspensao dianteira de um baja, composto
por manga de eixo, ponta de eixo e cubo de roda. Como base do projeto, foi utilizado
um histoérico de carga retirado de uma simulacao feita em um aplicativo desenvolvido em
Python. Apoés a abordagem de toda teoria necessaria para o entendimento dos fendéme-
nos, os componentes foram dimensionados com o auxilio de softwares CAE, obtendo-se,
ao final, uma reducao de massa entre 19% e 30%, para os componentes abordados, consi-
derando uma vida finita de 60 horas, sendo suficiente para quatro competigoes, incluindo

testes, ou um ciclo de vida do veiculo.

Palavras-chave: Veiculo Baja SAE, dimensionamento, anélise de elementos finitos.



Abstract

The suspension of a Baja SAE vehicle is highly demanded in competitions, due to the
terrain characteristics, and can show constant failures, if badly designed. Besides, the dy-
namics of the car are directly linked with its own mass. Therefore, a precise dimensioning
of the components will represent, not just a raise in reliability, but also in performance.
With the dissemination of finite element analysis software, the dimensioning of parts with
complex geometries, such as the knuckle gets much easier. However, the usage of these
software by users that do not have the proper knowledge to perform a structural finite
element analysis is becoming very common. It is a recurrent problem in the SAE competi-
tions recently, also affecting the Baja UFSCar team. This work intends to design a group
of components that compose part of the front suspension system of a Baja SAFE vehicle, the
knuckle, the hub, and the stub axle. The basis of the project will be a load history provided
by a simulation made in a Python algorithm. After a revision of all the theory regarding
the phenomenons involved, the dimensioning of the parts have been made with the help
of a CAFE software, which led to a mass reduction between 19% and 30%, of the worked
components, considering a finite life of 60 hours, which is enough for four competitions,

considering tests, or the life cycle of the vehicle.

Keywords: Baja SAE vehicle, dimensioning, finite element analysis.
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1 Introducao

Anualmente, a Society of Automotive Engineers (SAE) organiza duas competigdes de
prototipos baja, construidos por estudantes, com o intuito de promover inovagao na area
automobilistica, assim como ajudar a formar melhores profissionais de engenharia. Dado
que as competicoes se dividem em avaliacoes de projeto, dindmica veicular e resistén-
cia do prototipo, o dimensionamento estrutural dos componentes do veiculo tem grande
influéncia nos resultados, visto que, além de estar incluido na avaliagao de projeto, tem
influéncia direta tanto no comportamento dindmico, uma vez que se relaciona diretamente
tanto com a massa do sistema, quanto na resisténcia do carro, medida através de uma
prova de enduro, na qual o veiculo ¢ submetido aos mais diversos obstaculos, numa corrida
que dura 4 horas.

O prototipo Baja é um veiculo fora de estrada (Figura 1), sendo assim os componentes
da suspensao acabam por ser extremamente solicitados nessas competicoes. Como esse
sistema exige que a maioria de seus componentes sejam personalizados, para atender as
condicoes geométricas necessarias, cabe a equipe projetar e dimensionar esses elementos,
dos quais se destacam as trés pegas abordadas nesse trabalho (mostradas na Figura 2).

Visto que a equipe Baja UFSCar nao possui uma base de dados sélida no dimensiona-
mento de componentes e aquisicao de dados, o uso de simulagoes computacionais, desde
que usadas corretamente, produz excelentes resultados, tanto na confiabilidade quanto na

reducao de massa das pecas.

Figura 1: Prototipo baja da equipe Baja UFSCar.

SSANTE Comg
UN 3410

16



Devido & falta de equipamentos para aquisicao de dados por parte da equipe, sera
utilizado como entrada para o dimensionamento a carga obtida através de um aplicativo
desenvolvido por outro membro da equipe em seu trabalho de conclusao de curso (Figura
3). O aplicativo em questao foi desenvolvido em Pasekian (2021), e utiliza como base as
técnicas de modelagem dinamica presentes em Felicio (2010). Por meio desse aplicativo,
desenvolvido em Python, ¢ possivel entrar com as equagoes que regem a geometria do
terreno e obter os resultados de comportamento dindmico do carro, assim como as forgas
atuantes em cada massa. Neste trabalho, sera utilizada a forca que atua na massa dianteira
nao suspensa. Também é possivel avaliar diferentes velocidades e, até mesmo, defasagem

entre rodas, ou seja, simulando o carro passando ester¢cado em um obstaculo.

Figura 2: Modelo CAD do conjunto ponta de eixo, manga de eixo e cubo de roda atuais da
equipe Baja UFSCar.

Manga de eixo

Ponta de eixo Cubo de roda

-

Fonte: Proprio autor.
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Figura 3: Interface do aplicativo para obtengao de resposta dindmica de um veiculo baja
desenvolvido por Pasekian (2021)
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Fonte: (PASEKIAN, 2021).

Dado que a manga de eixo e o cubo de roda possuem geometria bastante complexa, o
calculo de tensao por ferramentas analiticas se torna inviavel e, portanto, a utilizagao de
métodos numeéricos ¢ imprescindivel. As ferramentas CAE (Computer Aided Engineering)
sao, hoje, as mais utilizadas para esses problemas de engenharia e funcionam com base
no método dos elementos finitos. Esse método consiste na discretizagao da geometria em
um nimero finito de elementos de forma conhecida, em que é possivel calcular os niveis
de tensao, e que sao conectados por meio de nés. Cada elemento possui um sistema de
equacoes organizado em uma matriz, juntamente com os sistemas de equacoes dos demais
elementos da estrutura. Por meio da inversao dessa matriz obtém-se os deslocamentos
relativos de cada no e, consequentemente, as deformacoes e as tensoes (FILHO, 2018).

J& para a ponta de eixo, que é uma pega de geometria mais simples, é possivel langar
mao de calculos analiticos, utilizando metodologias contidas em diversos livros de ele-
mentos de maquina. Porém, cabe notar que h& uma particularidade nesse caso, uma vez
que a ponta de eixo estd acoplada a manga, que é uma peca de aluminio e apresenta
praticamente um terco da rigidez do ago, assumir um engaste entre essa duas pegas pode
levar a um super dimensionamento.

Como os componentes estao sujeitos a ciclos repetidos de tensao e deformacao, os
mesmos tendem a falhar por fadiga mecénica. Esse fendmeno consiste basicamente na
propagacao de trincas por meio de esforcos de cisalhamento e tracao, o que faz com que o

material falhe muito abaixo do seu limite de ruptura (BUDYNAS; NISBETH, 2016). Por

18



meio da teoria relacionada & fadiga mecanica e dos resultados de ambas as simulacoes,
é possivel dimensionar os componentes para o ciclo de vida de um prototipo, que é de
quatro competicoes, ou dois anos, em média.

Dimensionar os componentes dessa forma garante o devido funcionamento do proto-
tipo, bem como, a sua diminuicao de massa,imprescindivel para obtencao de bons resul-

tados em competicoes.

1.1 Objetivos

O principal objetivo desse projeto é dimensionar, por acimulo de dano, o conjunto
ponta de eixo, manga de eixo e cubo de roda dianteiros de um protétipo baja, com o
auxilio de simulagdes computacionais e da teoria de fadiga dos materiais.

Como objetivos especificos podem ser citados:

e Melhorar as anélises estruturais da equipe Baja UFSCar, bem como desenvolver um

padrao de dimensionamento de componentes projetados pela equipe.

e Atingir uma reducao de massa de pelo menos 15% no conjunto final.
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2 Revisao bibliografica

Nesse capitulo sao apresentados, de forma resumida, dois trabalhos que abordaram o
mesmo assunto.

Yan (2011) fez o dimensionamento da manga de eixo da equipe Poli Aurora, da escola
politécnica da universidade de Sao Paulo. Em seu trabalho, dimensiona-se o componente
em questao pelo método dos elementos finitos, utilizando como entrada dados provenientes
de instrumentacao. Por meio de um transdutor linear de posig¢ao, acoplado ao sistema
de suspensao do veiculo, foi possivel medir os deslocamentos do sistema ao passar por
uma série de obstaculos e, posteriormente, por meio do tratamento dos dados, obter as
cargas atuantes no sistema. Yan também apresenta toda a teoria sobre fadiga presente
em Norton (2013), sendo a base para o calculo de vida do componente estudado.

De posse das cargas que atuavam no sistema, foi feita uma anéalise estatica da manga
com uma carga conhecida e entao o modelo de elementos finitos foi validado com a uti-
lizagao de um strain gauge. Apos a validacao do modelo de elementos finitos a vida da
manga foi calculada pela ferramenta de fadiga do software Solid Works, porém, nenhuma
otimizacao foi realizada, apesar de existir a possibilidade, algo que se almeja fazer neste
trabalho.

Pedroso e Piao (2021) fizeram uma abordagem mais simplificada do dimensionamento
dos componentes da suspensao dianteira da equipe Zebu Baja, da universidade Federal do
Triangulo Mineiro, porém fez uma anélise aprofundada da determinagao da geometria do
sistema de suspensao, bem como, um tutorial de modelagem 3D no software SolidWorks
e outro sobre como “limpar” sblidos importados para o Ansys, utilizando a ferramenta
SpaceClaim.

Em seu trabalho Pedroso e Piao (2021), fizeram uma revisao sobre as cargas atuantes
no sistema, e optaram por utilizar a carga maxima encontrada por Yan (2011), em seu
trabalho, multiplicado por um coeficiente de seguranca 2. Posteriormente, também foi
levado em consideracao os esforcos provenientes do sistema de frenagem do veiculo e,
entao uma simulagao estatica foi realizada. O dimensionamento dos componentes foi feito
pelo critério de von Mises e, assim como no trabalho de Yan (2011), nenhuma otimizagao

foi realizada.
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3 Fundamentacgao tedrica

3.1 Falha por fadiga

Nesse capitulo é feita uma apresentacao da teoria necessaria para o dimensionamento

dos componentes.

3.1.1 Contextualizagao

A maioria das falhas em componentes mecénicos acontecem por ciclos de cargas diné-
micas variaveis. Dado que essas falhas ocorrem, muitas vezes, em niveis de tensao muito
abaixo do limite de escoamento do material, o critério de falha de von Mises torna-se
incapaz de produzir um resultado para um projeto seguro (NORTON, 2013).

O termo surgiu por volta de 1800, quando eixos de vagoes, projetados conforme a
teoria de estruturas conhecidas na época, comecaram a falhar apos pouco tempo em
funcionamento. O aspecto da fratura (Figura 4), parecido com a fratura de um material

fragil, levou Rankine a acreditar que as tensoes varidveis levavam a uma cristalizagao do

ago, o tornando fragil (NORTON, 2013).

Figura 4: Exemplo de falha por fadiga.

ruptura final

Fonte: (NORTON, 2013).

Em meados dos anos 1800, um engenheiro alemao, August Woéhler, conduziu estudos

por mais de uma década em eixos submetidos a carga de flexdao. Seu trabalho, publicado
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em 1870, evidenciou, pela primeira vez, a existéncia de um nivel de tensao, para qual
o ago resistia a milhoes de ciclos de carga alternada. A esse nivel de tensao foi dado o
nome de limite de resisténcia a fadiga. A denominacao fadiga veio da ideia de que de
alguma forma o material se cansava conforme eram aplicados ciclos de carga, teoria que
foi desmentida pelo préoprio Wohler, que ensaiou partes dos eixos quebrados e verificou
que, em ensaios de carga estatica, continuavam tao resistentes e ducteis quanto eram antes
de serem submetidos ao ensaio ciclico, porém o nome fadiga perdurou e é utilizado até
hoje para definir fenomenos de falha por cargas ciclicas no tempo.

O inicio de uma falha por fadiga sempre se da através da propagacao de uma trinca,
que pode estar presente desde a manufatura do componente, ou surgiu posteriormente
devido a deformagdes ciclicas ao redor de um concentrador de tensdo (NORTON, 2013).
Esse concentrador de tensao pode ser introduzido nos processos de fabricacao ou de manu-
fatura denominado entalhe por Norton (2013) que, por sua vez, define qualquer contorno
geométrico que eleve localmente a tensdao em um corpo. Assim, a falha por fadiga pode
ser separada em trés partes: surgimento ou inicializacao da trinca, propagacao da trinca

e ruptura repentina (NORTON, 2013).

3.1.2 Inicializacao da trinca

Sabendo que um material sempre ira possuir heterogeneidades em escala microscopica,
esses defeitos podem gerar um contorno geométrico que eleve consideravelmente os niveis
de tensao naquele ponto do corpo, acarretando deformagoes plasticas localizadas, mesmo
que o patamar de tensao global na se¢ao esteja muito abaixo do limite de escoamento
do material. Essas deformacoes plasticas, desde que haja uma componente positiva, ou
seja, de tracao, irao proporcionar o surgimento de bandas de cisalhamento ao redor do
entalhe. Conforme mais ciclos de carga sao aplicados essas bandas vao se agrupando,

gerando tricas microscopicas (NORTON, 2013).

3.1.3 Propagacao da trinca

Apos a inicializacao da trinca, seja essa pelo mecanismo supracitado, ou uma trinca
j& presente no material, tem-se um concentrador de tensao na ponta da mesma muito
mais severo que no entalhe original e, dessa forma, toda vez que ha uma passagem do

carregamento por um ciclo de tracao, ha uma deformagao plastica na ponta da trinca,
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que se alonga de forma a baixar os niveis de tensao naquele ponto, terminando na sua
propagacao. Quando o carregamento passa por um ciclo de compressao, a trinca se fe-
cha deixando sua ponta afiada novamente. Esse processo se repete, desde que os valores
de tensao na ponta da trinca, variem de niveis abaixo da tensao de escoamento para
solicitacoes de tracao acima desse valor. Nota-se, portanto, que falhas por fadiga acon-
tecem apenas sob solicitagoes trativas, sendo tensoes compressivas benéficas para a vida
do componente (NORTON;, 2013). Outro mecanismo que contribui para a propagagao de
trincas é a corrosao, porém a aplicacao abordada no trabalho nao prevé a utilizacao dos

componentes em ambientes quimicamente agressivos.

Figura 5: Exemplos de tensées que causam fadiga. As tensdes repetida e pulsante introduzem
efeitos de tensdo média, que serdo tratados mais adiante.

Tensdo alternada
T T T T T T T

Amplitude

Tempo
Tensao repetida
T

Amplitude

Tempo
Tenséo pulsante
T

Amplitude

Tempo

Fonte: Proprio autor.

3.1.4 Modelo S-N

O modelo de falha por fadiga que compara tensao e nimero de ciclos, o S-N, é o mais
antigo e mais utilizado até hoje. Isso faz com que seja relativamente simples encontrar
dados de materiais para aplicacao nesse modelo. Ele é mais recomendado para projetos
de fadiga de alto ciclo, mais que 102 ciclos, e com cargas bem definidas, sendo baseado na
tensao, buscando determinar o limite de resisténcia a fadiga do material. Feito isso a peca
é projetada de forma a ficar abaixo do nivel de tensao para o nimero de ciclos requerido,

partindo da premissa de que as tensoes locais nao ultrapassarao o limite de escoamento
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e, portanto, nao havera a propagacao da trinca. KEssa abordagem nao é recomendada
para projetos com vida inferior a 10? ciclos, pois nesse patamar, com certeza, ocorreram
deformagoes plasticas localizadas no componente. Para esse caso deve-se utilizar o modelo
de deformacoes por ciclo, ou modelo e-N que fornece resultados muito mais precisos para
o estagio de inicializacao da trinca. Porém, ele nao é recomendado para projetos que
devem suportar altos nimeros de ciclos, além disso, dados de materiais para esse tipo de

abordagem sao muito menos comuns, devido a sua alta complexidade (NORTON, 2013).

3.1.5 O ensaio de fadiga

O ensaio de fadiga mais comum, consiste em um corpo de prova de se¢ao circular
determinada, de acabamento superficial polido, bi apoiado em uma maquina rotativa, com
um carregamento de flexao pura e alternada proveniente de uma leve inclinagao em seus
apoios devido a aplicagao de uma carga conhecida. Essa abordagem mitiga a concentracao
de tensoes que poderiam ocorrer, caso fosse utilizado uma carga concentrada no centro

da segao longitudinal do corpo (Figura 6).

Figura 6: Representacao esquematica de um ensaio de fadiga.

CORPO DE PROVA MOTOR

CARGA

Fonte: Proprio autor.

A vida de um componente esta atrelada a diversos fatores, como geometria, ambiente,
esforgos, etc. O ensaio de fadiga fornece dados muito especificos e, consequentemente,
restritos aquelas condigoes. Todavia, caso a realizagao de testes nas condicoes reais de
aplicacao de um projeto seja inviavel, é possivel aplicar coeficientes de correcao para a
curva do ensaio, de forma a obter uma curva aproximada para um projeto que difere das

condigoes de ensaio (NORTON, 2013).
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3.1.6 Limite de resisténcia a fadiga

Os primeiros pontos de destaque para construcao da curva S-N sao o limite de resis-
téncia a tracao (S,:) seguido pelo limite de resisténcia a fadiga (S, ou S¢). Na Figura 7
é possivel observar que a resisténcia a fadiga de agos cai linearmente com o nimero de
ciclos, até um patamar (aproximadamente 10° ciclos), em que ha um ponto de inflexao,
onde a curva se torna constante. Assume-se que a partir desse nivel de carregamento
nao hé mais falha por fadiga e, portanto, o componente pode ser solicitado infinitamente
sem a ocorréncia de quebras. A esse ponto dé-se o nome de limite de resisténcia a fadiga

(NORTON, 2013).

Figura 7: Grafico log-log da composi¢ao de curvas S-N para agos forjados com S,; <1400 MPa.
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Fonte: (NORTON, 2013).

Dada a grande dispersao observada no grafico, é comumente utilizada a aproxima-
¢ao para o limite de resisténcia a fadiga pela linha de inclinacao 0,5. Entretanto, esse
comportamento nao é observado em agos com limite de ruptura maior que 1400 M Pa,
sendo observado uma ligeira queda no valor, dessa forma, o limite de resisténcia a fadiga
para o ago com limite de ruptura de 1400 M Pa é utilizado (NORTON, 2013). Dadas
essas consideragoes, caso nao haja o valor de limite de resisténcia a fadiga da liga de aco
desejada na literatura ou em bibliotecas de materiais confiaveis, pode-se aproximar S

pelas seguintes equagoes:

Se =0,55,4  Sw < 1400 MPa (1)

Sy =700 MPa Sy > 1400 M Pa (2)
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Todavia, apesar de agos, ligas de ago, alguns polimeros, ligas de molibdénio e titanio
apresentarem esse comportamento, ha materiais que, apesar de possuir um ponto de
inflexao por volta de 107ciclos, com destaque para o aluminio, cobre e ligas de aco com
alto teor de carbono, nao apresentam uma curva constante apos esse ponto, apenas uma
atenuacao na inclinagao. Para esses tipos de materiais é utilizado o valor de resisténcia
a fadiga médio para 5 x 10%ciclos denominado Sy asprs. Mais especificamente, nos casos
de ligas de aluminio, analogamente ao caso de ligas de acgos, hd uma saturacao na relacao
de S} com S, em aproximadamente 330 M Pa (NORTON, 2013). Para valores de Sy
menores que 330 M Pa, a aproximacao é feita pela linha de inclinagao 0, 4, como pode ser

visto no grafico da Figura 8, resultando nas seguintes equagoes:

Sf/@5E+g = O, 4Sut Sut S 330 M Pa (3)

Spaspss = 132 MPa Sy > 330 M Pa (4)

Figura 8: Resisténcia a fadiga em 5 x 108 ciclos para ligas de aluminio forjadas.
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Fonte: (NORTON, 2013).

Vale ressaltar que, assim como nas ligas de agos, essas aproximagoes s6 devem ser uti-

lizadas na auséncia de dados experimentais sobre a liga de aluminio que se esta utilizando.
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3.1.7 Ajuste da Curva S-N

Como citado na segao sobre o ensaio de fadiga, para projetos especificos, ha a ne-
cessidade do ajuste da curva S-N de um material, a fim de levar em consideracao as
divergéncias entre os parametros do projeto e o ensaio. Esses fatores de reducao de limite
de resisténcia a fadiga, sao, ao final, multiplicados pelo valor original para se obter o valor

corrigido, de acordo com as equacoes abaixo:

Se = Se’ Oloadcsizecsurf Otempcreliability (5)

Sf - Sf’CloadOsize Osurf Ctempcreliability (6)

Em que S representa o limite para materiais que apresentam vida infinita e Sy denota
o limite em 5 x 10® ciclos para materiais que nao possuem tal comportamento (NORTON,
2013).

O coeficiente Cj,qq faz referéncia ao tipo de carregamento. Diferente de um carrega-
mento de flexdo, no qual um corpo de prova circular tem em sua secao transversal uma
distribuicao de tensoes que apresenta valores maximos de tragao e compressao nas extre-
midades, com uma solicitagao nula no centro, em um carregamento normal, toda a secao
é solicitada uniformemente, dessa forma, a probabilidade de desencadear uma trinca no
objeto aumenta consideravelmente. Consequentemente ha uma maior probabilidade de
falha do componente, algo que foi verificado em ensaios de fadiga por solicitagao uniaxial.
Segundo Norton (2013) alguns autores afirmam que ensaios desse tipo resultam em valores
de limite de resisténcia a fadiga entre 10% e 30% menores do que os valores observados

em ensaios por flexao rotativa. Dessa forma o valor de (.4 pode ser escrito como,

Cload = 1 flexao pura (7)

Cloaa = 0,7 forca normal (8)

Ensaios de fadiga sobre torcao apresentam resultados que sao aproximadamente 0, 577
vezes os encontrados em flexao pura, entretanto se a tensao equivalente de von Mises for

calculada, o resultado obtido pode ser comparado diretamente com o limite de resisténcia
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a fadiga sob flexao pura e, consequentemente, Cj,.q ¢ definido como 1.

O coeficiente Cy;,. esté atrelado ao tamanho do componente projetado. Os corpos de
prova para ensaio de fadiga tem dimensao de 8 mm de diametro. Caso a peca projetada
possua uma dimensao maior, a probabilidade de se atingir um defeito aumenta e, portanto,
hé a necessidade de corregao de S ou Sy. Budynas e Nisbeth (2016) propoem equacoes

para a obtencao de Cj;,., mostradas abaixo.

Caive = 1 d < 8mm 9)
Ciize = 1,189d7%%7 8 mm < d < 250 mm (10)
Csize = 0,6 d > 250 mm (11)

Para solicitagoes de for¢ca normal Cy;,. assume valor sempre igual a 1, pois esse tipo
de carregamento nao é sensivel ao tamanho da segao.

As equagoes 9, 10 e 11 sao validas apenas para corpos de prova cilindricos, porém
alguns altores propoem maneiras de aproximar secoes transversais conhecidas a sec¢oes
circulares girantes, calculando um diametro equivalente pela equacao 12, que entao, pode
ser utilizado nas equagoes apresentadas (NORTON, 2013).

Ags

de ui — 12
“ 0,0766 (12)

Para uma secao circular nao girante, caso da ponta de eixo, a variavel Ags é definida

como,

Ags = 0,010462d> (13)

Com a finalidade de reduzir a influéncia de defeitos de superficie nos resultados de
ensaios, corpos de prova de ensaio de fadiga tem acabamento superficial polido e espelhado,
porém, componentes tradicionais nao possuem um acabamento tao nobre e tendem a
concentrar imperfeigoes em suas superficies. Dadas tais condigoes, surge a necessidade de
um fator de corre¢ao de acabamento superficial, Cs,r. Na Figura 9 é apresentado uma

correlacao do valor de correcao de superficies de ligas de acos para diferentes processos
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de fabricagao. Nota-se que ligas com maior limite de resisténcia a tragao tem maior
sensibilidade a defeitos de superficie, resultando em valores menores de Cy,,; (NORTON,

2013).

Figura 9: Fatores de superficie para diversos tipos de acabamento superficial para agos.
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Fonte: (NORTON, 2013).

Budynas e Nisbeth (2016) apresentam uma abordagem, para o grafico da Figura 9,

por meio de uma equagao exponencial.

Csurf - ASutb (14)

Na qual A e b Sao retirados da Tabela 1:

Tabela 1: Coeficientes para a equagao de Cly,f.

Acabamento A b
Retificado 1,58 | -0,085
Usinado ou estirado a frio | 4,51 | -0,265
laminado a quente 57,7 | -0,718
Forjado 272 | -0,995

Fonte: (NORTON, 2013).
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Esses valores de Cj,y podem até ser utilizados como uma aproximagao para ligas
metalicas que nao sejam de ag¢o, quando dados sobre esses materiais nao se encontram
disponiveis, desde que nao seja o projeto de um componente critico.

Ensaios de fadiga tradicionais sio realizados a temperatura ambiente. E de conheci-
mento que a tenacidade a fratura diminui em baixas temperatura e aumenta em tempera-
turas mais altas, contudo, em temperaturas muito elevadas, o ponto de inflexao, a partir
de onde o material passar a ter vida infinita desaparece, ou seja, o limite de resisténcia
a fadiga continua diminuindo conforme o niimero de ciclos aumenta. Budynas e Nisbeth

(2016) sugere as seguintes formulas para definir o coeficiente Chepy.

Cremp=1 T < 450°C (15)

Chremp = 1 — 0,0058(T — 450) 450 °C < T < 550 °C (16)

Como os ensaios utilizados para obter tais equagoes foi realizado em acos, nao se deve
utiliza-las em outras ligas metalicas.

Dados sobre limites de resisténcia a fadiga de materiais geralmente correspondem a
valores ajustados pelo método dos minimos quadrados e, portanto, varios pontos ficam
abaixo da curva, ou seja, apresentam falha antes do previsto. Caso nao se queira conviver
com esse risco no projeto deve-se corrigir a curva pelo coeficiente Clejigpitity- Dados expe-
rimentais sugerem que Desvios padroes em ensaios de fadiga em agos raramente excedem

8%. A Tabela 2 ¢é a relacao entre niveis de confiabilidade e Cy.jiqpitity para desvios padrao

de 8% para agos (NORTON, 2013).

Tabela 2: Relacao entre confiabilidade e o coeficiente Cheigpitity-

Confiabilidade | Cyeriapitity

50% 1,000

90% 0,897

95% 0,868

99% 0,814
99,9% 0,753
99,99% 0,702
99,999% 0,659
99,9999% 0,620

Fonte: (NORTON, 2013).
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Por fim, também pode existir, em projetos mais especificos, a necessidade de mais

fatores de correcao, com base nas necessidades.

3.1.8 Efeitos de tensoes médias

A curva S-N tratada na sec@o anterior pode ser usada para projetos de componentes
sob caragas alternadas, porém em casos mais gerais, uma maquina pode estar submetida
a uma tensao aleatéria, em que a componente de tensao média pode ser diferente de
zero. Essa componente de tensao média altera o nimero de ciclos até a falha para um
componente, podendo fazé-lo falhar antes do previsto para os niveis de tensao alternada
ao qual ele esta submetido (caso que ocorre, se essa componente média causar tragao), ou
podendo ser benéfica retardando a falha do componente (caso que ocorre, se a componente
média causar compressao). O grafico da Figura 10 apresenta dados experimentais de agos
sob o efeitos de tensao média de tracao. A pardbola em destaque é conhecida como curva
de Gerber e pode ser ajustadas com facilidade para casos em que ha uma quantidade alta
de informacao, porém a reta, também em destaque, que passa abaixo de praticamente
todos os pontos, conhecida com curva de Goodman, ¢ muito mais indicada quando ha

escassez de dados, ou se estd em fase de projeto (NORTON, 2013).

Figura 10: Efeitos da tensao média na tensao alternada de resisténcia a fadiga de alto ciclo
para agos.
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Fonte: (NORTON, 2013).
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3.1.9 Diagrama de Goodman modificado

Dadas as consideracoes da secao anterior, faz-se necessario a definicao de um critério
de falha diferente para casos em que ha uma componente de tensao média atuando no
sistema. Para esses casos, é comumente utilizado, o diagrama de Goodman modificado
(Figura 11). Em suma ele afirma que qualquer projeto, onde a combinacao de tensoes
médias e alternadas se encontram compreendidas dentro da regiao cinza, tera vida infinita
ou de 5 x 10® ciclos, para ligas que nao apresentam tal comportamento. Vale ressaltar
que esse diagrama nao é capaz de fornecer um resultado para projetos que visam calcular
uma vida especifica para um componente ou projetos que estao submetidos a cargas
alternadas e médias aleatorias (NORTON, 2013). Para esses casos ha a necessidade de
converter a tensao resultante em uma tensao Sy cquivatente (€quacao 17) ou utilizar métodos

de contabilizacao de ciclos, como o rainflow.

Figura 11: Diagrama de Goodman modificado.

S, compressio 0 tragio S, S,

Fonte: (NORTON, 2013).

Sf equivalente — 1—O'm (17)
" Sut
ut
Sendo a tensao alternada o, é dada por,
0y = Omaz — Omin (18)

E a tensao média o, é definida como,

- Omazx _2'— Omin (19)
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3.1.10 Concentradores de tensao e fator de sensibilidade ao entalhe

A ocorréncia de descontinuidades ou entalhes, que atrapalham o fluxo de cargas em um
material, levam a uma concentracao de tensoes nos pontos onde se encontram, podendo
até mesmo gerar deformacgoes locais. Os valores de concentragao de tensao teodricos de
tensoes normais e cisalhamento, K; e K, respectivamente, denotam aproximadamente
a intensidade da concentragao de tensao em determinadas descontinuidades, bastando
multiplicar o valor da tensao nominal na secao transversal que possui um entalhe pelos
valores de K; ou Ky, para se obter os niveis de tensao no ponto (NORTON, 2013).

Contudo, para cargas dinamicas e necesséario levar em consideragao a sensibilidade ao
entalhe do material para se obter K;. Os materiais apresentam diferentes sensibilidades
a concentracao de tensao, sendo, em geral, os materiais frageis, muito mais sensiveis a
descontinuidades. Em Pilkey et al. (2020) concentrador de tensoes para cargas dinamicas

é definido como,

Ki=1+q(K;—1) (20)
Sendo ¢ o fator de sensibilidade ao entalhe.
Na Figura 12, é possivel conferir alguns valores de ¢ para acos.

Figura 12: curvas de sensibilidade ao entalhe para agos.
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Fonte: (NORTON, 2013).

3.1.11 Regra de Miner e método rainflow

Partindo da premissa que uma méquina esta sujeita a cargas aleatérias no tempo,

¢ fato que ela possuird diferentes niveis de tensao, e resistird a um nimero de ciclos
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diferente para cada um desses niveis de tensao. Para calcular a vida de um componente
nessas condi¢oes uma abordagem bastante utilizada é a de dano acumulado, que consiste
em calcular a porcentagem de vida que o componente perde em cada nivel de tensao e
somé-los. Essa metodologia é conhecida como regra de Miner (NORTON, 2013).

L

N c (21)

Em que n; é o namero de ciclos em um determinado nivel de tensao o;, N; € nimero
de ciclos até a falha para esse mesmo nivel de tensao e ¢ é o dano acumulado. Geralmente
utiliza~se ¢ = 0,7, quando nao se tem dados experimentais (NORTON, 2013).

Porém, a parte mais dificil se d4 na contagem de ciclos, principalmente de periodos
de tempo extensos, contudo o método rainflow simplifica esse problema, além de ser
programavel. Esse método consiste em rotacionar o histérico de carga 90° e imaginar

como a chuva fluiria por eles se fossem o telhado de uma construgao oriental (LEE et al.,

2011).
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Figura 13: Exemplo de aplicagdo do método rainflow em um historico de cargas aleatdrio
periodico.

Load (stress, strain)
-5-4-3-2-1 01 2 3 4 5

/

LV

iy

Time
(b)

Fonte: (LEE et al., 2011).

As etapas para aplicagao do método nesse histérico estao apresentadas abaixo:

1. Define-se o ponto A como sendo o ponto de maior magnitude;

2. Identifica-se a maior reversao do sistema, que nesse caso comeca no ponto A e

termina no Ponto D;

3. Identifica-se a segunda maior reversao do sistema, que nesse caso comega no ponto

D e termina no Ponto A da outa extremidade;
4. Dentro da primeira maior reversao:

(a) Identifica-se a reversao que se incia em B e termina em C, dado que D é um

méaximo maior que C;

3
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(b) Identifica-se a reversdao que se incia em C e termina em B, esbarrando na

reversao que se inicia em A e termina em B.
5. Dentro da segunda maior reversao:

(a) Identifica-se a reversdo que se inicia em E e termina em H;

(b) Identifica-se a reversao que se inicia em H e termina em E, esbarrando na

reversao que se inicia em D e termina em A;

(c) Identifica-se a reversao que se inicia em F e termina em G, dado que H é um

maximo maior que F;

(d) Identifica-se a reversdo que se inicia em G e termina em F, esbarrando na

reversao que se inicia em E e termina em H.

6. Constroem-se as Tabelas 3 e 4 (LEE et al., 2011).

Tabela 3: Magnitude das reversoes.

Reversoes | De | a | range | mean
1 A | D 9 -0,5
1 D |A 9 -0,5
1 B |C 4 -1
1 C|B 4 -1
1 E | H 7 -0,5
1 H | H 7 -0,5
1 F |G 3 0,5
1 G |F 3 0,5

Fonte: (LEE et al., 2011).

Tabela 4: Magnitude dos ciclos.

Reversoes | De | a | range | mean
1 A | D 9 -0,5
1 B | C 4 -1
1 E | H 7 -0,5
1 F |G 3 0,5

Fonte: (LEE et al., 2011).

O valores de range e mean sao, respectivamente, a faixa de operagao da componente

alternada e a componente média de cada ciclo.
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3.2 Meétodo dos elementos finitos

Na maioria dos problemas de engenharia do campo estrutural, assim como no problema
abordado aqui, calcular os niveis de tensao atuantes nos componentes é muito dificil,
quando nao impossivel. Para esses casos uma saida ¢ a utilizacao de métodos numéricos
de célculo, como o método das diferencas finitas, ou métodos dos elementos finitos, sendo
o segundo o mais utilizado atualmente para esse tipo de problema, com uma ampla gama
de softwares, que se bem utilizados, facilitam, melhoram e agilizam projetos.

O método dos elementos finitos consiste em dividir uma geometria complexa em vé-
rias partes com geometria definida, na qual o calculo de deformacoes se torna possivel,
conectadas umas, as outras por nés. Dessa forma geram-se as fung¢oes de equilibrio para
cada um dos noés e calcula-se a tensao nos pontos de integracao. Depois, por meio de
funcoes de interpolacao, ¢ possivel recuperar os valores de tensao para a geometria como
um todo, porém, com um erro associado a discretizacao do componente, erro esse, que
pode ser desprezivel ou nao, dependendo da qualidade da modelagem realizada, que de-
pende das condi¢oes de contorno, escolha do elemento, nimero de elementos, qualidade
dos elementos e conhecimento da teoria por tras do que se quer calcular (FILHO, 2018).

Os elementos, partes com geometria definida, sao agrupados em conjuntos de zero
(massas concentradas, por exemplo) uma, duas ou trés dimensoes. Os elementos de uma
dimensao, ou elementos de linha, sao comumente utilizados na representacao de vigas,
barras e molas. Possuem baixo custo computacional, porém nao sao capazes de representar
efeitos locais, como um concentrador de tensao. Ja os de duas dimensoes, elementos do
tipo casca, sao muito utilizados na representacao de chapas. Por fim, os elementos de trés
dimensoes, ou elementos solidos, que podem ser utilizados nos casos mais gerais, porém
nao sao recomendados para situacoes que podem ser bem representadas por elementos de
uma ou duas dimensdes, devido ao seu maior custo computacional (FILHO, 2018).

No problema tratado neste trabalho, serao utilizados elementos de trés dimensoes,
portanto, serd dado um foco maior nesse grupo, em particular, os elementos de segunda
ordem, dado a maior acuréacia nos resultados que esses elementos sao capazes de gerar.

Em elementos unidimensionais, como os elementos de mola e viga, é possivel obter
a matriz de rigidez da estrutura de forma analitica, pois a tnica interagao entre cada
elemento se d& nos noés, porém, quando se trata de elementos planos ou sélidos, ha uma

ou mais arestas do elemento interagindo com arestas de seus vizinhos, e representar a
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forma deformada de cada elemento se torna um pouco mais complexo (FILHO, 2018).

Para ajudar nessa tarefa, lanca-se mao de uma ferramenta matematica chamada in-
terpolagao. Essa ferramenta ¢é utilizada em cenérios em que se conhece resultado de um
funcao f(z) para determinados valores e x, mas nao ha uma fun¢ao analitica para que se
possa obter todos os valores da fungao para qualquer valor de . Uma maneira de contor-
nar esse problema é, por exemplo, aproximar o segmento entre dois valores conhecidos da
funcao por uma funcao linear. Note que ao tentar-se utilizar uma funcao de segundo grau,
mas utilizando apenas dois pontos conhecidos da fun¢ao, chega-se a conclusao que podem
existir infinitas parabolas passando por ali, ao passo que, utilizando uma aproximacao li-
near passando por trés pontos, dependendo do caso, pode-se ter uma aproximacao muito
grosseira, sendo mais recomendado nesse caso, usar como aproximag¢ao uma funcgao de
segundo grau. Além disso, tentando uma aproximacao por uma funcao de terceiro grau,
novamente tém-se o caso de infinitas solugoes. Portanto, a escolha correta do polinémio de
interpolagao, para representar o fenémeno A ou B tem grande influéncia nos resultados.

Sabe-se que a rigidez de uma mola pode ser definida com base em uma forca externa,
que nela foi aplicada, e seu deslocamento. Nao diferente em elementos unidimensionais
pode-se utilizar esse mesmo conceito, portanto a matriz de rigidez de cada elemento pode
ser definida associando um deslocamento em um dos graus de liberdade do elemento e
a forca que surge nos outros. Ja em um elemento tridimensional essa abordagem direta
nao é possivel, portanto ha a necessidade do uso de uma abordagem mais geral (FILHO,
2018).

Quando associa-se a agao de uma forca a um deslocamento, rapidamente vem a mente
o conceito de trabalho, que do ponto de vista fisico represente a entrada ou saida de
energia de um sistema. No caso dos elementos finitos, é feita a contabilizacao do trabalho
das forcas nodais associando com os deslocamentos nodais. Essa energia que foi trans-
ferida para o sistema consiste na energia de deformacao do sistema, que por sua vez, é
correspondente a configuracao deformada do elemento, que é descrita por uma funcao de
interpolagao. Portanto, pode-se definir a matriz de rigidez de um elemento bi ou tridi-
mensional igualando a energia de deformagao com o trabalho realizado no mesmo, porém,
como a energia de deformacao esta ligada a configuragao deformada do elemento, ou seja,
depende da fun¢ao de interpolacao, conclui-se que os resultados estao diretamente ligados

com a capacidade dessa fungao de representar o problema a ser analisado (FILHO, 2018).
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Os elementos tetraédricos lineares, apesar de serem 6timos para representar qualquer
geometria, apresentam resultados muitas vezes nao acurados, devido & pobreza dessas fun-
¢oes de interpolagao, por causa do ntumero de graus de liberdade, apenas 12, as equagoes
de deformagao desse elemento resultam em constantes e, portanto é necessario uma dis-
cretizagao muito refinada para se conseguir um resultado satisfatério com esse elemento.
Para contornar esse problema, é possivel adicionar um né intermediario em cada aresta
do tetraedro aumentando o nimero de graus de liberdade do mesmo para 24, o que re-
sulta em funcoes de deformacao lineares e, consequentemente resultados muito mais ricos
e acurados (tal elemento é chamado tetraedro de segunda ordem ou tetraedro parabdlico)
(FILHO, 2018).

Outra alternativa para o problema do elemento tetraédrico linear é o elemento hexaé-
drico. Mesmo o linear ja apresenta deformacoes que variam linearmente, porém, nao é
possivel representar qualquer geometria com esse elemento, sendo muitas vezes necessaria
a subdivisao do componente em partes possiveis de serem representadas por elemento
hexaédricos. Outro problema recorrente é a distor¢ao excessiva de alguns elementos na
malha, que levam a resultados imprecisos, o que, por vezes, leva um modelo com hexaedros
de segunda ordem a ficar inferior, em termos de qualidade, a um modelo de tetraedros
de segunda ordem. Porém, quando o uso desses elementos é possivel, sem esse problema
citado, pode-se produzir resultados muito mais representativos, principalmente no caso

do hexaedro de segunda ordem, mesmo com uma malha pouco refinada (FILHO, 2018).
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4 Materiais e métodos

O modelo multicorpos, de 7 graus de liberdade, feito em Python, utilizado para a
aquisicao das cargas que atua nos componentes a serem dimensionados, foi realizado por
Pasekian (2021), com base na teoria apresentada em Felicio (2010). O algoritimo em
questao fornece diversos resultados do comportamento dindmico do veiculo, e também
carregamentos, por meio de uma entrada de deslocamento na base.

Para as analises dos modelos de elementos finitos foi utilizado o software ANSYS
Workbench 2020 R3, licenca gentilmente cedida pelo Grupo de Mecanica Aplicada e
Computacional (GMAC - UFSCar), utilizando malhas hexaédricas, quando possivel, e
comparando o resultado com o de uma malha tetraédrica de segunda ordem, em um
computador com 8 Gigabytes de memoria RAM e um processador Intel i5 de sétima
geracao. Serao aqui apresentadas anélises tanto de qualidade quanto de convergéncia de
malha.

Por fim, de posse das cargas e das tensoes de cada componente, utilizando o mesmo
software foi calculada a vida em horas de cada componente pelo critério de dano acumu-

lado e, foram realizadas melhorias de projeto visando atingir os requisitos de projeto.

4.1 Descrigao da entrada

Como entrada para o dimensionamento do sistema, foram utilizados 3 obstaculos ten-
tando representar os tipos mais severos de deformagoes na pista, encontradas em compe-

tigoes.
e Uma valeta com 400 milimetros de profundidade e 500 de largura;

e 5 “costelas” de 200 milimetros de altura e 200 de largura, espacadas entre si de 200

milimetros;

e Lombada com 500 milimetros de altura e 500 de largura que cai repentinamente

(Figura 14).

As velocidades utilizadas para a valeta, as “costelas” e a lombada foram 3 m/s, 7 m/s e

4 m/s, respectivamente.
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Figura 14: Obstaculos utilizados na simulagao.
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Fonte: Préprio autor.

As curvas DE, DD, TE e T'D representam os deslocamentos, levando em consideracao
o raio do pneu, das rodas dianteira esquerda, dianteira direta, traseira esquerda e traseira
direita, respectivamente.

Utilizando-se esses obstaculos e os dados do veiculo da equipe foi obtido o perfil de

cargas mostrado na Figura 15.

Figura 15: Cargas atuantes nas rodas dianteiras do veiculo.
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Fonte: Proprio autor.
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Essa carga em questao se refere as forgas atuantes nas massas nao suspensas M1 e
M2 (Figura 16), do modelo multi-corpos, que representam os conjuntos dianteiros, nao
suspensos do veiculo, em que, dentre outros, se encontram os trés componentes estudados
no presente trabalho. Como nao é possivel precisar ao certo onde essa forca esté aplicado,
devido as simplificacoes adotadas no modelo dindmico, essa forca foi considerada como
atuado na roda do veiculo, e este componente, por sua vez, foi considerado perfeitamente
rigido e, portanto, as cargas sao diretamente transferidas para o cubo e consequentemente

a ponta de eixo e manga.

Figura 16: Desenho esquematico do modelo dindmico usado para obtencao das cargas.

deslocamento na base Ji

Fonte: Proprio autor.

Os valores de cargas méximas encontrados sao bastante condizentes com os valores

encontrados por Yan (2011), por meio de um transdutor de deslocamento linear.

4.2 Propriedades dos materiais

O primeiro passo para o dimensionamento dos componentes foi a correcao da curva
S — N de ambos. No caso da manga, a equipe utiliza o aluminio 7075-T6 na fabricagao
e, por falta de dados experimentais, a curva de fadiga do mesmo sera corrigida com base
na metodologia apresentada nesse trabalho, realizada em acos e, consequentemente, serve
apenas como uma simplificagao. Ja a ponta de eixo e fabricada em ago 4340, que apesar de
possuir elementos de liga em sua composicao, ¢ um a¢o médio carbono, que se encaixa no

grupo de materiais utilizados nos experimentos, utilizados para obtencao dos coeficientes
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de corregao da curva S — N por Norton (2013). Outros dois pontos de discussao sao os
coeficientes Cl;ze € Chreiiabitity- Devido & complexidade na geometria da manga o coeficiente
Cli.e foi simplificado para 1, o que foi levado em consideragao na escolha do coeficiente
de seguranca, ja para a ponta de eixo esse valor pode ser calculado sem problemas, por
meio de um dimensionamento analitico do componente. Para o Ciejigpitity foi escolhido
uma confiabilidade de 90%, dado que sao pecas de confec¢ao tinica e em caso de quebra
pouco antes do previsto, a substituicao nao seria um problema tao grave. Com base nessas
consideracoes foram obtidos os coeficientes apresentados na Tabela 5 para as curvas S — N

da manga, cubo e da ponta de eixo.

Tabela 5: Coeficientes de correcao das Curvas S — N dos componentes.

Componente Material Cload | Csize | Courf | Cremp | Chrel
Manga AL 7075-T6 | 0,7 1 0,838 1 0,897
Cubo AL 7075-T6 | 0,7 1 0,838 1 0,897

Ponta de eixo | Aco 4340 0,7 1 0,782 1 0,897

Fonte: Proprio autor.

Apesar de a ponta de eixo ter 22 milimetros de didmetro em sua maior se¢ao, essa se¢ao
é caracterizada como nao girante e, portanto, deve-se calcular seu diametro equivalente,
como descrito nas equacoes 12 e 13, o que resulta em um valor de aproximadamente 8,2
milimetros, algo muito préximo da condigao para que Cs;,. seja igual a 1. Como esse
componente foi dimensionado para vida infinita no passado, e espera-se que os didmetros
das sec¢Oes transversais iram diminuir apos a otimizacao, o valor de C§;,. para a curva
S — N do componente foi aproximado para 1. Na Tabela 6 estao destacados os valores,

ja corrigidos, dos parametros necesséarios para a construcao do diagrama S — N.

Tabela 6: Pardmetros das Curvas S — N dos componentes.

Componente | Sy [MPa] | S; [MPa] | S} [MPa] | S,, [MPa] | S, [MPa] | Syasx10s [MPa]
Manga 572 -] 132 429 -] 69,5
Cubo 572 ] 132 129 ] 69,5

Aco 4310 745 3725 § 559 182.8 [

Fonte: Proéprio autor.

(MATWEB, 2022)
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4.3 Descrigao do modelo de elementos finitos da manga de eixo.

Para o modelo de elementos finitos foram feitas duas malhas, uma com tetraedros de
segunda ordem e outra com hexaedros de segunda ordem (Figura 17), com a finalidade

de estabelecer uma comparacao entre os resultados.

Figura 17: Malhas do modelo de elementos finitos da manga de eixo

Fonte: Proprio autor.

As condigbes de contorno se baseiam na montagem do sistema atual (Figura 18). A
manga ¢ fixa as bandejas por meio de juntas rotulares sendo a superior presa a bandeja
montada no amortecedor. Além disso, ha um clevis, que é responsavel por interligar o
conjunto ao sistema de dire¢ao, montado a manga por meio de parafusos. Para representar

essa montagem foram escolhidas as seguintes condi¢oes de contorno (ilustradas na Figura

19):

e A - Bearing load com modulo de 1000 N na regiao onde sao assentados os rolamentos
que unem a ponta de eixo ao cubo, representando a carga de resposta ao amortecedor

do veiculo.

B - Suporte cilindrico com restricao de movimento na diregao radial e axial.

C - Suporte cilindrico com restrigao de movimento radial.

D - Suporte de compressao na regiao, onde € preso o clevis da dire¢ao, para impedir

a maga de girar ao redor do proprio eixo.
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Figura 18: Montagem do atual sistema de suspensao da equipe baja UFSCar.

Fonte: Equipe Baja UFSCar.

Figura 19: CondigGes de contorno do modelo de elementos finitos da manga de eixo.
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[81 Cylindrical Support INFERIOR: 0, mm D
. Compression Only Support

Fonte: Proprio autor.

A escolha por apoios cilindricos e cargas de rolamento se deve ao formato cilindrico da
regiao,e o fato de que a geometria nao tem um perfil de cargas linear, devido as conexoes
pinadas entre os corpos e, consequentemente, apoios e forcas simples, displacement e force,

respectivamente nao seriam representativos o suficiente (Figura 20).
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Figura 20: Perfis de carregamento para um apoio cilindrico (a) e apoio simples (b).

Fonte: Préprio autor.

Um dos pontos-chave do modelo é a condicao de contato entre a manga de eixo e a
ponta de eixo. Os tipos de contato mais comuns como bonded ou frictionless nao sao
capazes de representar a realidade de maneira satisfatéria. Para contornar esse problema,
foi utilizado o contato do tipo rough que simula uma condi¢cao de atrito infinito entre
as partes e, portanto, nao ha escorregamento entre a manga e a ponta de eixo, porém ¢é
possivel que haja um descolamento nas dire¢oes normais, o que representa bem a condi¢ao
de montagem por interferéncia dos dois componentes. A pré-carga devido a esse ajuste
de montagem foi desprezada, pois, a interferéncia do ajuste é baixa, ja que ha um pino
transversal que garante a fixacao da ponta de eixo.

Outro ponto a ressaltar sao os furos que prendem o clevis da direcao e o furo pelo qual
passa o pino de fixacao da ponta de eixo a manga que foram retirados do modelo, para
reduzir o custo computacional. Como nao estavam proximos das regides criticas, esses
furos nao tem grande influéncia no resultado final.

Como esperado, a malha de elementos hexaédricos apresentou uma qualidade inferior
a malha de elementos tetraédricos em termos de geometria dos elementos gerados, como
pode ser visto nos gréaficos das Figuras 21 e 22. O jacobiano, além de ser uma matriz
de derivadas parciais, ¢ também utilizado como um indice de qualidade da malha de
elementos finitos. Quanto mais proximo de 1 se encontra a jacobiano de um elemento,

mais proximo do ideal, em termos geométricos, estd esse mesmo elemento.
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Figura 21: Jacobiano da malha hexaédrica.
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Fonte: Proprio autor.

Figura 22: Jacobiano da malha tetraédrica.
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Fonte: Proprio autor.

Nota-se que, na malha tetraédrica, quase todos os elementos se encontram com o seu
jacobiano muito préximo ao valor ideal de 1, o que significa que quase todos os elementos
sao tetraedros ideais, ou seja, sem nenhuma distorcao, efeito que se faz bem mais presente
na malha hexaédrica, devido a complexidade da geometria.

Contudo, grande parte desses elementos distorcidos se encontram relativamente longe

de regides criticas em ambas as malhas e, como pode ser visto no gréafico da Figura 23,
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ambos os modelos convergem para o mesmo patamar de tensao maxima.

Figura 23: Anélise de convergéncia de malha dos modelos de elementos finitos.
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Nota: Nao foi possivel reduzir a malha ainda mais, pois as analises demandavam cerca de 13 horas
usando toda a capacidade de processamento e memoéria RAM do computador.

Fonte: Proéprio autor.

Com a malha do modelo de elementos finitos devidamente analisada, foi usado a
ferramenta de fadiga do software ANSYS para estimar a vida dos componentes. Para
isso, a carga do modelo foi multiplicada por fatores de proporcao de forma para que
ficasse igual a carga extraida do App (Figura 15), multiplicada por um coeficiente de
segurangca, e utilizou-se o critério de Goodman para computar os danos de cargas médias
(Figuras 24 e 25). O coeficiente de seguranga foi definido com base na metodologia de

Norton (2013) apresentada na Tabela 7.
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Tabela 7: Fatores usados para determinacao de fator de projeto para materiais ducteis.

Informagao \ Qualidade da informagao \ fator
F1:
Dados de O material foi ensaiado 1,3
propriedades do Dados de ensaios representativos do material estao | 2,0
material disponiveis
disponiveis a Dados de ensaios representativos do material estao | 3,5
partir de ensaios: | disponiveis
Dados de testes pouco representativos do material es- | 5+
tao disponiveis
F2:
Condigoes Sao idénticas as condigoes de ensaio do material 1,3
ambientais e de Essencialmente em condi¢oes ambientais normais 2,0
trabalho em que | Ambiente moderadamente desafiador 3,5
seré utilizado: Ambiente extremamente desafiador o+
F3:
Modelos Modelos comprovados por ensaios experimentais 1,3
analiticos para Modelos representam com precisao o sistema 2,0
carregamentos e | Modelos representam aproximadamente o sistema 3,5
tensoes: Modelos representam grosseiramente o sistema o+

Fonte: (NORTON, 2013).

O coeficiente de seguranca deve ser definido como o maximo dentre os trés fatores
propostos (equagao 22), levando-se em consideragao as incertezas envolvidas no projeto.

N = MAX(F1,F2, F3) (22)

Dado que manga e cubos sao feitos em aluminio e as equagoes que definem coeficientes
de correcao da curva S — N foram definidas com base em ensaios de agos com baixo teor
de carbono, escolheu-se definir o fator F1 como sendo 5. Os outros dois fatores foram
definidos como sendo 3,5, dado que o sistema de suspensao estéd muito sujeito a impactos
e o modelo multi-corpos da equipe ainda carece de validagao. Portanto, o coeficiente de
seguranca aplicado ao projeto do cubo e da manga foi 5. Ja a ponta de eixo, por ser feita

em ago teve seu coeficiente de seguranga definido como 3,5.
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Figura 24: Configuracao da ferramenta de fadiga do software.

Details of "Fatigue Tool"

Domain
Domain Type
Materials
Fatigue Strength Factor (Kf)
Loading
Type
History Data Location
Scale Factor
Definition
Display Time
Options
Analysis Type
Mean 5tress Theory
Stress Component
Bin Size
Use Quick Rainflow Counting
Infinite Life
Maximum Data Points To Plot
Results Input (Beta)
Life Units
Units Name
1 block is equal to

*lOx

Time

History Data
C\Users\cleb...\loadhistory.dat
5

G

End Time

Stress Life
Goodman

Signed von-Mises
32

Yes

1,e+009 blocks
5000,

Stress

blocks
1, blocks

Fonte: Préprio autor.

O fator K foi configurado como 1, pois todos os fatores de correcao foram computados

nas propriedades dos materiais usados na simulacgao.

Figura 25: Fatores de multiplicagao da carga aplicada ao modelo.

10,429

25

3,0932e3

Endurance

Non-Constant Amplitude Load
History Data

SN-None

Mean Stress Correction Theory

= Goodman

Soderberg

Gerber ASME Elliptical

Fonte: Proé

° Vield Uttimate

prio autor.

O software ANSYS faz o calculo de vida dos componentes com base na tensao da

analise estatica, que por sua vez, tem os niveis de tensao, nas regides que possuem con-

centradores, governados por K, que possui valores ligeiramente maiores que K. Portanto

as analises estao um pouco mais conservadoras.
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Ao final do dimensionamento realizado por meio do software, foi feita uma comparagao
com o calculo de vida da manga de eixo, realizado analiticamente na competicao Baja
SAE 2020, e com base em um carregamento diferente, retirado de um modelo multi-corpos
feito no motion studio do software SolidWorks, com obstaculos similares (o modelo de
elementos finitos utilizado para obtencao das tengoes era idéntico ao atual).

O modelo multi-corpos citado acima, utilizado na mesma competicao, foi abandonado
pela equipe, devido a complexidade do setup, porém as cargas obtidas por meio dele

podem ser vistas na Figura 26.
Figura 26: Carregamento obtido, por meio do modelo multi-corpos do Solid Works.

2500

2000

1500

forga [N]

1000

S00

500

Fonte: Proprio autor.

Essas cargas foram avaliadas na ponta de eixo do veiculo, componente ao qual a carga
¢ aplicada no modelo de elementos finitos da manga.

Na época, devido ao desconhecimento da técnica rain flow, foi feito um esforgo para
envolver essas cargas em fungoes de seno e cosseno (Figura 27) e, assim permitir o calculo

de dano no componente pelas equagoes 17 e 21.
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Figura 27: Carregamento envolvido por fincoes de seno e cosseno.
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o
=
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Fonte: Proprio autor.

Conhecida a tensao no componente para uma carga de 1000 N e, desde que o material
esteja em seu regime linear, as tensoes, para outros valores de carregamento, podem ser
facilmente calculadas, sem a necessidade de utilizar o modelo de elementos finitos, uma

vez que sao diretamente proporcionais e, posteriormente, divididas em suas componentes

normal e média.
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5 Discussoes e resultados

Nesse capitulo é apresentado os resultados obtidos, e as melhorias aplicadas nos com-

ponentes.

5.1 Dimensionamento da ponta de eixo

Na abordagem mais simplificada possivel, a ponta de eixo pode ser aproximada por
uma viga engastada (Figura 28) e, consequentemente, os valores de tensao podem ser

calculados analiticamente através de seu diagrama de momento (Figura 29).
Figura 28: Desenho esquemético do modelo analitico da ponta de eixo.

77

57

30

500N 500N

Fonte: Proprio autor.

Figura 29: Diagrama de momento fletor da ponta de eixo.
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Fonte: Préprio autor.

Sabendo que a ponta de eixo atual se inicia com uma se¢ao transversal circular de 22
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milimetros de didmetro, o valor maximo de tensao, sem levar em consideracoes concen-

tradores de tencao, pode ser facilmente calculado pela equacao 23.

o=— (23)

em que o é a tensao normal atuando no ponto, M é o momento fletor no ponto de
interesse, ¢ ¢ a distancia entre o ponto de interesse e a linha neutra, que se desprezada
a carga estatica do carro, algo que foi feito no modelo multi-corpos, se encontra bem
no centro da secao transversal da ponta de eixo, e I ¢ o momento de inércia de area da
se¢ao no ponto de interesse. Dadas essas consideracoes, e sabendo que M é igual a 43500
Nmm, e que ¢ é a metade do diametro da se¢ao transversal no ponto, tem-se que a tensao
méxima é aproximadamente 41,6 M Pa.

Contudo, esse valor, como pode ser visto na Figura 31, estda muito acima do obtido
pela simulagao. Isso se deve ao fato de que no modelo analitico o engaste é perfeitamente
rigido, porém no modelo de elementos finitos a manga absorve uma parte da energia
(Figura 30), por meio de sua deformacao, algo que acontece na realidade. Dado que a
diferenca na tensao, nesse ponto, entre modelo analitico, menos representativo nesse caso,
e o de elementos finitos é de quase 30%, o dimensionamento do componente foi feito via

software.

Figura 30: Deformagbes na regiao de acoplamento dos componentes, do modelo de elementos
finitos.

A: manga atual
Equivalent Elastic Strain

Type: Equivalent Elastic Strain
Unit: mm/mm

Time: 1

24/04/2022 16:47

. 0,00043529 Max

0,00038692
0,00033856
0,00029019

. 0,00024183
0,00019346

£ 0,0001451
9,6734e-5

I 4,8369-5

4,2681e-9 Min

Fonte: Proprio autor.
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Figura 31: tensao méaxima na interface entre a ponta de eixo e a manga. Regiao correspondente
ao engaste no modelo analitico.

A: manga atual
Equivalent Stress

Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1

24/04/2022 15:36

] 35,39 Max

31458
27,526
23,593
19,661

. 15,729

o7

7865
I 39329
0,00085362 Min

Fonte: Préprio autor.

Considerando uma sequéncia de obstaculos como a da simulacao a cada dez segundo,
conclui-se que a ponta de eixo precisa suportar cerca de 21600 ciclos de carga para apre-
sentar uma vida de 60 horas, o suficiente para o ciclo de vida do protétipo. Diminuindo os
diametros das secoes transversais e mantendo a proporcao entre as mesmas, foi possivel
chegar muito proximo desse valor (Figura 32), o que reduziu o didmetro da maior segao
do eixo para 19 milimetros, diminuindo a massa de 292 para 176 gramas, ou seja, uma

reducao de aproximadamente 30% (Figura 33).

Figura 32: Vida da ponta de eixo apés a reducao nos didmetros das segdes transversais.

D: Static Structural
Life

Type: Life
24/04/2022 1533

6,25e7 Max
l 2,5842e7
1,0685e7
4,4181e6
E 1,8268e6
7,5533e5

3,1231e5
e 1291365

. 53394
22077 Min

Fonte: Proprio autor.

Figura 33: Modelos CAD das pontas de eixo atualmente em uso e proposta a ser construida

Fonte: Proprio autor.
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5.2 Dimensionamento da manga de eixo

Mesmo com a adocao de um alto coeficiente de seguranca, a regiao critica da manga
apresentou vida de 158 mil ciclos de carregamento. Tomando as mesmas consideracoes
adotadas na ponta de eixo, a manga apresentou uma vida de aproximadamente 439 horas,
algo extremamente acima do que a equipe necessita, além disso, quase toda estrutura do
componente apresentou vida superior a 6 x 107 ciclos, mostrando haver espaco para uma

redugao significativa de massa (Figura 34 e 35).

Figura 34: Vida, em ciclos, da manga de eixo atualmente em uso pela equipe.

A: Static Structural
Life

Type: Life
23/04/2022 14:00

6,25e7 Max
2,1508e7
7,4015e6
2,5471e6
8,7653e5
3,0164e5
1,038e5
35721
12293
4230,3 Min

1,5846e+005

Fonte: Proprio autor.
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Figura 35: Vida na regido critica da manga de eixo atualmente em uso pela equipe.

A: Static Structural
Life

Type: Life
17/04/2022 14:32

6,25e7 Max
2,1508e7
7,4015e6
2,5471e6
8,7653e5
3,0164e5
1,038e5
35721

; 12293 1,5846e+005

4230,3 Min

Fonte: Proprio autor.

Utilizando o mesmo modelo de elementos finitos trabalhou-se na geometria até a ob-
tengao de uma vida de aproximadamente 21600 ciclos na regiao critica do componente,
ou seja, uma vida em torno de 60 horas. Depois de algumas mudancas na geometria,
retirando material das regioes que apresentavam vida superior, foi possivel alcancar um
resultado préoximo ao almejado como pode ser visto nas Figuras 36 e 37. Essa otimizagao

reduziu a massa do componente de 263 para 192 gramas, ou seja, uma reducao de cerca

de 27% (Figura 38).

Figura 36: Vida da manga com as melhorias de projeto aplicadas.

B: proposta

Life

Type: Life
24/04/2022 12:45

6,25e7 Max
6,25e6
6,25e5
62500

6250

625

62,5

6,25

0,625

0 Min

Fonte: Proprio autor.
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Figura 37: Vida na regiao critica da manga com as melhorias de projeto aplicadas.

30,000 (mm)

Fonte: Proprio autor.

Os valores mais baixos de vida, que aparecem nas legendas, sao referentes a ponta
de eixo, a qual foi modelada sem os raios de alivio e sem a propriedades corretas, nesse
modelo, com excecao do coeficiente de Poisson e a rigidez, nessas simulacoes. Além disso,
o coeficiente de seguranga, valor que multiplica as cargas, utilizado nos modelos referentes

a essas imagens foi 5.

Figura 38: Modelos CAD das mangas de eixo atualmente em uso e proposta a ser construida.

Fonte: Proprio autor.

Um ponto interessante de destaque no dimensionamento da manga de eixo é o resul-

tado quase idéntico ao dimensionamento feito analiticamente, em 2020. Considerando a
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sequéncia de obstaculos dentro do mesmo intervalo de 10 segundos, e 0 mesmo coeficiente
de seguranca, obteve-se um resultado de 444,1 horas de vida para manga, ou seja, um
resultado com apenas 1,2% de divergéncia.

Os valores de tensao alternada e média de cada ciclo de carga, obtido pelo modelo do

software SolidWorks, pode ser visto na Tabela 8.

Tabela 8: Tensoes alternada e média para cada ciclo de carga.

Fare[N] | Fam[N] | oae[M Pa) | 0ma[M Pal)
1115 0 17.0 17.0
570 185 6,3 11,1
1520 0 23,2 23,2
2000 0 30,4 30,4
250 60 7,6 9,2
1300 0 19,8 19,8
380 0 9,8 2,8
2100 0 32,0 32,0
800 170 10,0 14,4

Fonte: Proprio autor.

De posse desses valores de tensao, por meio da equacao 17 foi possivel fazer uma
comparagao com a curva S — N do material e computar o dado com o auxilio da equagao
21. Os valores de dano obtidos, ja com o coeficiente de seguranca aplicado, podem ser

vistos na Tabela 9.

Tabela 9: Dano para cada ciclo de carga da simulagao.

Tenséao equivalente [N] | N° de ciclos de vida | N° de ciclos na simulagao | Dano [%]
87.6 3,285 107 1 3.05E-6
32,1 2.36E 1 10 2 8.49E-9
120,7 3,99E+06 2 9,01E-5
161,0 6,04E-+05 2 3,33E-4
38,7 6,99E-+09 1 1,43E-8
102,6 1,16E+07 1 8,63E-6
29.3 435E10 1 2,.20E-9
169,6 431E 105 1 2,32F-4
51,3 1,10E 109 2 11,83E-7

Fonte: Préprio autor.

Somando os danos causados, e considerando uma sequéncia de obstéaculos, como os da

simulagao, a cada 10 segundos, foi obtido o resultado da Tabela 10.
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Tabela 10: Vida total da manga de eixo atualmente em uso.

Tempo da simulagao [s| | Dano causado em um bloco de obstaculos [%] | Vida [h]
10 6,25E-04 4441

Fonte: Proprio autor.

Apesar dessa metodologia fornecer bons resultados, ela é extremamente custosa e
se torna inviavel para um caso em que se disponha de um histérico de carga maior,
sendo assim, o dimensionamento por meio do Ansys permite um maior dinamismo no
dimensionamento dos componentes, e permite que a equipe trabalhe com um histérico de

cargas adquirido experimentalmente, com maior facilidade, no futuro.

5.3 Dimensionamento do cubo de roda

Para o cubo de roda foram adotadas as mesmas simplifica¢oes utilizadas na manga,
j& que seu material é o mesmo. Porém, ap6s uma primeira anélise notou-se que as car-
gas vindas do sistema de suspensao do veiculo resultavam em tensoes muito baixas no

componente (Figura 39).

Figura 39: Tensao de von Mises atuante no cubo de roda, para uma carga de 2500 N aplicada
nos furos, onde passam os parafusos que prendem as rodas ao cubo (escala de deformacao -
6,8 x 10?).

C: Static Structural

Equivalent Stress

Type: Equivalent {von-hMises) Stress
Unit: MFPa

Tirne: 1

19/11/2020 16:09

. 11,096 Max
98635

= 86308

-~ 7,3581

6,1654

49327

=1 3.7

24673

1,2348
0,0018813 Min

Fonte: Préprio autor.

Como esses niveis de tensao causam um dano desprezivel no componente, foi utilizada

outra abordagem para o dimensionamento do cubo.
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Nas competicoes, fica evidente, pela mudanca de cambagem abrupta, a solicitacao
lateral a que esse componente fica submetido em curvas. Portanto, essa carga lateral foi
estimada e, o cubo, dimensionado para a mesma.

Sabendo que a forca centripeta gerada pelo veiculo numa curva pode ser tao grande
quanto o coeficiente de atrito entre os pneus e o solo e sua forca normal, caso esse limite seja
ultrapassado, o carro simplesmente ird comecar a escorregar. Com essas consideragoes,

obtém-se o seguinte valor para a carga lateral, a qual o carro fica submetido em curvas:

= Upneu X Mcarro x G (24>

centri’peta

dado que o coeficiente de atrito do pneu, comumente utilizados em bajas, é de 0,7, que
massa do veiculo com piloto é de aproximadamente 250 quilos e aproximando a gravidade

para 9,81 tem-se,

F

centripeta

= 1716, 75N (25)

Porém, essa forca nao é igualmente distribuida entres as quatro rodas do carro. Sa-
bendo que a distribuicao de massa do baja é de aproximadamente 40 % para dianteira e
60 % para a traseira e, que o veiculo experimenta uma transferéncia de carga lateral de
15 % em curvas, tem-se que a roda dianteira externa a uma curva sofre uma carga de 395
N e a interna 291,4 N aproximadamente.

Outra incerteza é como essas forcas se distribuem em cada uma das abas do cubo e,
portanto, foi feita uma simplificagao considerando um caso extremo, em que apenas umas
dessas abas suporta toda a carga.

Assim como no caso da manga, foi feito um modelo de elementos finitos do cubo,
tomando todos os mesmos cuidados em relagao a malha.

As condigbes de contorno podem ser vistas na Figura 40. A regidao em azul denota um
apoio cilindrico completamente restrito e, em vermelho, tem-se a carga aplicada na regiao
de contato entre o pneu e o solo, porém transferida para o cubo na regiao onde o mesmo

se conecta com a roda.
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Figura 40: Condig¢oes de contorno do modelo de elementos finitos do cubo de roda, para
aplicacao da carga lateral.

Apoio cilindrico

Fonte: Proprio autor.

Apo6s a conclusao de diversas analises, variando o grau de refinamento da malha, ficou
evidente a existéncia de um problema grave de projeto no design do componente. Uma
nervura presente na parte de tras da aba possui um concentrador de tensao altissimo, o
qual inclusive impossibilitou a obtencao de resultados conclusivos, dado que a malha nao

convergiu na regiao (Figura 41). Portanto, uma corre¢ao no design fez-se necessaria.

Figura 41: Concentrador de tensao presente na interface entre uma nervura e a aba do cubo.

A: Static Structural
Equivalent Stress
lype: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1
2041172020 11:23

229,89 Max
. 204,35

178,81

153,26

127,72

102,18

76,635

51,091

25548

0,0044519 Min

Fonte: Préprio autor.

Para corrigir esse problema, foi proposto um novo design, com uma abordagem com-

pletamente diferente, em que a nervura e a aba sao integradas, o que permitiu atingir
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niveis de tensdo dentro dos requisitos de projeto (Figura 42), algo que foi possivel gragas
a aquisicao de um torno CNC por parte do departamento de Engenharia Mecéanica da
UFSCar.

Foi estimado que durante uma volta de uma competi¢ao o cubo experimenta 150 ciclos
de carga como os citados anteriormente. Sabendo que uma volta, em média, considerando
as competicoes nacional e regional, dura 3 minutos, conclui-se que o cubo precisa apresen-
tar vida de, pelo menos, 180 mil ciclos. Depois de algumas tentativas foi possivel chegar
em um design que apresentou vida de aproximadamente 200 mil ciclos, o que satisfaz a

condi¢ao minima imposta (Figura 43).

Figura 42: Tensao de von Mises do cubo com as melhorias de projeto aplicadas.

C: Static Structural
Equivalent Stress
Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1
24/04/2022 13:41

47,269 Max
E 42,019
36,769
31,518
26,268
21,018
15,768
10,518
52677
0,017507 Min

Fonte: Préprio autor.

Figura 43: Vida do cubo com as melhorias de prjeto aplicadas.

C: Static Structural
Life

Type: Life
24/04/2022 13:02

5e8 Max
2,0954e8
8,7811e7
3,6799e7
1,5422e7
6,4628e6
2,7084e6

1,135e6
h 4,7565e5
1,9933e5 Min

Fonte: Préprio autor.
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Com essas alteragoes, o cubo, além de apresentar valores de tensao méxima muito
mais baixos que na situacao anterior (Figura 41), teve uma reducdo de massa de cerca de

19%, caindo 602 gramas para 486 gramas (Figura 44).

Figura 44: Modelos CAD dos cubos atualmente em uso e proposta a ser construida.

L)

t-‘..

/4

Fonte: Proprio autor.
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6 Conclusoes e sugestoes para trabalhos futuros

Além de ter sido possivel alcangar uma reducao de massa expressiva no sistema, apro-
ximadamente 25%, mantendo um nivel de confiabilidade alto, também foi tracado um
roteiro de dimensionamento de componentes, que pode ser extrapolado para todo o carro,
ademais, as ferramentas exploradas no software Ansys, dao a equipe a possibilidade de
trabalhar futuramente com um dimensionamento ainda mais refinado, computando outros
efeitos significantes, e podem ter passado despercebidos por esse trabalho, e até mesmo
utilizar um histoérico de carga adquirido por meio da instrumentacao do veiculo, ao longo
de um teste ou uma competicao.

Apesar de ter sido possivel alcancar os objetivos pretendidos com o trabalho, ainda
hé vérias melhorias possiveis para se implementar no futuro, com o intuito de aumentar
a confiabilidade da metodologia. O principal ponto de melhoria passa pela validagao dos
modelos utilizados, tanto o multi-corpos, algo que nao sera tratado nesse trabalho, quanto
o de elementos finitos, que pode ser facilmente feito, com um strain gauge, como em Yan
(2011). Outro ponto a ser melhorado diz respeito aos dados dos materiais, principalmente
o aluminio. Como os coeficientes de correcao das curvas S — N sao recomendados apenas
para acos baixo e médio carbono, reproduzir os ensaios no aluminio 7075-T6 seria uma
excelente maneira de aumentar a confianca nos dados acerca da vida do componente,
podendo assim, baixar o coeficiente de seguranca. Por fim, apesar de a entrada utili-
zada para o dimensionamento dos componentes ser representativa, pensando nas tltimas
competicoes, cujos obstaculos mais criticos foram reproduzidos na simulacao, existe uma
componente de aleatoriedade nesses obstaculos, dado que eles variam de frequéncia e in-
tensidade ao longo das pistas, ou podem, até mesmo, ser completamente diferentes em
uma competicao futura. Portanto, uma analise no dominio da frequéncia, como por exem-
plo, do tipo power spectral density, ou PSD, que consiste em aplicar uma carga aleatoéria,
dentro de um range de amplitude e frequéncia ao componente, poderia aumentar, ainda

mais, a confiabilidade do dimensionamento.
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