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Resumo

Pares engrenados sao elementos de transmissao de poténcia amplamente utilizados em
maquinas e equipamentos, todavia as falhas catastréficas desses componentes sao
comuns e dispendiosas. A analise de vibragoes estd entre as técnicas de diagndstico de
defeitos incipientes utilizadas em manutencao preditiva, posto que a presenca de uma
falha altera o comportamento dindmico do sistema e o estado de degradagao pode ser
detectado pelo monitoramento dos sinais de vibragao. Na industria atual, onde as
aquisi¢oes de dados, tanto para controle de processos, quanto para o monitoramento das
condicoes de integridade de equipamentos, sao realizadas em tempo real, faz-se
necessario o desenvolvimento de métodos que aumentem a confiabilidade das tomadas
de decisoes em relacao a identificacao, localizacao e prognostico de falhas. O objetivo
deste trabalho é desenvolver um modelo matematico de par de engrenagens que auxilie
no monitoramento da condic¢ao e validar o modelo dinamico com dados de vibracgao de
um multiplicador de velocidades obtidos experimentalmente. Para tanto, foi elaborada
uma metodologia baseada no modelo dindmico de par engrenado com 6 graus de
liberdade para simulacao de sinais de vibragao; nesse modelo, inclui-se erros geométricos
no perfil do dente; de maneira analitica, simula-se uma a trinca do dente de uma das
engrenagens que ocasiona a queda de rigidez em funcao do tempo; desenvolveu-se
também um experimento com um multiplicador de velocidades; e, por fim, algumas
técnicas de processamento de sinais sao aplicadas. Os resultados obtidos permitiram a
validagao do modelo a partir da comparacao dos sinais simulados e experimentais, no

dominio do tempo assim como no dominio da frequéncia.

Palavras-chave: Monitoramento da condi¢ao. Modelo dindmico. Pares engrenados.

Diagnéstico de falhas.



Abstract

Spur gears are transmission power elements widely used in machinery, however
catastrophic failures of this components are just as common and onerous. Vibration
analysis is a technique, in among of others, that can be used in diagnostics of incipient
damages, common in predictive maintenance, because they change the dynamic
behavior of the mechanical system, and the degradation state can be detected by
vibration signal or noise. In the current industry production, in which real-time data
acquisition - whether for processes control, or for health condition monitoring of
equipment - is the reality, it is necessary to develop auxiliary methods that provide high
reliability to identification, localization and failure prognostics. In this work, the main
objective is to provide a spur gears’ model-based methodology for condition-monitoring
and to validate a dynamic model with experimental vibration data of a gearbox. Hence,
a dynamic model of spur meshing gears was developed considering a 6 degrees of
freedom and time-varying meshing stiffness to simulate vibrations signals; a tooth
profile error was also included; in this analytical model, a straight crack was simulated
by reducing the meshing stiffness in a tooth; experiments with a gearbox experimental
set were run; and, some signal processing was apllied in the vibration data. The results
allowed the model validation with the comparison between simulate and experimental

signals, in time-domain and frequency-domain.

Keywords: Condition based maintenance. Dynamic model. Meshing gears. Fault

diagnosis.
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1 INTRODUCAO

Neste capitulo, inicialmente sdo apresentadas as principais motivacgoes para o estudo do
tema proposto, a contextualizacao e alguns conceitos basicos que serao expostos com
maior profundidade em capitulos subsequentes. As se¢oes em que se apresentam os

objetivos e a organizagao do trabalho, também estao presentes neste capitulo.

1.1 MOTIVACAO

O cenério atual da industria é ligado ao uso extensivo da automacao, bem como ao
monitoramento e decisdes sobre processos em tempo real. Também denominado
Industria 4.0 traz consigo, além da promessa de altos indices de produtividade, a

dependéncia de fatores como alto grau de confiabilidade e estabilidade; a manutencgao
dos altos indices de disponibilidade, por exemplo, pode tornar-se um desafio ainda maior
quando a supervisao humana é reduzida. Esse tipo de sistema produtivo, o qual
emprega Internet das Coisas, computacao em nuvem, inteligéncia artificial,
prototipagem rapida, entre outros, necessita da aquisicdo e anélise de grandes volumes
de dados para seu funcionamento (LEE; BAGHERI; KAO, 2015; FRANK;
DALENOGARE; AYALA, 2019).

Simultaneamente, a manutencao atribui-se a tarefa de manter altos indices de
disponibilidade, isto é, possibilitar as boas condi¢oes de funcionamento das maquinas,
equipamentos e ativos no maximo intervalo de tempo. Corrigir, prevenir ou preterir a

falha, isto é, a condigdo que coloca em risco a seguranca do funcionamento de uma
maquina é funcdo da manutencao. Em termos socioambientais, a manutencao realizada
de maneira adequada atenua a ocorréncia de acidentes do trabalho e todos os prejuizos

irreparaveis provenientes deles; também reduz o desperdicio de recursos naturais e o

descarte prematuro de substancias danosas ao meio-ambiente, como o caso dos 0leos

lubrificantes.

Nesse contexto, pode-se dizer que a manutengao comega com reparo ou substituicao de
elementos de maquinas apdés o dano, falha ou quebra. Situagdao que define a manutencao
corretiva. Sao associadas a este paradigma algumas desvantagens, dentre elas o
aumento do custo de manutencao a medida em que os equipamentos envelhecem e

paradas imprevistas, que atrasam a producao. A manutencao preventiva, ou sistematica,
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trouxe um incremento de melhora significativo nas rotinas de manutencao, devido a
realizacao das escalas de manutencao, isto é, ao se estabelecer um programa de
inspegoes e intervengoes com intervalos de tempo fixos, permite-se o gerenciamento
adequado da producao. Em outras palavras, a troca de 6leo lubrificante ou de
componentes é feita com um determinado ntimero de horas ou ciclos de funcionamento
do equipamento de acordo com as recomendagoes do fabricante, normalmente com bases
estatisticas, ou observagoes empiricas. Como desvantagem estao a elevagao no niimero
de paradas que aumentam o custo da producao, operacoes de desmontagem e montagem

podem inserir novas avarias ao equipamento, dentre outras.

Os dois tipos de manutencao apresentados sao justificaveis e até razoaveis quando
trata-se de pequenas maquinas e sistemas produtivos nao muito complexos, nos casos
em que as pecgas sao baratas, as paradas e quebras nao sao tao custosas. Danos
indetectaveis podem ocorrer quando as condig¢oes de funcionamento do equipamento nao
sao monitoradas. O monitoramento da condi¢ao dos parametros funcionais do
equipamento é essencial para manutencao preditiva, por exemplo, analises de Oleo e
vibragoes, extensometria e termografia. Quando, nas observacoes, sdo detectadas
alteracoes em determinados parametros de funcionamento do equipamento, pode-se
estar diante da ocorréncia de um dano e ao identificar o dano, a intervencao é

direcionada. Dessa forma aumenta-se a efetividade da pratica da manutencao.

O monitoramento da condi¢ao da integridade de maquinas e equipamentos, em outras
palavras, deteccao, localizacao e prognostico das falhas incipientes é introduzido como
um fator decisivo nas rotinas de manutencao, objetivando seguranca de operagao,
reducao do tempo de maquinas paradas, além da reducao de desperdicios de recursos
referentes a substituicao ou descarte prematuro de componentes e insumos. Desta forma,

implica-se em aumento de eficiéncia do sistema produtivo.

Além da identificacao, localizacao e quantificacdo do dano, também é fundamental que
se estime o momento em que a falha inutiliza o equipamento, isto é, o prognéstico da
falha e a estimativa do tempo de vida ttil remanescente. O prognostico realizado de

maneira efetiva pode ser de extrema importancia para as tomadas de decisdao referentes

a manutencao preditiva.

Neste novo panorama, ¢ comum a elaboracao de modelos matematicos e computacionais
que simulam o comportamento e auxiliam no monitoramento dos sistemas fisicos reais.

E importante ressaltar que as simulagoes numéricas precisam ser validadas e certificadas

para darem suporte as decisoes de risco. Portanto, as incertezas de ordem inerentes a
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modelagem e a aquisicao de dados que precisam ser quantificadas e mitigadas

(ENDESHAW et al., 2017).

Os mecanismos de transmissao de poténcia sao elementos de sistemas mecanicos com
ampla gama de utilizacao que vai desde a reducao de velocidades em maquinas até os
mais complexos sistemas de energia. E, muitas vezes tendo engrenagens como principais
componentes, nos quais as falhas catastroficas sdo comuns e dispendiosas, faz-se
necessario o desenvolvimento de técnicas e rotinas de monitoramento da condigao

especificos para esses elementos.

1.2 OBJETIVOS

Este trabalho tem como objetivo principal o desenvolvimento de uma metodologia de
diagnostico de danos em um sistema de transmissao baseado na modelagem dindmica
realista e simulacdo de um par engrenado. Entao, torna-se necessaria a validagao dessa
metodologia através da comparacao entre os sinais de vibragao gerados pela simulagao
do modelo dindmico com sinais de vibracao obtidos em uma bancada experimental

contendo um multiplicador de velocidade de engrenagens cilindricas de dentes retos.

1.3 ORGANIZACAO DO TRABALHO
O trabalho esta dividido em 5 capitulos, sdo eles:

o Capitulo 1: este primeiro capitulo introdutério apresenta a contextualizacao e as

principais motivacoes, os objetivos e a organizacao do trabalho;

o Capitulo 2: sao apresentadas as referéncias bibliograficas com os trabalhos anteri-

ores de relevancia sobre o tema proposto e que norteiam a realizagao deste trabalho;

o Capitulo 3: neste capitulo realiza-se a modelagem matematica com seis graus
de liberdade do par engrenado, sao apresentados alguns conceitos a respeito de
modelagem e cédlculo variagdo temporal da rigidez de engrenamento (TVMS) para
engrenagens de dentes retos, também a realizacao do experimento e a por fim

algumas métricas de andlise e processamento de sinais;

o Capitulo 4: neste capitulo constam os resultados das simulagoes computacionais,

a analise de sensibilidade de alguns parametros do modelo, comparagoes dos sinais
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simulados com os sinais experimentais tanto no dominio do tempo quanto da frequén-
cia, e a extracao de caracteristicas dos sinais no dominio do tempo e da frequéncia

e das condigoes com dano e sem dano; e,

Capitulo 5: as consideragoes finais deste trabalho incluem as se¢oes de conclusoes

e as sugestoes de trabalhos futuros.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Os principais trabalhos anteriores que contribuiram com a realizacdo do trabalho estao
apresentados neste capitulo. Portanto, discorre-se sobre os principais trabalhos e
conceitos utilizados em monitoramento da condi¢ao e modelagem mateméatica de pares

de engrenagens.

2.1 MONITORAMENTO DA CONDICAO

Primeiramente, apresentam-se os trabalhos relevantes sobre monitoramento da condicao,
ou manutencao preditiva, area de estudo na qual muitos trabalhos sao publicados nas
ultimas décadas. O monitoramento de integridade de maquinas apresenta-se em 4 niveis:
deteccao do dano; diagnostico, isto é, identificagao e localizacao do defeito; quantificacao

da severidade do dano; e progndstico (KANDUKURI et al., 2016).

Arato (2004) apresenta-se os conceitos introdutérios de manutengao preditiva com
estudos de casos sobre andlises de vibragdes para diagnodstico de falhas, principalmente
em redutores de engrenagens e equipamentos de pequenas centrais hidrelétricas,
apresentando técnicas variadas, tais como, analise do nivel global por valor eficaz
(RMS?), analise espectral, demodulagao temporal ou técnica do envelope e da média

temporal sincrona (TSA?2).

A extensa revisao de Jardine, Lin e Banjevic (2006) sobre manutengao preditiva expoe,
além das técnicas de aquisi¢ao e processamento de sinais, a utilizagao de estatistica e
inteligencia artificial como ferramentas de suporte as tomadas de decisao em diagnose e
prognose. Outros estudos apresentam as analises de 6leo e vibragoes realizadas
concomitantemente podem trazer beneficios para a manutencao preditiva de maquinas
rotativas (GONCALVES; SILVA, 2011; GONCALVES; LAGO; ALBUQUERQUE,
2011).

Alaswad e Xiang (2017) apresenta uma revisao dos modelos de otimizacao de rotinas de
monitoramento da condig¢ao utilizados para aumento da previsibilidade de processos
estocasticos de deterioracao. Quando se trata de aspectos referentes a pares engrenados,

Sharma e Parey (2016) estipula indicadores de sinais vibratérios para diagnéstico desses

ldo termo em inglés Root Square Mean
2do termo em inglés Time Synchronous Averaging
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elementos de maquinas, Mohammed e Rantatalo (2016), por sua vez, apresenta um
estudo de caso ilustrando a utilizacao de técnicas de resposta dinamica e wavelet para

detecgao de falhas no dentado de um par de engrenagens.

Quando se trata da analise de vibragoes, a premissa basica é a de que as maquinas
vibram nas mesmas frequéncias dos diferentes esforcos dindmicos decorrentes de seu
funcionamento. A ocorréncia de defeitos influenciam nas alteragoes dos sinais de
vibracao, que normalmente sao traduzidos em aumento da amplitude desses sinais.
Portanto, a analise normalmente é realizada acompanhando-se a evolucao dos sinais
obtidos pelas medicoes, a partir de um estado de referéncia, a fim de identificar o
surgimento de novos esfor¢os excitadores ou aumento abrupto da amplitude de resposta.
A partir da andlise dos sinais vibratérios, torna-se possivel a tomada de decisao referente
a intervenc¢ao na maquina, possibilitando o aumento de sua disponibilidade, por
conseguinte, redugao com o custo da manutencao e dos tempos de parada e aumento da
seguranca do funcionamento. Alguns dos problemas tipicos detectados com a analise de
vibragoes sao: desbalanceamento, desalinhamento entre componentes, deflexao de eixos,
excentricidades, instabilidade do filme de 6leo nos mancais, fendomenos aerodinamicos
e/ou hidraulicos (turbuléncia, cavitagao), problemas elétricos, dentre outros (ARATO,
2004).

Para a realizacao da analise de vibragoes sao necessarios uso de sensores, normalmente
acelerometros que sao instalados em pontos especificos do equipamento e processamento
de sinais. Segundo Arato (2004), as técnicas mais comuns, para caracterizar o sinal e
correlacionar com o estado do equipamento, sao: andlise por nivel global de vibracgao,
analise espectral, média temporal sincrona, demodulagao (envelope) e diagramas de
orbita. Os sinais podem, ainda, ser analisados de diferentes maneiras de acordo com a
aplicacao e a descri¢ao desses sinais pode ser realizada no dominio do tempo ou da

frequéncia (ALMEIDA et al., 2017).

Um sinal de vibracao pode ser representado por um grafico de tempo versus amplitude,
a partir de um instante de tempo determinado. A amplitude da vibracio, em funcao do
tempo, pode ser aceleracao, velocidade ou deslocamento. Analisando-se o historico
temporal do sinal vibracao, este pode ser classificado em: periddico, aquele que se repete
ciclicamente; aleatério, ou estocasticos, nao sao deterministicos, portanto nao sao
previsiveis pra qualquer instante futuro; e, transientes, cuja vibragao s6 ocorre durante
um intervalo de tempo limitado, depois torna-se nula para qualquer instante de tempo

(NEWLAND, 1993).
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As anélises dos sinais de vibracao no dominio do tempo podem ser tteis para o
monitoramento da condi¢ao de funcionamento da maquina, bem como evidenciar algum
um funcionamento irregular e os indicativos de dano. Mas, sabe-se que a dinamica das

maquinas € influenciada pela acdo de fontes de vibragao de diferentes naturezas como
das rotagoes dos componentes girantes, excentricidade e desbalanceamento de eixos,
imperfei¢oes dos mancais de rolamento, engrenamento, entre outros, que sao dificeis de
serem detectados nos sinais do dominio do tempo, pois esse tltimo é a soma de todos
esses efeitos. Sendo assim, as técnicas de processamento dos sinais no dominio da
frequéncia possibilita a analise das frequéncias de diferentes componentes do
equipamento (NEWLAND, 1993; SHIN; HAMMOND, 2008; OPPENHEIM; WILLSKY;
NAWAB, 2010).

2.2 MODELAGEM MATEMATICA DE PARES ENGRENADOS

Modelagem matematica de pares engrenados ¢é utilizada para diversos fins como sintese
e projeto, controle de vibragao e entre eles a modelagem visando a detecgao de possiveis
danos no engrenamento e prognostico de falhas. Em relagdo aos modelos apresentados
na literatura, existem os mais simples, como o de um unico grau de liberdade (SDOF?3)
até os mais complexos, os quais empregam a andlise de elementos finitos (FEA*) (HE;
GUNDA; SINGH, 2007; MOHAMMED; RANTATALO; AIDANPAA, 2013; LIANG;
ZUO; FENG, 2018).

Atribui-se a Harris (1958) o pioneirismo em modelagem SDOF de pares engrenados;
comprovando a funcionalidade do modelo, Chen e Brennan (2000) utiliza-o para
monitoramento e controle de vibragoes. Em Korka (2007) é apresentado um modelo
analitico SDOF, no qual a principal caracteristica a ser modelada ¢ a rigidez de
engrenamento, embora também considere erros de fabricagao; também apresenta um
modelo de 3 graus de liberdade (3DOF?), utilizado quando nao pode ser negligenciada a
elasticidade de eixos e rolamentos; e, um modelo com 6 graus de liberdade (6DOF®), no
qual efeitos de elasticidade torcional devido ao motor e ao equipamento movido sao

considerados.

Nos trabalhos de Belarmus (2001) e Tian (2004), cujos de interesses de investigacao sao

vinculados ao monitoramento da condigao, utiliza-se o modelo com 8 graus de liberdade

3do termo em inglés single degree of freedom.
4do termo em inglés finite element analysis.
5do termo em inglés, 3 degrees of freedom.
5do termo em inglés, 6 degrees of freedom.
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(8DOFT), para a simulacao de pares engrenados e aplicagdo de técnicas de andlise e
processamento de sinais incluindo abordagem probabilistica; realizam esse objetivo
considerando a variacao temporal da rigidez de engrenamento como critério de
diagnéstico de falhas, embora existam abordagens que também considerem a variacao

do amortecimento (AMABILI; RIVOLA, 1997).

Para o céalculo da rigidez variavel no tempo, que ¢ fonte de excitacao do sistema
mecanico, Tian (2004) desenvolve uma metodologia analitica baseada nas energias
potenciais de deformacao utilizada na analise de vigas. O dente da engrenagem é

modelado como uma viga engastada apresentando os termos de energia potencial de
contato Hertziana, axial compressiva, flexora e cisalhante. Esse modelo também é
utilizado para a simulagao de falhas devido a desgaste e trincas e tem sido utilizado em
trabalhos mais recentes (WU; ZUO; PAREY, 2008; MOHAMMED; RANTATALO;
AIDANPAA, 2013; YU; SHAO; MECHEFSKE, 2015; MOHAMMED; RANTATALO,
2016; MA et al., 2016; CHEN et al., 2016; GECGEL et al., 2018; LUO; BADDOUR;
LIANG, 2019).

Os métodos de monitoramento da condi¢ao baseados em modelo partem do pressuposto
de que uma modelagem matematica precisa pode ser desenvolvida a partir de principios
fisicos. Como exemplo, pode-se citar os modelos fisicos de fadiga que sdo empregados
para representar a origem e a propagagao de defeitos em estruturas (ENDESHAW et al.,
2017). Além do diagndstico, a modelagem matemética pode permitir desenvolver um
programa de prognostico de falha que possa monitorar e administrar adequadamente o
sistema, estimando o tempo de vida ttil remanescente (RULS). E de se considerar que
as diversas fontes de incertezas e a propagac¢ao delas na modelagem dos sistemas de
engenharia podem comprometer uma boa avaliagao destinada a manutencao preditiva.
Alguns sistemas mecanicos sofrem variagoes de diversos parametros durante a sua vida
em servico. As cargas, as condigoes ambientais, as propriedades dos materiais, e outros
pardmetros importantes se alteram, muitas vezes de forma aleatéria. Uma previsao da
deterioragao, bem como da RUL de um equipamento pode ser realizada através da
abordagem probabilistica, uma vez que se trata de processos estocaticos (KHOURY et
al., 2012; SANKARARAMAN, 2015; LEI et al., 2016). Assim a modelagem e a
quantificacao de incertezas (UQ?) pode se aliar fortemente no diagnéstico de danos, bem

como na determinagao do RUL (SOIZE, 2005; CUNHA, 2015; SANKARARAMAN;

"do termo em inglés, 8 degrees of freedom.
8do termo em inglés, remaining useful life.
9do termo em inglés, uncertainty quantification.
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3 METODOLOGIA

Conforme disposto no capitulo anterior, pode-se afirmar que a modelagem matematica
de um sistema dinamico é um conjunto de técnicas e procedimentos que visam obter de
maneira aproximada o comportamento desse sistema ao longo do tempo. E esse
comportamento é descrito por meio de sistemas de equagoes diferenciais obtidas a partir
da aplicacao das leis fisicas que governam o sistema. Engrenagens sao componentes
muito utilizados em maquinas e equipamentos, nao obstante apresentam diversos
defeitos. Quando se trata de um par de engrenagens, um modelo matematico pode ser
util para o monitoramento da integridade do mesmo. Este capitulo apresenta um
modelo matematico de seis graus de liberdade (6DOF!?) que simula uma caixa de

velocidades de engrenagens cilindricas de dentes retos.

Ainda neste capitulo, apresenta-se o procedimento experimental empregado na obtencao
dos sinais de vibracao de um conjunto mecanico do tipo multiplicador de velocidade com
engrenagens cilindricas de dentes retos montada sobre uma bancada. Esse tipo de

equipamento é empregado, por exemplo, em sistemas de geradores edlicos de eletricidade.

3.1 MODELO DINAMICO DE PARES DE ENGRENAGENS

Diversos trabalhos propéem modelos dindmicos de pares engrenados (HARRIS, 1958;
CHEN; BRENNAN, 2000; SILVA, 2015; ALMEIDA et al., 2017). Neste trabalho
apresenta-se um modelo 6DOF, originado da simplificacdo do modelo apresentado por
Belarmus (2001) com 8DOF. O diagrama esquemético da Figura 1 ilustra o sistema
mecanico utilizado para simular o comportamento vibracional do multiplicador de

velocidades com par de engrenagens cilindrica de dentes retos.

10do termo em inglés, siz degree of freedom.
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Figura 1 — Diagrama do modelo de 6 graus de liberdade do multiplicador de velocidade.

Fonte: elaboracao do autor.
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As equagdes do movimento do sistema considerando deslocamento linear na direcao x

(radial) e o deslocamento da engrenagem motora e da engrenagem movida, sdo dadas por:

mlziél = Fk + Fc - k’ll‘l - Cll"l

(1)

m2j2 = Fk + FC - k2$2 — CQ:}:Q

(2)

onde, z1 e z9 sao os deslocamentos lineares na direcao radial da engrenagem motora e
movida, respectivamente; m; e mo sdo as massas da engrenagem motora e movida,
respectivamente; k1 e ky sao as constantes de rigidez do mancal de rolamento da entrada
e salda, respectivamente; ¢; e ¢y sdo os coeficientes de amortecimento dos mancais de
rolamento de entrada e saida, respectivamente; F} e F, sao as forcas elastica e

dissipativa, respectivamente, provenientes do contato entre os dentes.

Para os movimentos rotativos da engrenagem motora e da engrenagem movida, as

equacoes do movimento sao:

[1é1 = kg(9m —91) + Cg(ém - 91) - Rbl(Fk + Fc)

]292 = RbQ(Fk + Fc) - kp(92 - 91) — Cp(ég - Ql)

onde, #; e 0 sdo deslocamento angulares da engrenagem motora e movida,
respectivamente; I7 e Iy sao momentos de inércia da engrenagem motora e da
engrenagem movida, respectivamente; k, e k, sao, respectivamente, as constantes de
rigidez torsional dos acoplamentos flexiveis de entrada e saida; ¢, e ¢, sao coeficiente de
amortecimento torsional dos acoplamentos flexiveis de entrada e saida, respectivamente;
Ry e Ry sado os raios da circunferéncia de base das engrenagens motora e movida,

respectivamente.
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Tratando dos movimentos rotativos do motor e da carga, as equac¢oes do movimento sao:

]mél =T1—kg(9m—91)—cg(9m—91) (5)

1192 =T, - ky(0,-0;) - Cp(92 - 91) (6)

onde, I, ¢ o momento de inércia do motor e I; é o momento de inércia da carga; T}

torque do motor (de entrada) e T3 torque da carga (saida).

E, por fim as forcas de excitacao devido ao engrenamento:

Fy = ki(Rp101 — Ryl — 01 + 1) (7)

F, = Ct(Rblél - Rb292 -+ ii?z) (8)

onde, k; é a rigidez de engrenamento variante no tempo efetiva do engrenamento; ¢; é o

coeficiente de amortecimento total efetivo do engrenamento.

Pode-se reescrever as equagoes do movimento (1 - 6) de uma maneira mais compacta:

Mx + Cx+Kx = F), + F, 9)

Sendo,

IO + Cy, O, + Ky,O, = Ry(F + F) (10)

Imlé + Cgpgml + Kgp®ml =T (11)
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¢, O k, 0 Ry O 7 0
!  Kgp=| 7 ; Ry = 1 . T=| !
0 —Cp 0 —k?p 0 Rbg 0 _TQ

3.1.1 Erro na Geometria do Dente das Engrenagens

Os erros na geometria do dente (TPE!) das engrenagens sao incluidos no modelo desse
trabalho visando aumentar o realismo do mesmo, isto é, aproximar o modelo com
situagoes praticas. Engrenagens utilizadas em equipamentos existentes na pratica

possuem desvios inevitdaveis no perfil da involuta oriundos do processo de fabricacao e
que influenciam nos niveis globais dos sinais de vibragao. Entao, para melhor aproximar

o modelo dindmico a uma conjuntura mais realista, temos:

e(aleat) = (1 =d(1-1;))emaz (12)

onde, €4, € 0 erro maximo, d é o coeficiente de variagao (entre 0-1) e [; é um valor

aleatério (entre 0-1).

Esse erro da geometria do perfil do dente é incluido no modelo quando multiplicado pela

variacao temporal da rigidez de engrenamento k; que é apresentada na proxima secao.

3.2 VARIACAO TEMPORAL DA RIGIDEZ DE ENGRENAMENTO
(TVMS)

Apresenta-se nesta se¢cdo a modelagem da variagao temporal da rigidez de engrenamento

para pares engrenados. Este modelo tem sua importancia para simulagao do

1do termo em inglés, tooth profile error
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comportamento da rigidez de engrenamento de forma analitica, é utilizado em muitos
trabalhos que tratam falhas localizadas de engrenagem de dentes retos, tanto para
diagnéstico quanto para prognéstico (TTAN, 2004; ZHAO; TTIAN; ZENG, 2013;
MOHAMMED; RANTATALO; AIDANPAA, 2013; MOHAMMED; RANTATALO,
2016; MA et al., 2016).

3.2.1 Engrenagens Clilindricas de Dentes Retos

O estabelecimento de parametros geométricos das rodas dentadas é necessario para o
célculo da variagao temporal da rigidez de engrenamento (TVMS!2.). Engrenagens
cilindricas de dentes retos sao o tipo mais utilizado, pois apresentam uma geometria
simples, paralela e possui um perfil envolvente capaz de minimizar os erros de

transmissao e ruidos indesejados.

A curva envolvente, ou involuta, pode ser considerada o trajeto de contato no entorno
do perfil do dente iniciado na circunferéncia de base até a circunferéncia externa do
dente. Os raios das circunferéncias de base das engrenagens motora e movida sao r,; e
Ty2, Tespectivamente e os raios da circunferéncia externa sao r,; para engrenagem
motora e r,o para engrenagem movida. A Figura 2 ilustra alguns dos parametros basicos

do engrenamento de engrenagens de dentes retos.

A linha de acao é o trajeto ao longo do qual ocorre o movimento de contato entre os
dentes enquanto estao engrenando, ela é tangente as circunferéncias de bases e normal

ao perfil do dente.

Existem também alguns parametros basicos que caracterizam a configuracao de
engrenagem como nimero de dentes Ny e Ny, dngulo de pressao o (comumente oy =
14.,5°, 20° ou 25°), e didmetro primitivo d,. O dngulo de pressao g ¢ o angulo
complementar formado entre a linha de agao e a linha que conecta os pontos centrais
das duas engrenagens O e Oy, a distancia 0,0, é chamada distancia entre centros.
outra informacao importante ¢ a de que o didmetro primitivo d, é equivalente para as
duas engrenagens. Esses parametros basicos apresentam relagoes de dependéncia entre

quaisquer outros necessarios para o calculo dos demais parametros da geometria de

1240 termo em inglés, time-varying meshing stiffness



Figura 2 — Parametros geométricos basicos de pares de engrenagens de dentes retos.
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ambas as engrenagens:

Tp1 = %cosao (13)
Tpo = %cosao (14)
= 5 (15)
o= S (16
0,0, = %}JNZ (17)

onde,

3.2.2 Rigidez de Engrenamento

A metodologia de calculo analitico da rigidez de engrenamento baseia-se no método de
energia potencial. Essa energia subdivide-se em 4 parcelas: energia potencial de contato
Hertziana, energia potencial de flexdo, energia potencial de compressao axial e energia

potencial de cisalhamento.

Rigidez de Contato Hertziana

A energia Hertziana é a energia potencial armazenada no arredor do ponto de contato

devido a deformacao elastica do dente e pode ser calculada por:

Un=o— (18)
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Na qual, F' é a for¢a de contato e kj é a rigidez de contato Hertziana.

Essa rigidez de contato Hertziana para o contato (equacdo 18) entre dentes de duas

engrenagens de mesmo material, é constante. Seu valor pode ser obtido por:

TEW

kn = 11-02) (19)

Onde, E é o médulo de Young, W é a largura do dente da engrenagem e v é o

coeficiente de Poisson. Observa-se que kj;, é uma constante durante todo o engrenamento.

Rigidezes Axial Compressiva, de Flexao e de Cisalhamento

Da mesma forma, as energias potenciais armazenadas axial compressiva, de flexdo e de

cisalhamento, sao apresentadas nas equagoes 20, 21, 22, respectivamente:

F2

Uda = ok (20)
F2

U, = o (21)
F2

Us = o (22)

Onde, k., ks, ks, sdo, respectivamente, as rigidezes axial compressiva, de flexao e de

cisalhamento.

Para o calculo desses valores, o dente da engrenagem submetido a forca de contato F' é
modelado como viga engastada. A ilustragdo da Figura 3 apresenta o modelo de viga

engastada utilizado.

Denotando o ponto de contato como C' e o ponto da linha de agdo que tangencia a
circunferéncia de base como Z¢, o angulo formado entre C'Z¢ e a referéncia vertical é a;.

ay € o angulo que decompoe a forca de contato F' em componentes horizontal e vertical:

Fy = Fcosay
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Figura 3 — Ilustracao do modelo de viga engastada para o dente de uma das engrenagens.

o/
C

T b

Linha de agao

Fonte: elaboracao do autor.

F,=Fsenay

Qualquer ponto entre abaixo do ponto de C' é denotado por B, com Zg. O angulo
formado entre BZ, é a que variavel de integracio para o calculo da energia potencial. O
angulo as é a metade do angulo de base de um 1nico dente, sendo o limite de integracao

para a energia. Algumas varidveis importantes para o calculo das energias e que sao
dependentes dos parametros geométricos sao a largura da metade do dente h, em
qualquer ponto B, area da secao A, e o momento de inércia, apresentados

respectivamente nas equacoes 23, 24 e 25:

hy =1y [(a = ag) cosa — sen ] (23)

A, = 2h, W (24)
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I - ghgw (25)

A energia axial compressiva, baseado na teoria de vigas, pode ser obtida:

d F2
_ . 26
Ua ./0 SEA (26)

A energia potencial devido a tragao:

szfod [Fb(d_Qz,)I;Fah] I (27)

A energia de cisalhamento:

U—fd1’2F”2d (28)
*Jo 2GA, o

Onde G, é o modulo de elasticidade devido ao cisalhamento.

E possivel calcular as rigidezes axial compressiva k,, flexora k, e cisalhante k,:

1 e (ap — ) cosasen?ayg o (29)
ko J-an 2EW [sena+ (ag — ) cos ]

(D) - - ? B
1 f 3{1+cosa; [(ag —a) sena —cosa]}” (aq a)cosozda (30)

ky a 2EW [sena + (ag — a) cos o]’

a2 — _ 2
k;l:f 1,2(1-v) (ag — @) cosacos? oy -

o EW [sena+ (ag —a)cosal]

A energia potencial total armazenada no engrenamento de um tnico par de dentes é

composta pela soma da energia Hertziana, axial compressiva, flexora e cisalhante:

U

F2 F?2/1 1 1 1 1 1 1
_ ( ) (32)

= === == =
2k 2 \ky ka1 kn kg ke R ks
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Onde, k; ¢é a rigidez de engrenamento total, os subindices 1 e 2 sdo referentes as
engrenagens motora e movida, respectivamente. A rigidez total de engrenamento k; é

calculada por:

1 1 1 1 1 1 1\
k;t:(—+—+—+—+—+—+—) (33)
kh kal kbl ksl ka2 ka st
Nota-se que o valor de k; que é uma constante para cada ponto de contato C' entre os

dentes, entao, para que seja possivel o calculo da k; em funcao do tempo é necessario

que o extremo de integracao «; varie como uma funcgao da frequéncia angular w = 6,t.

3.2.3 Rigidez de Duplo e de Unico Engrenamento

Neste trabalho bem como em outras referéncias (TIAN, 2004; ZHAO; TIAN; ZENG,
2017; MOHAMMED; RANTATALO, 2016), considera-se a ocorréncia inicial de contato
entre dois pares de dentes, isto é, dois pares de dentes engrenando concomitantemente,
aqui mencionado como duplo engrenamento. E que, num momento posterior, esse

contato deixa de existir configurando um tnico par de dentes em engrenamento.

Para cada par em engrenamento, dados kj, k., ky, e ks, a rigidez total de engrenamento

para cada par pode ser expressada conforme a equacao 34

-1

1 1 1 1 1 1 1

ki = (— + + + + + + ) (34)
kn o kaii keig kago kazi ke2q ksag

O subindice 7, nesse caso, refere-se ao tinico e ao duplo engrenamento (i = 1,2). Entéo, a

rigidez total de engrenamento ¢é a soma da rigidez de dos dois pares:

) 1
ke=> (i + L + L + L + ! + L + L ) (35)
T\ ke ke kago kazi keea ksog

De acordo com as equagoes 29, 30 e 31, as rigidezes da engrenagem motora kq1 4, Kp1i,

ks1,; podem ser obtidas por:

I /@2 (g —a)cosasen?ay ;

= d 36
kal,i o 2EW [senau + (042 - Oé) cOS OL] @ ( )
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1 /a2 3{1+cosay;[(as - ) sena-cosa]}” (as - a)cosa

kbl %

3 da (37)
, i 2EW [sena + (ag — ) cos a]

1 _faz 1,2(1—1/)(0(2—Oé)COSCYCOS2a/17idOé (38)

ksii J-ar. EW[sena+ (ag—-a)cosal

Agora para as engrenagem movida kg, ki € ks2; (equacoes 29, 30 e 31):

2.1
Qy;

1 o al — «) cosasen
=f 2 (7a) da (39)

o), 2EW [sena + (o — o) cos ]

1 [a’z 3{1+cosa,[(af - ) sena—cosa]}2 (ah — ) cosad (40)
- ) o
kp2i  J-af, 2EW [sena + (o — a) cosa]’
1 o 1,2(1-v) (ay—a)cosacos®ay i
ksoi /-‘0/111. EW [sena + (o — av) cos o] (41)

Os angulos constantes as e o) representam a metade do angulo do dente na
circunferéncia base (Figura 3), para as engrenagens motora e movida, respectivamente, e

podem ser obtidos por:

Qg = 2L]V1 + th./O — Q) (42)
alhy = Ty tg g — (43)

2Ny
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Os angulos a1 e o 4, por sua vez, possuem dependéncia temporal.

_ ™
11 = 91 T AN, T théO + Qo+

44
+tg | arccos IV, cos ag (44)
\/(N2+2)2+(N1+N2)2—2(N2+2)(N1+N2)cos(arccos(%—ao))
N cos oy T Ny
=t ( ) - -t + g — —0 45
ay, = tg |arccos N, 12 o, gag + g N, 1 (45)

No inicio do engrenamento, ambos deslocamentos angulares 8; e 65 sao nulos. Conforme
o deslocamento angular aumenta, o ponto de contato se move até o topo do dente
configurando o angulo final de duracao do engrenamento duplo, designado por 6.

Depois disso o segundo par se separard e o engrenamento Unico se iniciard e perdurara
até o angulo de deslocamento atingir 6; = 2w/ N7, quando a situagdo inicial serd
retomada. O angulo correspondente a essa diferenca é 6. De acordo com a envolvente

do perfil do dente, 6, pode ser calculado por:

Nj cos ag ) 2pt

N1+2 - N

04 = tg (arccos N,

Ni cos ag

\/(N2+2)2+(N1+N2)2—2(N2+2)(N1+N2) cos(arccos(%—ao))

—tg | arccos

Entao, o intervalo do deslocamento angular ¢ dado por:

0, € [(n—l)?\[—’i+9d, (n—l)?v—q+(9d+95)] (n=1,2...)

3.2.4 Rigidez de Engrenamento da Engrenagem Movida com Trinca

Falhas localizadas, como trinca na raiz do dente de uma das engrenagens, afetam a
rigidez do dente e a rigidez total de engrenamento. Na consideracao preliminar deste
estudo, sera apresentado um modelo de trinca propagando-se estritamente em linha reta
a qual, em sua condicao extrema, serda menor que metade do comprimento lateral do
dente da engrenagem motora. O comprimento da trinca p se propaga por um angulo v

de interseccao entre a trinca e a linha da metade do dente, isto é, a referéncia vertical.
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As rigidezes referentes ao contato Hertziano kj; e compressao axial k, permanecerdao com
os mesmos valores os quais sdo obtidos para a condi¢ao de dentes integros, portanto

podem ser calculadas conforme as equagoes 19 e 29, respectivamente.

No entanto, as rigidezes de tragao k;, e de cisalhamento k, mudarao sob a influéncia de
uma trinca. Quando existe trinca, a distancia do fim da trinca até a linha central do

dente é h., pode ser obtido por:

he = Ty 85en an — psenv (47)

O momento de inércia de area efetivo da secao transversal pode ser calculado por:

L(he+h)*W | > g,
ch={ iz ) er=9 (48)

213
shaWw , 8€ T > g

onde, g. é a distancia da raiz da trinca até o ponto de contato.

E a area efetiva da secao transversal, dada por:

he +hy )W, > g,
Azc_{( +hy) sex>g (49)

) 2h3W ,8€ T> g,

Repetindo os mesmos procedimentos das se¢oes anteriores tem-se a rigidez &, , e

ks,,.. .., respectivamente:
1 a2 12 {1 + cos oy [(az — @) senav — cos ]} (g — @) cos a
—- - % o (50)
berinca o EW [sen az — ;E-senv + sena + (az — a) cos (1/]
1 /0‘2 2,4(1-v) (ag — ) cosacos? oy o (51)
Ksirinea  J-or EW [senan — L-senv + sena + (ap — ) cos al
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3.3 PARTE EXPERIMENTAL

Esta secao é reporta as atividades realizadas na obtencao de dados dos sinais de
vibragoes na bancada experimental contendo o multiplicador de velocidade de simples
estdgio com engrenagens cilindricas de dentes retos, a fim de realizar o monitoramento

da condi¢ao das mesmas. Maiores informacoes podem ser obtidas nos trabalhos de Silva
(2015), Pereira (2018) e Sgotti (2018).

3.3.1 Bancada Experimental

O experimento foi realizado em uma bancada experimental montada no Instituto de
Pesquisas em Bioenergia — IPBEN da Faculdade de Engenharia de Ilha Solteira,
FEIS-UNESP. Montada sobre uma mesa metalica com rigidez e amortecimento
suficientes para a atenuacgao da vibragdo proveniente dos sistemas mecanicos, é

composta por motor elétrico de indugao trifasico, inversor de frequéncia, multiplicador
de velocidade de engrenagens cilindricas de dentes retos, acoplamentos flexiveis, gerador
elétrico e painel de lampadas (carga). No multiplicador de velocidades, estao instalados

dois acelerometros e ha ainda um tacometro. O diagrama esquematico da Figura 4

ilustra a composicao da bancada experimental.

Figura 4 — Diagrama esquematico da composicao da bancada experimental.

Trigger ‘T]
Motor
elétrico
Inversor de
frequéncia

Acelerometro 2

Acelerometro 1

Painel de
lampadas

Gerador
elétrico

Fonte: Sgotti (2018).

O motor elétrico tem poténcia de 3,7 kW e rotagao nominal de 1715 RPM e o par de
engrenagens possui relacao de transmissao 2,16, pois sao 95 dentes da engrenagem
motora e 44 dentes da engrenagem movida. A rotagao é limitada pelo gerador elétrico,
que tem rotacao nominal de 1800 RPM, com poténcia de 4 kVA. Assim, o controle de
rotacao de todo o sistema é feito pela rotacao do gerador elétrico e a rotagao do motor

elétrico é limitada no valor de 834 RPM. A Figura 5 apresenta a fotografia da bancada
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experimental, bem como os parametros operacionais da mesma.

Figura 5 — Fotografia da bancada experimental com os parametros de operagao indicados
nela.

Poténcia (kW)

Rotagao (RPM) Rotagdo (RPM)

Fonte: Sgotti (2018).

3.3.2 Procedimento de Aquisicio dos Dados

Os dois sensores de vibragao foram instalados na carcaga do multiplicador de velocidade,
proximos e radiais a engrenagem motora e da engrenagem movida, seguindo a
recomendacao de estarem préximos as principais fontes vibratorias de interesse. Para
aquisicao dos sinais de vibragao, foram utilizados dois acelerometros e dois
condicionadores de sinais, uma placa de conversao analégico-digital, um
microcomputador com o software de aquisicao de sinais DASYLab®. Os condicionadores
de sinal e o software de aquisicao foram calibrados para que o sinal fosse fornecido em
unidade de velocidade [mm/s]. Havia ainda um tacoémetro que foi utilizado para o
registro da rotacao do eixo de entrada do par engrenado para permitir a aplicagao de
técnicas de processamento de sinais como da média temporal sincrona (TSA!3). Além do
controle da rotagao, o tacometro permite identificagao do dente com da engrenagem que

apresenta falha e possibilita a analise da rotagao completa da coroa e do pinhao.

A frequéncia de amostragem utilizada foi de 10000 Hz, com 4096 amostras e 300 blocos,
totalizando 1228800 pontos. A aquisicao dos sinais de vibracao foi precedida de algumas
tarefas que visavam a reprodutibilidade da obtengao de dados, como: (1) verificagdo do
torque dos elementos de fixagdo do motor elétrico na mesa; (2) inicio gradual da
operagao dos equipamentos; (3) monitoramento da temperatura dos equipamentos; (4)
monitoramento de vibragoes excessivas com o proprio condicionador de sinais; (5) inicio
da aquisicao de dados depois de 30 minutos de operacao normal, para evitar a

transitoriedade dos parametros de operacao.

13do termo em inglés time synchronous average
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Dois ensaios distintos foram realizados na etapa experimental. No primeiro ensaio as
engrenagens chegaram ao fim da vida 1til para a qual elas foram projetadas devido
principalmente ao desgaste. O tempo de duracao do ensaio foi definido em 720 horas (no
minimo) mais um tempo adicional de 180 horas. Para o segundo ensaio, foi produzido
um entalhe de 0,7 mm um dos dentes da engrenagem motora simulando um defeito de

trinca e o tempo de duracao do ensaio foi de 360 horas.

3.4 PROCESSAMENTO E ANALISE DE SINAIS

Nesta secao sao apresentados algumas técnicas utilizadas no processamento e andlise de
sinais de vibracao que podem ser utilizados tanto para os sinais simulados quanto para
os sinais obtidos experimentalmente. E ainda apresenta as parametros estatisticos do

processamento e analise de sinais no dominio do tempo e no dominio da frequéncia.

3.4.1 Parametros Estatisticos do Dominio do Tempo

Os momentos estatisticos de um conjunto de dados sdo as métricas utilizadas para
descrever a funcao de densidade de probabilidade (PDF) das séries temporais dos sinais
de vibragao. Em sinais de vibracao de maquinas funcionando na condicao saudavel, a
PDF se assemelha a um sino (ALMEIDA et al., 2017). Quando o equipamento esta em
operacao com dano, a funcao PDF se altera e assim os parametros que a descrevem
também sao modificados. O primeiro momento estatistico ¢ média p para um nimero
limitado de amostras n, de uma variavel aleatéria discreta X = {x1, 2o, ..., 2, },
assumindo que cada observagao tem a mesma probabilidade de ocorrer, tem-se a

distribui¢ao uniforme p(X) = 1/n e a média amostral torna-se:

if:%ifz (52)

A média amostral x é um valor de tendéncia central, ela também mensura a localizagao
do sinal, para sinais de vibragao como velocidade e aceleragao, em geral, seu valor é

muito proximo a zero.

O segundo momento estatistico é a variancia o2 é uma medida de dispersao das
observagoes em relacao a média pu. Normalmente, utiliza-se a raiz quadrada da variancia

02, denominado desvio padrao o = vo? como um parametro da PDF. O desvio padrao
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amostral s para uma variavel aleatoria:

EZJ n%é(xi-zy (53)

Tem-se também o terceiro momento estatistico chamado de assimetria* S, que mede o
grau de assimetria da PDF. Quando os valores da assimetria S sao préoximos a zero,
indica que a PDF apresenta-se simétrica, com distribuicdo em torno da média x bem

equilibrada, no caso em que o valor da assimetria é maior que zero, ha maior frequéncia

de valores maiores que a média das observagdo T e no caso em que o valor da assimetria
¢ menor que zero, os valores menores que a média T sao mais frequentes (ALMEIDA et
al., 2017; CAESARENDRA; TJAHJOWIDODO, 2017). A equagao (54) calcula o valor

da assimetria de uma varidvel aleatoria X discreta:

S = 12?:1(231'—5’)3 (54)
n (52)3
O quarto momento estatistico é a curtose K e mede se a PDF é mais achatada ou
pontiaguda que a distribuic¢do gaussiana. Se o valor da curtose K é proximo a zero,
indica que a PDF da variavel a aleatoria X tem o mesmo achatamento da distribuicao
de Gauss, quando o valor da curtose K é maior que zero, entdao essa PDF ¢é mais

pontiaguda que a distribuicao de Gauss, quando a curtose K é menor que zero essa PDF

¢ mais achatada que a distribuicdo de Gauss. A curtose pode ser calculada por:

1y (v —2)
K=—==ra (55)
no (5?)

Além dos momentos estatisticos, é comum em analise de vibracoes o uso do valor eficaz
RM S, que calcula a energia do sinal. Embora nao evidencie a presenca do dano, pode
ser uma ferramenta til no gerenciamento dos niveis globais de vibracao e da
integridade do equipamento, inclusive havendo normas que determinam os limiares do

grau de severidade da vibragao obtidos pelo valor eficaz RM.S. O valor eficaz RM S é

144 comum a utilizacdo do termo em inglés skewness.
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calculado por:

RMS =] & > a? (56)
n =

Outros parametros estatisticos utilizados na extracdo de caracteristica dos sinais de
vibragao sao, valor de pico a pico P2P que ¢é a diferenca entre o valor maximo e minimo
da série temporal do sinal de vibracao e a relagdao entre o valor de pico com o valor
eficaz, denominada fator de crista C'F'. O valor de pico a pico P2P e o fator de crista

C'F sdo calculados pelas equagdes (57) e (58), respectivamente:

P2P = max(z) - min(x) (57)
_ max(w)
CF=Eiis o

Por fim, dois parametros Thalaf e Thikat foram apresentados recentemente na literatura
como potenciais parametros estatisticos indicadores de dano (MOHAMED; SASSI;
PAUROBALLY, 2018). As equagoes (59) e (60) mostram a defini¢io matematica de

Thalaf e Thikat, respectivamente:

Thalaf=log(K + #57%-) (59)
. B CF RMS max(x)
Thikat=log [ KCF + (12 )"] (60)

onde, RM S}, é o valor eficaz de um sinal de referéncia com equipamento operando em

condicao saudavel.
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Média Temporal Sincrona (TSA)

Uma técnica muito utilizada no processamento e analise de sinais de vibragao utilizados
no monitoramento da condigao de pares engrenados é a TSA. A TSA é uma ferramenta
aplicada na mitigacao dos efeitos de ruidos de fontes externas, que estdo sempre
presentes nos sinais de vibragao, e que, por outro lado, nao sao correlacionados com a
dindmica do sinal. Para obter a TSA, divide-se um sinal z por um ntmero de () blocos
que apresentam o mesmo periodo 7. e faz-se a média recursiva dos sinal x, pertencente

ao bloco q. (ARATO, 2004; ALMEIDA et al., 2017). Matematicamente a TSA é

expressa por:

~TSA,
TSA=TSA, 1+ %TS“ (61)

3.4.2 Descricao no Dominio da Frequéncia

Uma maneira de converter os sinais periddicos e discretizados do dominio do tempo para
o dominio da frequéncia se d4 via transformada discreta de Fourier (TDF). A TDF da

sequéncia periddica x[nA] é dada por:

X[k] = Nf z[nA]e Ik (62)

n=0

Para a sequéncia periddica x[nA] a equagao (62) é resolvida de uma maneira pratica

utilizando-se o algoritmo de transformada rapida de Fourier (FFT1?).

Os sinais de vibragao podem ser obtidos por variados tipos de sensores ou técnicas. O
tratamento para processamento desses sinais deve ser cuidadoso. A aquisicdo deve ser
cautelosa e, como o processamento é realizado computacionalmente, faz-se necessaria a
conversao do sinal analogico em digital podendo resultar em erros de diferentes origens.
Deve-se prevenir fenomenos indesejados na andlise e processamento de sinais como
aliasing e vazamento espectral'®. Aliasing é um efeito de surgimento de frequéncias que
de fato nao existem no sinal original, ocasionado pela sele¢do de uma frequéncia de
amostragem f, muito baixa e para evita-lo o teorema de Nyquist recomenda o uso de

uma frequéncia de amostragem f; de no minimo duas vezes a maior frequéncia de

15 do termo em inglés, fast Fourier transform.
16do termo em inglés, spectral leakage.
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interesse no sinal. J& o vazamento espectral ocorre devido ao truncamento, dada a

dificuldade de aquisitar todo sinal de vibragao, e para evitar esse efeito utiliza-se a

técnica do janelamento (LATHI, 2006; SHIN; HAMMOND, 2008; OPPENHEIM;
WILLSKY; NAWAB, 2010).

Além da analise espectral classica identificando as frequéncias que influenciam na
dindmica da maquina, ha também alguns parametros estatisticos que permitem uma
avaliacao dos sinais no dominio da frequéncia para o monitoramento da condicao

(SHARMA; PAREY, 2016; CAESARENDRA; TJAHJOWIDODO, 2017). Comumente,

usa-se o assimetria do espectro SS, e curtose do espectro SK, calculadas por:

SV (XK - X'

SS ,
(N-1)5°

(63)

SR - X)!

SK ,
(N -1)54

(64)

A entropia é uma grandeza que fornece o nivel de incertezas contidas na PDF em um
sinal (CUNHA, 2017; CAESARENDRA; TJAHJOWIDODO, 2017). A entropia E e

entropia de Shannon sao calculadas respectivamente por:

N-1

E =~ p(X;)logy[p(Xi)] (65)

=0

N-1
SE=-Y" X?log(X?) (66)
=0
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4 RESULTADOS E DISCUSSAO

Nos capitulos anteriores foram apresentados o modelo dindmico do par engrenado, bem
como a configuracdo da bancada experimental com o multiplicador de velocidades e os
testes que resultaram nos dados experimentais. Neste capitulo, por sua vez, sao expostos
os principais resultados da simulagdo numérica do modelo dinamico do par engrenado e
também a comparacao com os dados obtidos experimentalmente. Inicialmente, algumas
simulagoes foram realizadas com a intencao de esclarecer quais os principais parametros
fisicos que interferem de maneira significativa nas respostas simuladas, em seguida,
acrescenta-se o erro maximo do perfil do dente (TPE) e ruido branco na simulagao,
visando aumentar a correspondéncia dessa resposta com situacoes praticas e, entao,
compara-se com os sinais obtidos experimentalmente no dominio do tempo e no dominio

da frequéncia, tanto de maneira qualitativa quanto quantitativa.

4.1 SIMULACAO DO MODELO DINAMICO SEM DANO

Os parametros fisicos, geométricos e operacionais do par engrenado simulado
computacionalmente pelo modelo analitico de 6 graus de liberdade, em sua maioria,
foram os mesmos utilizados nos ensaios experimentais, aqueles parametros, cuja
estimativa precisa de seus valores é complexa, foram estimados ora por calculos
analiticos ora extraidos da literatura (TTAN, 2004; LUO; BADDOUR; LIANG, 2019).
Os parametros fisicos, geométricos e operacionais utilizados na simulagdo computacional

estao dispostos na Tabela 1.

Depois de organizados os principais pardmetros da modelagem matematica, foi realizada
a simulacao numérica das equagoes do modelo utilizando o comando ODE15 do software
MatLab ©. O ntimero de amostras do dominio do tempo foi de 95000 pontos, isso
significa que foram necessarios mil pontos para cada engrenamento ocorrido durante
uma revolucao. Desta forma, para um periodo de revolucao 7 = 0,0719 s, o incremento
de tempo é A = 7,57 x1077 s. A alta resolucao do dominio do tempo resulta numa

maior acuidade dos resultados, embora aumente o custo computacional.

Os resultados da simulagao do modelo com os parametros da Tabela 1 sao apresentados

na Figura 6, os gréaficos de deslocamento, velocidade e aceleracao da engrenagem motora.
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Tabela 1 — Parametros fisicos, geométricos e operacionais utilizados na simulagdo compu-
tacional do modelo dinamico.

Velocidade de rotacao 834 RPM
Frequéncia de engrenamento F,, = 1320,5 Hz
Torque de entrada T; = 17,18 Nm
Torque de saida T, = 8,08 Nm
Moédulo M =1 mm

Lagura do dente W =11 mm
Numero de dentes da engrenagem motora N.=95

Numero de dentes da engrenagem movida Ny, =44

Massa da engrenagem motora m. = 0,613 kg
Massa da engrenagem movida my, = 0,430 kg
Diametro primitivo da engrenagem motora D. =95 mm
Diametro primitivo da engrenagem movida D, = 44 mm
Diadmetro interno da engrenagem motora DI, = 92,83 mm
Didmetro interno da engrenagem movida DI, = 41,83 mm
Momento de inércia da engrenagem motora I.=6,915x 10-4 kgm?
Momento de inércia da engrenagem movida I,=1,041 x 10 - 4 kgm?
Momento de inércia do motor I, = 0,0064 kgm?
Momento de inércia da carga I; = 0,01 kgm?
Coeficiente de amortecimento dos mancais ¢y =1,86 x 10° Ns/m
Coeficiente de amortecimento dos acoplamentos ¢, =5,0x 10> Nm
Rigidez dos mancais ky=1,8 x 10> Nm
Rigidez dos acoplamentos k.=4.4x10°

Fonte: elaboracao do autor.
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Figura 6 — Graficos dos sinais de deslocamento, velocidade e aceleracao da engrenagem
motora simulados computacionalmente.

%10
= 29 T T T =
g
| I
. 2.85 '
z |
]
'U 2.8 1 1 1 1
0 0.005 0.01 0.015 0.02
tempo [s]
z 1 T T T
= |
A 0 ]
T-; -1 | I I
>
0 0.005 0.01 0.015 0.02
tempo [s]
5
N 1
N{ 3 x10 T T T
S :
Eal .
— 0 vnv I ﬁl\' hn' An' An' M' ﬁn' Anv lnv N Avn hvn' i lln' hn' M' Anv TN An' hn‘ An' )\nv Mv Anv..
o o L L L L L L L A b kL L R s L
< 0 0.005 0.01 0.015 0.02
tempo [s]

Fonte: elaboracdo do autor.

Nota-se da Figura 6 que foi possivel simular com os parametros da Tabela 1 e
principalmente evidencia que o incremento de tempo utilizado permite uma boa
resolucao no dominio do tempo. Referindo-se apenas a um terco de revolucao da

engrenagem motora, nao havendo necessidade de apresentar os resultados da

engrenagem movida, pois, da maneira simulada, os valores de deslocamento, velocidade
e aceleracdo sdo os mesmos da engrenagem motora. E possivel ainda identificar a
assimetria dos sinais em relagdo ao eixo horizontal, principalmente tratando-se do sinal

de aceleragao, isso se deve a ocorréncia de choques entre e durante os engrenamentos
(TTAN, 2004).

4.1.1 Andlise de Sensibilidade do Modelo

Alguns parametros utilizados na simulagao apresentada na se¢ao anterior foram obtidos
da literatura, sendo portanto, valores imprecisos e incertos. De maneira ideal, os

parametros envolvidos na simulagao deveriam ser identificados utilizando técnicas
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experimentais, como em outros trabalhos da literatura (LUO; BADDOUR; LIANG,
2019). Nesta segao, apresenta-se uma analise de sensibilidade, isto é, alterando-se os
valores de alguns parametros e observando as alteragoes nos sinais de deslocamento,
velocidade e aceleracao pode-se discutir quais parametros interferem de maneira
significativa nesses sinais de resposta do modelo. Os parametros fisicos como coeficiente
de amortecimento dos acoplamentos c., rigidez dos mancais k;, rigidez dos acoplamentos
k. quando alterados nao apresentaram alteracoes significativas nas respostas do sistema
mecanico no dominio do tempo. Por outro lado, o momento de inércia da carga I,
apresentaram alteragoes consideraveis e o coeficiente de amortecimento dos mancais cy.

Essas particularidades sao apresentadas nas préximas segoes.

Alteracao do momento de inércia da carga

A primeira modificagao de parametro fisico apresentada cuja alteracao nas respostas do
sistema mecanico simulado foram representativas refere-se ao momento de inércia da
carga I;. Da mesma forma como realizado com outros parametros, multiplicou-se o valor
de referéncia do momento de inércia da carga [; (Tabela 1) em dez vezes para realizar
uma das simulacoes e em seguida dividiu-se por dez para realizar a outra simulacao a

fim de observar qualitativamente as alteragoes da respostas.

o Momento de inércia da carga [; = 0.105 kgm?

A Figura 7 apresenta a comparacao entre os graficos dos sinais de deslocamento do
modelo analitico do par engrenado simulados com o momento de inércia da carga

I; =1,05 x 1072 kgm? e com o momento de inércia da carga I, = 0,105 kgm?.
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Figura 7 — Gréficos dos sinais simulados de deslocamento do sistema mecénico (a) com
momento de inércia da carga I; = 1,05x 1072 kgm? e (b) com momento de inércia da carga
I; = 0,105 kgm?.
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Fonte: elaboracao do autor.

Analisando a Figura 7 é possivel evidenciar nao apenas o ligeiro aumento da amplitude
do deslocamento (Fig. 7-b) conforme aumenta-se o momento de inércia da carga I; em
dez vezes, como também a alteracdo da forma do sinal em relagao ao sinal simulado de
referéncia (Fig. 7-a). O erro relativo entre os valores de pico dos dois sinais de
deslocamento é de 0,89% e o erro relativo dos valores dos vales dos sinais de

deslocamento ¢ de 0,82%.

Os graficos da Figura 8 apresentam a comparacao entre os sinais de velocidade do
modelo analitico do par engrenado simulados com o momento de inércia da carga

I; =1,05%x 1072 kgm? e com o momento de inércia da carga I; = 0,105 kgm?.
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Figura 8 — Gréficos dos sinais simulados de velocidade do sistema mecénico (a) com
momento de inércia da carga I; = 1,05x 1072 kgm? e (b) com momento de inércia da carga
I; = 0,105 kgm?.
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Fonte: elaboracao do autor.

E possivel notar, da Figura 8, que, embora o valor do momento de inércia da carga I

tenha sido aumentado em dez vezes, o aumento da amplitude do sinal de velocidade

(Fig. 8-b) foi de aproximadamente 1,7 vezes o sinal de velocidade de referéncia (Fig.
8-a), sendo o erro relativo entre os valores de pico dos dois sinais de velocidade de

71,18% e o erro relativo entre os valores de vale dos sinais de velocidade de 42,97%.

Os graficos da Figura 9 expdem a comparacao entre os sinais de aceleragdo do modelo
analitico do par engrenado simulados com o momento de inércia da carga

I; =1,05%x 1072 kgm? e com o momento de inércia da carga I, = 0,105 kgm?.
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Figura 9 — Graficos dos sinais simulados de aceleracdo do sistema mecanico (a) com
momento de inércia da carga I; = 1,05x 1072 kgm? e (b) com momento de inércia da carga
I; = 0,105 kgm?.
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Fonte: elaboracao do autor.

Da Figura 9, é possivel analisar que o aumento do momento de inércia da carga [; em
dez vezes influencia de maneira sutil a amplitude do sinal de aceleragao (Fig. 9-b),
porém o aumento da assimetria em relacao ao eixo horizontal desse sinal em comparacao
com o sinal de aceleracao de referéncia (Fig. 9-a) é significativo. Os erros relativos entre
os valores de pico e de vale dos sinais de aceleracao sao 37,53% e 22,01%,

respectivamente.

o Momento de inércia da carga I; = 1.05 x10~3 kgm?

Para a segunda alteracao do momento de inércia da carga, a Figura 10 apresenta a
comparagao entre os graficos dos sinais de deslocamento do modelo analitico do par
engrenado simulados com o momento de inércia da carga I; = 1,05 x 1072 kgm? e com o

momento de inércia da carga I; = 1,05 x 1073 kgm?.
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Figura 10 — Gréficos dos sinais simulados de deslocamento do sistema mecanico (a) com
momento de inércia da carga I; = 1,05x 1072 kgm? e (b) com momento de inércia da carga
I; =1.05 x 1073 kgm?.
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Fonte: elaboracao do autor.

A andlise da Figura 10 permite a constatagao de que diminuindo-se em dez vezes o valor
do momento de inércia da carga [; o deslocamento diminui de maneira bastante ténue
(Fig. 11-b) em relacao ao sinal de referéncia (Fig. 11-a). Infere-se que a relagao entre o
momento de inércia da carga I; e a resposta do sistema ¢ linear. E, o erro relativo entre
os valores de pico dos sinais de deslocamento é de 1,13% e o erro relativo entre os
valores de vale dos sinais de deslocamento é de 1,00%, evidenciando que o deslocamento

é pouco influenciado pelo momento de inércia da carga 1.

A Figura 11 apresenta a comparacao entre os graficos dos sinais de velocidade do
modelo analitico do par engrenado simulados com o momento de inércia da carga

I; =1,05 x 1072 kgm? e com o momento de inércia da carga I; = 1,05 x 1073 kgm?.
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Figura 11 — Gréficos dos sinais simulados de velocidade do sistema mecanico (a) com
momento de inércia da carga I; = 1,05x 1072 kgm? e (b) com momento de inércia da carga
I; =1.05 x 1073 kgm?.
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Fonte: elaboracao do autor.

Quando o momento de inércia da carga [; é diminuido em dez vezes, a Figura 11
permite notar que a diminui¢ao da amplitude do sinal de velocidade (Fig. 11-b) em
relagao a velocidade de referéncia (Fig. 11-a) é de aproximadamente o dobro. Sendo o
erro relativo entre os valores de pico e de vale dos sinais de velocidade 52,05% e 49,30%,

respectivamente.

Por fim, sdo apresentados os graficos da comparagao entre os graficos dos sinais de
aceleragao do modelo analitico do par engrenado simulados com o momento de inércia
da carga I; = 1,05 x 102 kgm? e com o momento de inércia da carga I, = 1,05 x 103

kgm? na Figura 9.
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Figura 12 — Gréficos dos sinais simulados de aceleragao do sistema mecénico (a) com
momento de inércia da carga I; = 1,05x 1072 kgm? e (b) com momento de inércia da carga
I; =1.05 x 1073 kgm?.
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Fonte: elaboracao do autor.

Da Figura 12, é possivel analisar que a reducao do momento de inércia da carga I; em
dez vezes influencia de maneira sutil a amplitude do sinal de aceleracao (Fig. 12-b),
porém reduz a assimetria do sinal em relagdo ao eixo horizontal, fazendo com que a

amplitude do sinal de aceleragao no quadrante negativo do grafico seja maior em
comparagao com o sinal de aceleragao de referéncia (Fig. 12-a). E, o erro relativo entre
os valores de pico dos sinais de aceleracao é de 28,23% e o erro relativo entre os valores

de vale dos sinais de aceleracao é de 40,68%.

A Tabela 2 apresenta o resumo dos erros relativos dos valores picos e dos vales dos

sinais simulados com os momentos de inércia da carga de I; =0,105 e I; = 1,05 x 1073.

Tabela 2 — Resumo dos erros relativos dos valores picos e dos vales dos sinais simulados
com os momentos de inércia da carga de I; =0,105 e [, = 1,05 x 1073,

deslocamento velocidade aceleracao

I, = 0,105 kgm? erro relativo pico (%) 0,89 71,18 37,53
erro relativo vale (%) 0,82 42,97 22,01
I;=1,05x 1073 kgm? | erro relativo pico (%) 1,13 52,05 28,23
erro relativo vale (%) 1,00 49,30 40,68

Fonte: elaboragao do autor.

Em suma, as respostas mais acometidas pelas alteracoes no momento de inércia de carga
I, sao os sinais de velocidade. Entao, em uma simulagao na qual nao é possivel obter o

valor do momento de inércia da carga [; com precisao, uma medida de precaucao ¢é
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analisar os sinais de deslocamento do sistema mecéanico, pois assim as incertezas de

modelo poderdo ser mitigadas.

Alteracao do coeficiente de amortecimento dos mancais

Apoés a andlise de sensibilidade do momento de inércia da carga I;, nesta secao
apresenta-se a analise de sensibilidade do coeficiente de amortecimento dos mancais ¢,
que foi realizada de maneira distinta dos outros parametros. Primeiramente,
multiplicou-se seu valor de referéncia (Tabela 1) em dez vezes para realizar uma
simulacao, em seguida, dividiu-se por dois o mesmo valor de referéncia para realizar a

outra simulacao e observar as alteracoes da resposta dos sinais.

 Cocficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 105 Ns/m

A Figura 13 apresenta a comparacao entre os graficos dos sinais de velocidade do sistema
mecanico simulado com o coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 105

Ns/m e com o coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 10 Ns/m.

Figura 13 — Graficos dos sinais simulados de velocidade do sistema mecanico (a) com o
coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 10° Ns/m e (b) com coeficiente de
amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 106 Ns/m.
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Fonte: elaboracdo do autor.

E possivel observar, da Figura 13, que, quando aumenta-se o valor do coeficiente de
amortecimento dos mancais ¢, em dez vezes (Fig. 13-b), diminui-se em
aproximadamente 8,7 vezes a amplitude do sinal de velocidade quando comparado com

o sinal de velocidade da simulagao de referéncia (Fig. 13-a). Esses sinais de velocidade,
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da Figura 13, apresentam um erro relativo de 88,52% para o valor do pico e 89,90% de

erro relativo para o vale, valores que sdo representativos.

A Figura 14 apresenta a comparacao entre os graficos dos sinais de aceleracao do modelo
analitico do par engrenado simulado com o coeficiente de amortecimento dos mancais
¢y = 1,86 x 10° Ns/m, valor de referéncia (vide Tabela 1) e com coeficiente de

amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 105 Ns/m.

Figura 14 — Graficos dos sinais de aceleragdo do modelo analitico do par engrenado
simulado (a) com o coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 10> Ns/m e
(b) com coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 106 Ns/m.
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Fonte: elaboracao do autor.

Ja nos graficos de aceleracao, da Figura 14, nota-se que a diminuicao de amplitude do
sinal de aceleracao é menor do que a diminuicao da amplitude do sinal de velocidade
(Figura 13), sendo de aproximadamente 2,3 vezes menor quando o coeficiente de
amortecimento dos mancais ¢, é aumentado em dez vezes (Fig. 14-b) em relacao ao sinal
de aceleracao da simulagao de referéncia (Fig. 14-a). O erro relativo de pico é de 56,53%

e o erro relativo no vale 22,01%, para os sinais de aceleragao apresentados na Figura 14.

 Coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 0,93 x 10> Ns/m

Durante a simulagdo com o coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, dez vezes
menor, a solucao das equagoes diferenciais do modelo matematico nao convergiram,
portanto para este caso serd utilizado deliberadamente o valor de referéncia dividido por
dois. Os graficos da Figura 15 exibem a comparagao entre os sinais de velocidade do

sistema mecanico simulado com o coeficiente de amortecimento dos mancais
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¢y = 1,86 x 10° Ns/m de referéncia e com coeficiente de amortecimento dos mancais

ey = 0,93 x 10° Ns/m, isto é, reduzido em duas vezes.

Figura 15 — Gréficos dos sinais simulados de velocidade do sistema mecénico (a) com o
coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 105 Ns/m e (b) com coeficiente de
amortecimento dos mancais ¢, = 0,93 x 105 Ns/m.
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Fonte: elaboracdo do autor.

Observa-se, da Figura 15, que, quando diminui-se o valor do coeficiente de
amortecimento dos mancais ¢, em duas vezes (Fig. 15-b), aumenta-se em
aproximadamente duas vezes a amplitude do sinal de velocidade quando comparado
com o sinal de velocidade da simulagdo de referéncia (Fig. 13-a). Sendo os erros
relativos de picos e vales do sinal de velocidade de 76,33% e 93,31%, respectivamente, o

que comprova, portanto, uma diferenca significativa.

A Figura 16 apresenta a comparagao entre os graficos dos sinais de aceleragao do modelo
analitico do par engrenado simulado com o coeficiente de amortecimento dos mancais

¢y =1,86 x 10° Ns/m e com ¢, = 0,93 x 10 Ns/m.
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Figura 16 — Graficos dos sinais de aceleracao do modelo analitico do par engrenado
simulado (a) com o coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 10> Ns/m e
(b) com coeficiente de amortecimento dos mancais ¢, = 1,86 x 10* Ns/m.
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Fonte: elaboracao do autor.

Os graficos dos sinais de aceleracao, da Figura 16, permite notar que a diminuicao de
amplitude do sinal de aceleracao é ainda mais sutil do que a diminuicao da amplitude do
sinal de velocidade (Figura 15). E erro relativo dos picos 18,57% e 11,69 de erro relativo

para os vales dos sinais de aceleracao.

As observagoes das duas mudangas realizadas no coeficiente de amortecimento dos
mancais ¢, permitem afirmar que os sinais de velocidade sofrem as maiores alteracoes do
que as respostas de aceleragao. O resultado ¢é esperado, pois a velocidade é inversamente

proporcional ao coeficiente de amortecimento das forcas dissipativas. O sinal de

deslocamento fora omitido, porque nao apresentou mudancas relevantes.

4.1.2  Comparacao Entre Sinais Simulados e Experimentais no Dominio
do Tempo

Para a realizagdo da comparagao qualitativa no dominio do tempo entre os sinais
experimentais e simulados, foi necessario realizar previamente a reamostragem do sinal
simulado sendo agora de 10003 amostras e sendo o periodo de rotacao 7 =0,0719 s, logo

o valor do incremento de tempo A =7,19 x 107% s, de maneira que o sinal simulado
apresente a mesma resolugao temporal dos sinais obtidos experimentalmente. Como
base de comparacao, foi selecionado o sinal de velocidade, uma vez que os instrumentos
de aquisicao dos dados da bancada experimental foram calibrados para mensurar

velocidade. Assim, evita-se a conversao numeérica do sinal de velocidade em outras
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grandezas como aceleracao e deslocamento e, por conseguinte, mitiga-se os erros

numéricos oriundos desse processo de conversao.

Sinais simulados

Além do sinal simulado pelo modelo analitico de 6DOF ja apresentado em segoes
anteriores, foram acrescentados ao modelo o erro do perfil do dente (TPE!") e ruido
branco, a fim de aumentar a correspondéncia do sinal simulado com sinais obtidos nas
praticas experimentais, em outras palavras, para tornar a resposta do modelo mais
realistica. Para tanto, o valor selecionado para o ruido branco fora obtido da diferenca
entre o sinal experimental e o sinal simulado, isto é, do residuo dos dois sinais. Desta

forma, os sinais simulados pelo modelo analitico foram:

e sinal sem ruido;
 sinal sem ruido e com TPE maximo igual a 0,5 um e coeficiente de variacao de 0,3;
 sinal sem ruido e com TPE igual a 1,0 um e coeficiente de variacao de 0,3;

e sinal com ruido branco com média amostral z = 0,0 e desvio padrao amostral s =

0,29;

e sinal com ruido branco com média amostral z = 0,0 e desvio padrao amostral s =

0,29 e com TPE igual a 0,5 ym e coeficiente de variacao de 0,3; e,

e sinal com ruido branco com média amostral z = 0,0 e desvio padrao amostral s =

0,29 e com TPE igual a 1,0 um e coeficiente de variagao de 0,3.

A Figura 17 mostra os graficos dos sinais de velocidade simulados sem ruido e sem TPE,
com ruido e sem TPE, sem ruido com TPE 0,5 pm, com ruido com TPE 0,5 pm
coeficiente de variagao de 0,3, sem ruido com TPE 3,0 ym e com ruido com TPE 1,0 um

e coeficiente de variagao de 0,3.

Da comparagao entre os graficos do sinal de velocidade sem ruido e sem TPE (Fig. 17-a)
com o sinal de velocidade apenas com o ruido branco (Fig. 17-b), observa-se que a
amplitude é reduzida. E possivel analisar também que a aleatoriedade do sinal de

velocidade simulado com TPE maximo de 1,0 um, coeficiente de variagao de 0,3 e sem

ruido (Fig. 17-e) é maior qua a observada no sinal de velocidade simulado com TPE

17do termo em inglés, tooth profile error.
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Figura 17 — Gréficos dos sinais de velocidade simulados (a) sem ruido e sem TPE (b) com
ruido e sem TPE (c) sem ruido com TPE 0,5 ym (d) com ruido com TPE 0,5 um (e) sem

ruido com TPE 1,0 pm e (f) com ruido com TPE 1,0 pm
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méaximo de 0,5 pum, com coeficiente de variacao de 0,3 e sem ruido (Fig. 17-¢).
Observa-se, da comparacao dos sinais de velocidade com TPE maximo de 0,5 ym e com
ruido (Fig. 17-d) e com TPE méaximo de 1,0 gm e com ruido, ambos com coeficiente de

variacao de 0,3, que esses sinais sao praticamente idénticos.

Sinal simulado sem ruido versus sinal experimental

Depois de apresentados os sinais simulados em seg¢oes anteriores, esta secao destina-se a
comparacao entre os diferentes sinais simulados pelo modelo analitico e o sinal obtido
experimentalmente. O sinal experimental possui 10003 amostras e um incremento de

tempo A =7,19 x 1076 s, sendo portanto os mesmos valores dos sinais simulados apds a

reamostragem. Além disso, o sinal experimental utilizado na comparacao foi submetido

a um pré-processamento mediante a aplicacao de técnicas como média temporal
sincrona (TSA1!8) e filtro passa-banda de 1000-3000 Hz.

e Sinal simulado sem ruido versus sinal experimental

A primeira comparagao é apresentada nos graficos da Figura 18, nela estao dispostos o
sinal de velocidade simulado sem ruido em confronto com o sinal obtido

experimentalmente.

Qualitativamente, observa-se da Figura 18, sinais com amplitudes bastantes similares,
embora os valores de pico e de vale do sinal experimental (Fig. 18-b) sejam maiores,
sendo aproximadamente 1,2 vezes maior. O erro relativo é de 20,77% para o valores de
pico e de 4,10% para os valores do vale dos sinais da Figura 18, evidenciando que sao

valores proximos e da mesma ordem de grandeza.

e Sinal simulado sem ruido e com TPE wersus sinal experimental

Os graficos da Figura 19, por suas vezes, trazem a comparacao entre o sinal simulado
sem ruido e com TPE 0,5 um sem ruido e coeficiente de variagdo de 0,3 contraposto com

o sinal obtido experimentalmente.

Esses sinais da Figura 19 ainda mostram uma semelhanca tanto em termos de amplitude
quanto de picos e vales. As diferencas mais fortemente destacadas se apresentam em

termos do periodo do sinal simulado (Fig. 19-b) que é aparentemente maior que o sinal

8do termo em inglés time synchronous average
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Figura 18 — Graficos de comparacao (a) sinal simulado sem ruido versus (b) sinal obtido
experimentalmente.
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Figura 19 — Graficos da comparagao (a) sinal simulado sem ruido e com TPE 0,5 pum

versus (b) sinal obtido experimentalmente
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obtido experimentalmente (Fig. 19-a). Os erros relativos entre picos e vales dos dois

sinais sao de 15,50% e 15,74%, respectivamente.

o Sinal simulado com ruido e com TPE wversus sinal experimental

Por fim, a titulo de comparacao qualitativa, a Figura 20 expde os graficos dos sinais de
velocidade simulado com ruido e com TPE 0,5 um e coeficiente de variacao de 0,3 e o

sinal experimental.

Os erro relativos entre picos e vales dos sinais de velocidade mostrados na Figura 20 sao
de 19,70% e 16,95%, respectivamente. Nota-se que o ruido modifica a forma do sinal de
maneira representativa, porém os erros relativos entre os picos e vales dos sinais

mantém-se proximos aos da outras simulagoes supracitadas.
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Figura 20 — Gréficos comparagao (a) sinal simulado com ruido e com TPE 0,5 gm ruido
versus (b) sinal obtido experimentalmente.
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4.1.8 Parametros Estatisticos dos Sinais Stmulados e Erperimentais

A fim de realizar uma comparagao quantitativa entre o sinais simulados com os sinais
experimentais no dominio do tempo, foi realizada a extracao dos parametros de
estatistica descritiva dos sinais, tanto simulados quanto experimentais sendo eles média
amostral z, desvio padrao amostral s, valor eficaz RM .S, assimetria S, pico a pico P2P,
fator de crista C'F' e o quarto momento estatistico curtose K. Para tanto, obteve-se a
média dos pardmetros de 4 sinais obtidos experimentalmente. A Tabela 3 apresenta essa
comparagao dos parametros de estatistica descritiva dos sinais simulados e

experimentais.

Tabela 3 — Parametros de estatistica descritiva dos sinais simulados e do sinal experimen-
tal.

Z [mm/s] 5 RMS S P2P  CF K
Sem ruido sem TPE -2,10x107*  0,6669 0,6669 -0,1485 2,6272 2,0173  2,0298
com TPE 0,5um 3,30 x107%  0,7111  0,7111 -0,1505 3,4649 2,4802 2.1337
com TPE 1,0pum 0,736 x107%  0,7896 0,7896 -0,1444 4,4125 2,8998  2,4052
Com ruido sem TPE 3,01 x107%  0,5033 0,5033 -0,0026 3,5825 3,7378  2,9306
com TPE 0,5um  3,91x1074 0,5033 0.5033 -0,0026 3,5825 3,6603  2,9306
com TPE 1,0 pm  3,91x1074 0,5034 0,5034 -0,0025 3,5825 3,6603  2,9306
Experimental -0,73x10™%  0,4996 0,4996 -0,0187 2,8872 2,9534  2,4404

Fonte: elaboracao do autor.

A interferéncia espiria é evidenciada de tal maneira que os valores dos parametros
estatisticos da assinatura temporal se mantém os mesmos para os sinais que apresentam

o ruido gaussiano.

Para média amostral T o erro relativo méximo é de 286,70% e é obtido da comparacao
entre os sinais simulados com ruido e o sinal experimental. O erro relativo minimo para
a média amostral & é de 118,00%, dos sinais com ruido comparado com o sinal
experimental. Sendo as médias amostrais de todos os sinais muito proximas a zero, esse

indicador nao se mostra relevante para anélises do dominio do tempo.

Analisando o desvio padrao amostral s, este apresentou um erro relativo maximo de
36,73% para o sinal simulado sem ruido e com o TPE méximo de 1,0 um e coeficiente de
variacao de 0,3 e o erro relativo minimo de 0,75% para os sinais com ruido, todos eles
comparados com o sinal experimental. E importante esclarecer que o valor eficaz RM S
é¢ o mesmo do desvio padrao amostral s, pois o quadrado do valor eficaz RM S é igual a
soma dos quadrados da média amostral e do desvio padrao amostral s, sendo os

valores da média amostral z dos sinais muito proximos a zero, os valores de valor eficaz
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RM S tornam-se iguais aos valores de desvio padrao amostral s.

O méaximo erro relativo da assimetria S é 648,00% e refere-se a comparacao entre o sinal
simulado com ruido com o sinal experimental e o erro relativo minimo de 87,30%
apontado na comparag¢ao entre o sinal simulado com erro maximo de perfil do dente de

0,5 pm e coeficiente de variacao de 0,3 com o sinal experimental.

Para os valores de pico a pico P2P, erro relativo méximo é de 34,25% da comparacao
entre o sinal simulado com TPE 0,5 e o sinal experimental e o erro relativo minimo
resultado é da comparacgao do sinal simulado sem ruido e sem TPE com o sinal

experimental é de 9,90%.

Também, o fator de crista C'F apresentou o erro relativo maximo de 20,98% dos sinais
com ruido, erro relativo minimo de 1,8% para o sinal sem ruido e TPE 1,0 um, ambos

comparados com o sinal experimental.

O maior erro relativo entre os sinais simulados e o sinal experimental 16,42% os sinais
com ruido, obtido do sinais simulados com ruido e o menor erro relativo é de 1,46%,
para o sinal simulado sem ruido e com TPE 1,0 um e coeficiente de variagao de 0,3

indicados com a curtose K.

Os graficos da Figura 21 apresentam a comparagio entre os parametros estatisticos no
dominio do tempo dos sinais simulados com o sinal experimental, para a engrenagem

sem dano.

Em resumo, pode-se inferir que o sinal simulado que mais se assemelha com o sinal

experimental, quando comparados os parametros estatisticos obtidos no dominio do
tempo, é o sinal simulado sem ruido e sem TPE. Constata-se ainda, que curtose K e
fator de crista C'F' s@o os parametros que mais aproximam os sinais experimentais dos

sinais simulados.
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Figura 21 — Graficos da comparacao entre os parametros estatisticos no dominio do tempo
para a engrenagem sem dano do sinal experimental com os sinais simulados (a) sem TPE
e sem ruido, (b) com TPE de 0,5 pm e sem ruido, (c¢) com TPE de 1,0 pm e sem ruido,
(d) sem TPE e com ruido (e) com TPE de 0,5 ym e com ruido, (f) com TPE de 1,0 pm
e com ruido.
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4.1.4  Comparacao Entre Sinais Simulados e Experimentais no Dominio
da Frequéncia

Esta secao apresenta a comparacgao entre os sinais obtidos através da simulacao do
modelo analitico com os sinais obtidos experimentalmente no dominio da frequéncia. O
processamento desses sinais foi realizado pela andlise espectral classica, mediante uso do

algoritmo de transformada réapida de Fourier (FFT?). Para tanto fora utilizada uma
frequéncia de amostragem f, = 10 kHz, obedecendo o teorema de Nyquist, o qual
determina que a frequéncia de amostragem fy deve ser no minimo duas vezes maior que
a maxima frequéncia de interesse, a fim de evitar a subamostragem e como consequéncia
o fendémeno aliasing. E, para evitar o efeito de vazamento espectral??, fora utilizada a

janela Hanning para o truncamento dos sinais.

Sinal simulado sem ruido versus sinal experimental

A Figura 22 exibe os graficos do espectro da frequéncia dos sinais de velocidade

simulado sem ruido e sem TPE e do sinal obtido nos testes experimentais.

9do termo em inglés fast Fourier transform
20do termo em inglés, spectral leakage.
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Figura 22 — Gréficos do espectro da frequéncia dos sinais de velocidade (a) simulado sem
ruido e sem TPE e (b) experimental.
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Da Figura 22 ¢é possivel notar semelhancas entre os sinais, ja perceptiveis nas andlises do
dominio do tempo. Embora as amplitudes sejam diferentes, tanto no sinal simulado (Fig.
22-a) quanto no sinal experimental (Fig. 22-b) as principais frequéncias sao reveladas,
sendo elas a frequéncia da engrenagem motora 95 Hz e sua primeira harmonica em 190

Hz, outra frequéncia importante é a frequéncia de engrenamento GMS em
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aproximadamente 1320 Hz. Na banda de frequéncia entre aproximadamente 3500-5000
Hz, surgem sinais de ruidos ressonantes no sinal experimental (Fig. 22-b), que no
trabalho de Sgotti (2018), sao atribuidos aos mancais de rolamentos e 0 mesmo
comportamento de aumento de amplitude nessa banda de frequéncia, ainda que mais
sutil, acontece no espectro do sinal simulado (Fig. 22-a). A frequéncia da rede elétrica
também é evidenciada no grafico do espectro da frequéncia do sinal experimental (Fig.
22-b), sendo essa frequéncia de 60 Hz e sua primeira harménica, 120 Hz, apresentando a

maior amplitude desse espectro, o que, obviamente, nao ocorre no sinal simulado.

Os graficos do espectro da frequéncia dos sinais de velocidade simulado sem ruido e com

TPE maximo de 0,5 yum e experimental estdo expostos na Figura 23.
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Figura 23 — Gréficos do espectro da frequéncia dos sinais de velocidade (a) simulado sem
ruido e com TPE méximo de 0,5 pm e (b) experimental.
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Constata-se, da Figura 23, que apesar do TPE de 0,5 pm, os sinais no dominio da
frequéncia ainda sao similares. Pois, as mesmas frequéncias principais aparecem no
espectro da frequéncia do sinal simulado (Fig. 23-a), assim como acontece no espectro
do sinal simulado sem TPE (Fig. 22-b). Uma diferenga, porém, aparece na banda de

frequéncia entre aproximadamente 3500-5000 Hz, na qual ocorre o ruido ressonante no
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espectro do sinal experimental (Fig. 23-a). Nota-se também que a amplitude maxima do
sinal simulado sem ruido e com TPE de 0,5 ym (Fig. 23-a) aumenta, ainda que de

maneira sutil.

Ainda para a andlise qualitativa no dominio da frequéncia, a Figura 24 exibe a
comparacao entre os graficos dos espectros do sinal simulado com TPE 1,0 um e com

coeficiente de variacao de 0,3 e o sinal experimental.
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Figura 24 — Gréficos do espectro da frequéncia dos sinais de velocidade (a) simulado sem
ruido e com TPE méximo de 1,0 pm e (b) experimental.
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A anélise da Figura 24 permite constatar que, embora haja o aumento do TPE, ocorrem
poucas diferencas entre o espectro do sinal com TPE 1,0 um e com coeficiente de
variagao de 0,3 (Fig. 24-a) e o sinal experimental (Fig. 24-b), tampouco com os outros
sinais simulados e apresentados anteriormente (Fig. 23-a e Fig. 23-a). Uma diferenca

notavel é o aumento do espalhamento das bandas laterais na frequéncia de maior
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amplitude no sinal apresentado na Figura 24-a.

4.1.5 Parametros FEstatisticos do Espectro da Frequéncia

Para a comparacao quantitativa entre o sinais simulados com os sinais experimentais no
dominio da frequéncia, realizou-se a extracao dos parametros de estatistica descritiva
dos sinais tanto simulados quanto experimentais sendo eles curtose do espectro SK,
assimetria do espectro SS, entropia F, entropia Shannon SFE, conforme recomenda-se a
literatura (CAMARENA-MARTINEZ, et al, 2016; CAESARENDRA &
TJAHJOWIDODO, 2017). Também, obteve-se a média dos pardmetros de 4 sinais
obtidos experimentalmente. A Tabela 4 apresenta essa comparacao dos parametros de

estatistica descritiva dos sinais simulados e experimentais no dominio da frequéncia.

Tabela 4 — Parametros de estatistica descritiva dos sinais simulados e do sinal experimen-
tal no dominio da frequéncia.

SK SS E SE
Sem ruido sem TPE 1870,60 38.6672 0,3732 2,3886
com TPE 0,5um 1736,40 36,5934 0,7370 2,9483
com TPE 1,0um 1402,30 31,4473 1,1719 4,1836
Com ruido sem TPE 1469,30 34,0806 1,2173 4,4195
com TPE 0,5pm 1412,90 34,0396 1,3023 4,9223
com TPE 1,0pm 1030,30 29,6578 1,4892 6,0928
Experimental 1285,80 30,9876 0,4798 0,8807

Fonte: elaboracao do autor.

Da Tabela 4 de comparacao entre os parametros estatisticos obtidos dos espectros do
sinal de velocidade, destaca-se que a curtose K apresenta um erro relativo maximo de
31,27% em relacao ao sinal simulado sem ruido e sem TPE com o sinal experimental e
um erro relativo minimo 8,30% entre o sinal simulado com ruido, TPE maximo de 1,0

pm e coeficiente de variacao de 0,3 em relagao ao sinal experimental.

A comparacao da assimetria S revela um erro relativo maximo de 19,86% entre o sinal
simulado sem TPE e sem ruido e o sinal experimental. Ja o erro relativo minimo é de
4,48% da comparacao entre o sinal simulado com ruido, TPE mdximo de 1,0 um e

coeficiente de variacao de 0,3 e o sinal obtido experimentalmente.

O erro relativo maximo para a entropia E ¢é de 67,78%, referente ao sinal com ruido,
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Figura 25 — Graficos da comparagao entre os parametros estatisticos no dominio da
frequéncia para a engrenagem sem dano do sinal experimental com os sinais simulados
(a) sem TPE e sem ruido, (b) com TPE de 0,5 pm e sem ruido, (c¢) com TPE de 1,0 yum e

sem ruido, (d) sem TPE e com ruido (e) com TPE de 0,5 pm e com ruido, (f) com TPE
de 1,0 pm e com ruido.
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com TPE de 1,0 e coeficiente de variacao de 0,3 e ao sinal experimental e o erro relativo
minimo 28,56% da comparacdo entre o sinal simulado sem ruido e sem TPE. Esse
resultado é esperado, pois a entropia mensura a quantidade de aleatoriedade das
informacoes, desta forma o sinal com o mais alto grau de incertezas de dados é o sinal

simulado com ruido e com o maior TPE.

Pode-se inferir o mesmo sobre a entropia de Shannon SFE, cujo maior erro relativo
ocorre com o sinal com ruido e TPE mais elevado sendo de 88,11% e o erro relativo
minimo de 63,12% obtido relacionando o sinal simulado sem TPE e sem ruido com o

sinal experimental.

Os gréaficos da Figura 25 apresentam a comparacao entre os parametros estatisticos no
dominio da frequéncia dos sinais simulados com o sinal experimental, para a engrenagem

sem dano.

Em sintese, através da analise espectral classica dos sinais, tanto simulados, quanto

experimentais, observa-se uma certa confluéncia. Qualitativamente, o espectro do sinal
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simulado foi capaz de evidenciar as principais frequéncias da mecanica do sistema
modelado e quantitativamente, os parametros estatisticos como curtose K e assimetria
S revelaram que se tratam de sinais com valores proximos. Ainda sobre os parametros
estatisticos, a entropia E e a entropia de Shannon SF, foram capazes de salientar os

sinais com a presenca de maior grau de aleatoriedade.

4.2 SIMULACAO DO MODELO DINAMICO COM DANO

Apos as diferentes simulagoes com o modelo dindmico realizadas e apresentadas no
dominio do tempo assim como no dominio da frequéncia e também apresentacao dos
sinais experimentais nas se¢oes anteriores deste capitulo, nesta secao, ¢ apresentada a

simulag¢ao computacional do modelo dindmico com um dano de trinca inserido ao modelo.

Os parametros fisicos, geométricos e operacionais do par engrenado simulado
computacionalmente pelo modelo analitico de 6 graus de liberdade sdo os mesmos da
Tabela 1. Acrescenta-se que as fissuras reproduzidas em simulagao possuem angulacao
de 0° e comprimento de 0,7 mm que representa aproximadamente 25% da espessura do
dente, 1,4 mm de comprimento que representa aproximadamente 50% da espessura do

dente e 2,1 mm de comprimento representando 75% do comprimento do dente.

4.2.1 Sinais Simulados com Dano no Dominio do Tempo

Primeiramente, esses sinais foram devidamente reamostrados com 10003 amostras e
periodo de rotacao de 7 =0,0719 s, da maneira como foram aquisitados os dados
experimentais. A Figura 26 mostra os graficos dos sinais de velocidade simulados com a

trinca de 0,7 mm de comprimento e com a trinca de 2,1 mm de comprimento.

Observa-se que ambos sinais da Figura 26 tém uma perturbagdo no sinal de velocidade
referente a trinca no instante de tempo em que ocorre o engrenamento do dente niimero
5 da engrenagem motora. Também, fica claro que o sinal cuja trinca é de 2,1 mm (Fig.
26-b), que representa 75% da espessura do dente, apresenta amplitudes maiores que as
do sinal de velocidade da engrenagem com a trinca de 0,7 mm (Fig. 26-b). N&o foi
considerada necessaria a apresentagao do sinal simulado com dano de trinca com 1,4
mm, pois é similar com os sinais apresentados na Figura 26 com a diferenca de que as
amplitudes do sinal de velocidade no instante de engrenamento do dente da trinca sao

intermediarias as amplitudes dos sinais apresentados na Figura 26.
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Figura 26 — Gréficos dos sinais de velocidade simulados com a trinca de 0,7 mm e (b) com
a trinca de 2,1 mm.
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Os parametros de estatistica descritiva selecionados para a andlise dos sinais simulados
com dano e do sinal experimental com trinca de 0,7 mm de comprimento sdo valor
eficaz RM S, assimetria S, pico a pico P2P, fator de crista C'F', o quarto momento

estatistico curtose K e além desses parametros, também utilizados na analise sem dano,

sao incluidos dois novos parametros desenvolvidos para diagnose de danos sao eles Talaf

e Thikat . Os parametros de estatistica descritiva dos sinais simulados com dano e do

sinal experimental com dano estao dispostos na Tabela 5.

Tabela 5 — Parametros de estatistica descritiva dos sinais simulados com dano e do sinal
experimental com dano.

RMS S P2P CF K Talaf  Thikat
Sem TPE trinca 0,7 mm 0,6708 -0,1461 2,9498 2,2379 2,0356 11,1123 11,7747
e sem ruido trinca 1,4 mm 0,6837 -0,1328 3,7700 12,7701 2,1307 11,1493 2,2064

trinca 2,1 mm  0,6861 -0,1208 4,0781 3,0714 2,1650 1,1612 2,4570
Com TPE 1,0 ym | trinca 0,7 mm  0,8458 -0,1165 5,5206 3,6571 2,5344 1,3357 3,4201

e com ruido trinca 1,4 mm 0,8573 -0,0947 5,8159 3,6079 2,5658 1,3484 3,4182
trinca 2,1 mm 0,8563 -0,0820 5,7578 3,6120 25627 11,3472 3,4179
Experimental trinca 0,7 mm 1,5951 0,0426  9,6680 3,3428 2,5237 11,5924 4,1888

Fonte: elaboracao do autor.

Com os valores dos parametros estatisticos da Tabela 5 é possivel notar que os valores
de Thikat evoluem consideravelmente conforme a dimensao da trinca nos sinais
simulados sem ruido e sem TPE. Sendo o aumento de 72,23% no valor do Thikat
quando relacionados o sinal de velocidade sem ruido e sem TPE com trinca de 0,7 mm
de comprimento e o sinal de velocidade sem ruido e sem TPE com trinca de 2,1 mm de
comprimento. Os valores dos parametros estatisticos avaliados dos sinais com ruido e
com TPE se mantiveram praticamente os mesmos embora tenha havido o aumento da
trinca, evidenciando que a interferéncia do ruido prejudica a avaliacao dos parametros

no dominio do tempo também quando o sistema mecéanico possui dano.

Os graficos da Figura 27 apresentam a comparagao entre os parametros estatisticos no
dominio do tempo dos sinais simulados com o sinal experimental, para a engrenagem

sem dano.

Em relagao ao sinal experimental cujos parametros estatisticos do dominio do tempo
também sao apresentados na Tabela 5, nota-se que os valores nao sao efetivamente
proximos aos valores dos mesmos parametros dos sinais simulados. O parametro que

apresenta maior distin¢ao é o pico a pico P2P cujo erro relavo maximo é de 227,75% da
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Figura 27 — Gréficos da comparacgao entre os parametros estatisticos no dominio do tempo
para a engrenagem com dano do sinal experimental com os sinais simulados (a) sem TPE
e sem ruido, (b) com TPE de 0,5 pm e sem ruido, (c¢) com TPE de 1,0 ym e sem ruido,
(d) sem TPE e com ruido (e) com TPE de 0,5 ym e com ruido, (f) com TPE de 1,0 ym
e com ruido.
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Fonte: elaboracao do autor.
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comparag¢ao com o sinal simulado sem ruido, sem TPE e com trinca de 0,7 mm de
comprimento e erro relativo minimo de 66,23% obtido da comparacao entre o sinal
simulado com ruido e com TPE 1,0 um e coeficiente de variacao de 0,3 e trinca de 1,4
mm de comprimento. E, o pardmetro que mais se aproxima é a curtose K tendo
apresentado um erro relativo maximo de 23,97% resultado da comparagio entre o sinal
simulado sem ruido, sem TPE e com trinca de 0,7 mm de comprimento e o erro relativo
minimo 0,42% da comparacao com o sinal simulado com ruido, com TPE de 1,0 ym e

coeficiente de variacao de 0,3 e com trinca de 0,7 mm de comprimento.

4.2.2  Sinais Simulados com Dano no Dominio da Frequéncia

Esta secao apresenta a comparagao entre os sinais obtidos através da simulacao do
modelo analitico com trés tipos de dano de trinca com 0,7 mm, 1,4 mm e 2,1 mm de
comprimento e os sinais obtidos experimentalmente com trinca de 0,7 mm de
comprimento no dominio da frequéncia. O processamento desses sinais também foi
realizado pela analise espectral classica, por meio do uso do algoritmo FFT. Fora
utilizado uma frequéncia de amostragem f, = 10 kHz, obedecendo o teorema de Nyquist,
o qual determina que a frequéncia de amostragem f, deve ser no minimo duas vezes
maior que a maxima frequéncia de interesse, a fim de evitar a subamostragem e como
consequéncia o fendmeno aliasing. E, para evitar o efeito de vazamento espectral,

utilizou-se a janela Hanning para o truncamento dos sinais.

A Figura 28 apresenta os graficos dos espectros da frequéncia dos sinais de velocidade
simulado sem ruido e sem TPE e trinca com comprimento de 0,7 mm e também do sinal

obtido nos testes experimentais com a trinca com comprimento de 0,7 mm.

Novamente, os espectros dos sinais tanto simulado quanto experimental, da Figura 28,
evidenciam as principais frequéncias do sistema mecanico sendo uma delas a frequéncia
de engrenamento (GMF?!) em 1350 Hz, mesmo as amplitudes do espectro da frequéncia
sinal simulado (Fig. 28-a) sendo diferentes das amplitudes do espectro da frequéncia do
sinal experimental (Fig. 28-b). A diferenca notavel que pode ser associada a trinca é o
espalhamento das bandas laterais na terceira harmonica da frequéncia angular da

engrenagem motora, em 285 Hz, do espectro do sinal de velocidade simulado (Fig. 28-a)
e essa constatagao nao ¢ possivel no espectro do sinal simulado sem falha supracitado

(Fig. 22-a).

2ldo termo em inglés, gear mesh frequency
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Figura 28 — Gréficos dos espectros da frequéncia dos sinais de velocidade (a) simulado
sem ruido e sem TPE e trinca com comprimento de 0,7 mm e (b) do sinal obtido nos
testes experimentais com a trinca com comprimento de 0,7 mm.
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E ainda, a Figura 28 apresenta os graficos dos espectros da frequéncia dos sinais de
velocidade simulado sem ruido e sem TPE e trinca com comprimento de 2,1 mm e
também do sinal obtido nos testes experimentais com a trinca com comprimento de 0,7

111n.

Mais uma vez, o grafico do espectro do sinal simulado com a trinca de 2,1 mm (Fig.
29-a) revela o espalhamento das bandas laterais na terceira harménica da frequéncia
angular da engrenagem motora, em 285 Hz, dessa vez mais destacada do que a
apresentada so sinal simulado com a trinca de comprimento 0,7 mm da Figura 28-a. Em
comparagao com o sinal experimental com trinca de 0,7 mm de comprimento (Fig.

29-b), pouca diferenca aparece, além daquelas ja mencionadas na analise da Figura 28.

A fim de realizar a comparacdo quantitativa entre o sinais simulados com dano e os
sinais experimentais com dano no dominio da frequéncia, realizou-se a extracao dos
parametros de estatistica descritiva dos sinais tanto simulados quanto experimentais
sendo eles curtose do espectro SK, assimetria do espectro S5, entropia E, entropia
Shannon SE. Também, obteve-se a média dos parametros de 4 sinais obtidos
experimentalmente com trinca de 0,7 mm de comprimento. A Tabela 4 apresenta essa
comparacao dos parametros de estatistica descritiva dos sinais simulados e
experimentais no dominio da frequéncia, ambos com dano.

Tabela 6 — Parametros de estatistica descritiva do espectro dos sinais simulados com dano
e do sinal experimental com dano.

SK SS E SE
Sem TPE trinca 0,7 mm 1261,90 32,3487 0,9884 1,8545
e sem ruido trinca 1,4 mm 1219,00 31,4950 1,0434 1,9600

trinca 2,1 mm 1161,60  30.4021 2,0196 2,0196
Com TPE 1,0um |trinca 0,7 mm 1006,70 27,6171 1,2307 2,6337

e com ruido trinca 1,4 mm 984,1514 27,1555 11,2421 2,7009
trinca 2,1 mm 948,7647 26,4600 1,2550 2,7313
Experimental trinca 0,7 mm 112,06 7,5921  0,7850 0,9929

Fonte: elaboracdo do autor.

A comparagao entre os parametros estatisticos da Tabela 6 obtidos dos espectros do
sinal de velocidade, revelam que estes parametros para os sinais simulados nao se
alteram de maneira significativa, mesmo com a ocorréncia do aumento da dimensao da
trinca e, exceto a entropia de Shannon (SE) aparentemente nao sao fortemente afetados

pela presenca do ruido e do TPE, isto ¢, das aleatoriedades contidas no sinal. E, em
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Figura 29 — Gréficos dos espectros da frequéncia dos sinais de velocidade (a) simulado
sem ruido e sem TPE e trinca com comprimento de 2,1 mm e (b) do sinal obtido nos
testes experimentais com a trinca com comprimento de 0,7 mm.
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Figura 30 — Graficos da comparagao entre os parametros estatisticos no dominio da
frequéncia para a engrenagem sem dano do sinal experimental com os sinais simulados
(a) sem TPE e sem ruido, (b) com TPE de 0,5 pm e sem ruido, (c¢) com TPE de 1,0 yum e
sem ruido, (d) sem TPE e com ruido (e) com TPE de 0,5 pm e com ruido, (f) com TPE
de 1,0 pm e com ruido.
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comparac¢ao com o sinal experimental, os valores dos parametros estatisticos do dominio

da frequéncia se mostram bastante diferentes, sendo a analise dos parametros

estatisticos do dominio do tempo mais eficazes.

Os graficos da Figura 30 apresentam a comparagao entre os parametros estatisticos no

dominio da frequéncia dos sinais simulados com o sinal experimental, para a engrenagem

sem dano.

Assim, as analises das simulagoes do par engrenado com as trincas e das andlises das

comparagoes com os sinais experimentais também com trinca demonstram a

complexidade em se modelar e identificar a ocorréncia de danos principalmente em

estagios incipientes. Mesmo assim, o modelo apresentado nao deve ser desconsiderado

dessa funcao, mas sim aprimorado.
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5 CONSIDERACOES FINAIS

Neste capitulo final aborda-se as principais conclusoes obtidas da realizagdao do trabalho
bem como as sugestoes para o desenvolvimento de trabalhos futuros envolvendo
diagnéstico de falhas e monitoramento de integridade de sistemas mecanicos como pares

de engrenagens.

5.1 CONCLUSOES

O trabalho prop6s uma metodologia de analise do comportamento e diagnéstico de
falhas de um par de engrenagens baseada em modelo. Para tanto, utilizou-se um modelo
dindmico deterministico-estocéstico com 6 graus de liberdade incluindo a variagao
temporal da rigidez de engrenamento e modificagoes no perfil do dente de natureza

randémica para a simulagao do par engrenado.

Além disso, os testes realizados em uma bancada experimental de um multiplicador de
velocidade de simples estagio e com engrenagens de dentes retos permitiu a aquisicao
dos sinais de vibragao utilizados no monitoramento do comportamento dinamico desse
sistema mecéanico. Assim, pode-se obter sinais de vibracao desse equipamento operando
em condicao integra, bem como inserindo um entalhe em um dos dentes da engrenagem
-- simulando no experimento o efeito de uma trinca -- para a obtencao dos sinais de

vibracao dessa condi¢ao do equipamento danificado.

Visando a reducao das incertezas de modelo, devido a entradas modificantes, a analise
de sensibilidade aos parametros fisicos do sistema permitiu a conclusao de que os sinais
de velocidade sao mais acometidos pela alteragao dos parametros como momento de
inércia da carga I; e do coeficiente de amortecimento dos mancais ¢,. Entao, na falta de
uma estimativa precisa desses parametros, recomenda-se evitar o uso dos sinais de

velocidade nas anélises de monitoramento da condigao.

Quanto a comparacao dos sinais simulados pelo modelo dindmico com os sinais
experimentais, pode-se afirmar que em condigdes sem a presenca do dano os parametros
estatisticos no dominio do tempo apresentaram valores préximos e as analises do
espectro da frequéncia revelaram caracteristicas importantes da dindmica do sistema
mecanico. E, mesmo a presenca de entradas interferentes, como ruido gaussiano,

puderam ser detectados nessas analise. Portanto, o modelo dinamico simulado teve um
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desempenho satisfatério para a condigao integra.

Finalmente, para o caso do diagnéstico do equipamento danificado pela trinca, a
metodologia nao se mostrou eficiente, pois a comparagao entre os sinais experimentais e
simulados nao identificou grandes similaridades, apenas nas analises do espectro dos
sinais foi possivel obter algum indicativo da presenga do defeito. De qualquer modo, nao
exclue-se a oportunidade de aperfeicoar o modelo e adequar as técnicas de analise dos

sinais, conforme sugere-se ainda neste capitulo.

5.2 CONTRIBUICOES DO TRABALHO
A realizacao deste trabalho permitiu algumas contribuigoes, as principais sao:

e 0 desenvolvimento e simulacao de um modelo dinamico realistico, pois inclue o erro
na geometria do dente com origem estocastica, de pares de engrenagens 1til para o

monitoramento da condi¢ao de transmissoes;

» aandlise de sensibilidade do modelo dindmico que permite observar quais parametros

interferem de maneira mais significativa nas respostas do modelo;

» avalidagao experimental do modelo dinamico em uma condicao integra de operacao;

e,

« aplicacao de técnicas de processamento de sinais aplicadas no monitoramento da con-
dicdo de pares de engrenagens, com parametros estatisticos recentemente propostos

na literatura.

5.3 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Como sugestoes para trabalhos futuros na area de monitoramento de integridade e

diagnostico de danos de pares de engrenagens, propoe-se:
» acrescentar ao modelo um termo de coeficiente de amortecimento de engrenamento
com variagao temporal;

« identificar experimentalmente os valores de parametros fisicos utilizados na simula-

¢ao cuja determinacao analitica ¢ demasiadamente complexa ou incerta;
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e inclusao de parametros estocasticos na modelagem do par engrenado, com taxa
de crescimento da trinca, ou pardmetros como rigidez, amortecimento e massa,
considerando-os como variaveis aleatorias. E apods isso, realizar a simulagao e quan-

tificagdo de incertezas de dados e de modelo visando o diagndstico robusto;

 realizar a modelagem de alguns tipos de tipos diferentes de defeito como auséncia de
lubrificacao, desgaste devido ao atrito, pitting, desbalanceamento e desalinhamento

nos eixos, danos nos mancais, dentre outros;

o acrescentar as andlises dos sinais simulados e experimentais a técnicas de proces-
samento como da demodulagao temporal, transformada curta de Fourier (STFT?2)
e técnicas no dominio tempo-frequéncia como, transformada wawvelet, transformada

de Wigner-Ville, dentre outras;

o utilizacdo de algoritmos de aprendizagem automatica como deep learning, redes
neurais artificiais, modelos auto-regressivos, florestas aleatoérias, dentre outros para
o monitoramento da condicao de operagao do equipamento. E criagao de uma
metodologia hibrida, aliando o modelo deterministico-estocastico aos algoritmos de

aprendizagem automatica;

o criacao de uma rotina capaz de identificar, quantificar da severidade do dano e reali-
zar a localizacao, bem como a propagac¢ao do dano utilizando abordagens analiticas

e estatisticas, para o prognostico e estimativa do tempo de vida 1til remanescente
(RUL).

22do termo em inglés, short-time Fourier transform.
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