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SIMBOLOS E ABREVIATURAS

A &area do circuito magnético;

A pértico de saida da valvula para o cilindro;
A, drea de um orificio;

A 4rea do pistao;

A, area de regulagem;

A, area do pistao;

A, drea do pistdo sem a &rea da haste;

A, e A, dreas das tubulagdes de press&o;

B densidade de fluxo magnético;

B pértico de saida da valvula para o cilindro;
B, coeficiente de atrito viscoso;

c termo de atrito de Coulumb;

C capaciténcia;

Cy coeficiente de descarga;

C. coefiéiente de vazamentos externos;

Cr coeficiente de fugas;

Ce coeficiente de vazamento total no cilindro;

C, coeficiente de vazamentos internos;

in
C; folga radial;

d diadmetro do carretel;
D diametro do pistao;

e, tensdo sobre a bobina;

e; sinal de comando;

e, tensdo correspondente a posigédo X, ;

xiv



f, coeficiente da funcgdo de reposigéao;
f;; coeficiente da fungédo de reposigéo;
F forca;

F, forca externa;

F, forgca de atrito de Coulumb}

F. forca de atrito;

F_ forca no pistéao;

Fp forga de atrito;

F, forga de atrito estético;

Fow somatério das forgas externas;

g; coeficiente da fungdo de‘dissipagao;
g;; coeficiente da fungdo de dissipacéo;
h zona morta;

h;, coeficiente da relagdo entre forga é fluxo;
h;; coeficiente da relagdo entre forga e fluxo;
H intensidade de campo magnético;

H curso total do cilindro;

1 corrente;

lcomme COXrrente de comando;

i4 corrente de dissipacgéao;

i, corrente de reposigéo;

I corrente de entrada no solendide;

I, corrente na bobina;

I, corrente de entrada no solendide;

I, corrente aplicada;

k rigidez da mola;
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K

K,

K,
Ke
K
K

K4

Keq

Ky

(ele]

cVv

ganho;

ganho de aceleracédo;

ganho proporcional;

elasticidade das estruturas mecénicas;
coeficiente de vazdo pressao;
coeficiente de vazdo pressdo;

ganho do transdutor de deslocamento;
ganho total equivalente;

constante da servovalvula;

K; ganho de regime permanente relacionando o deslocamento

~

do carretel da servovalvula a corrente de comando:

K,

&S

N &
o

K,

ganho do transdutor de deslocamento;
coeficiente de mola;

ganho de posigéao;

sensibilidade a presséao;
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RESUMO

Este trabalho consiste na apresentagdo de um modelo néo
linear para um servomecanismo hidrdulico e sua validagéo
experimental. Ele inicia pelo estudo das valvulas proporcionais
direcionais hidréaulicas, abrangendo seu principio de operacgédo e
ndo linearidades tipicas. As valvulas proporcionais hidraulicas
podem ser usadas em situacgdes onde tradicionalmente séo
aplicadas servovadlvulas. Para facilitar a escolha de uma ou
outra valwvula, s&o analisados alguns fatores importantes na sua
selegdo como custo e sensibilidade a contaminantes. Com o
objetivo de aplicar mais adequadamente as vélvulas
proporcionais em servomecanismos hidraulicos, s&o revisados os
principais modelos 1lineares e n&o lineares disponiveis na
literatura. Também foi proposto um modelo matemé&tico ndo linear
para aplicagdo em um servoposicionador eletro-hidraulico
controlado por uma valvula proporcional. Este servomecanismo
foi construido e os resultados experimentais foram comparados
com os resultados tedricos do modelo, para a sua validagéo
experimental.
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ABSTRACT

This work presents a non-linear model to an
electrohydraulic position servo system and its experimental
confirmation. It begins with proportional hydraulic valve

study, and it covers valve operation principle and typical
non-linearities. Hydraulic proportional valves can be used in
situations where servovalves are commonly utilised. To make
easier valve type selection, important features of both valves
are analysed, such as cost and contaminant sensitivity. To
apply proportional valves in hydraulic servo systems the
already developed background of linear and non-linear models
was be studied. It was also presented a non-linear model of a
proportional valve and its use in a position servo system. This
system was built and experimental results were compared with
simulation particular model results to obtain the experimental
confirmation.
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1 - INTRODUGAO

1.1 - Preliminares

Os sistemas hidraulicos s&do utilizados para o controle de
grandes poténcias com confiabilidade, rapidez e eficiéncia.
Através de sinais de baixa poténcia é possivel exercer O
controle da velocidade, posicdo ou forgca de um atuador
hidraulico.

Os componentes eletro-hidrdulicos capazes de realizar o
controle de atuadores sdo as servovalvulas e as valvulas
proporcionais. Quando usadas com controladores eletrénicos,
fornecem um alto nivel de controle, que era impossivel de ser
alcancado em sistemas hidrédulicos mais antigos (GRAEBERT,

1991).

1.2 - Justificativas e motivacéao

- O alto custo de sistemés utilizando servovalwvulas deixou
um espag¢o vago na faixa das aplicacgdes médias da hidraulica,
estimulando o emprego de valvulas proporcionais (THOMPSON,
1987);

- As valvulas proporcionais sdo mais baratas e menos
sensiveis a contaminantes (LAI e CHEN, 1992);

- As valvulas proporcionais com tecnologia mais recente

podem ser aplicadas satisfatoriamente em sistemas de controle



em malha fechada, mas isto exige um projeto mais cuidadoso
(HENKE, 1987);

- Grande caréncia de artigos publicados tratando do
desenvolvimento e aplicacdes de valvulas proporcionais (LAI e
CHEN, 1992). Nacionalmente, as unicas informag¢des sobre este
assunto sdo apresentadas pelos fabricantes, havendo falta de
pessoal especializado nesta tecnologia;

-~ A maior presenga de nédo linearidades nas véalvulas
proporcionais ¢é um fator que dificulta o projeto de
controladores. O estudo destas ndo linearidades torna-se
necessdrio para se realizar uma melhor modelagem da valvula;

- Necessidade de modelos matemdticos ndo lineares de féacil
aplicac8o, com parédmetros diretamente obtidos de catélogos,
para simplificar a escolha da tecnologia a ser usada (servo ou

proporcional), a selegdo da valvula e o projeto do controlador.

1.3 - Metodologia

A metodologia empregada neste trabalho paSsa por:

- estudo do funcionamento e particularidades das valvulas
proporcionais;

- modelagem matematica de uma valvula proporcional e
simulagcdo computacional utilizando o programa SIMNOM' (SSPA
SYSTEMS, 1993);

- Avaliagao experimental dos resultados da modelagem.

' 0s programas usados para simulacdo dinamica no SIMNOM
estdo descritos no Anexo I.



1.4 - Organizagao da dissertagao

No Capitulo 2 sdo discutidos os principios de operacdo dos
solendéides proporcionais e solendéides convencionais aplicados
em valvulas hidrdulicas. Também s&o comparadas as vélvulas
proporcionais com controle da posigcdo do carretel em malha
aberta e em malha fechada.

No Capitulo 3 sédo estudadas as principais n&o linearidades
das valvulas proporcionais hidréulicas. Também estuda-se ©
principio da compensagdo de pressdo, utilizado para tornar a
vazdo da valvula independente da pressdo na carga. O capitulo
prossegue com o estudo das configuragdes dos carretéis das
valvulas proporcionais e o funcionamento dos geradores de rampa
disponiveis em suas cartelas eletrénicas.

No Capitulo 4 realiza-se uma comparagdc entre as
principais caracteristicas das vAlvulas proporcionais e
servovalvulas, 1iniciando pela apresentagdo das diferentes
terminologias empregadas mna literatura. Esta comparacao
torna-se necessaria pela possibilidade de empregar valvulas
proporcionais em situa¢des onde tradicionalmente s&o empregadas
servovalvulas. Fatores como diferenca nos custos e
sensibilidade a contaminantes s&o importantes na selegdo das
valvulas.

No Capitulo 5 é apresentado um modelo ndo linear para

valvulas proporcionais hidraulicas, proposto por VAUGHAN e



GAMBLE (1990). Este modelo 'é aplicado para o projeto e
desenvolvimento das valvulas e seus controladores..

Nos Capitulos 6 e 7 s&o revisados os principais modelos
lineares e nédo 1lineares de servomecanismos hidraulicos
disponiveis na literatura. No Capitulo 7 também é proposto um
modelo matematico ndo linear para aplicacgéo em um
servoposicionador eletro-hidrdulico controlado por valvula
proporcional.

No Capitulo 8 é descrita a bancada experimental construida
para a validagdo do modelo proposto e formas de obtengéo e
cdlculo dos paréametros do sistema.

No Capitulo 9 s&o analisados os resultados experimentais
através da comparagdo com os resultados obtidos da simulagédo do
posicionador com o modelo matemdtico ndo linear. O posicionador
também foi modelado linearmente e foram propostas modificagdes

no modelo ndo linear original.



2 - SOLENOIDES PROPORCIONAIS

2.1 - Introdugao

Grande parte das valvulas usadas em sistemas hidraulicos e
pneumédticos usa solendides para realizar o deslocamento de uma
parte mdével interna e modificar 0s caminhos para passagem de
fluido sob pressdo através da valvula (HARDWICK, 1984).

Os solendéides podem ser do tipo on-off (solendide
convencional, do tipo 1liga-desliga) ou proporcionais. Quando
energizados, os solendides do tipo liga-desliga caracterizam-se
por deslocarem o carretel da valvula para sua posicao final.
Uma mola fornece a forg¢a mecdnica necessaria para dque O
carretel retorne a posicgdo inicial quandé 0 solendide for
desligado. Conseqgiientemente, as valvulas atuadas por estes
solendides sdo digitais: elas funcionam ou totalmente abertas
ou totalmente fechadas (HARDWICK, 1984) . Os solendides
convencionais podem ser alimentados com corrente continua ou
alternada (NOWICKI e OLIVETO, 1994). |

Os solendides proporcionais, por sua vez, podem tomar
posigdes intermedidrias entre seus pontos extremos, dependendo
da intensidade do sinal elétrico dé acionamento. Este tipo de
solenbide tornou mais facil o desenvolvimento de valvulas
analdgicas que modulam vazd0 ou pressdo e que, combinadas com
controle eletrdénico adegquado, fornecem uma alternativa de baixo

custo as tradicionais servovalvulas (HARDWICK, 1984). Os



solendides proporcionais devem ser de corrente continua pois os
solendides de corrente alternada precisam atingir rapidamente
sua posigdo final, devido ao seu consumo de corrente em funcdo
do curso (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987).

Uma valvula proporcional ¢é tipicamente operada por um
solendide proporcional que gera uma forca eletromagnética para
acionar o carretel da valvula diretamente. O solendide (Figura
2.1) é projetado de tal modo que a forca eletromagnética seja
proporcional ao sinal de entrada, tornando possivel o controle
continuo da posigdo do carretel. Uma mola é conectada ao
carretel da valvula para fornecer uma forca contraria a forga
magnética (LAI e CHEN, 1992).

A acdo direta de um solendide sobre um carretel dee ser
a interface eletromecé&nica mais simples se o deslocamento de
sua armadura for proporcional a um sinal de tensdo e se ele for
capaz de gerar forga suficiente para deslocar este carretél

(HENKE, 1984).

2.2 - Principios de operacao

Com um solendide convencional, a uma dada corrente de
entrada (ou tenséo), a forga desenvolvida aumenta com a
diminuicdo da lacuna de ar ou do curso (Figura 2.2a) (HARDWICK,
1984, HENKE, 1984 e WARNER e KING-UNDERWOOD, 1985). BAo
variar-se a corrente de entrada (ou tensido), obtém-se uma

familia de curvas (Figura 2.2b). Se a curva de uma mola é



sobreposta a esta familia de 'curvas (Figura 2.2c), pode-se
notar que had um nuimero limitado de pontos de intersecgdo entre
a curva da mola e as curvas do solendide. Para as correntes (ou
tensdes) mais altas, a forga do solendide excede a forga da
mola e o solendide atinge a posigdo de maximo deslocamento
(HARDWICK, 1984).

TERMINAL DE LIGACAD

LACUNA
DE AR

PARA

o /
CARRETEL N &

R — - q -

ARMADURA

DADINA

Figura 2.1 - Solendide tipico (VAUGHAN e GAMBLE, 1990).

Forga Forga ‘ Forca

A A A
Curva
da mola
I1=1I4 I=1I,
I=I3 I=I3
I=I» I=I»
I=I, I=I; I=I;
> |
Curso Curso Curso
(a) (b) (¢c)

Figura 2.2 - Curva forga/deslocamento para um solendide

convencional (HARDWICK, 1984).



Para um solendéide proporcional, a curva relacionando a
forgca ao deslocamento (Figura 2.3a) apresenta uma porgao
crescente (ou zona de aproximagdo) e uma porgdo horizontal (ou
zona de controle) (HARDWICK, 1984, HENKE, 1984 e WARNER e
KING-UNDERWOOD, 1985). Correntes (ou tensdes) de entrada
diferentes geram uma série de zonas de controle paralelas e
horizontais (Figura 2.3b). A0 superpor-se a mesma curva de mola
da Figura 2.2c¢ nesta familia de curvas (Figura 2.3c), obtém-se
varios pontos de intersecgdo onde as forgas do solendide e da
mola s&oc iguais. Variando-se a corrente (ou tensdo) de entrada
de forma incremental, o solendéide pode ser parado e n@ntido
nestas posigdes intermedidrias (HARDWICK, 1984). O curso do
solenbéide situa-se entre 3 a 5 mm, conforme o tamanho

construtivo (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987 e TONYAN, 1985).

Forca Forca Forga
A A : A Curva da
la
/et
Zona de Zona de I=Is \ I=1s
Controle Aproxima- I=14 I=14
gao \( _
I=I; I=I, N LR
~1I=1, \ I=I,
> > >
Curso Curso Curso

(a) (b) (c)

Figura 2.3 - Curva forga/deslocamento para um solendide

proporcional (HARDWICK, 1984).



A precisdo e a estabilidade da valvula depende agora de
varios fatores, tais como a estabilidade do sinal elétrico, a
precisdo da forga resultante do solendéide e o efeito de forcas
externas sobre o carretel da valvula (forgcas criadas pelo
escoamento de fluido) (WARNER e KING-UNDERWOOD, 1985).

O a&ngulo de intersec¢do entre as curvas do solendide e da
mola é extremamente importante na proporcionalidade do
conjunto. Se o angulo é pequeno (Figura 2.4a), por exemplo, um
deslocamento de 1,270 mm (0,05 in) é necessario para gerar uma
diferenca de forgca de 1 oz (0,278 N). Se a curva da mola é mais
inclinada (Figura 2.4b), o mesmo diferencial de forga seréd
gerado por um deslocamento menor (por exemplo, 0,254 mm ou 0,01
in) (HARDWICK, 1984). Entdo constantes de mola maiores, dquando
usadas com solendides proporcionais, geralmente fornecem mais
estabilidade ao sistema, mas tém a desvantagem de exigir
correntes maiores para produzir a forga necessaria ao
solenbide, podendo levar a problemas de superaquecimento
(HARDWICK, 1984 e MATTEN, 1993).

Valvulas proporcionais diretamente atuadas pelo solendide
usualmente sdo de tamanho nominal pequeno, pois o solendide
deve superar todas as forgas para mover o carretel, tais como
as decorrentes do atrito, inércia e escoamento do fluido. Para
possibilitar que a vazdo seja a maior possivel, o solendide tem
de fornecer uma alta forga estdtica. Isto €& alcangado se o
solendide incorporar alta indutédncia e armaduras com alto teor

de ferro. Além disso, as forgas das molas de centragem deveriam
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ser mantidas com o menor valor possivel. A combinagdo destes
fatores leva a partes mdéveis com alta inércia, reduzindo-se a
freqgiiéncia natural e aumentando-se os tempos de resposta
(MATTEN, 1993).

- Forcga Forca

A A

[~ Lo J
I NG

0,05 in

Curso Curso

(a) (b)

Figura 2.4 - Angulo de interseccgdo entre as curvas do solendide

(linha horizontal) e da mola (HARDWICK, 1984).

~

‘Do ponto de vista da dinamica, solendéides com baixas
induténcias e molas de maior rigidez sdo desejavels, resultando
em uma situacdo de compromisso no projeto da valvula. Devido a
estes critérios contraditdérios, o desenvolvimento de valvulas
tem de ser feito iterativamente e com a utilizagdo da simulacgéo
computacional para possibilitar a economia de tempo e recursos

. (MATTEN, 1993).

2.3 - Controle da valvula em malha aberta

Valvulas proporcionais que contam unicamente com o sinal

de comando aplicado para efetuar o posicionamento do carretel
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sd0 denominadas valvulas com controle em malha aberta (WARNER e
KING-UNDERWOOD, 1985). Ao fornecer-se uma tensdo de comando a
valvula, ela é transformada em corrente no seu amplificador,
acionando o solendide proporcional. Este gera uma forga
proporcional a corrente no solendéide. Esta forgca move o
carretel contra a reagdo da mola (Figura 2.5). O carretel péara
na posigdo em que a forga da mola iguala-se a forga do

solendéide (SHIMOO, 1992).

SOLENOIDE SOLENOIDE
PROPORCIONAL A PROPORCICNAL B

s - |

\ALW/FMA/
[\ JAV

Vv — LV
/2

CORRENTE | 1 k

_ @ TENSAO DE ENTRADA

TENSAO DE ENTRADA

Figura 2.5 - Valvula proporcional hidrédulica com controle em

malha aberta (SHIMOO, 1992).

A forma mais simples de atingir o controle elétrico é
controlar a tensdo, mas a valvula poderd ter seu desempenho
reduzido consideravelmente. Isto ocorre porque a forga do

solendide é diretamente proporcional & corrente aplicada e,
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portanto, se a fonte de tensdo for controlada, qualquer mudanca
na resisténcia da . bobina devido a temperatura afetara
inversamente a corrente (segundo a lei de Ohm), resultando em
uma mudan¢a na forga do solendéide e, conseqlientemente, no
deslocamento do carretel contra a mola. Para evitar esta
situagdo no controle em malha aberta é necessdrio utilizar um
controlador de corrente mas, mesmo assim, ndo ¢é possivel
contrapor a variagdo das forcas externas atuando sobre o
carretel. A aplicagdo de vélvulas com controle em malha abérta
tem de levar este fato em .consideracéo (WARNER e

KING-UNDERWOOD, 19895).

2.4 - Controle da valvula em malha fechada

A adicdo de uma malha elétrica de realimentagdo empregando
um transdutor de posicgdo para medir o deslocamento do carretel
melhora muito a precisdo, o desempenho e a estabilidade da
vadlvula, atenuando o efeito de perturbagdes (ROBERT BOSCH GMBH,
1992, TONYAN, 1985 e WARNER e KING-UNDERWOOD, 1985). O
transdutor & wusualmente um LVDT (transdutor de deslocémento
indutivo) que fornece um sinal de realimentacdo para ser
comparado com o sinal de comando (Figura 2.6). O sinal de erro
resultante é usado para ajustar a posicdo do carretel. Com esta
malha de controle interna é agora possivel usar controle por
tensdo ao invés de controle por corrente, compensando as

mudangas na resisténcia da bobina, posicionando o© carretel
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independentemente de forgcas externas atuando sobre ele e
alcancando~se maior precisdo e menor histerese (WARNER e

KING-UNDERWOOD, 1985).

SOLENDIDE SOLENOIDE
PROPORCIONAL A PROPORCIONAL B

s ) s

\ A A/
WA . [\]
v v

X 72070707

CORRENTE | | 1
1 ]
—1 - ! TENSAD DE
: + I ENTRADA

LVDT

Figura 2.6 - Valvula proporcional hidréulica com controle em

malha fechada (SHIMQOO, 1992).

o~y

Como todo solenbdéide estd sujeito ao atrito, com a
realimentagdo de ©posigdo do carretel consegué—se a sua
compensacdo atingindo-se baixa histerese e boa repetibilidade.
Esta é outra caracteristica importante dos solendides com
posigdo controlada (TONYAN, 1985).

As valvulas proporcionais com controle de posigdo do
carretel sédo mais caras, mas oferecem desempenho e
repetibilidade maiores que os apresentados pelas vélvulas sem o

controle de posigdo (BANGERT, 1992).
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Também a adigdo de um LVDT para controlar a posicéo do
carretel de valvulas proporcionais melhora sua resposta em
fregiéncia de tal modo a tornd-la semelhante & apresentada por

muitas servovalvulas (AU, 1994b).

2.5 - Conclusdes

A utilizagdo de solendides proporcionais facilitou o
desenvolvimento das valvulas proporcionais que se tornaram uma
alternativa de baixo custo as tradicionais servovéalvulas em
diversas aplicacdes.

As valvulas proporcionais podem ter a posigcdo do seu
carretel controlada em malha aberté ou em malha fechada. A
valvula com controle. em malha fechada tem seu desempenho
melhorado a tal ponto de se equiparar ao apresentado por muitas
servovélvulas, Por este motivo, uma valvula proporcional deste

tipo seréd usada na parte experimental deste trabalho.
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3 - VALVULAS PROPORCIONAIS HIDRAULICAS

3.1 - Introducédo

As valvulas proporcionais hidraulicas s&o classificadas de

acordo com a sua fun¢do em (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987 e

ROBERT BOSCH GMBH, 1992):

Valvulas proporcionais de presséao:;

vadlvulas proporcionais de vazdo;

valvulas proporcionais direcionais.

Este trabalho estudard com maior énfase as valvulas
proporcionais direcionais hidréaulicas. Uma valvula deste tipo
possul carretel continuamente posicionével, fazendo que o
orificio na valvula seja continuamente variavel. Isto torna a
valvula capaz de controlar a vazdo como uma func¢do da pbsicéo
do carretel, mas dependente também da diferenca de pressdo nela
aplicada (HENKE, 1984).

As valvulas proporcionais de controle direcionél de quatro
vias sdo as mais versateis entre as valvulas proporcionais.
Elas assemelham-se as valvulas direcionais convencionais, mas a
configuragdao do seu carretel ¢é modificada para fornecer
controle preciso desta vazdo nas vias de entrada e saida da
valvula (TONYAN, 1985), além de permitir o controle do sentido
do movimento do atuador (HENKE, 1984). Este tipo de vélvula

pode controlar vaz&o de 6éleo em ambas as diregdes, e quando
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usada adequadamente, as quedas de pressdo em ambos os lados da
valvula permanecem relativamente iguais, permitindo boa
controlabilidade de cilindros e motores (TONYAN, 1985).

As vélvulas proporcionais hidrdulicas apresentam né&o
linearidades tipicas, tais como zona morta, histerese,

saturacdo e ganho de vazdo ndo-linear (LAI e CHEN, 1992).

3.2 - Zona morta

A zona morta caracteriza-se por uma faixa em gque, mesmo
havendo tensdo aplicada no solendéide da valvula, ndo ha
passagem de vazdo nela. Somente passard vazdo quando a tensao
de comando for maior que um determinado valor, necessario para
o carretel descobrir os pérticos da valvula (Figuras 3.1 e
3.2) (CULLMAN, 1995).

O projeto do carretel é um fator importante no desempenho
das valvulas proporcionais. Uma valvula proporcional com centro
fechado tem uma grande &rea de sobreposigdo gque cobre
completamente os pdérticos de saida A e B. Em uma valvula com
sobreposicdo de 20%, os primeiros 10% do movimento do carretel
(Y,, Figura 3.1), dirigindo-se do centro para qualquer um dos
lados néo pérmitem que haja vazdao de 6leo na saida da valvula
(Figura 3.2) (CAPUTO, 1994). Com este tipo de projeto
consegue-se reduzir os custos de produgcdo das valvulas
proporcionais pois as tolerdncias internas serd@o menos

criticas. A zona morta resultante poderd nido ser simétrica, ou
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seja, ela poderéd ser diferente para um comando positivo e para .

um comando negativo (CULLMAN, 1995).

S e
]

v

Figura 3.1 - Sobreposigdo positiva do carretel (MANNESMANN

REXROTH GMBH, 1987).

o

Zona | Morta

Ua Ub Ue

Figura 3.2 - Zona Morta (CULLMAN, 1995, IKEO et al., 1993 e

TONYAN, 1985).

Além da sobreposigdo positiva do carretel, as causas
principais da presenca da zona morta sdo o atrito do solendide

e a pré-carga nas molas de centragem do carretel (TONYAN,
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1985), ja que para haver o deslocamento do carretel o solendide
proporcional precisa vencer a pré-carga nessas molas e o
atrito.

A funcgéao matemética que descreve a zona morta (Figura 3.2)

é (OGATA, 1982):

Q=-f(Ue) para Ue <Ua
Q=0 para Ua<Ue<Uy (3.1)
Q=f(Ue) para Ue > Uy,

onde Q é& a vazdo da véalvula e U, é a tensdo de comando da
valvula.

A zona morta pode causar erros estaciondrios e
instabilidade no sistema de posicionamento (BEERCHECK, 1985,
IKEO et al., 1993 e OGATA, 1982).

Os amplificadores das valvulas wusam <circuitos de
eliminagdo da zona morta para deslocar o carretel para o ponto
onde a vazdo pode iniciar imediatamente quando um péqueno sinal
de comando ¢é dirigido ao amplificador (CAPUTO, 1994 e ROBERT
BOSCH GMBH, 1989). A compensagdo da zona morta torna-se
obrigatdéria se o usudrio deseja utilizar a valvula em sistemas
com realimentagdo (PIETOLA e VILENIUS, 1986). Os ajustes da
zona morta na cartela do amplificador permitem ao usuario

escolher a quantidade da zona morta a ser compensada (CAPUTO,
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1994), permitindo inclusive que a zona morta seja compensada

assimetricamente (CULLMANN, 1995 e ROBERT BOSCH GMBH, 1992).

IKEO et al. (1993) propdem um método para cancelar a zona
morta a partir do conhecimento preciso de sua largura,
melhorando assim a precisdo de posicionamento do atuador. O
procedimento para tal compensacgédo é:

1 - Obter-se o valor das tensdes U, e U, na curva Q=£(U,)
(Figura 3.3) através da mudanca da tensdo de comando sobre a
valvula em degraus de 0,01 V.

2 - Fazer-se o ponto U, (Figura‘3.3) a nova origem.

3 - Quando a valvula recebe uma tenééo de entrada mendr
que a tensdo U,, entdc deve-se subtrair dela a tenséo
correspondenteb a largura da zona morta e tomar o valor
encontrado como a nova entrada.

Este método de compensagdo consiste em fazer uma
translacdo da curva caracteristica (Figura 3.3) para entradas
menores que U, para a direita, em um valor correspondente a
largura da zona morta (Figura 3.3).

Através de verificacdo experimental, IKEO et al. (1993)
verifica que o tamanho da 2zona morta_néo se mantém constante,
mas varia de acordo com a pressdao ou a temperatura do 6leo
hidradulico. Como a 2zona morta apresenta tendéncia a sofrer
mudancas durante a operacdo da valvula, ndo se pode esperar que
se mantenha uma boa precisdo ao longo do tempo (IKEO et al.,

1993).



20

Antes Hxs
de Ajustar Ajustar

Figura 3.3 - Compensacgdo da zona morta (IKEO et al., 1993).

Até mesmo repetindo-se experimentos as mesmas condigdes (a
mesma temperatura e mesma pressdo), ocorriam variagdes leves na
posicdo e largura da zona morta, implicando que outros fatores
que ndo puderam ser identificados precisamente também afetavam

as caracteristicas da valvula (IKEO et al., 1993).

3.3 - Histerese

Ao selecionar uma valvula proporcional hidrdulica deve-se
levar em considerag¢do a sua histerese (CAPUTO, 1994). A
histerese é a diferenca na vazdo de saida quando a valvula é°
comandada lentamente por um sinal de entrada crescente e um
sinal decrescente (CAPUTO, 1994 e TONYAN, 1985). Passando esta
definicdo ©para o <carretel de uma valvula proporcional
direcional, a histerese é definida como a diferenca na posigéo

do carretel quando ele se aproxima da posicdo desejada vindo de
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duas direcdes opostas (Figura 3.4) (TONYAN, 1985). Basicamente,
a histerese é o erro que pode ser esperado da valvula em

resposta a um dado comando (CAPUTO, 1994).

Saida & Histerese

//T

-
Entrada

Figura 3.4 - Histerese (TONYAN, 1985).

A repetitividade de uma valvula proporcional é
freqiientemente usada para descrever as caracteristicas de
desempenho_ da valvula. Ela é definida como o erro na saida
quando o carretel se aproxima do ponto desejado vindo de uma
mesma direg¢do, ou seja, ao ser deslocada duas vezes na mesma
diregdo, a valvula nunca atingird exatamente o mesmo ponto. A
repetitividade é freqientemente metade da histergse € nunca
serd pior que ela (Figura 3.5) (TONYAN, 1985).

Valores tipicos da histerese em uma valvula sem
realimentacdo da posigdo do carretel situam-se em 4% da vazao
total (CAPUTO, 1994). Por exemplo, uma valvula com vazao de
37,85 1/min (10 gpm) com histerese de #4% controlarda a vazéo
em uma faixa de #*1,51 1/min (0,4 gpm). Por isso, valvulas com

altos valores de histerese ndo deveriam ser usadas gquando se
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necessita controlar ©precisamente baixas velocidades em

atuadores hidraulicos (CAPUTO, 1994).

Saida T

/ T Repetitividade
7

-
Entrada

Figura 3.5 - Repetitividade (TONYAN, 1985).

Nas valvulas proporcionais, a histerese é causada pelo
atrito, seja no solenbéide, <carretel ou em um assento
(poppet) (TONYAN, 1985).

A compensacdo da histerese elimina a diferenga na resposta
durante a extensdo ou retracdo. Uma das formas de redugdo da
histerese é melhorar os pontos de apoio (mancais) do solendide
da valvula para reduzir o atrito (HARDWICK, 1984).

Outra maneira de conseguir a reduc¢do da histerese é
adicionar um dither ao sinal de comando da valvula (AU, 199%4a,
BARTOS, 1992, HARDWICK, 1984 e TONYAN, 1985). Dither é um sinal
de alta freqiiéncia (aproximadamente 400 Hz) e baixa amplitude
superposto ao sinal de comando do solenbéide. Assim, mantém-se o
carretel sempre em movimento, minimizando-se o efeito do atrito
e impedindo-se o depbdsito de contaminantes (AU, 1994a e INOUE,

1984) .
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Conforme Jj& discutido, a histerese também é reduzida
através do sistema de controle em malha fe;hada do carretel da
valvula proporcional. Assim, consegue-se reduzir a histerese a
niveis mais aceitaveis (menos dque 1%) e também consegue-se a
melhoria do controle da vazdo (CAPUTO, 1994).

A Figura 3.6 permite comparar a histerese em valvulas
com o controle de posigé&o do carretel (malha fechada), sem a
realimentacdo de posigdo (malha aberta) e com a adigdo de um

dither (malha aberta com dither).

Tensdo de

Malha fechada
Comando f

Malha aberta

Malha aberta
com dither

Figura 3.6 - Curvas de histerese para véalvulas com e sem

controle de posicédo do carretel e com dither (HARDWICK, 1984).
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A saturacdo é causada pela limitacdo fisica da valvula

proporcional e dos circuitos eletrdnicos no seu amplificador,

delimitando a faixa de atuacdo da valvula

(ANDERSON,

1988) .

Esta ndo-linearidade apresenta uma curva relacionando a

entrada a saida conforme a Figura 3.7.

obtém-se a descricdo matemdtica da saturacéo

1986) :

Y=-N

onde

|.<
[0
Q

para

para

para

variavel de saida;

sinal de entrada;

entrada maxima sem ocorrer a saturacgdo;

valor maximo para a variavel de saida.

U<-S

U>S

A partir desta figura,

(FRANKLIN et al.,

(3.2)
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Figura 3.7 - Saturacgéo.

Para sinais de entrada com valor absoluto menor que S, ©
sistema terd comportamento linear (ganho N/S). Contudo, para
sinais de entrada maiores que S, a saida serd limitada por N. A
relacdo saida entrada é cada vez menor e a saturagdo apresenta

seus ganhos de acordo com a Figura 3.8 (FRANKLIN et al., 1986).

K A

N/S

>
Entrada (u)

Figura 3.8 - Comportamento do ganho em sistemas com saturagao

(FRANKLIN et al., 1986).
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3.5 - Equagdo da vazio através de orificios

Os orificios s&o uma das formas usuais para o controle de
fluidos em wvalvulas (MERRIT, 1967). A consideracdo chave é que
a vazdo através de um orificio relaciona-se com a gqueda de
pressdo através dele por meio de uma relacdo dquadratica
(ANDERSON} 1988, HENKE, 1981 e MERRIT, 1967). A equagdo da

vazdo através de um orificio é

- IZAP .
Q—Cd.AO. =5 (3.3)

onde

Cq é o coeficiente de descarga no orificio;

Ac é a area do orificio;

R

a queda de pressdo no orificio;

p &€ a massa especifica do fluido.

Para o controle da vazd3o através de uma vVvéalvula
proporcional, as &reas dos orificios tém de ser variadas pelo
deslocamento do carretel (HENKE, 1981). A &rea do orificio pode

ser calculada por
Ao=wx (3.4)
onde w & o gradiente de 4rea e x & o deslocamento do carretel.

Para valvulas com carretel aberto em toda a periferia com

didmetro d, w pode ser calculado por:

w=mn.d (3.5)
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Usualmente em catdlogos de fabricantes a vazado nominal das
valvulas proporcionais é expressa por curvas caracteristicas
relacionando a vazdo a tensdo, referidas a uma queda de pressao
constante (nominal) na valvula (por exemplo, 8 bar) (ROBERT
BOSCH GMBH, 1989).

Como a vazdo é dependente da queda de pressdo na valwvula,
ela pode ser calculada para outras pressdes pela expressao

(ROBERT BOSCH GMBH, 1989)

(3.6)

_ APy
Qx = Qnom. AP

nom

onde
Qnor € a vazdo a queda de pressdo nominal;
APnor é o valor da queda de pressdo nominal na valvula;
APx é a nova queda de pressdao na valvula;

e

Qx é a vazdo na valvula & nova queda de pressao.

Na pratica, para manter-se a queda de pressdo na valvula
constante deve-se usar balan¢as de pressdo (MANNESMANN REXROTH

GMBH, 1987 e ROBERT BOSCH GMBH, 1989).

3.6 - Balancas de Pressao

As valvulas proporcionais eletro-hidréulicas,
principalmente as que dispdem de melhor tecnologia, sé&o

bastante eficientes para regular vazdo ou taxa de variagdo de
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vazdo, com boa resposta dindmica. Para um dado nivel de
entrada, a valvula altera somente a &rea do seu orificio
(TONYAN, 1985), permanecendo a vazdo através deste orificio
dependente da raiz quadrada da queda de pressdo nele. Se o
circuito exigir controle preciso da velocidade, torna-se
necessario fornecer compensacdo da queda de pressdo no orificio
através de uma balanga de pressido (TONYAN, 1985).

O principio da compensacdo de pressdo é simples: mantém-se
uma queda de pressdo constante através dos orificios da valvula
proporcional, regulando-se a pressdo na entrada do orificio, de
modo a manter constante a diferengca de pressdo através dele
(TONYAN, 1985).

Uma balanga de pressdao que funciona assim consiste em uma
valvula do tipo sanduiche que pode ser montada diretamente
entre uma subplaca e uma véalvula broporcional direcional. A
compensacdo de pressdo é alcangada sem linhas piloto externas.

A balanca de pressdo de dués vias, simbolizada na Figura
3.9, compdem-se basicamente de carcaca, carretel, mola com
assento e tampa com uma valvula alternadora incorporada

(MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987 e TONYAN, 1985).
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- J
A X P B TY
Figura 3.9 - Balanga de pressdo de 2 vias - representacgao

esquemdtica (TONYAN, 1985)

Na Figura 3.10° visualiza-se mais facilmente o principio
de funcionamento das balangas de pressdao. A mola (com forga
correspondente a 8,3 bar neste exemplo) atua sobre o carretel
que conecta P & P,. O carretel de compensag¢do de pressdo sé
pode alterar a &rea de regulagem (A;) quando a forga da mola
for superada. Assim, a regulagem da vazdo sé ocorre quando a
diferenca externa de pressdo superar a pressdo correspondente a
forca da mola (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987). Se a pressio na
carga aumentar, o carretel da balanga de pressdo desloca-se no
sentido de aumentar a pressdo na entrada da valvula e
reestabelecer o diferencial de pressao. A diminuigdo da presséao
na carga causard o fechamento do carretel da balanga de

pressdo, mantendo constante a queda de pressdo (TONYAN, 1985).

?Nesta figura a valvula alternadora esta representada fora
da carcaca da balanga de presséo.
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As balangas de pressdo de 3 vias diferenciam-se somente
pela execucdo do seu carretel® (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987).
Através da compensagdo de carga utilizando-se uma balanga
de pressdo, consegue-se que a valvula funcione em uma "malha
aberta melhorada”, diminuindo o efeito de perturba¢des na carga

sobre a vazdo da valvula (VALDO, 1994).

b S s
Rt
vy
[IAYRYRY]
(AR
ol

Figura 3.10 - Balanga de pressdo de duas vias - Principio de

P

funcionamento (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987).

*Devido as limitagdes na extensdo deste trabalho, as
balancas de pressdo de 3 vias ndo serdo abordadas aqui.
Detalhes sobre o seu funcionamento s&o encontrados em
MANNESMANN REXROTH GMGH (1987).
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3.7 - Tipos de carretéis

A folga radial entre a camisa e o carretel de uma valvula

proporcional estd na faixa de 3 a 4 um. Esta pequena folga
mantém os vazamentos em valores minimos e permite que a
sobreposicdo do carretel seja mantida no menor valor possivel
(TONYAN, 1985).

Os carretéis para valvulas proporcionais direcionais de
quatro vias sdo projetados para fornecer controle de vazido em
ambas diregdes de fluxo (TONYAN, 1985).

O formato da curva relacionando a vazéo (Q) ao
deslocamento do carretel (s) (Figura 3.11) depende da forma
geométrica da a&rea varidvel responsavel pelo controle da vazdo
na valvula proporcional (ROBERT BOSCH GMBH, 1989).

"As éareas variaveis de controle estdao na forma de entalhes
no carretel ou janelas na camisa da valvula (ROBERT BOSCH GMBH,
1989).

Normalmente cada ressalto do carretel possui oito entalhes
para controle de fluido cortados simetricamente em £Orno de sua
periferia, fornecendo &reas iguais em ambas direg¢des. O nuUmero
dos entalhes variaréd dependendo da aplicag¢do (TONYAN, 1985).

Entre os formatos dos entalhes empregados nos ressaltos
dos carretéis, encontram-se com formato em "V" (triangular) e
circular (tipo em meia 1lua) (CAPUTO, 1994 e ROBERT BOSCH GMBH,
1989). Também ha carretéis com entalhes de formato retangular

(ROBERT BOSCH GMBH, 1989 e TONYAN, 1985) e também com a
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combinagdo de dois retédngulos de tamanhos diferentes (ROBERT

BOSCH GMBH, 1989), conforme a Figura 3.11.

@
d
a
b
S
7 7
D >
. 7

Q kb C ol

Figura 3.11 - Influéncia dos entalhes nos ressaltos do carretel
na curva de vazdo da valvula proporcional (ROBERT BOSCH GMBH,

1989).

Os entalhes com forma circular produzem ganhos de vazédo
maiores, tornando o controle de vazdes pequenas mais dificil
pois um pequeno movimento do carretel terd um impacto grande
sobre a vazdo de saida (CAPUTO, 1994).

Entalhes com formato em "V" produzem ganhos de vazédo
menores quando a valvula estd controlando vazdes pequenas. Este
tipo de carretel fornece controle excelente de velocidades
baixas (CAPUTO, 1994).

A Figura 3.12 ilustra um carretel com centro fechado e com
entalhes em forma de "V" nos ressaltos (TbNYAN, 1985). Quando o

carretel é deslocado em qualquer uma das direcdes, os entalhes
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em "V" nunca abrem completamente os pérticos da” valvula, mas

sempre mantém uma fungdo de controle da vazdo (TONYAN, 1985).
Como nas vélvulas direcionais comuns, o carretel primeiro
move~-se através de uma zona morta e depois permite a passagem
de fluido para o cilindro (TONYAN, 1985).

Através da compensacdo no amplificador eletrdnico, a zona
morta da valvula é reduzida significativamente, conforme 3ja
discutido. Como este carretel possui areas de abertura iguais,
aé quedas de pressdo de P para A ou P para B (Figura 3.12)

permanecem praticamente iguais, fornecendo boa controlabilidade

(TONYAN, 1985).

P paroa B P para A

A para T B pora T

N T
T & P B

Figura 3.12 - Carretel com entalhes em "V" (TONYAN, 1985).

Os fabricantes de valvulas oferecem muitas configuragdes
diferentes para o carretel, dependendo da aplicagcdo. A Ultima

inovagdo em valvulas proporcionais foi a introdugdo de
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carretéis com sobreposicdo nula, adequados a aplicagdes qué
exigem posicionamento preciso (CAPUTO, 1994).

Por outro lado, quando é feita a selecdo de uma valvula
proporcional para atuar cilindros com relagdo de areas de 2:1
(ou outra), o projetista deve considerar varios fatores
(TONYAN, 1985).

Neste caso a vazdo nas cémaras é diferente. A vazdao dque
sai (ou entra) na camara do lado da haste do cilindro é o dobro
da que entra (ou sai) o lado que ndo possui haste. Se uma
vdlvula com centro fechado e carretel com &reas de passagem
iguais for usada para controlar um cilindro com estas
caracteristicas, a queda de pressdo na valvula ndo sera a mesma
nas duas direcdes, podendo levar a sérios problemas de
controlabilidade (TONYAN, 1985).

Para evitar esta situacdo, deve-se especificar um carretel
com area de passagem que permita a passagem de metade da vazao
por um lado do carretel em comparagdo com o outro (TONYAN,
1985). Isto é conseguido eliminando-se metade dos entalhes em
um dos ressaltos, mantendo-se 0 outro com O mesmo numero.
Assim, a &rea em um dos entalhes serd a metade do outro,
tornando a queda de pressdo total na valvula pratiéamente
igual, proporcionando boa controlabilidade para cilindros com
relagdo de areas 2:1 (TONYAN, 1985).

Se um carretel com relacdo de Aareas 1l:1 for usado com um
cilindro com relacdo de areas 2:1 surgirdo efeitos de cavitagao

e contrapressdo (TONYAN, 1985).
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3.8 - Geradores de rampa

‘Em circuitos com alta vazdo e alta pressdo a mudancga da
posigdo do carretel da valvula de forma rédpida pode resultar em
choques e vibragdes que <causam falhas em componentes,
tubulagdes e reduzem o tempo de vida util de ferramentas e
dispositivos de fixagdo (CAPUTO, 1994).

As véalvulas solendides tradicionais ndo dispdem de meios
para modular a velocidade de deslocamento do seu carretel, que
se desléca de uma condigdo a outra em tempos que variam de 8 a
40 ms, de acordo com a valvula, podendo surgir os problemas
acima citados (CAPUTO, 19%94).

Os amplificadores eletrdnicos das valvulas proporcionais
permitem ao usudrio ajustar o tempo de deslocamento do carretel
da véalvula. Um potencidmetro de ajuste (ajuste de rampa)
fornece controle para que o tempo de mudanéa de posigdo ocorra
em até cinco segundos (Figura 3.13), reduzindo os picos de
pressdo e fornecendo ao usuadrio um controle mais preciso da
aceleracdo e desaceleracdo do atuador (CAPUTO, 1994 e TONYAN,
1985).

O gerador de rampa funciona com o circuito da Figura 3.14.
O capacitor C é carregado de maneira retardada, fazendo que a
tensdo de saida correspondente a um sinal de entrada em degrau
cresca de maneira lenta e constante (Figura 3.13), (MANNESMANN

REXROTH GMBH, 1987).
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Sinal de Sinal de
Entrada Ue Entrada Ue
A
100% 100%
0% > 0% >
Tempo k%———————ﬂ Tempo

Tempo de rampa ajustado

sem gerador de rampa com gerador de rampa

Figura 3.13 - Ajuste de rampa (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987).

Ue

Ua

Figura 3.14 - Gerador de rampa (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987).

O tempo de rampa baseia-se sempre em 100% do valor de
referéncia ajustado (valor maximo da tensdo de comando). O
tempo maximo de cinco segundos é alcangado somente se a valvula
receber 100% da tensdo de comando. Se © sinal de comando for

menor (50%, por exemplo), o tempo de rampa alcéngado seréd menor
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(2,5 s neste exemplo), conforme a Figura 3.15 (MANNESMANN

REXROTH GMBH, 1987 e TONYAN, 1985).

Sinal de
Saida A

100%

Ajuste de

Rampa Minimo\

\\\sf T
503 Ajuste de

Rampa Maximo

>
2,5 5 Tempo (s)

Figura 3.15 - Dependéncia do tempo de rampa com o sinal de

entrada (TONYAN, 1985).
3.9 - Limites de utilizacgédo

A operagéao de valwvulas proporcionais hidraulicas
direcionais sem compensadores de pressdo a uma pressdao de
suprimento grande e cargas pequenas torna as valvulas sujeitas
a uma diferenca de préssao aplicada muito grande, surgindb uma
vazdo muito elevada pela valvula.

Nestas situacgdes as forcas no carretel causadas pela vazéo
do fluido superam as forcas de posicionamento, tornando a
valvula incontrolavel (ROBERT BOSCH GMBH, 1989 e 1992).

Os valores permissiveis para a vazdo (Q) e a queda de

pressdo na valvula (Ap) podem ser obtidos através de diagramas

denominados limites de utilizagdo da valwvula (Figura 3.16).

e
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AP

APmax

de

Controla-
bilidade

Figura 3.16 - Limites de utilizagdo de valvulas proporcionais

(ROBERT BOSCH GMBH, 1989 e 1992).
3.10 - Conclusdes

\A histerese, zona morta, Saturagéo e ganho de vazéao
ndo-linear sao ndo-linearidades tipicas de valvulas
proporcionais hidrdulicas. O seu conhecimento permite que
modelos destas valvulas sejam aprimorados e representem
adequadamente o comportamento da valvula.

No modelo proposto no Capitulo 7 deste trabalho séé
considerados o ganho de vazdo n&do-linear, a zona mé‘fta e a
saturagcdo como nao-linearidades. O contrdle da posicgéo éﬁimalha

fechada do carretel da valvula reduz muito a histerese, a ponto

dela ser desconsiderada nesta modelagem.
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4 - COMPARAGAO ENTRE SERVOVALVULAS E VALVULAS PROPORCIONAIS

4.1 - Introducgao

As aplicacdes de sistemas hidrédulicos em malha fechada
para o controle de ©posigdo, velocidade ou pressao séo
tradicionalmente realizadgs com servovalwvulas (BANGERT, 1992).
Porém, o desenvolvimento tecnoldégico atual possibilita o
emprego de valvulas proporcionais nestas situagdes. 0
projetista deve selecionar a valvula que melhor atenda suas
necessidades através da comparagdo de parametros como: custo,
sensibilidade & contaminacdo, diferenga de pressdo aplicada a
valvula, vazamentos internos e caracteristicas de desempenho,

tais como zona morta e histerese.

4.2 - Terminologia e definigdes

A denominacdo valvula proporcional adquiriu um sentido
ambiguo desde que, devido ao seu alto desempenho, suas
caracteristicas comportamentais aproximaram-se das apresentadas
por servovalvulas (DE CLERQ, 1993).

DE CLERQ (1993) define wvalvulas proporcionais §Omo
"valvulas que produzem uma saida proporcional a sua entrada e
que pode ser ajustada remotamente a partir de comandos

elétricos".
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Para. distinguir entre servovalvulas e vélvulas
proporcionais, DE CLERQ (1993) assume dque as ultimas sé&o
acionadas através de um solendide proporcional, enquanto que as
primeiras s&o acionadas através de um motor forgca ou um motor
torque.

Com o crescente desenvolvimento tecnoldgico, as valvulas
proporcionais foram sendo aperfeicgoadas, originando as chamadas
valvulas reguladoras (ou valvulas proporcionais de segunda
geracao) (DE NEGRI et al., 1991 e PIETOLA e VILENIUS, 198¢6).
Tais wvalvulas mantém o acionamento.direto do carretel pelo
solendéide (Figura 4.1), mas conseguem alto desempenho possuindo
usualmente sobreposicdo nula do carretel, realimentagcdo da
posigdo do carretel e menor sensibilidade a contaminantes
quando comparadas as servovalvulas.

BANGERT (1992) define as valvulas proporcionais de segunda
geragdo como servovalvulas solendéide (servo solenoid valves).
Por sua vez, SHIMOO (1992) define tais valwvulas como
servovalvulas diretamente operadas com realimentagdo da posigéo
do carretel (direct operated servo valves with spdol position
feedback control). ROBERT BOSCH GMBH (1989) as define como
valvulas proporcionais para aplicagdo em malha fechada (closed
loop control valves).

Neste trabalho serad usada a definigdo proposta bor DE
CLERQ (1993) para distinguir entre servovalvulas e valvulas

proporcionais.
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PROPORCIONAL

7 i e

rooT Tttt o 7
CORRENTE | |
1 - 1
[ | TENSAO DE
] I {
i E;EEE}\ \“773 ENTRADA
3 ]
| AMPLIFICADOR i

Figura 4.1 - Valvula proporcional de segunda geracgao e

sobreposi¢do nula do carretel (BANGERT, 1992 e SHIMOO, 1992).
4.3 - Funcioqamento de servovalvulas

Tipicamente as servovalvulas sdo compostas por um
primeiro estédgio (tipo bocal-palheta ou bico-injetor, Figura
4.2) que aciona um segundo estdgio (carretel principal) através
de uma pressdo diferencial (Figura 4.3). O primeiro estéagio é
acionado por um motor torque. A posigdo do carretél é
realimentada‘ para se obter proporcionalidade entre o sinal de

entrada e o deslocamento do carretel (BANGERT, 1992).

‘A realimentacdo pode ser meclnica, hidraulica ou elétrica
(MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987).
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Figura 4.2 - Primeiro estéagio tipico de servovalvulas: a)
bocal-palheta ou b)bico-injetor

(MERRIT, 1967).
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Figura 4.3 - Servovalvula de dois estdgios tipica (CARD e
PARKER, 1984).
como elementos

Esta forma construtiva permite que as servovalvulas operem
de alta dinadmica, mas com
limitagdes (BANGERT, 1992):

as

seguintes
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—-alta sensibilidade a contaminantes;

—-grandes vazamentos internos;

—alta histerese [sic]:

-sensibilidade a picos de contrapressdo na linha de

retorno do sistema;

-auséncia de protecdo contra falhas.
As véalvulas proporcionais também apresentam desvantagens
originadrias de sua forma construtiva:
-sobreposicgéao positiva consideravel do carretel,
necessitando de compensacdo eletrdnica para serem
usadas em sistemas com malha fechada (BEERCHECK,
1985);

-dindmica mais lenta (LAI e CHEN, 1992);

-maior presenga de ndo linearidades na valvula, como
histerese e ganho de vazdo ndo linear (LAI e CHEN,
1992).

Estas limitagdes devem ser consideradas no momento da
selegdo de uma servovalvula ou de uma valvula proporcional.
Contudo, o desempenho das védlvulas proporcionais melhorou a tal
ponto que elas podem ser usadas como uma alternativa de menor
custo e sem 0s inconvenientes apresentados pelas servéVélvulas

em determinadas aplicacdes (BANGERT, 1992).
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4.4 - Comparagdo entre os custos das valvulas

O alto custo das servovdlvulas dificulta a sua aplicacgéo
industrial (TANAKA, 1994) . As valvulas proporcionais
hidrdulicas s&o uma alternativa de menor custo em relacgdo as
servovalvulas em muitas aplicagdes (LAI e CHEN, 1992). DE NEGRI
et al. (1991) e PIETOLA e VILENIUS (1986) apresentam uma tabela
comparativa entre os custos destas valvulas (Tabela 1).

Tabela 1 - Comparagdo entre os pregos das valvulas

proporcionais e servovalvulas

Valvulas
Servovalvulas Valwvulas Proporcionais de
Proporcionais 22 geragédo
Preco (Base 2 a3 1 2
Comparativa)

Fonte: DE NEGRI et al. (1991) e PIETOLA e VILENIUS (1986).

A Figura 4.4 relaciona o custo dos diferentes tipos de
védlvulas eletro-hidraulicas ao seu desempenho (SUGITA e TANAKA, .
1994). A partir dela observa-se uma grande diferenga entre os
custos individuais de cada classe de vélvﬁlas, tornando-os um

fator importante no projeto do sistema hidraulico (SUGIfA e

TANAKA, 1994).
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Custo Valvulas
On-Off
Servovalvulas
Valvulas
Proporcionais

Valvulas On-0Off
com alta resposta

- »
Desempenho

Figura 4.4 - Relagado desempenho x custo para valvulas

eletro-hidraulicas (SUGITA e TANAKA, 1994).
4.5 - Sensibilidade a contaminantes

Os projetistas de sistemas hidréulicos tém o conhecimento
pratico de que a contaminag¢do por particulas no fluido
hidraulico causa mudancas drasticas no desempenho das valwvulas
proporcionais e nos outros tipos de wvalvulas hidraulicas. A
tolerdncia a contaminacdo é um parémetro critico‘ necessario.
para manter a seguranga na operac¢dao da vadlvula e aumentar a sua
vida util (INOUE, 1984).

As folgas e tolerdncias necessarias na fabricagédo sdo
menos rigorosas para valvulas proporcionais (HENKE, 1981).
Devido & maior folga diametral entre o carretel e a camisa,

muitos projetistas assumem que as vAalvulas proporcionais séo
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muito mais tolerantes a contaminacgéo em relacéao as
servovalvulas (JACOBS, 1991 e PIETOLA e VILENIUS, 1986).
Esta afirmativa é valida, mas n3o se deve descuidar no

controle da contaminacgéo em sistemas com valvulas

proporcionais. Geralmente filtros de pressdo de 10 a 20 um

absolutos s&o suficientes para tais valvulas. Para

servovalvulas recomenda-se filtros de 3 um absolutos e até
mesmo menores (HENKE, 1981). A utilizagd8o de bocal-palheta ou
bico injetor em servovalvulas torna-as menos tolerantes a
contaminagdo (BANGERT, 1992), dificultando a sua aplicacgéo
industrial (TANAKA, 1994). A filtragem necessaria para o
funcionamento correto da valvula deve ser obtida através de
informacdes fornecidas pelo fabricante.

O descuido com a contaminagdo causa aderéncia excessiva do
carretel & camisa, sendo a maior causa de possiveis falhas.
Quando o carretel adere a camisa, as bobinas do solendide
sobreaquecem e tornam-se inope:antes (JACOBS, 1991 e NOWICKI e
OLIVETO, 1994).

CAPUTO (1994) recomenda que as valvulas proporcionais
trabalhem com um nivel de contaminacdo de acordo com a classe
ISO 16/13 (ou classe 4 segundo a SAE) e as servovalvulas de
acordo com a classe ISO 14/11 (classe 2 segundo a SAE), podendo
exigir a classe ISO 13/10 (Classe 1 segundo a SAE) (MANNESMANN

REXROTH GMBH, 1987).
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4.6 - Diferenca de pressdo na valvula

A diferengca de pressdo na valvula é definida como "a
pressdo de suprimento da valvula subtraida da pressdo no
retorno da valvula e da queda de pressdo na carga”" (NIEMAS JR.,
1977a). Tipicamente a diferenga de ©pressdao em valvulas
proporcionais hidrdulicas situa-se entre 8,6 a 10,3 bar (125 a
150 psi) a vazao médxima, engquanto que ardiferenga de pressio
aplicada em servovalvulas é cerca de 70 bar (1000 psi) (AU,
1994a). Isto sugere que um sistema.com valvula proporcional
pode realizar mais trabalho em relacdo ao mesmo sistema
empregando uma servovalvula - operando & mesma pressdo de
suprimento (AU, 1994a e b).

Por outro lado, as valvulas com maior diferenca de presséo
tém uma faixa mais ampla onde a relacdo entre o sinal de
entrada e a vazdo de saida é linear, simplificando o controle

do sistema (AU, 1994a).

4.7 - Vazamentos internos

As servovalvulas, por funcionarem através de bocal-palheta
ou bico-injetor (Figura 4,2) apresentam consideraveis
vazamentos internos.

Do ponto de vista da resposta em freqiiéncia e

sensibilidade a contaminantes, s&o desejaveis vazamentos altos
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(NIEMAS JR., 1977¢). Isto permite reduzir os custos de
fabricacao das valvulas.

Contudo, vazamentos maiores tornam a vida util da valvula
menor devido ao desgaste por erosdo, reduzem o0 ganho de pressao
e aumentam o consumo de energia (NIEMAS JR., 1977b e 1977c).

A  contaminacgéo do fluido hidréaulico pode afetar
desfavoravelmente os vazamentos internos, pois eles aumentam
com o desgaste da valvula devido a erosd@o causada por niveis de
contaminagdo elevados (NIEMAS JR., 1977b).

As valvulas proporcionais possuem sobreposicgdo positiva do
carretel para minimizar os vazamentos internos, que atingem
valores muito menores que 0s apresentados por servovalwvulas
(BANGERT, 1992). Ja as valvulas proporcionais de segunda
geragdo tém um projeto diferente das valvulas proporcionais
comuns, utilizando corpo em ferro fundido com uma camisa de ago
para melhorar a resisténcia ao desgaste, onde o carretel é
ajustado a camisa para obter uma folga radial oétima e
sobreposicdao nula. Esta configuragdo reduz drasticamente os
vazamentos internos quando comparada a uma servovélvula de
tamanho equivalente (BANGERT, 1992).

Valores tipicos para 0s vazamentos internos em
servovalvulas variam de acordo com a aplicacdo e com o tamanho
da valvula. Servovalwvulas para uso industrial apresentam
valores para vazamento na faixa de 14% da vazdo nominal (NIEMAS
JR., 1977c). Em servovalvulas utilizadas na aviagao, este

indice sobe a 73% e para servovalvulas usadas em misseis, cai a
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é inferior a 1%

(NIEMAS JR.,

(ROBERT BOSCH GMBH,

1977c). Em valvulas proporcionais,

1992) .
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esta relagdo

4.8 - Valores tipicos para histerese, resposta em frequéncia e

zona morta

Na Tabela 2 visualiza-se valores tipicos para histerese,

resposta em freqgiéncia e sobreposigdo no carretel tipicos em

servovalvulas e valvulas proporcionais.

Tabela 2 - Valores tipicos de parédmetros para véalvulas

proporcionais e servovalvulas

Valvulas prop.{Valvulas prop. |Servovadlvulas {Valvulas
sem realim. da|com realim. da proporcionais
posigéo do posicgéo do de segunda
carretel carretel geracéo
Histerese (%) 3 a7’ 0,1 a1l 0,1 a 0,5 0,2 a 0,5
Freqiiéncia 10 10 a 70 100 a 200 50 a 150
limite (Hz)
Sobreposigdo
do carretel +/-5 a 20 +/-5 a 20 Zero ' Zero
(%)
Fonte: ROBERT BOSCH GMBH (1989).

A histerese de uma valvula é um parametro importante

porgque, se ela for muito alta, a valvula ndo pode ser utilizada

para o controle preciso de velocidades baixas em atuadores
(CAPUTO,

hidraulicos 1994) .
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A sobreposicdo positiva do carretel causa zona morta na
valvula, podendo trazer erros e instabilidade nos sistemas de
posicionamento® (BEERCHECK, 1985).

Define-se o termo freqiiéncia limite (Tabela 2) como a
freqliéncia em que o atraso de fase é 90° no diagrama de Bode ou

grafico da resposta em freqgiiéncia (ROBERT BOSCH GMBH, 1989).

4.9 - Conclusdes

As valvulas proporcionais hidrdulicas podem ser usadas
satisfatoriamente em servomecanismos, de acordo com as
exigéncias de projeto. Consideragdes de prego, sensibilidade a
contaminantes, manutenabilidade e simplicidade de uso
justificam a inclusdo das valvulas proporcionais como uma
possivel solugdo. A utilizacdo de modelos matematicos adequados
é de grande importéncia pois servird de apoio a quem tem de
decidir pelo emprego de uma servovalvula ou uma valvula

proporcional.

>Maiores explicacdes sobre a histerese e a zona morta séo
encontradas no Capitulo 3 deste trabalho.
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5 - MODELAGEM DE VALVULAS PROPORCIONAIS HIDRAULICAS

5.1 - Introducao

Uma forma de melhorar as caracteristicas dinédmicas e
estédticas de wuma vAalvula proporcional hidréaulica é fazé-la
operar como um sistema em malha fechada, através do controle da
posicdo do seu carretel (WARNER e KING-UNDERWOOD, 1985 e TONYAN,
1985). O comportamento dindmico ndo linear do solendéide torna o
projeto do controlador dificil, sendo que o desenvolvimento de
um modelo preciso para o0 solendide é o primeiro passo para O
projeto de controladores mais eficientes para a valvula
(VAUGHAN e GAMBLE, 1990).

Apresenta-se aqui um modelo para valvulas proporcionais
hidréuliéas proposto‘por VAUGHAN e GAMBLE (1990). A valvula é
composta por dois subsistemas, o solendéide proporcional e o
carretel, modelados separadamente.

O solendéide é modelado como uma combinagdo ndo linear de
um resistor e um indutor, cujos parédmetros de induténcia sédo
varidveis com o deslocamento e a corrente. As caracteristicaé
magnéticas do solendide sdo modeladas através de técnicas de
ajuste de curvas experimentais.

O carretel é modelado como um sistema massa, mola e
amortecedor. A inércia e efeitos amortecedores da armadura séao

incorporados ao modelo do carretel.
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5.2 - Modelo do solendide

Trabalhos anteriores sobre a modelagem de solendides para
aplica¢gdes em valvulas ou assumiram que o solendide pode ser
precisamente representado por um modelo linear de 1% ordem
(PREST e VAUGHAN, citado por VAUGHAN e GAMBLE, 1990) ou entédo
concentraram esfor¢cos na simulagcdo das 1linhas de fluxo no
nicleo do solendéide wusando o método dos elementbs finitos
(LEQUESNE e YAMADA et al., citados por VAUGHAN e GAMBLE, 1990).
A primeira abordagem ndo descreve precisamente os efeitos de
histerese e saturacgdo causados por perdas no nucleo de ferro e
a segunda, enquanto descreve precisamente as caracteristicas
magnéticas, nao estéd numa forma adequada para o desenvolvimento
do projeto do controlador (VAUGHAN e GAMBLE, 1990).

| O modelo mais simples de um solendide é um resistor em
série com um indutor linear (Figura 5.l1). As relacdes entre
tensdo e correﬁte sdo facilmente obtidas equacionando-se a

tensdo no circuito:

Vs=Vg+Vp=iR+L g (5.1)

Ndo hé& necessidade de modelar as <caracteristicas
magnéticas deste circuito desde .que o fluxo em um indutor
linear seja proporcional & corrente. Neste caso a constante de
proporcionalidade pode ser incorporada na relagéo

corrente/forga.
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Figura 5.1 - Modelo linear do solendéide (VAUGHAN e GAMBLE,

1990) .

Porém, na realidade a induténcia do solendéide nao é
linear pois as perdas no nucleo de ferro produzem saturacgédo
magnética e efeitos de histerese. Em CHUA e STROMSMOE (1970) é
apresentado um modelo para a histerese que consiste de um
resistor em série com um indutor ndo linear onde a corrente é

descrita por

i=ir +ig =) +g(vy) (5.2)

onde
i, € a corrente de reposigao;

i, € a corrente de dissipacgéo;

Aé o fluxo concatenado;
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fA) e g(VL) sdo funcdes estritamente monotdnicas®.
A corrente ir representa uma medida da energia armazenada

no circuito magnético e id representa uma medida da energia
perdida por histerese. As funcdes fA) e g(VL) podem ser
imaginadas como termos de reposicdo e dissipagdo de energia,
que Jjuntos definem as caracteristicas magnéticas do solendide,
como apresentado na‘Figura 5.2.

As caracteristicas magnéticas sdo normalmente expressas
através de uma curva relacionando a densidade de fluxo
magnético B e a intensidade de campo magnético H, dque séo

dificeis de medir na pratica . Para uma bobina simples, tem-se

HzNTi (5.3)
. ,
B=27 (5.4)

onde
N é o numero de voltas na bobina do solenédide;
i é& a corrente;

1l é comprimento do circuito magnético;

>
o

o fluxo concatenado;

A é a adrea do circuito magnético.

®Uma funcdo monotdénica é aquela que o resultado sempre
aumenta ou decai, mas ndo oscila em valor relativo. Cada membro
de uma sequéncia monotdnica crescente é maior que ou igual ao
membro anterior. Se for uma sequéncia monotdnica decrescente,
cada membro €& menor ou igual ao membro anterior.
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Para um solendéide, N, 1 e A sdo constantes, mas dificeis

de medir. Por isso a curva de A em relagcdo a i é uma versdo em

outra escala da curva de magnetizagdo relacionando B e H onde,

ao contrario destes, i e A podem ser facilmente obtidos. A

primeira através de medigdo direta e a segunda através da Lei

de Faraday, onde ®é o fluxo magnético:

_nd@ _dr
VL=Ng = (5.5)

= f(A, XD

Curvo de Magnetizagto

Figura 5.2 - Curva de magnetizacdo do solendide (VAUGHAN e

GAMBLE, 1990).

A Equacdo 5.2 somente aplica-se quando o solendide esta
sujeito a entradas de tensdo continuas. Quando uma entrada de
tensio descontinua é aplicada, a equagdo 5.2 permite que a

funcdo de dissipagdo cresg¢a instantaneamente, fato dque néo
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acontece na pratica (VAUGHAN e GAMBLE, 1990). CHUA e BASS
(1972) apresentam uma versdo generalizada da Equacgdo 5.2,
vadlida para todas entradas e que também pode ser usada para
modelar efeitos de histerese ndo elétricos. Obtém-se uma versio

simplificada desta equagdo incluindo-se uma constante de tempo

T na funcdo de dissipacéo:
. di
1d=g(VL) —‘t.d_td (5.6)

A Equacéo 5.6 somente descreve aé caracteristicas
elétricas sendo, entdo, necessaria a inclusdo de uma relacgédo
entre fluxo e forga ao modelo. A forga gerada por um solendide
ideal é proporcional ao quadrado da densidade de fluxo ( HAWES
citado por VAUGHAN e GAMBLE, 1990), mas devido a efeitos de
borda, esta lei ndo é valida para valores baixos de fluxo.
Novamente as medidas da densidade de fluxo-s&o dificeis entéo,
da Equagédo 5.4, a relacgédo forga/fluxo foi modelada em termos do
fluxo concatenado, obtendo-se a Equacdo 5.7, onde h(?»z) é o

ganho ndo linear da relagdo fluxo/forga.

F=h(x2) (5.7)

O modelo completo do solendide estad apresentado na forma
de diagrama de blocos na Figura 5.3. O deslocamento da
armadura, X, foi introduzido nas relacgdes de forga/fluxo e na
fungcdo de reposigd@o pois ele modifica a lacuna de ar entre as

pecas do pdlo alterando, consequentemente, as caracteristicas
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do circuito magnético. Em um modelo linear, os efeitos da
mudanca na lacuna de ar poderiam ser considerados pela incluséio

da taxa de variagdo na indutéancia na Equacgdo 5.1:

_: di  dL
Vs—l.R+L.dt+ dt (5.8)
F=h(X¥x)
Vs WY \VA _1_ A F
¢ S W
ir=fFON, %) X
idI:9<VL> "
V ol 1 i+

) (1+s.7)

Ve i

Figura 5.3 - Modelo ndo linear do solendéide (VAUGHAN e GAMRBLE,

1990).

No modelo ndo linear descrito pela Equagdo 5.2, L estéa
implicitamente contido dentro das funcbes de dissipagdo e de
reposigdo, o que pode ser visto comparando-se as Figuras 5.3 e
5.1. Entdo, as fungdes de reposigdo, dissipagd@o e a relagéao
fluxo/forgca sdo dependentes do deslocamento do carretel.

A identificagdo dos coeficientes das Equagdes 5.6 e 5.7
baseia-se em técnicas de ajuste de curvas empiricas devido aos

complexos efeitos do material e da construgdo fisica sobre as
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caracteristicas magnéticas. As caracteristicas magnéticas
transientes do solendide podem ser obtidas a partir da anélise
de resultados experimentais ou a partir de curvas resultantes
de simulagdo pelo métﬁdo dos elementos finitos (YAMADA et al.,
citados por VAUGHAN e GAMBLE, 1990).

As fungbes nas Equagdes 5.2, 5.6 e 5.7 sd@o identificadas
apbés fixar a armadura em uma posicdo e aplicar um degrau de
tensdo na bobina do solendéide, obtendo-se curvas de tenséo
(componente indutiva), corrente e forcga.

VAUGHAN e GAMBLE (1990) encontraram as seguintes fungdes

para o céalculo dos coeficientes das Equa¢des 5.6 e 5.7
ir=f3.A3 +£;.2 (5.9)

onde f; e f3 s&o coeficientes que dependem do deslocamento,

obtidos por

f1=f11.X+f10 ' (5.10)

f3 =f33.X3+f32.X2+f31.X+f30 . (5.11)

Os coeficientes das Equagdes 5.10 e 5.11 foram obtidos‘a

partir de curvas de f} e f3 em relagdo ao deslocamento Xx.
A Equagdo 5.9 foi obtida da curva de magnetizagéo,

representando o centro do ciclo de histerese (Figura 5.2).

Através da funcado de reposicéao, id é calculada por meio de

dados experimentais, utilizando-se a Equagdo 5.2. A fungao

g(VL) é calculada por
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g(VL)zg“.lVngl?—.sgn(VL) para |Vp|=2,0v (5.12)

g(VL) =g21.|Vng22.sgn(VL) para |Vy|>2,0V (5.13)

A constante de tempo da fungdo de dissipacdo foi ajustada
para dar uma boa concordéncia com os resultados experimentais
obtidos por VAUGHAN e GAMBLE (1990).

A relacdo entre fluxo e forga foi obtida pela equagédo da

forma:

F=hy A0 +hy A% +hy.A2 (5.14)

Os coeficientes da Equacdo 5.14 sdo obtidos através de

h1=h12.X2+h11.X+h10 (5.15)
h2=h23X3+h22X2+h21 +h20 (5.16)
h3 =h33.X3+h32.X2+h31.X+h30 (5.17)

As curvas experimentais e os parametros utilizados nas
equagdes obtidas experimentalmente estdo descritas em VAUGHAN e

GAMBLE (1990).

5.3 - Modelo do carretel

O conjunto carretel/armadura foi modelado como um sistema

massa-mola-amortecedor com parametros concentrados.



60

d2x . dx (dx
F=M—=+v-="—+c. == .
a2 Vg Tesen dt +kx+p (5.18)
onde
F é a forca do solendide;
M & a massa do carretel e da armadura;

0 deslocamento do conjunto armadura/carretel;

x
[0}

o coeficiente de atrito viscoso;
é o termo de atrito de Coulumb;

<
[N

k & a rigidez resultante das molas do carretel e da
armadura;
e

p &€ a pré-carga das molas do carretel e da armadura.

O sistema é representado pelo diagrama de blocos na Figura

ST, +
V o—{v -

F
- M c.sgnGx)
rrrr 8 O~ =
K
o> Diagrama Esquemdtico k> Diagrama de Blocos

Figura 5.4 - Modelo do carretel (VAUGHAN e GAMBLE, 1990).
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5.4 - Correntes de Eddy

Nesta modelagem possiveis perdas por correntes de Eddy néo
foram consideradas. Tomando-se como exemplo um solendide
acionado por uma fonte de 24 V, e com armadura e nucleo néo
laminados, as Correntes de Eddy podem ocasionar perdas
significativas (VAUGHAN e GAMBLE, 1990). Entdo um modelo
simples das Correntes de Eddy pode ser incluido ao aqui -
apresentado (PREST e VAUGHAN, citados por VAUGHAN e GAMBLE,
1990). .

Tdo logo inicia o movimento da armadura do solendide sé&o
induzidas Correntes de Eddy que diminuem a forg¢a magnética
desenvolvida. Quanto mais rapido a armadura se move, mais
fortes sdo estas correntes, limitando a aceleracgdo do
solenbdide, ocasionando atrasos no movimento do carretel e
diminuindo o desempenho dindmico da valwvula (MATTEN, 1993).

Apbés a aplicagdo de uma corrente no solendéide, o movimento
é determinado pelo aumento da forca magnética, até ela superar
as forcas mecanicas (forgcas de inércia, da mola e de atrito).
Contudo, o crescimento da forga ndo acontece simultaneamente
com o aumento da corrente. Este atraso é causado principalmente
pelas Correntes de Eddy e é maior se o solenéide ndo esta

previamente magnetizado (MATTEN, 1993).
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5.5 - Conclusodes

Segundo VAUGHAN e GAMBLE (1990), este modelo representa
precisamente o deslocamento de um solendéide proporcional a uma
entrada em tensdo. Embora a modelagem tenha sido realizada
através de métodos empiricos, consegue-se representar
precisamente a dinémica do solendide. Isto é importante porque
o solendide é um fator de limitagdo para aumentar-se a resposta-
dindmica das valvulas proporcionais (MATTEN, 1993).

As aplicagdes deste modelo concentram-se basicamente para
o projeto e aperfeigoamento de valvulas, bem como ©
desenvolvimento de seus controladores.

A vantagem deste modelo é que as relagdes ndo lineares
entre a forgca e a corrente estdao precisamente representadas e
por isso permite uma avaliacdo muito melhor da aplicagdo de
novos métodos- de controle a vdlvula. Se as ndo linearidades né&o
forem consideradas no modelo, a simulagcdo sempre levard a
resultados falsos (MATTEN, 1993).

Uma desvantagem deste modelo é a necessidade de resultados
experimentais para a obtencdo de seus parémetros' ou entéo
identificd-los através de simulacgdo pelo método dos elementos

finitos.
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6 - MODELOS LINEARES DE SERVOMECANISMOS HIDRAULICOS

6.1 - Introducao

As vantagens da andlise linear de sistemas, combinadas com
programas computacionais adequados, séo o pegqueno tempo
necessario para a andlise e a flexibilidade para estudar o
sistema no dominio do tempo ou no dominio da fregiiéncia,
permitindo projetar rapidamente o controlador (ANDERSON, 1988).
O modelo linear de um sistema é uma ferramenta muito poderosa
para verificagdo de seu desempenho durante o projeto (VIRTANEN,
1993).

Neste capitulo descreve-se sucintamente o0s principais
modelos lineares para servomecanismos hidraulicos e estuda-se o
erro em regime permanente em um servoposicionador causado por

forcas de perturbacdo na carga.

6.2 - Necessidade de modelos de sistemas hidréaulicos

A crescente complexidade e a otimizagdo do controle torna
necessaria a simulagdo de sistemas hidréulicos. O desempenho do
sistema poderd ser . estudado adequadamente com os modelds
matemdticos do comportamento dindmico dos acionamentos de
servosistemas hidrdulicos e o uso de programas de simulagdo. A

simulagéao é uma . ferramenta importante no projeto e
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desenvolvimento de sistemas hidréaulicos (FRANKENFIELD e
STAVROU, 1993).

Os modelos matemdticos dgque representam satisfatoriamente
as caracteristicas dinamicas das valvulas ©proporcionais
hidrdulicas e das servovalvulas sdo de extrema importancia pois
servem de apoio a quem tem de decidir pelo emprego de uma
servovalvula ou se o uso de uma valvula proporcional atenderéd
as necessidades do projeto. A escolha da valvula de controle
correta ndo é somente questdo de resposta em freqiiéncia ou
prego. O projetista deve fazer uma selegdo étima através do uso

de modelos matemdticos adequados (PIETOLA e VILENIUS, 1986).

6.3 - Modelo linear de 3* ordem

A Figura 6.1 apresenta o servomecanismo eletro-hidraulico
responsavel pelo posicionamento da massa M a uma disténcia
correspondente ao valor do sinal de comando. Este, subtraido do
sinal de realimentagdo (posig8o atual da massa M) passa pelo
controlador e comanda a servovdlvula eletro-hidraulica.

A véalvula (Figura 6.l1) recebe fluido hidraulico a pressao
de suprimento e direciona-o ao atuador hidraulico com vazéo
proporcional & corrente na sua bobina. A vazdo no atuador
desloca a massa M. A posicdo atual da massa M é medida pelo
transdutor de posicdo, gerando o sinal de realimentagdo. A
aproximacdo da massa de sua posicdo desejada torna o sinal de

- realimentacgdo cada vez maior, produzindo um sinal de erro cada
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vez menor e fechando progressivamente a servovalvula. Quando a
massa M atingir a posicdo desejada, o sinal de erro é nulo e a
tens&o sobre a servovalvula também serd nula. A valvula
fecha-se e mantém a massa M nesta posigdo até que o sinal de

comando varie.

CONTROLADOR
gg“AL SINAL r\\\\\
e :qu\DE 0
ERRD
COMANDO ({ ‘ SERVO VALVULA
. ;EESSAD L_ RETORND
SUPRIMENTO

ATUADOR

- +
SINAL DE REALIMENTACAQO
(TRANSDUTOR DE POSICAD

Figura 6.1 - Servomecanismo eletro-hidraulico (NIEMAS JR.,

1977a).

BOLLMANN (1985) apresenta um modelo matemdtico linear para
este sistema, que permite o projeto réapido do controlador do

servomecanismo através de técnicas da teoria cléssica de

controle.
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As equagdes dos componentes do sistema s&o (BOLLMANN,
1985):
a) equagédo da servovalvula e cilindro hidréulico

A relagcdo entre o valor do deslocamento do carretel da

servovalvula e o deslocamento da massa & (STRINGER, 1276)

Xa _ (6.1)

onde
K, &€ o ganho de vazdo da servovalvula devido ao
deslocamento do seu carretel;
A, é a &rea da coroa do pistdo (4rea do pistdo menos a
drea da sua haste);
~X, & o deslocamento do cilindro e da massa M;

X, € o deslocamento do carretel da servovalvula;

s é o operador de Laplace;

®, € a freqiéncia natural do sistema hidraulico;

£ é o indice de amortecimento do sistema.

A freqiiéncia natural do cilindro hidraulico de haste dupla

é calculada por

_ f4.Be.A12, 1
mh— '—Vt—'ﬁ (6.2)
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onde
B. € o inverso da compressibilidade do fluido hidréaulico
(médulo de elasticidade volumétrica);

A, é a area da coroa do pistédo;

V. & o volume total do éleo sob pressdo em ambos os lados
(volume do cilindro somado ao volume das canalizagdes ligando-o
a servovalvula;

e

M é a massa movimentada pelo cilindro.
b) comando da servovalvula eletro-hidréulica

O deslocamento do carretel principal da servovalvula (x,)é

proporcional a corrente I, através da bobina:

xv=KpIj (6.3)

A corrente I, €& obtida a partir da tensdo e, sobre a

resisténcia R, da bobina:

Sa | (6.4)

xv=BI 6.5
v—REa (6.5)

c) transdutor de posicdo
(6.6)

eo=K4xa
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onde K, € o ganho do transdutor de deslocamento [ V/m ] e e, &
a tensdo correspondente a posigdo x,.
d) somador e contfolador proporcional

Segundo VIRTANEN (1993), atualmente o controlador do tipo

proporcional é ainda o mais usado. A funcdo de transferéncia’,

juntamente com o somador é
ea=Ka.(ei—eo) 4 (6.7)
onde K, é o ganho proporcional e e; é o sinal de comando.

O diagrama de blocos do sistema (Figura 6.2) é obtido a

partir das equacdes acima descritas.

N\ : Kq
e, + €0 KI Xy Ap Xo
~ '_a< ) = KQ R 8
- 2 s.( = 28 s 4 )
. = + =
eo , wh h
Ka

Figura 6.2 - Diagrama de blocos (BOLLMANN, 1985).

Fechando-se a malha de controle, a funcgdo de transferéncia

relacionando x, a e; é

"Para outro tipo de controlador, substitui-se K, pela
func¢do de transferéncia do novo controlador.
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Keq
A
%%= P (6.8)
2 2 K

S . €q

S| +gos+l|+——

((0121 “h J Ap

Ka
onde Keq = R;'Kd‘KI‘Kq
Aplicando-se o critério de Routh-Hurwitz (FRANKLIN et al.,
1986) obtém-se uma relacdo entre os principais parametros do

servomecanismo, que fornece a condigdo necessidria para sua

estabilidade:

6.4 - Modelo linear de 5% ordem

Quando a freqliéncia natural da servovalvula é bem maior
que a freqiiéncia natural hidréaulica (ov23.04 ), pode-se

desprezar a dinadmica da servovalvula (subsistema com dinémica
mais rapida) sendo, entdo, o modelo do sistema é reduzido a 32
ordem (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987), como o modelo descrito
na Segao 6.3 (BOLLMANN, 1985).

Quando a freqiiéncia natural da servovadlvula é menor que o
triplo da fregiiéncia natural hidraulica, é necessario
considerar a dinédmica da servovalvula. Usualmente as valvulas
direcionais hidraulicas s&o representadas como sistemas de 2%
ordem (MATTEN, 1993 e NIEMAS JR., 1977b), surgindo entédo um

modelo de 5% ordem (MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987). Geralmente
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0 desempenho dinadmico de servovalvulas é expresso através de
curvas de resposta em freqiiéncia (NIEMAS JR., 1977a). Delas
obtém-se facilmente a funcdo de transferéncia da servovéalvula
para ser usada na andlise do sistema completo (VILENIUS e
VIVALDO, 1976).

STRINGER (1976) descreve como obter a fregiiéncia natural
®, ¢ 0 indice de amortecimento {, das servovalvulas a partir do

diagrama de resposta em freqgiiéncia. A freqiéncia natural é a

freqgiiéncia em que o atraso de fase é -90°. Igualando-se a razéo

de amplitudes na freqliéncia natural a 2}; , obtém-se o indice
v

de amortecimento da valwvula.

O diagrama de blocos considerando a dinédmica da valvula é

apresentado na Figura 6.3.

€, Xy Q 1
& X K K1 Kq A e
IR 2 2
- Ro _S_a_+§&-s+1 s.(%+ﬁ.s +1)
& wy Wy W, Y
Ky

Figura 6.3 - Diagrama de blocos do modelo de 5* ordem

(MANNESMANN REXROTH GMBH, 1987).
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6.5 - Modelos descritos em termos das variaveis de estado

A descrigdo por equagdes dinédmicas (teoria moderna de
controle) baseia-se na &lgebra linear e na teoria das matrizes
(DE NEGRI, 1987), sendo aplicéavel para sistemas de multiplas
entradas e multiplas saidas que podem ser lineares ou néo
lineares, invariantes ou variantes no tempo (OGATA, 1982). A
teoria modefna de controle emprega a descrigdo das equacdes do
sistema em termos de n equagdes diferenciais de primeira ordem,
que podem ser combinadas em uma equagao diferencial
vetorial-matricial de primeifa ordem (FRANKLIN et al., 1986 e
OGATA, 1982).

A teoria moderna de <controle ¢é essencialmente uma
abordagem no dominio de tempo, enquanto que na teoria cléssica
de controle a abordagem é realizada no dominio da fregiiéncia
complexa (OGATA, 1982). A descrigdo por equagdes dinamicas
apresenta as seguintes vantagens (ANDERSON, 1988, DE NEGRI,
1987, FRANKLIN et al., 1986 e OGATA, 1982):

- Permite o acesso a um grande nuUmero de vériéveis no
dominio tempo, além da variavel de saida, permitindo a
visualizacgdo de possiveis oscilagdes ou instabilidades internas
ocultadas pela descrigdo pelos métodos de controle cléassico;

- Pode-se realizar andlises mais precisas com maior numero
de varidveis que na teoria cléssica;

- Apresenta facilidades quanto a simulagdo computacional;

- Permite a inclusdo de condicgdes iniciais de projeto:;
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- O método do espago dos estados permite também a anédlise
de sistemas digitais e sistemas compostos por partes analdgicas
e digitais. O controlador por espagco dos estados é muito
adequado e facil para implementar em microprocessadores

(VIRTANEN, 1993).

6.6 - Modelo utilizando realimentagdo de estados

VIRTANEN (1993) apresenta um modelo linear para
servomecanismos hidraulicos semelhante ao proposto por BOLLMANN
(1985). A diferenca situa-se na realizagdo do controle através
de um microprocessador, permitindo a aplicagdo de técnicas de
controle mais sofisticadas, como o controle por espago dos
estados (VIRTANEN, 1993).

Na Figura 6.4 apresenta-se o diagrama de blocos deste
sistema. A posicd@o do atuador é realimentada, juntamente com
sua velocidade e aceleragédo.

A equacdo caracteristica do sistema é

$3 + 2Loq +KA.Kq.c_ol21).s2 + ((:)}21 +Kv.Kq.coﬁ).s +Kp.Kq.mﬁ =0 (6.10)

onde

s é o operador de Laplace;
€ é o indice de amortecimento hidréulico;
®, é a freqiiéncia natural hidraulica;

Rg'é o ganho de aceleragédo;

K, € o ganho da servovalvula;
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K, é o ganho de velocidade;

K, é o ganho de posigéo.

e, + + + X Kq Xq
—{ = Ko} 2
S0 P A A S(% + 2 s + 1 )
Wh Wp,
€
KA.SE
Ky'S

Figura 6.4 - Diagrama de blocos (VIRTANEN, 1993).

Da equacdo caracteristica VIRTANEN (1993) conclui que a
realimentacdo da aceleragdo afeta o amortecimento e a
realimentacdo da velocidade afeta a rapidez do sistema.

VIRTATEN (1993) descreve dois métodos para obtengdo dos
sinais de realimentacdo de velocidade e aceleracgao: a

construcdo de um observador ou a diferenciag¢do direta.
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6.7 - Servomecanismo eletro-hidraulico descrito por equacgdes

diné&micas

O modelo 1linear descrito por equagdes dinamicas aqui
apresentado foi proposto por DE NEGRI (1988), aplicando-o a um
sistema composto por servovalvula, cilindro e malha de controle

de posicdo (Figura 6.5).

Xa
—=
F'
| .
| K
MAav | R & -
ST 77777
@ O Pz P - P
Ky
- Ko
+Ty
KL
Ly

Figura 6.5 - Servomecanismo eletro-hidrédulico.

A equagdo da dinédmica da servovalvula descrita por um
modelo de 22 ordem (DE NEGRI, 1988, MATTEN, 1993 e VILENIUS e

VIVALDO, 1976) é

2 .
(s—2+%§l.s+lJ.Xv=Kv.Im ' (6.11)
Dy v
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onde
s éo operador_de Laplace;
o, é a fregliéncia natural da servovalvula;
€, € o indice de amortecimento da servovalvula;
X, € o deslocamento do carretel da servovalvula;
K, € o ganho da servovalvula;

e
I é a corrente aplicada.

m

Desprezando-se o atraso da corrente em relacdo a tensédo

(efeito indutivo da bobina), tem-se para equagdo da tenséo

(6.12)

onde R, & a resisténcia elétrica de cada bobina e V, é a tensé&o

aplicada em cada bobina.

Pl

A equacgdo da vazdo da servovalvula é

Qc =Kgq.xv — K¢o.Pc (6.13)
onde

Q. € a vazdo de controle;

K, € o ganho de vazéao;

K., € o coeficiente vazdo-presséo;
e

P, € a pressdo na carga.

A equacdo da continuidade aplicada a cilindros hidréaulicos

nao diferenciais (DE NEGRI, 1987) é



76

Qc—-‘%%;.% + (Cin + %—e).Pc + Ap.de:l (6.14)
onde

V., € o volume total de éleo sob pressdo em ambos os lados;

B. € o médulo de elasticidade volumétrica;

C,, € o coeficiente de vazamentos internos;

C. € o coeficente de vazamentos externos para a camara;

A, &€ a area do pistao;
e

X, € o deslocamento do pistéo.

DE NEGRI (1988) despreza os vazamentos no cilindro.

A equacdo do movimento para o cilindro hidréulico e a
carga é

2xa dxa

Ap.Pc = M W2 + Bc.-at— + Kmxa + F (6.15)
onde

M, é a2 massa total;

B, € o coeficiente de atrito viscoso;

K, € o coeficiente de mola;
e

F & uma forca atuando sobre a carga.
DE NEGRI (1988) n&o considera K, e F no seu modelo. O

valor de M, é obtido por (STRINGER, 1976)

Mt=Ma+Mc+Mf (6.16)
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onde
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é a massa total das partes méveis do atuador;

é a massa da carga;

M, é a massa efetiva do fluido hidraulico.

P

A massa efetiva do fluido hidréaulico é determinada por

M M
Mp=—L A% +—2 A%+ Mg, (6.17)

2 2
Aj A

M, e M, sdo as massas de fluido hidraulico nas tubulagdes

de presséo;

A, e A, sd0 as areas nas tubulag¢les de presséo;

M,., é a massa de fluido contida no cilindro.

A massa efetiva do fluido hidréulico-inclui o efeito de

sua aceleracdo e aplica-se para:

[0S

- tubulacdes longas;
- tubulagdes com area da secdo transversal pequena;

- modelagem interna de valvulas de dois estagios;

- massa de carga pequena.

A equacdo do somador, transdutor de posig¢do e controlador

Vm=Ka.(KL.LI - Kd.Xa) (6.18)
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V, € a tensdo em cada bobina da servovalvula;
K, € o ganho do servoamplificador;

K; é o ganho do transdutor de deslocamento;

L, é a posigdo desejada.

Combinando-se as equacgdes (6.11) a (6.18) tem-se o

diagrama de blocos da Figura 6.6.

6.8 - Adequagdo do modelo a parametros disponiveis em catilogos

Normalmente a relacdo da wvazdo com o deslocamento do

carretel da servovadlvula ndo estd disponivel nos catalogos dos

seus fabricantes. A vazdo é relacionada a sua tensido de comando

pela equagido (6.19) que substitui a equacdo (6.13):

Qc=KAq.Kv.U1 -Kco.Pc (6.19)
A equacgdo da servovadlvula (6.11) torna-se:

Ue =U;. (—+-2&+1J (6.20)
cov

A fungdo de transferéncia do sinal de realimentac¢do e o

sinal de referéncia (equacdo 6.18) torna-se:

Ue=(U—Kd.Xa).Ka (6.21)
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Utilizando-se as equacdes (6.19), (6.20) e (6.21),

obtém-se o diagrama de blocos da Figura 6.7.

1
M¢s? + B.s +K,,

Keo +Cin + C—ee

QCLT
Ka

Va

Figura 6.6 - Diagrama de blocos com as equagdes (6.11) a (6.18)

(DE NEGRI, 1988).
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Figura 6.7 - Diagrama de blocos com as equagdes

(6.21).

(6.19)
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6.9 - Equag¢des Dinamicas

Para simulagdo computacional do sistema da Figura 6.7, é

necessario escolher um conjunto de variaveis de estado. Segundo

DORF (1990), ¢é pratica comum escolher varidveis que podem ser

facilmente medidas (ou o maior numero de varidveis que podem

ser medidas). Assim, as variaveis de estado escolhidas sio:

X1 =Qcx [—n;iJ
X9 = ch m_23 l
s
x3 =P¢ [Pa] v (6.22)
X4 =Xa [m]
X5 =Xa |5

Através do diagrama de blocos da Figura 6.7 e as equagdes

(6.14), (6.15), (6.19), (6.20), (6.21) e (6.22) obtém-se as

equacgdes dindmicas

X1 =Xy (6.23)

X2 = (U - KdX4)KaKquCO% et Z.CV.XZ.(\)V - Xl.CO% (6 . 24)
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. 4.
X3 =_V'Bt—e'{xl —(Kco +Ciy + %e-) X3 - Ap.x5:| (6.25)
)'(4=x5 : (6.26)

_ Ap.X3 —Bc.X5 - Km.X4 -F
XS = Mt

(6.27)

6.10 - Erro em regime permanente

Relacionando as equacgbes (6.14), (6.15) e (6.19) e fazendo

CF=Cin + % tem-se
ch= (KI.S3 + I(z.S2 + K3.S + K4) Xa + (Ks.s + KG) .F (6.28)
onde
ViM¢
K.z ; (6.29)
17 4Be.Ap
ViBe MK CgpM
KA = + + ; (6.30)
274BeAp  Ap Ap
Vt.Km BcKoo CF-BC
Kr=Ap+ + + ; (6.31)
377PT4BeAp T Ap Ap
Km.K(x,'i'CF.Km
Ky= ; (6.32)
4 Ap |
Vi
Ke = ; (6.33)
57 4Be.Ap
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(6.34)

A fungdo de transferéncia entre Q, e x,, incluindo a

perturbacédo, é:

Qcx -(K5.S+K6).F
(Kl.s3 +K,.s2 +K3.s+K4)

Xa = (6.35)

A partir da equagdo (6.35) obtém-se o diagrama de blocos

simplificado do sistema (Figura 6.8). O erro é:

Xe = XR —Xa : (6.36)

Xeo Ue 1 U, OCX Xa

Ko I Ky iz =] Kok,
Q ' d i_@.}.é%é*.lg q K1,53+K2.52+K3.S+K4

xR

Figura 6.8 - Diagrama de blocos simplificado.

A fungdo de transferéncia entre o erro e Q. é:

_ Ka.Kd.Kq.Kv.Xe

2 .26

s -GV
.__2.+TV_.+1
Oy

Qcx (6.37)

Substituindo a equacdo (6.28) em (6.37) e fazendo xg=0,

tem-se
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Xe = —X3a _ (6.38)
e
X = —(K5.S+K6).F (6.39)
2~ KaKyKqKv 3 5 :
—2—2—Q——+(K1.S +Kj.s +K3.S+K4)
if+?§!+l

Aplicando o Teorema do Valor Final (KREIDER et al., 1972)

a equacgdo (6.39), tem-se:

Xeq = lim S[—(K5.S + K6)F] (6.40)

s—0 Ka K KqKv

——gq— + (KI.S3 +K2.82 +K3.S +K4)
2 2.§v.s
m‘z, v

+1

Quando F é um degrau de valor F,, tem-se:

F
FGs) =~ (6.41)

Substituindo (6.41) em (6.40) e calculando o limite,

obtém-se:

e = -K¢.F1
€0 = KaKgKqK,+Ky

(6.42)

Para a andlise do erro em regime permanente com um
controlador diferente do apresentado acima, deve-se substituir
K, pela funcdo de transferéncia do novo controlador na equagao

(6.40) e calcular o valor do limite.
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6.11 - Conclusdes

A modelagem linear de um sistema é uma ferramenta muito
poderosa para o projeto do seu controlador. Os modelos lineares
para servomecanismos eletro-hidraulicos disponiveis na
literatura s&o descritos por funcdes de transferéncia ou
através de equacdes dinamicas.

A descrigdo por equagdes dindmicas permite aprimorar o
modelo linear a partir da inclusdo de n3o-linearidades, técnica

usada na modelagem proposta na secdo 7.5.
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7 - MODELOS NAO-LINEARES DE SERVOMECANISMOS HIDRAULICOS

7.1 - Introducgédo

Os servomecanismos hidrédulicos tém suas varidveis
relacionadas através de equagdes ndo-lineares, como a equacéo
da vazdo através de orificios e a zona morta na vélvﬁla. Os
procedimentos para andlise de sistemas ndo-lineares sé&o
geralmente complexos. Usualmente eles sdo analisados a partir
da linearizagdo, vélida para uma faixa de operacdo limitada,
resultando num modelo mais simples mas ainda adequado para o
projeto do controlador (FRANKLIN et al., 1986). Quando o modelo
linearizadd ndo representa adequadamente o sistema é necessério

"estudé-lo a partir de suas equacgdes ndo-lineares.

7.2 - Modelo considerando a 2zona morta e o ganho de vazéo

ndo-linear

PIETOLA e VILENIUS (1986) apresenta um modelo aplicado a
um servoposicionador hidrédulico (Figura 7.1) que utiliza
essencialmente equagdes lineares nos célculbs mateméaticos,
considerando somente a ndo-linearidade do ganho de vazdo que,
em regime permanente, é o parémetro mais importante da valvula.
O ganho de vazédo ndo linear modifica-se em fungdo da corrente

(ou tensdo) de comando da véalvula. O diagrama de blocos do
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modelo wutilizando-se um controlador proporcional (P) estéa

disposto conforme a Figura 7.2.

CARGA

Figura 7.1 - Servoposicionador eletro-hidrdulico (PIETOLA e

> VILENIUS, 1986).

O bloco I (Figura 7.2) representa o amplificador da

valvula. K, é o ganho proporcional do controlador e 1, é a
constante de tempo do amplificador, um fator muito importante
quando se trabalha c¢om valvulas proporcionais (PIETOLA e
VILENIUS, 1986).

Os blocos II e III (Figura 7.2) representam a valvula. A

constante de tempo 1, é obtida da resposta em freqgiéncia da

valvula. O bloco III apresenta a zona morta (h) e o ganho de
vazdo (KK, da valvula. O ganho de vazdo é ndo linear e é

aproximado em duas partes. A zona morta & grande em valvulas
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proporcionais, mas compensada eletronicamente. A compensacio é

tomada em consideragdo na modelagem (PIETOLA e VILENIUS, 1986).

IT1 Iv
I 11 0r  KyKq 1
U+ KQ I 1 [ —A_D XO
O T [T LT[ s a2
n wah wh

vV
(Ko

Figura 7.2 - Diagrama de blocos (PIETOLA e VILENIUS, 1986).

O bloco IV (Figura 7.2) representa o cilindro. A &area do
pistdo é representada por A, e s é a varidvel de Laplace. o, é

a freqiiéncia natural  hidréulica e € é o indice de
amortecimento.

O Dbloco V (Figura 7.2) representa o transdutor de
deslocamento, com ganho K.

A partir do diagrama de blocos (Figura 7.2) obtém-se as
equacdes diferenciais® do modelo (PIETOLA e VILENiUs, 1986),
podendo-se realizar a simulacdo computacional.

PIETOLA e VILENIUS (1988) aprimora este .modelo matematico
considerando novos fatores, como vazamentos no cilindro e a
elasticidade da estrutura mecénica (representada por K.,

Figuras 7.3 e 7.4), importante quando se trabalha com cargas

® Originalmente, elas n3o sdo apresentadas por PIETOLA e
VILENIUS (1986).
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inerciais muito grandes. Agora o diagrama de blocos do sistema
é representado em forma adedquada para a obtencdo das equacdes

de estado do sistema’ (Figura 7.3).

Xa

s.Ap

Figura 7.3 - Diagrama de blocos de um servomecanismo
eletro-hidraulico considerando-se a elasticidade da estrutura

mecénica (K.) (PIETOLA e VILENIUS, 1988).

®Elas também n3o sdo apresentadas por PIETOLA e VILENIUS
(1988) .
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Na Figura 7.3, . representa o mdbédulo de elasticidade
volumétrica do sistema; V, é o volume de éleo em cada cémara do
cilindro e tubulacdo; K, é& o ganho de vazdo-pressao na
vadlvula; C; é o coeficiente de vazamentos; M, é a massa e B, é o
coeficiente de atrito viscoso no pistdo e na carga. Os demais

termos correspondem aos listados apds a Figura 7.1.

Figura 7.4 - Servomecanismo eletro-hidraulico considerando-se o
efeito da elasticidade das estruturas mecédnicas (K;) (PIETOLA e

VILENIUS, 1988).

7.3 - Modelo considerando a saturagdo, 2zona morta, ganho de

vazdo ndo linear e pressio na carga

PIETOLA e VILENIUS (1989 e 1991) apresenta um modelo

matemdtico para servomecanismos eletro-hidraulicos considerando
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a elasticidade das estruturas do sistema e as ndo-linearidades
causadas pela 2zona morta (h) e a saturagdo na valvula. A
ndo-linearidade causada pela pressdo na carga estd incluida na
equagcdo da vazdo da valvula, sendo extremamente importante na
modelagem de sistemas com cargas inerciais muito grandes e
flexibilidade estrutural. Neste caso, o uso de modelos lineares
traz resultados muito afastados da realidade (PIETOLA e
VILENIUS, 1989).

10

PIETOLA e VILENIUS (1989 e 1991) desenvolve este modelo

para aplicag¢do com controladores Proporcionais (P), MRC (Model

Reference Control) e P + PID/'.
O servomecanismo considerando-se a elasticidade estrutural

(Figura 7.4) e com controle proporcional é representado pelo
diagrama de blocos da Figura 7.5.

A dinémica da valvula e do amplificador é descrita a

partir de duas constantes de tempo (T, e T,).

A equacdo da vazdo na valvula é (PIETOLA e VILENIUS, 1989)
Q=KyxvyPs-Pc para xv20
(7.1)

Q=KU.xv,/Ps+Pc para xv<0

onde

1 Neste trabalho serd descrito apenas o modelo para controle
proporcional. O MRC é raramente utilizado e o P + PID/x é um
método de controle com realimentacdo de estados, que apresenta
bons resultados e empregado para reduzir oscilagdes.

1 Composto por realimentacdo de velocidade e um PID em lago
interno.
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KU é o coeficiente incluindo a geometria do orificio,
, massa especifica do fluido e o coeficiente de descarga;

P

Xv é o deslocamento do carretel da valvula;
Ps é a pressdo de suprimento;

Pc & a pressdo na carga.

A equagdo da continuidade para o cilindro hidraulico néo

diferencial & (PIETOLA e VILENIUS, 1989)

Q=Ap.Xa+CF.Pc+ Pc+ApZ (7.2)

ZB
onde

drea do pistéo;

[N

A, é a
Xa & o deslocamento do pistéo;

C é o coeficiente de vazamentos;
Vo é a metade do volume de 6leo no cilindro e nas

tubulagdes sob presséo;
Z é a deformagdo longitudinal do cilindro equivalente a
deformagédo global;

e

2

Be & o médulo de elasticidade volumétrica.

Vo é calculado por

ApH V
Vo="T+7l (7.3)

onde H &€ o curso total do cilindro e V, & o volume de 6leo
entre o cilindro e a véalvula.

A equagdo do movimento para o cilindro é

Ap.Pc=Kc.Z (7.4)
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onde K, é a constante de mola do cilindro.

=3
>

“Ju

f

M;.s + Bc

Ps-signX,.R

1+ T2s

Uy

KoKy
+ 7'1 S

+
P

Figura 7.5 - Diagrama de blocos - Modelo ndo-linear (PIETOLA e

VILENIUS, 1989 e 1991).
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A equagao da forca para o pistdo é

_ dZXa an
Ap.Pc—Mt. a2 + Be¢. it (7.5)

onde M, é a massa e B, & o coeficiente de atrito wviscoso no

pistdo e na carga.

O vetor dé estados X, o vetor de entradas U e o vetor de
parametros o estdo representados na Tabela 3.
Tabela 3 - Elementos do vetor de estados, vetor de entradas e

vetor de paréametros.

Elementos do vetor|Elementos do vetor|Elementos do vwvetor
p—
de estados de entradas de parametros
X =Xp u1=U o =B¢
X2=Xp 0.2=Mt
X3 =_Pc (X.3 =CF
X4=UV (X.4=Ap
=U _ 1
No _ Ap
2Be Ke
(16=Ps
a7=Ky
(18=‘L'2
%9=11

Fonte: (PIETOLA e VILENIUS, 1989 e 1991).

Na Tabela 4 estao apresentadas as ndo linearidades da

valvula através das variaveis auxiliares L, W, Z e V.
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Tabela 4 - Valores para as variaveis auxiliares

Intervalos Valores das variaveis
auxiliares

xy =0 .V=1

Xy <0 V=-1

X4 <-h L=1 e Z=-1

~h<x4<h L=0 e Z=1

h<xy L=1 e Z=1

X4 2 Uy max W=10

X4 SUv,min W=-10

Uv,min <x4 <Uymax - W=L.(x4—Z.h)

Fonte: (PIETOLA e VILENIUS, 1989 e 1991).

As equagdes de

VILENIUS, 1989 e 1991)

para o modelo s&o (PIETOLA e

& 2o s T

L _fRLO=[f £ 3 f4 5 | (7.6)
onde

i=|:x1 X2 X3 X4 XS _—JT (7.7)

3=LU1J (7.8)

&=[oc1 oy 03 0y G5 Og O Og Og :IT (7.9)
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f1= x
Q4 Ay
f2 = &'5.)(3 - a?.XZ
f3 = —a5a4X2 - (X.S.(Z3.X3 + (15(1.7W ,(X6‘VX3 (7 . 10)
Xs %o

f4: ag ~ dg

Kp.Ka X5
f5 = (“I_Kd-xl)' oy ~ Oy

7.4 - Modelo linearizado com parametros variaveis

Modelos 1linearizados de servomecanismos hidrédulicos com
parémetros fixos s&do validos para definir os estados do sistema
modelado em uma 2zona estreita préxima de um ponto de trabalho
(ou em uma pequena faixa de mudanca na pressdo da
carga) (VUKOBRATOVIC et al., 1987). Em muitas aplicacgdes, tais
como controle de trajetdédria em robds manipuladores, exige-se
uma grande mudanga da pressdo na carga, tornando-se necessario
a aplicagdo de modelos mais complexos com coeficientes
varidveis que dependem de variaveis de estado (VUKOBRATOVIC et
al., 1987).

O comportamento dindmico de um servomecanismo hidraulico
pode ser descrito por um modelo linear de 5* ordem no espago
dos estados (DE NEGRI, 1988 e MERRIT, 1967). Contudo, para
manipuladores industriais com velocidade na extremidade do

manipulador de até 1,0 m/s, é& suficiente representd-los por um
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modelo de terceira ordem no espag¢o dos estados (BOROVAC et al.,
citado por VUKOBRATOVIC et al., 1987).

A equagdo da vazdo da servovalvula (Q;) é

Qp =K. [Ps - -l;—I.Pc (7.11)

onde
K, € a constante da servovéalvula;
i & a corrente de entrada na servovalvula;
P, € a pressdo de suprimento;
e
P, é a pressdo na carga.
O coeficiente K, é determinado pela expresséo
KH=Cd—'W- (7.12)
JP
onde
Cy € um coeficiente adimensional;
W & o gradiente de area da abertura da servovalvula;
e

p &€ a massa especifica do éleo hidréaulico.

Linearizando a equacdo da vazdo da servovalvula em torno

de um ponto de trabalho, o modelo matemdtico é

- an ‘ Vt ch
QL--Ap.—dt + Cg.Pc +4.Be'_dt (7.13)
d2x dx
- Fp=ApPc=M;. dt2a+B°'d_ta+F (7.14)
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QL=Kq.i—Kco.Pc (7.15)
onde

Ap é a area do pistao;

Xa € o0 deslocamento do pistéo;

Cg é o coeficiente de vazamentos;

Vi & o volume total no cilindro;

Be é o coeficiente de compressibilidade;

Fp é a forga do pistéo;

M; é a massa;

Bc é o coeficiente de atrito viscoso;

F é a forga na carga;
Kq é o ganho de vazé&o;

Kco é o coeficiente de vazao-presséao.

Este modelo matematico representa o modelo linear com
paradmetros do sistema fixos independentes da dinémica do
manipulador (VUKOBRATOVIC et al., 1987).

Para a trajetéria do manipulador é necessdrio assegurar
uma ampla faixa de mudanga na pressdo, O que exige um modelo
matematico preciso. Utilizando a forma liﬂearizada da equagéo
da vazao (7.15), forma-se um conjunto de modelos lineares que
defineﬁ 0 sistema num conjunto de pontos envolvendo o espago
dos estados (VUKOBRATOVIC et al., 1987). As equacéés do modelo

tornam-se

Qr, =Kq.i-Kco.Pc (7.16)
- dxa Vi dPc |
QL—AKI. dt +CF‘PC+4-BC' it (7.17)
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) |
0%a | B 32 L F_ Ap, P (7.18)

Fp = Agq.Pc =M. .
p KIPC M¢ dt2 dt

os parametros Kq, Kco € Vi s&o calculados por

Kq=Kg. ,Ps—l—;I—.Pc _ (7.19)

_ i
- S
co = (P 11)) (7.20)
2\Ps—5
S H C
Vt =Vup + 2.AK2.Xa (7.21)
Aj+A
AK1=1_2-2 (7.22)
A, é a area do-pistao;
A, é a 4rea do pist&o sem a area da haste;
A-A
AK2=——12 2 ' (7.23)

V, € o volume inicial do cilindro.

Este modelo matematico representa o modelo com parémetros

variaveis que dependem de variaveis de estado. O coeficiente K,

depende da pressdo P, o coeficiente K, depende da pressdo P, e
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da corrente de entrada i. O volume V., depende do deslocamento

X, (VUKOBRATOVIC et al., 1987).

a

7.5 - Modelo para posicionador eletro-hidraulico com valwvula

proporcional

Nesta secdo ¢é proposto um modelo nédo linear para uma
valvula proporcional direcional hidrédulica e sua aplicacgdo a um
servoposicionador hidraulico®? (Figura 7.6). As nao
linearidades consideradas no modelo sd3o o ganho de wvazdo néo
linear, a zona morta e a saturacdo. A ndo linearidade causada
pela pressdo na carga ndo estd incluida no modelo.

O modelo visa empregar os parametros tipicos disponiveis
nos catédlogos dos fabricantes de valvulas proporcionais
hidraulicas.

Modela-se a valvula proporcional Bosch NG 6, com vazao
nominal de 35 1/min a um diferencial de ﬁresséo na valvula de 8
bar (ROBERT BOSCH GMBH, 1992). A histerese nesta valvula é de
apenas 0,3 % devido ao sistema de controle da posigdo do seu
carretel (ROBERT BOSCH GMBH, 1992) e por 1isso, nédo foi
considerada nesta modelagem. |

A dinadmica da valvula é representada por um sistema de
segunda ordem (MATTEN, 1993). O coeficiente de amortecimento e

a freqiiéncia natural da véalvula sdo obtidos através dos tempos

2 Resultados parciais desta modelagem foram publicados em
(BOLLMANN e ANDRIGHETTO, 199)5)
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de posicionamento do carretel, fornecidos em catalogos®

(ROBERT BOSCH GMBH, 1992).

XO
—
| I G
| %{ Ny
AN (P 2 e 0
Oc G =P -F
Ka
o XTI
—T_L_—
- Ko
U

Figura 7.6 - Servoposicionador hidraulico utilizando-se wvalwvula

~

proporcional.

Na valvula modelada, o tempo de posicionamento do carretel
para 100 % de mudanga no sinal de comando é 30 ms (ROBERT BOSCH
GMBH, 1992). Considerando que praticamente todos os graficos de
resposta em freqiéncia de véalvulas publicadas em catdlogos dos

fabricantes indicam a tendéncia ao amortecimento «critico,

adotou-se gv=1,0. Entdo, tem-se (DORF, 1990):

ov.t=8 | (7.24)

Substituindo t pelo tempo de assentamento do carretel para

100 $ em 7.24, obtém-se o valor de ov.

¥ se disponiveis, devem ser usados dados de graficos de
resposta em freqiiéncia.
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O ganho de vazdo e a zona morta foram modelados a partir
da curva caracteristica da véalvula (Figura 7.7) (ROBERT BOSCH
GMBH, 1992), que fol aproximada pelo conjunto de equacdes 7.25

para ser incluido no modelo.
/

50 T
~— l - & —,7
e A B A B
£ w
— P T t3 P T
(e I

N _~2 a~Jy
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:‘+.+—1
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*®

| comp. }
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f
!
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Figura 7.7 - Curva caracteristica da véalvula proporcional Bosch

NG 6 (ROBERT BOSCH GMBH, 1992).

Q=0 se |Uj|=0,5

Q=0,33.U% +083.[U;| - 0,5 se 0,5<|U;|<3,0
(7.25)

Q=4,63.|U;| - 8,88 se 3,0<|U;|<7,0

Q=5,67.|U;| - 16,19 se 7,0<|U;|<10,0
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U, representa a posigdo do carretel referida em unidades

de tensdo, pois os catédlogos de valvulas hidrdulicas usualmente

relacionam a vazdo com a tensdo de entrada. As posigdes do

carretel s&do de acesso mais dificil (BOLLMANN e ANDRIGHETTO,

1995) .A partir de uma tensdo de entrada U [V], tem-se

onde

7.25.

Ue=10 para U=10

Ue=U para -10<U<10 (7.26)

Ue=-10 para U<-10

U, relaciona-se a U, pela fungdo de transferéncia

Uy = Ue (7.27)
i_*_z;g‘_,. +1
5+ oy S
Oy

s & a variavel de Laplace;

oy é a freqgliéncia natural da valvula proporcional;

¢v € o indice de amortecimento da vélvula proporcional.

A partir de U, obtém-se o valor de Q [1l/min] das equagdes

3
O ganho total na valvula (Kq.Kv, ;n—VD € obtido por

KqKv=0 se |U;]|<0,5

(7.28)

Q.1,667.1073

O] se |Up|20,5

KqKv =
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Relacionando-se as equagdes 7.25 a 7.28, obtém-se o
diagrama de blocos da Figura 7.8.

Na aplicagdo deste modelo ndo linear a um posicionador
eletro-hidraulico buscou-se utilizar um modelo linear com a

inclusdo das n&do linearidades acima.

U 10T ' " 1 U, QT Q

se eV
_ 84-8¢VS+1 Uy
10 wv wv

Figura 7.8 - Diagrama de blocos representando a valwvula

proporcional.

O modelo 1linear wutilizado foi proposto por DE NEGRI
(1988), aplicando-o a um sistema composto por servovalvula,
cilindro e malha de controle de posicdo, sem considerar néao
linearidades.

O servomecanismo modelado (Figura 7.6) €& composto por uma
valvula proporcional direcional, sua cartela eletrdnica, um
cilindro de haste dupla com carga, um transdutor de
deslocamento e um controlador proporcional de posicdo em malha
fechada.

As equagdes da vazdo para a valvula proporcional, da
continuidade para o cilindro hidrédulico e a equacgdo do

movimento para o atuador e a carga sao:
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Q¢ =Kq.Kv.U; -~ Kco.Pc

dxa Vi dP¢

W=Ap"g * 78 & (7.29)
ApPc =Mt.dzXa +Be. 2 L Kmxa +F
P dt2 dt

Manipulando as equagdes acima e incluindo as néo
linearidades (Figura 7.8), obtém-se o diagrama de blocos da
Figura 7.9.

As variavels de estado escolhidas para o sistema da Figura
o |2

X2=ch Lr_n;J
x3=P;  [Pa] (7.30)

X4 =Xa [m]

xs=%a | 5]
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Xa

1
Mt_Se +'Bc St km

Ass

Ap

B
Vi s|pe

Kd

Figura 7.9 - Diagrama de blocos.
As equacdes dinamicas sdo:

X1 =Xg (7.31)
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%y = SATKq Kv.05 - 2.5v.0v.Xy - 02X, (7.32)
) 4.

X3 = \Ete(xl_Kco'x3_Ap'x5) (7.33)
X4 = X5 (7 . 34)

_ Ap.X3—Bc.X5—Km.X4—F

X5 M, (7.35)

O ganho K,.K, & determinado conforme exposto acima. A

variavel SAT é determinada por

SAT=-10 se (U - X4.Kd) Ka<-10
SAT=(U-x4Ky)Ka se -10<(U-x,Ky) Ka<10 (7.36)
SAT=10 se (U—x4.Kd) Ka=>10

7.6 - Atritos no movimento de translacgéao

Sempre.. que hé& movimento ou tendéncia ao movimento entre
dois elementos existem forgas de atrito, geralmente de natureza
ndo linear (KUO, 1985). Para fins praticos, as forgas de atrito
podem ser divididas em trés categorias béasicas: atrito viscoso,

atrito estatico e atrito de Coulomb.
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7.6.1 - Atrito viscoso

O atrito viscoso representa uma forga de resisténcia ao
movimento dada por uma relagdo linear entre a forga aplicada e
a velocidade (Figura 7.10a). A expressdao matematica do atrito

viscoso é

f(t)=Bc.91d(,:—) (7.37)

onde B, &€ o coeficiente de atrito viscoso.

7.6.2 - Atrito estatico

O atrito estdtico representa uma forga de resisténcia que

tende a impedir o inicio do movimento. Ela é representada pela

eXpressao
) =4Fs)y_, (7.38)

onde (Fs)Y=0 é definido como a forca de atrito estatico que

existe apenas quando o corpo estd parado, mas tem uma tendéncia
a movimentar-se (Figura 7.10b). O sinal da forgca de atrito
depende do sentido do movimento ou do sentido inicial da

velocidade (KUO, 1985).
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7.6.3 - Atrito de Coulomb

O atrito de Coulomb & uma forgca de resisténcia ao
movimento que tem uma amplitude constante em relacdo a variacdo
da velocidade, mas com sentido contradrio ao sentido da
velocidade (Figura 7.10c). A relagdo matemadtica para o atrito

de Coulomb é dada por

ft) =Fo. X (7.39)

|¥]

onde F. &€ o coeficiente de atrito de Coulomb.

£ f f
+Fg
fe
Y Y Y
-F,
-Fs <
A B’ (>

Figura 7.10 - Relagdo das forcas de atrito lineares e nao
lineares com a velocidade. (a) - Atrito viscoso; (b) - Atrito

estdtico e (¢) - Atrito de Coulomb (KUO, 1985).
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7.7 - Consideragdo do atrito estatico e de Coulomb na modelagem

de atuadores hidraulicos e carga

SHEARER (1983) apresenta a modelagem de um cilindro
hidrdulico n&o diferencial considerando a influéncia do atrito
de Coulomb.

A forcga de atrito de Coulomb é modelada como:

- Uma forga F. constante, oposta ao movimento enquanto a
massa estéd se movendo;

- Uma forga variavel, igual e oposta a soma das outras

forgcas externas (Fg,) aplicadas & massa quando o corpo esta
parado e |FSUNI|<F°;
- Uma forgca de magnitude F. oposta & Fg, quando a
velocidade da massa €& desprezivel e !FSEDAI>FCP
Aplicando-se a 2% Lei de Newton, tem-se:
d2x

m.dt—2=FSUM—Ff - (7.40)

F.n € dada por

dx
= P¢c —Be.== 7.41
Fgum = Ap-Pc —Be. g (7.41)
onde
A, é a &rea do pistéo;
P. € a pressao na carga;
e

é o coeficiente de atrito viscoso.
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F, & calculada por

Fe=Fgum se |[Fsum|<Fe e [Vol<Vgn

Fsum
Fp=Foqpor se [Fsum|>Fc e Vol <V, (7.42)

_1. Yo
Ff—Fc.m s€ IV°|>Vomin

onde V € um valor muito pequeno, na ordem de 0,001.Vmax

omin

(SHEARER, 1983).

MARCHIS e VATTA (1985) apresentam um modelo semelhante ao
proposto por SHEARER (1983), mas considerando também a parcela

do atrito estatico (Figura 7.11).

FFS ‘L*
Fey

Figura 7.11 - Atrito estédtico e de Coulomb relacionados a

velocidade (MARCHIS e VATTA, 1985 e MERRIT, 1967).

Aplicando-se a 2% Lei de Newton & Figura 7.12, tem-se

d2x dx _ -
m.-&-t—2-+Bc.dt+K.x +Ff—Ap.Pc =Fg (7.43)
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onde K é o coeficiente de mola (Figura 7.12) e Fp uma forca

externa (neste caso proveniente da pressdo do 6leo hidréaulico).
X
/] I

K

\VAVAV] Fa

B M =
C

—{F

N N\

Figura 7.12 - Massa M sob a agdo da forga F, (MARCHIS e VATTA,

1985).

A forga de atrito F; & determinada por

Fsan() s |85

Ff= dx (7.44)
Fg.sgn(K.x—Fa) se |E|<e e |Fa-Kx|>Fg

d?x _ dx _

$x-0 se |%|<s ¢ IFa-Kui<Fg (7.45)

onde

€ & um nUmero pequeno suficiente de acordo com a preciséao
computacional;

dx
sgn(%):hizjl (7.46)
sgn(K.x _ Fa) = K.X—Fa

Kx-Ya_ o (7.47)
lK.X—FaI
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ROBERT BOSCH GMBH STUTTGART (1994) apresenta um diagrama
das forcas de atrito em funcdo da pressdo e didmetros do
atuador enm cilindros tipicamente utilizados enm

servoposicionadores hidraulicos (Figura 7.13).

FIN1] 600
280 |
@
300 ’ /= 240
200 ———
= —
100
0

6 20 40 60 80 100 120 140 160
pibarl

Figura 7.13 - Forga de atrito (F) para cilindros hidrdulicos

utilizados em servomecanismos em funcdo do didmetro (mm) e da

pressdo (ROBERT BOSCH GMBH STUTTGART, 1994).

0 diagrama de blocos de um servoposicionador
eletro-hidréaulico incluindo-se o atrito de Coulomb estéa

representado na Figura 7.14.
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Figura 7.14 - Diagrama de blocos de um servoposionador
eletro-hidrédulico considerando-se o atrito estatico (Fy)

(MANNESMANN REXROTH GMBH, 1989).
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7.8 - Conclusdes

Analisando-se os modelos ndo lineares apresentados,
pode-se concluir que:

- 0 uso de modelos lineares traz resultados
consideravelmente diferentes dos obtidos na pratica (PIETOLA e
VILENIUS, 1989). O uso destes modelos com pardmetros fixos é
valido para definir estados do sistema em uma zona estreita
préxima de um ponto de trabalho (VUKOBRATOVIC et al., 1987);

- H& modelos que representam muito bem o sistema, mas
relacionam a vaz&o na valvula como fungdo do deslocamento do
carretel, o que comumente ndo estd disponivel em catdlogos;

- Ha& parametros (tais como K; no modelo proposto por
PIETOLA e VILENIUS, 1989 e 1991) que sdo de obtencdo dificil,
necessitando avaliagdo experimental e muitas vezes séo
varidveis com o deslocamento do carretel.

- Os atritos viscoso e estatico sdo dificeis de avaliar
teoricamente e normalmente ndo estdo disponiveis nos catalogos
dos fabricantes de cilindrés hidréulicos;

- Deve-se preferir o uso de modelos cujos parametros séao
facilmente obtidos de dados de catéalogos;

- Ha modelos ndo lineares apresentados na literatura dque
fornecem apenas ¢ diagrama de blocos do sistéma, sem mencionar
as equacdes diferenciais e a representacgdo das ndo linearidades
necesséarias a simulac¢do computacional (PIETOLA e VILENIUS, 1986

e 1988).
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8 - BANCADA EXPERIMENTAL E OBTENCAO DOS PARAMETROS DO SISTEMA

8.1 - Bancada experimental

A Dbancada experimental (Figura 8.1) construida para
validagdo do modelo matemdtico proposto na secdo 5.7 é composta
por

- BPVP - Bloco proporcional de controle de vazdo e presséo
Hidramax;

- TT - Transdutor de temperatura do tipo termopar:;

- TP1 e TP4 -~ Transdutor de pressdo manométrica Servus,
faixa de operacdo 0 a 35 MPa (0 a 350 bar);

- TP3 - Transdutor de pressido manométrica Servus, faixa de
operacdo 0 a 20 MPa (0 a 200 bar):

- TP2 - Transdutor de pressdo diferencial HBM, com faixa
de operacgdo 0 a 10 bar;

- Valvula proporcional direcional Bosch NG 6, com vazdo
nominal de 35 1/min a um Ap de 8 bar e com sistema de controle
de posicdo do carretel (ROBERT BOSCH GMBH, 1992):;

- CEV - Cartela eletrdnica;

- Cilindro de haste passante tipo CG 210 F, com fixacgéo

por pés, émbolo ¢ 40 mm , haste ¢ 25 mm e curso 1000 mm
(REXORTH HIDRAULICA LTDA., 1982):;
- TDR - Transdutor de deslocamento resistivo Festo, com

curso total 1016 mm.
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- K, - controlador eletrdnico do tipo proporcional (P).

TDR

Ka

Puls

I
3
1
!
BPVP |
|
[}
[}
[}
1

Figura 8.1 - Bancada experimental

8.2 - Obtengdo dos parametros do sistema

8.2.1 - Coeficiente de vazdo-pressao

O coeficiente de vazdo-pressao (K,) ndo é uma constante
para uma mesma valvula e pressdo de suprimento, mas tem o seu

valor aumentado de acordo com a abertura da valvula. O seu
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menor valor ocorre préximo do ponto em que o carretel tem
deslocamento nulo (STRINGER, 1976).

MERRIT (1967) apresenta expressdes analiticas para o
cédlculo de Keor mas os valores calculados diferem
significativamente dos valores obtidos em medig¢des praticas.
Isto ocorre porque estas equacgdes foram determinadas
considerando-se fugas por vazamento na valvula iguais a zero.

STRINGER (1976) e MERRIT (1967) sugerem que seja adotado

bar

K, = 3000 ;o (sensibilidade a pressao) quando ndo se dispdem

de valores experimentais de K, e entdo calcular K, através da
Equagédo 8.1.

Kp = =4 (8.1)
p-Kho .
Para servovalvulas criticas, na pratica determina-se o

valor minimo de K, através da relagdo (MOOG INC., 19--)

o Ps

(8.2)

~ . o/ :
onde P, é a pressdo de suprimento e 2a3% lcomando Corresponde

de 2% a 3% da corrente total de comando da véalvula (Figura
8.2). K, €& calculado pela Equagdo 8.1. O coeficiente K, né&o
variard grandemente com o desgaste da valvula, podendo se
tornar de 2 a 3 vezes maior que o valor calculado através da
Equacdo 8.2 (MERRIT, 1967 e MOOG INC., 19--).

Outra forma de se determinar o valor de K, é através do
conhecimento das fugas por vazamentos na valvula. Tomando-se a

equagdo da vazao
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Qc=Kq.U; —KcoPc | (8.3)

Fazendo-se U,=0, tem-se Qc¢c=-KcoPc, equacdo semelhante a
Qp=CgPc. A valvula proporcional Bosch NG 6 apresenta

vazamentos internos de 80 cm’/min a um diferencial de pressédo

de 100 bar (ROBERT BOSCH GMBH, 1992). Substituindo-se estes

valores, juntamente com U,=0 em 8.3, obtém-se
Cg =Kco =1,333.10713 %
AP
P

Xv
ou
icOMANDD

Figura 8.2 - Sensibilidade & pressdo para uma servovalvula com

os pérticos bloqueados (MERRIT, 1967).

Se houver necessidade de valores precisos de K., estes
podem ser determinados experimentalmente pela norma ISO 6404

(INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION, 1985).
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8.2.2 - Volume total

V. € o volume total de fluido sob pressdo em ambas as
camaras (MERRIT, 1967). E obtido somando-se os volumes das
canalizagdes de pressdo (ligando a valvula ao cilindro) e o

volume das cémaras do cilindro.

8.2.3 - Massa total

M, é a massa total movida pelo atuador. E composta pela
massa total das partes méveis do atuador, massa da carga e

massa efetiva do fluido hidraulico'® (STRINGER, 1976).

8.2.4 - Calculo tedrico do coeficiente de atrito viscoso

Para determinagdo tebrica de B., emprega-se a equacgdo 8.4

(DE NEGRI, 1987 e MERRIT, 1967)

_wmDL.u

B¢ Cr

(8.4)
onde
D & o diametro do pistéo;

L é o comprimento do ressalto do pistédo;

U é& a viscosidade absoluta do fluido -hidraulico;

“No capitulo 6 desta dissertagdo estd descrita a
importancia da consideracdo da massa efetiva do fluido
hidrdulico e como calcula-la.
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C: € a folga radial entre o pistdo e a camisa (Figura 8.3)
Lo :
(= |

AR

Figura 8.3 - Pistdo concéntrico ao cilindro (DE NEGRI, 1987,

MERRIT, 1967).

E importante ressaltar que a equacdo 8.4 ndo leva em
consideracdo a excentricidade do pistdo e o0s elementos de
vedacdo dispostos sobre ele, que exercem grande influéncia no

coeficiente de atrito viscoso.

8.2.5 - Determinagio experimental do coeficiente de atrito

viscoso

O coeficiente de atrito viscoso (B.) foi determinado
experimentalmente através da medigdo da diferenga de pressao
nas camaras do atuador (Figura 8.4) movendo-se & velocidade
constante. A velocidade (Figura 8.5) foi obtida através da

derivagdo da posigdo do cilindro (Figura 8.6).
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Figura 8.4 - Diferenca de pressdo nas cdmaras do cilindro.

1.20 —

0.80 —
g -
(]
T 040 —
©
‘S
o
(]
> -]

0.00 — w
B e B

0.00 1.00 2.00 3.00 4.00 5.00

Tempo (s)

Figura 8.5 - Velocidade do cilindro.
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Figura 8.6 - Posigdo do cilindro.

Aplicando-se a 22 Lei de Newton ao atuador, tem-se:

_ 4% g dx
Pc,.Ap—m.dt2 +Bc.dt +Kx+F ' , (8.5)

Com o atuador movendo-se a velocidade constante

(aceleracgdo nula), K=0 e F=0, tem-se:

Pc.Ap=Bc. 3 (8.6)

Substituindo-se o valor dos parédmetros na equag¢do 8.6,
obtém-se o atrito viscoso no cilindro hidraulico. Repetindo-se

o procedimento para outras velocidades do atuador, obteve-se a

Tabela 5.
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Tabela 5 - Valores experimentais de diferenca de pressao,

velocidade e atrito viscoso.

Velocidade (m/s) _ P, (bar) B, (Ns/m)
0,7083 2,8628 309,52
0,3827 1,8360 367,37
0,8845 3,4000 294,35
0,4821 2,0378 323,68
1,0296 3,9483 293,65
1,0358 4,1718 308,42

O valor médio de B, é (Tabela 5)

Bc =316,165 32
8.2.6 - Mdédulo de elasticidade volumétrica

0 médulo de elasticidade volumétrica (B,) do éleo
hidraulico tem seu valor significativamente diminuido pela
presenca de ar ou pela rigidez mecénica das canalizagdes de
pressdo (MERRIT, 1967).

Na pratica, o médulo de elasticidade volumétrica do fluido
é de dificil determinacdo (MERRIT, 1967). Estima-se que exista
20% de ar misturado ao fluido & pressdo atmosférica. Quando o

b6leo é submetido & pressdo, uma parte do ar dissolove-se no

6leo, nido afetando o B,. MERRIT (1967) recomenda que se adote
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B.= 100000 psi (6,9.108Pa). Sao admitidos também valores de
Be=10.108Pa.

8.2.7 - Ganho do transdutor de deslocamento

O ganho do transdutor de deslocamento (Ky) foi

determinado a partir da sua calibracéo.

8.3 - Relacgdo dos parametros do sistema

Os parametros do sistema sédo:

3
oy=266,67 B4 Keo=1,333.10713 I
F=0 Cv = 1,0
Ap=76576.10"% m?2 Bc=316165 3
(8.7)
Be=1091 Vi=9,5583.104 m3
m
M= 20,66 kg Ky=982762
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9 - RESULTADOS EXPERIMENTAIS

9.1 - Introdugéo

Neste capitulo o modelo proposto na segdo 7.5 é& avaliado
experimentalmente comparando-se o0s resultados experimentais com
simulagdes do modelo. O modelo considera a zona morta,
saturagdo e ganho de vazdo ndo linear na valvula como
ndo-linearidades. Os experimentos foram realizados nas pressées
de suprimento de 63, 100 e 160 bar, recomendadas pela norma ISO
2944 (INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION, 1974).

O capitulo prossegue com a modelagem linear do
servomecanismo e comparag¢do com o0s resultados experimentais. O
modelo n&o-linear também é simplificado através da modelagem
linear do ganho de vaz&o da valvula e entdo é realizada a

andlise dos resultados.

9.2 - Resultados experimentais

9.2.1 - Ajustes preliminares no modelo

Através de ajustes na cartela eletrénica da valwvula
proporcional, conseguiu-se reduzir a sua zona morta dos
anteriormente previstos 0,5 V para 0,35 V. Assim, as duas

primeiras equagbes de 7.25 devem ser alteradas para:
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Q=0 se hﬁISOJS
(9.1)

Q=0,387.U% +0,587.U; - 0,253 se 0,35<|U;|<3,0

9.2.2 - Experimentos com pressdo de suprimento 63 bar

A Figura 9.1 apresenta o resultado experimental obtido
para a posicgdo do cilindro hidréulico Jjuntamente com a posigéo
simulada'®> . Nesta situacdo, aplicou-se um degrau na valvula de
8 V (correspondendo a um degrau da posigdo inicial de 101,91 mm

para a posicgdo final desejada de 918,70 mm), com ganho no
controlador Ka=4,00. A curva da velocidade é apresentada na

Figura 92.2.
Alterando-se o ganho no controlador para K,=6,00 e
mantendo-se as mesmas condigdes do experimento anterior,

obtém-se a Figura 9.3 (Posigd@o) e a Figura 9.4 (Velocidade).

0 programa utilizado para simulacdc no SIMNOM esta
apresentado no Anexo I.
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Figura 9.1 - Posigdo para K,=4,00, degrau de 8 V e P; 63 bar.
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Figura 9.2 - Velocidade com K,2=4,00, degrau de 8 V e P; 63 bar.
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0.00 2.00 4.00 6.00 8.00

Figura 9.3 - Posigdo para K,=6,00, degrau de 8 V e P, 63 bar.

160 —
Experimental

1.20 — i -~ - - Simulado
N g%t :

Velocidade (m/s)

0.40 L
0.00 1.00 200 3.00 4.00
Tempo (s)

Figura 9.4 - Velocidade com K_=6,00, degrau de 8 V e P; 63 bar.

Aplicando-se um degrau de 4 V na valvula (Posigdo inicial=

305,0 mm e posicdo final desejada = 715,2 mm), com ganho no
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controlador Ka=4,00, a posigdo medida experimentalmente e a

obtida por simulagdo estdo representados na Figura 9.5. A

Figura 9.6 apresenta a velocidade para esta situacéao.

800.00 —

Posigdo (mm)

500.00 — Experimental

---- Simulado

son.00 =

0.00 2.00 4.00 6.00 8.00

Figura 9.5 - Posigédo para K,=4,00, degrau de 4 V e P, 63 bar.

Alterando-se o ganho no controlador para Ka=6,00 e
mantendo-se as mesmas condigdes do experimento anterior,

obtém-se a Figura 9.7 (Posigdo) e a Figura 9.8 (velocidade).
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1.20 — :“'a:“ Experimental

- - - - Simulado

Velocidade (m/s)

Figura 9.6 - Velocidade com K,=4,00, degrau de 4 V e P, 63 bar.
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Figura 9.7 - Posigdo para K,=6,00, degrau de 4 V e P, 63 bar.
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160 —

Experimental

1.20 — & - - - - Simulado

Velocidade (m/s)

0.00 1.00 200 3.00 4.00
Tempo (s)

Figura 9.8 - Velocidade com K,=6,00, degrau de 4 V e P 63 bar.

A Tabela 6 apresenta os resultados para a posicdo em
regime permanente do cilindro hidrédulico medida
experimentalmente e a posigcdo final para o cilindro apéds
simulacdo computacional. Assim, sdo calculados os erros para a

posicdo no experimento e na simulacgéo.
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Tabela 6 - Resultados da posigdo em regime permanente para P;Q

63 bar
Amplitu- |Ganho Posigdo |Posigdo |(Posigdo |Erro na |Erro na
de do|K, final final final posigdo [posigéo
degrau desejada |simulada |experi- |final experi-
(V) (mm) (mm) mental [simulada |mental
(mm) (mm) (mm)
8 4 918,7 909,?9 910,01 8,91 8,69
8 6 918, 7 912,74 915,69 5,96 3,01
4 4 715,2 706,29 707,91 8,91 7,29
4 6 715,2 709,26 713,45 5,94 1,75
2 4 715,2 706,29 707, 94 8,91 7,26
2 6 715,2 709,26 713,52 5,94 1,68

9.2.3 - Experimentos com pressdao de suprimento 100 bar

A Figura 9.9 apresenta a posicdo do cilindro hidréaulico
medida experimentalménte e a posigdo apbds simulagdo. Este

experimento foi realizado éom pressdo de suprimento 100 bar,
ganho no controlador Ka=4,00 e um degrau na valvula de 8 V
(Posicdo inicial de 115,48 mm e posicdo final desejéda de 918,7

mm) . A Figura 9.10 apresenta a velocidade medida

experimentalmente e a curva da velocidade obtida apds a

simulagdo. Alterando-se o ganho no controlador para Ka=6,00 e
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mantendo-se as mesmas condicdes do experimento anterior,

obtém-se a Figura 9.11 (posigdo) a Figura 92.12 (velocidade).

1000.00 —
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1A i

2 Experimental
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- - -- Simulado
0.00 ' I ' | ' I ' |
0.00 2.00 4.00 6.00 8.00

1.60 —
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7
5 - - - - Simulado
3
o
2
Q
°
3
>
040 T T T T ' |
0.00 1.00 200 3.00 400

Tempo (s)

Figura 9.10 - Velocidade com K,=4,00,degrau de 8 V e P,~100 bar
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Figura 9.11 - Posigédo para K,=6,00, degrau de 8 V e P, 100 bar.
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Figura 9.12 - Velocidade com K,=6,00, degrau 8 V e P, 100 bar
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9.2.4 - Experimentos com pressdo de suprimento 160 bar

A Figura 9.13 apresenta a posigdo do cilindro medida
experimentalmente e a posigdo obtida apdés simulagdo. Este
experimento fol realizado com pressdo de suprimento 160 bar,

aplicando-se um degrau de 8 V (107,7 mm a 918,7 mm) na valvula

proporcional, com ganho no controlador Ka=4,00. A Figura 92.14

apresenta a velocidade do cilindro nesta situacgéo.

1000.00 —

€
E
§
n? Experimental
- -- - Simulado
T l i I T j
4.00 6.00 8.00

Tempo (s)

Figura 9.13 - Posigéo para K,=4,00, degrau de 8 V e P, 160 bar.
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Experimental

- - - - Simulado

Velocidade (m/s)
I

Figura 9.14 - Velocidade com K,=4,00, degrau de 8 V e Ps=160

bar.

9.2.5 - Analise dos resultados experimentais

Analisando-se 0s resultados experimentais para posicdo e
velocidade para as pressdes de 63, 100 e 160 bar' conclui-se
que, como era esperado, a pressao de supfimento nao exerce
influéncia significativa na dinadmica do sistema sem carga, o
que pode ser visto nas Figuras 9.1 e 9.2 (63 bar), 2.9 e 9.10
(100 bar) e 9.13 e 9.14 (160 bar).

ds resultados experimentais mostram um erro em regime
permanente na posicdo, também presente nos resultados obtidos

na simulacdo do modelo proposto na segdo 7.5. Este modelo
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representa bem o erro em regime permanente na posig¢do, como é
visto na Tabela 6.

A posigdo do pistido também é bem representada pelo modelo
proposto neste trabalho, de acordo com ©Os resultados
experimentais e da simulagcdo apresentados. Os resultados da
simulacgéao tém dindmica mais lenta que ©os resultados
experimentais. Também verifica-se que a posicdo simulada é mais
amortecida que a posigéo experimental, principalmente quando o
atuador estd atingindo a posicgédo de regime permanente.

Uma possivel explicagado para esfe fato &€ que isto pode ser
causado pela modelagem do ganho de vazdo na valwvula
proporcional. Para tensdes de comando menores que 5 V, a
valvula proporcional apresenta ganhos maiores que os modelados,
ocasionando um ganho total do sistema maior.

Isto pode ser visto analisando-se o0s resultados de
experimentos em malha aberta, usados para determinagdo do
atrito viscoso no cilindro (Tabela 5, Capitulo 8). Com tensdes
de comando na valvula de 5 e 10 V, o pistdo atingiu velocidades
em regime permanente de 1,0296 m/s e 1,0358 m/s,
respectivamente. Estas velocidades correspondem a. vazdes de
aproximadamente 50 lpm, que é a vazdo maxima da bomba' do

sistema.
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A influéncia da modelagem do ganho do sistema no
amortecimento é explicada através do lugar das raizes (Figura
9.15) para o servomecanismo®®.

Com ganhos maiores, os pdlos de malha fechada aproximam-se
mais do eixo imagindrio, determinando menor amortecimento do
sistema. Reduzindo-se o ganho, os pbélos de malha fechada ficam
mais préximos dos pblos de malha aberta, tornando o sistema

mais amortecido (Figura 9.15).

X

Qo
¥
L]

1?71
114
57.1

]

IIl'lllIlIl'l

-57.1
-114
-171
-229
-286

-343 .
-400 2 1 1 1
-30 -31.4 -12.9 -4.29 4.29 12.9 21.4 30

TPt

Figura 9.15 - Lugar das raizes para o modelo linear, sem

considerar a dinadmica da valvula.

10 lugar das raizes foi construido a partir da modelagem
linear, usando a fungdo de transferéncia 9.3, obtida da Figura
6.8. A dindmica da valvula foi desconsiderada para simplificar
a analise. Os parametros do modelo estdo listados em 9.2. A
comparacgdo do modelo linear com os resultados experimentais é
feita no item 9.4.
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9.3 - Pressdes de suprimento e na primeira ca@mara do cilindro

Na Figura 9.16 apresenta-se a variagcdc da pressdo de
suprimento (P;, medida pelo transdutor TPl, disposto como na
Figura 8.1) e a pressao na primeira cémara do cilindro (P,,
medida pelo transdutor TP3, disposto como na Figura 8.1). Este

experimento foi realizado a P=160 bar, aplicando-se um degrau

de 8 V, com K3a=4,00. A velocidade experimental é apresentada

na Figura 9.17.

P1

Ps e P1 (bar)

Tempo (s)

Figura 9.16 - P (linha continua) e P, (tracejado).
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160 —
1.20 —

0.80 T

0.40 —

Velocidade (m/s)
A

0.00 ——M

040 ' T ' T ' ]
0.00 2.00 400 600

Figura 9.17 - Velocidade experimental com K,=4,00,degrau de 8 V

e P,=160 bar.

9.4 - Modelagem linear e avaliagdo experimental

9.4.1 - Modelo linear

A modelagem linear do servomecanismo eletro-hidréulico
(Figura 8.1) foi realizada com o objetivo de comparar o modelo
linear e os resultados experimentais. O modelo linear utilizado
estd representado no diagrama de blocos da Figura 6.8. Os

parametros do modelo séo:
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oy = 266,67 24 cv=1,0

3

KqKy = 8,333.107° I -

q-Rv , SV F=0
Vi = 9,5583.10™4 m3 M; = 20,66 kg

(9.2)
Be = 10.108 & Ap = 7,6576.107% m?
m

Koo = 3.10-13 M Cgp =0

co ' s.Pa F~
Km = 0 Bc = 316,165 1&

A fungdo de transferéncia (Equagdo 9.3, obtida da Figura

6.8) para estes parametros é

Xa _ KaKp 8,333.10~5
X -— _ _ .
RO 141107557 +7,5107 5+ 15 (645,109 52 + 1,068.10. + 7,66.10~%)

(9.3)

O lugar das raizes para esta funcdo de transferéncia estaé

represéntado na Figura 9.18.
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Figura 9.18 - Lugar das raizes.

Os angulos de partida e localizagdo dos pdélos, angulos das
assintotas e demais informag¢des do lugar das raizes da Figura
9.18 estdo representados na Figura 9.19.

Aplicando-se o Critério de estabilidade de Routh a fungéo

de transferéncia do sistema, tem-se que o sistema é estavel

para ganhos KaKy até 2054,9.

Center of gravity = -169.9796 -266.67 , 1.946662E-13
8 Asymptotic infinite patterns = 5 -96.52719 , 9.784207
fngles :-36 36 168 180 252

Figura 9.19 - Informacdes do lugar das raizes da Figura 9.18.
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9.4.2 - Avaliagdo experimental do modelo linear

Para comparagdo dos resultados experimentais com o modelo
linear, utilizou-se as equagdes 6.23 a 6.27 (Diagrama de blocos
da Figura 6.7') e os parametros listados em 9.2.

A Figura 9.20 apresenta a posicdo obtida por simulacdo®®

de um degrau de 8 V ( da posigdo inicial 101,914 mm & posigéo

desejada 918,70 mm), com ganho no controlador Kz=4,00,

juntamente com a posicdo medida experimentalmente’. A
velocidade é apresentada na Figura 92.21.

Alterando-se o ganho no controlador para K,.=6,00 e
mantendo-se as mesmas condicdes do experimento anterior?,

obtém-se as Figuras 9.22 (Posicdo) e 9.23 (Velocidade).

1”0 diagrama de blocos da Figura 6.8 foi obtido a partir do
diagrama de blocos da Figura 6.7, que ¢é adequado para
descrever o sistema através de equagdes dinédmicas. A Figura 6.8
é adequada para descrever o sistema através da sua fungdo de
transferéncia.

0 programa para simulacdo do modelo 1linear esta
apresentado no Anexo I.

% obtidos do mesmo experimento da Figura 9.1 e 9.2

® pgora os resultados experimentais s&c os mesmos dos
apresentados nas Figuras 9.3 e 9.4



145

1000.00 —

E
E
g Experimental
erime
]
a
- - - - Simulado
0.00 L T T
0.00 200 4.00 6.00 8.00

Figura 9.20 - Posigdo para o modelo linear e experimental com

K,=4,00 e degrau de 8 V.

s.m b |
4.00 — Experimental
) . -- - - Simulado
E
ﬁ 2.00 —
k-]
o
K]
3 . :
%,
0.00 R
-2.00 T T T T T [ T |
0.00 1.00 2.00 3.00 4.00

Tempo (s)

Figura 9.21 - Velocidade para o modelo linear e resultados

experimentais, com K=4,00 e degrau de 8 V.
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1000.00 o

3
E
o
L
% — Experimental
a
- - - - Simulado
0.00 ' — S B ' 1
0.00 2.00 4.00 6.00 8.00
Tempo (s)

Figura 9.22 - Posigé&o para o modelo linear e experimental com

K,=6,00 e degrau de 8 V.

8.00 —
6.00 — i
£
i g Experimental
) -
E 4.00 % - -~ - Simulado
i3
3 ' ]
2 i
g | ?F
s 20 “%
d
200 L e I A B —
0.00 100 200 3.00 4.00

Figura 9.23 - Velocidade para o modelo linear e experimental

com K.=6,00 e degrau de 8 V.
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9.4.3 - Analise dos resultados do modelo linear

Através da anadlise dos resultados da simulagéd linear e
dos resultados experimentais, conclui-se que:

- O modelo linear apresenta resposta dindmica mais réapida
que a real e que os resultados da modelagem nédo linear, devido
a modelagem linear no ganho de vazdo e a auséncia da saturagéo
na vadlvula e cartela eletrodnica;

- A velocidade obtida na simulagdo linear difere
consideravelmente dos resultados experiméntais devido a
auséncia da saturagdo na modelagem. O modelo nédo-linear
descreve me}hor a velocidade;

- O modelo linear é ainda adequado para o projeto do
controlador, apesar de nédo representar o erro de regime
permanente e apresentar resposta dindmica mais réapida. A maior
deficiéncia da modelagem linear & a né&o éreviséo do erro de
regime permanente na posigdo causado pela zona morta na

valvula.

9.5 - Alteragdo no modelo

Simplificando o modelo proposto no item 7.5 através da
mudancga na- modelagem do ganho de vazdo na valvula, manteve
ainda com qualidade os resultados da simulagdo. O ganho de

vazdo da valvula é agora modelado linearmente, como no item
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3
9.4, com Kv~Kq='8,333.10_5 ;n—v As demais ndo linearidades do

modelo foram mantidas.

Simulando a mesma situag¢do das Figuras 9.1 e 9.2,
utilizando o modelo com ganho linear, obtém-se as Figuras 9.24
e 9.25, que apresentam também os resultados das medigdes

experimentais para esta situacéao.
Alterando-se o ganho K3g=6,00 para o mesmo modelo e
situacgéo do experimento anterior, obtém-se as Figuras 9.26 e

9.27, que apresentam resultados experimentais e de simulacdo®.

1000.00 —

—
£
©
% Experimental
-« -- Simulado
0.00 L R S I S N —
0.00 200 4.00 6.00 800

Figura 9.24 - Posigédo para K,=4,00, degrau de 8 V para a

valvula modelada com ganho linear.

2 0 programa utilizado para a simulacdo do modelo n&do linear
com alteracdes estd apresentado no Anexo I.
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1.607

1.20

Experimental

080 — - - - - Simulado

Velocidade (m/s)
1

0.40 —

0.00 —~rAMAMA~AN

040 L I ' I
0.00 1.00 200 3.00 4.00
Tempo (s)

Figura 9.25 - Velocidade para K =4,00, degrau de 8 V para a

valvula modelada com ganho linear.

1000.00 —

E
E
§. Experimental
4
- -- - Simulado
000 71 T T 1
0.00 2.00 4.00 6.00 8.00

Figura 9.26 - Posigédo para K,=6,00, degrau de 8 V para a

valvula modelada com ganho linear.
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1.60 —

1.20 —

Experimental

0.80 —

- - - - Simulado

0.40 —

Velocidade (m/s)

0.00 ——A A A n]

-0'40 T l 1 ' T

Figura 9.27 - Velocidade para K,=6,00, degrau de 8 V para a

vadlvula modelada com ganho linear.

-Analisando—se O erro em regime permanente na posicédo,
obtém-se a Tabela 7, que apresenta os valores das posigdes
desejadas, posi¢des finais atingidas no experimento e na
simulagdo e o céalculo do erro em no posicionamento. Estas

simulagdes foram realizadas com o0 ganho modelado linearmente.
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Tabela 7 - Resultados da posicdo em regime permanente para o

modelo simplificado

Amplitu- |Ganho K, |Posigdo |Posigdo |[Posigdo |[Erro na|Erro na
de do final final final posicgédo |posigédo
degrau desejada |simulada {experi- {(final experi-
(V) (mm) (mm) mental |simulada jmental
(ram.) (mm) (mm)
8 4 918,7| 910,38 910,01 8,32 8,69
8 6 918,7 913,35 915,69 5,35 3,01
8 2 918, 7 901,47 906,36 17,23 12,34
4 4 715,2 706,87 707,8 8,33 7,41
4 6 715,2 709,85 713,45 5,35 1,75
9.6 - Consideragées sobre o amortecimento causado pélos

vazamentos no cilindro

Analisando-se

experimentalmente,

simulagdo apresentam menor amortecimento

as

conclui-se qgue os

curvas

os resultados experimentais.

da

resultados

velocidade

(mais oscilagédo)

Simulando-se a mesma situagdo da Figura 9.2,

vazamentos no cilindro CF==6;110"12

m-
sPa’

3

juntamente com os resultados experimentais.

Agora a

obtidos

obtidas

da

que

agora com

obtém-se a Figura 9.28,

forma da
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curva simulada é bem mais préxima da experimental, apesar de

ainda existirem oscilacdes.

1.20 —

0.80 —

0.40 —

Velocidade (m/s)

-0.40

|
0.00 ——W
' f

Figura 9.28 - Velocidade para K,=4,00, degrau de 8 V e P,= 63

3
bar, agora com Cg =6,7.10”12 ﬁ,—;.

O coeficiente C, €& muito importante na modelagem pois
influi diretamente no amortecimento do sistema, mas sua
determinagdo é dificil, muitas vezes desencorajando a sua

aplicacéo.
9.7 - Conclusdes
A partir da andlise dos resultados experimentais obtidos e

comparagdo com 0s resultados da simulagdo do modelo proposto na

segcdo 7.5, pode-se concluir que:
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- O erro em regime pérmanente é razoavelmente bem previsto
pelo modelo proposto na secgdo 7.5, com pequena melhoria se for
utilizada a modelagem linear do ganho de vazdo (Tabela 7):

- O modelo proposto na segdo 7.5 representa adequadamente
a diné&mica do sistema apesar dos resultados da simulacédo
apresentarem tempo de subida maior que os resultados
experimentais;

- Adotando-se ganho constante na valvula para simplificar
o modelo, mas conservando-se a zona morta e a saturacéo,
obteve-se ainda bons resultados.

- O modelo linear representa adequadamente o sistema, mas

ndo prevé O erro em regime permanente e a velocidade medida

difere consideravelmente da fornecida pela simulacgéo.
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10 - CONCLUSAO

O estudo de modelos matemé&ticos para sistemas hidréaulicos
€ importante para o0 seu projeto e desenvolvimento. Modelos de
facil aplicagdo sdo importantes como ferramenta para a selecdo
correta da valvula a ser usada no sistema.

As valvulas proporcionais eletro-hidraulicas s&o uma
alternativa de menor custo e menor sensibilidade & contaminagéo
que as tradicionais servovadlvulas. O seu desenvolvimento
tecnoldégico tornou possivel aplicéd-las em sistemas de controle
em malha fechada. Cabe ao projetista analisar suas limitagdes e
decidir se o desempenho final do sistema atende as suas
necessidades. Este trabalho estuda as ndo linearidades e o
peculiaridades das valvulas proporcionais, o que é necesséario
para o conhecimento das possibilidades deste tipo de valvula.

Na secgdo 7.5, apdés estudar os principais modelos lineares
e nao 1iheares disponiveis na 1literatura, apresenta-se um
modelo ndo-linear para ser aplicado em um servomecanismo
eletro-hidraulico controlado por valvula proporcional
direcional. O modelo foi desenvolvido a partir de modelos
lineares para sistemas utilizando servovalvulas e com a
inclusdo das ndo-linearidades na valvula, que foram o ganho de
vazdo ndo-linear, a zona morta e a saturagdo. A ndo-linearidade
causada pela pressdo na carga nd3o foi incluida no modelo. A
histerese também nio foi considerada pois o sistema de controle

de posicdo do carretel da valvula a reduz a apenas 0,3 %.
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A parte experimental, necessadria a validagdo do modelo
tedérico, mostrou que ¢é possivel construir-se um posicionador
eletro-hidréaulico com valvula proporcionais, com  bons
resultados dindmicos, embora ocorra erro no posicionamento
ocasionado por ndo-linearidades tipicas da valvula.

O modelo apresentado na segdo 7.5 representa adegquadamente
a dindmica do sistema, inclusive prevendo razoavelmente bem o
erro em regime permanente na posicgédo causado pela zona morta na
valvula proporcional. Modelos para sistemas utilizando
servovalvulas podem ser empregados com sucesso em sistemas gque
usam vAalvulas proporcionais a partir da inclusd@o das
ndo-linearidades mais importantes.

Os méritos do modelo situam-se na facilidade de aplicacgéo,
com pardmetros retirados de catédlogos de fabricantes e
consideragdo de ndo-linearidades importantes na modelagem de
sistemas hidraulicos. "

H& modelos disponiveis na literatura onde a obtencgdo dos
parametros é muito dificil, desencorajando a sua aplicagéao.
Ooutros autores fornecem apenas o diagrama de blocos do sistema,
sem mencionar as equag¢des diferenciais e a representacdo das
ndo-linearidades necessarias a simulag¢do computacional.

0 modelo linear pode ser usado para o projeto do
controlador, mas ndo prevé O erro em regime permanente na
posicdo, além de fornecer uma curva para a velocidade

significativamente diferente dos resultados experimentais.
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Como sugestdes para novos trabalhos, propdem-se gque o
posicionador tenha o seu desempenho analisado em um sistema com
carga e sejam implementados novos tipos de controladores no

posicionador eletro-hidréaulico.
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ANEXO I - PROGRAMAS DE SIMULAGCAO DINAMICA

I.I - Modelo ndo linear

continuous system vpbosf4

"Sistema ndo linear
"Pedro Luis Andrighetto
"26/02/1996

"Funcao de transferencia do transdutor de deslocamento:
" x (mm)=101.754*ul+2.91764

state x1 x2 x3 x4 x5 x11 x22

der dxl dx2 dx3 dx4 dx5 dxll dx22

"x1ll e x22 sao apenas estados auxiliares
"Equacoes de estado

dxl=x2
dx2=sat*kg*wv*wv-2*tauv*wv*x2-x1*wv*wv
dx3=4*be* (x1 - kco*x3 - ap*x5)/vt
dx4=x5

dx5=(x3*ap - F - bc*x5)/mt

\"Saturacao
erro=(ul-(x4~-2.91764e-3) *kd) *ka
sinal= if erro <0 then -1 else 1
errol=abs (erro)
satl= if errol>10 then 10 else errol
sat=sinal*satl

"nao linearidade do ganho de vazao

u= (ul - kd* (x4-2.91764e-3))*ka

"U e a tensao de entrada na valwvula

uf=abs (u)

"Saturacao

ue=if uf>10 then 10 else uf

dxl1=x22

Ax22=wv*wv* (ue - 2*tauv*x22/wv - x11)

uel=x11

a=.3873*uel*uel + .5866*uel-.2528

b=4.625*uel-8.875

c=5.67*uel - 16.19

g=if uel<0.35 then 0 else (if uel<3 then a else (if uel<?
then b else c))

"Calculo do ganho de vazao
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kg=if uel<0.35 then 0 else mult*g*1l.667e-5/uel

posdes=.101754*U1+2.91764e-3
"Unidade de kg : m3/s/V

x3a=x3/1e5

X4a=x4*1000

"bar e mm

"Parametros das equacoes

be:10e8

" N/m2
ap:7.6576e-4
"cilindro Rexroth 40 mm x 25 mm
" m2
vt:9.5583e-4
”w m3
mt:20.66

” kg
bc:316.165

" Ns/m
kco:1.333e-13
" m3/s/Pa
kd:9.82762

" V/m
wv:i266.67

" rad/s
tauv:1.0

ka:2

ul:5

” V

£f:0

" N e a forca de perturbacao
mult:1.25

end

- Modelo ndo linear com modificagdes

continuous system vpbosfda

"Modelo nd@o linear com modificagdes
"Pedro Luis Andrighetto
"26/02/1996
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"Funcao de transferencia do transdutor de deslocamento:

" x (mm)=101.754*ul+2.91764

state x1 x2 x3 x4 x5 x11 x22
der dxl dx2 dx3 dx4 dx5 dxl1ll dx22

"x1ll e x22 sao apenas estados auxiliares

"Equacoes de estado



dx1l=x2
dx2=sat*kg*wv*wv-2*tauv*wv*x2-x1*wv*wv
dx3=4*be* (x1 - kco*x3 - ap*x5)/vt
dx4=x5

dx5=(x3*ap - F - bc*x5)/mt

"Saturacao
erro=(ul-(x4-2.91764e-3)*kd) *ka
sinal= if erro <0 then -1 else 1
errol=abs (erro)

satl= if errol>10 then 10 else errol
sat=sinal*satl

"nao linearidade do ganho de vazao
u= (ul - kd* (x4-2.91764e-3))*ka

"U e a tensao de entrada na valvula
uf=abs (u)

"Saturacao

ue=if uf>10 then 10 else uf

dx1l1l=x22

dx22=wv*wv* (ue - 2*tauv*x22/wv - x11)
uel=x11

posdes=.101754*U1+2.91764e-3

"Calculo do ganho de vazao
kg=if uel<0.35 then 0 else 8.333e-5
"Unidade de kg : m3/s/V

x3a=x3/1eb

X4a=x4*1000

"bar e mm

"Parametros das equacoes

be:10e8

" N/m2

ap:7.6576e-4

"cilindro Rexroth 40 mm x 25 mm

” m2
vt:9.5583e-4
" m3
mt:20.66

" k g
bc:316.165

" Ns/m

kco:1.333e-13
" m3/s/Pa
kd:9.82762

” V/m
wWv:266.67

159
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" rad/s

tauv:1.0

ka:2

ul:5

1i} V

£f:0

" N e a forca de perturbacao
end

I.ITI - Modelo linear

continuous system vpboschl

"Sistema LINEAR
"PEDRO LUIS ANDRIGHETTO
"26/02/1996

state x1 x2 %3 x4 x5
der dx1 dx2 dx3 dx4 dx5

"Equacoes de estado

dx1l=x2

dx2=(Ul-(x4-2.91764e-3) *kd) *ka*kg*wvr*wv-2*tauv*wv*x2-x1*w
VWV

dx3=4*be* (x1 - kco*x3 - ap*x5)/vt

dx4=x5

dx5= (x3*ap - bc*x5)/mt

x3a=x3/1e5
x4a=x4*1000

"Parametros das equacoes

be:10e8

" N/m2
ap:7.6576e-4
” m2
vt:9.5583e~-4
" m3
mt:20.66

" kg
bc:316.165

" Ns/m
kco:1,.333e-13
" m3/s/Pa
kd:9.82762

” V/m
WV:266.67

" rad/s
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tauv:1l

ka:4

ul: 9

” V

kqg:8.333E-5

"Vazao max da bomba para 10 V sobre a valvula = 8.333e-4
m3/s

" m3/s/V

end
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