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RESUMO

O presente trabalho trata do projeto e implementagéo experimental de controladores
para o seguimento de trajetérias em um atuador hidraulico constituido por uma valvula
direcional proporcional assimétrica e um cilindro diferencial de dupla agdo. Os atuadores
hidraulicos possuem grande potencial de aplicagdo nas industrias de construcéo civil,
equipamentos agricolas, manuseio de materiais, mineragao, siderurgia, aviagdo, marinha,
processos de manufatura e lazer devido, dentre outras vantagens, a uma alta relacédo
forca/dimensédo e flexibilidade de instalagcdo. Todavia, estes atuadores apresentam
caracteristicas dindmicas e nao-linearidades que dificultam o seu controle em malha
fechada em aplicagbes que requerem alto desempenho. Neste trabalho, analisa-se a
influéncia da dinamica da valvula direcional proporcional no comportamento do sistema e no
projeto e desempenho dos controladores cléssicos (P, Pl, compensador de avango e atraso
de fase e controlador de estados), do controlador proporcional com “forward loop” e do
controlador em cascata fixo (CC) com e sem compensacao do vazamento. Para tanto foram
feitos modelos lineares e nao-lineares de 3% e 5% ordem do atuador hidraulico, onde os
modelos de 3% ordem desconsideram a dindmica da valvula e os modelos de 5% ordem
consideram tal dinamica. E proposto um modelo ndo-linear para representar o vazamento
interno na valvula direcional proporcional e a inclusdo de um termo na lei de controle do
controlador em Cascata para compensar tal vazamento. Analisa-se a influéncia de
perturbagdes externas (forga peso e forga de mola) no controle de posicao e seguimento de
trajetdria aplicados ao atuador hidraulico, utilizando uma bancada de testes vertical, onde é
possivel aplicar forca externa e carregamentos variaveis no atuador hidraulico, simulando
situacdes reais vividas por esses componentes no meio industrial. A zona-morta da valvula
€ identificada e compensada através da andlise da dindmica das pressdes no sistema de
atuacao. Resultados experimentais ilustram as principais caracteristicas dos controladores,
permitindo estabelecer uma relagéo custo/beneficio dos mesmos, uma vez que o niumero de
sensores envolvidos e a capacidade computacional requerida variam de acordo com o tipo

de controlador.
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ABSTRACT

This work deals with the project and experimental implementation of position
controllers in a hydraulic actuator, composed by an asymmetrical proportional directional
valve and a double action differential cylinder. The hydraulics actuators are quite used in the
construction industry, agricultural equipments, material handling, mining equipments,
siderurgy, aviation, navy, manufacture process and leisure due, between others advantages,
a high relation force/dimension and installation flexibility. However, these actuators have
dynamics characteristics and nonlinearities that prejudice their closed loop control in
applications that demand high performance. In this work is done an analysis about the
influence of the proportional directional valve dynamic in the system behavior and in the
project and performance of the classic controllers (P, PIl, lead and lag compensators and
state controller), proportional controller with forward loop and fixed cascade controller (CC)
with and without leakage compensation. For that, it was done linear and nonlinear models of
third and fifth order for the hydraulic actuator. The third order model doesn’t consider the
valve dynamic, while the fifth order model does. It is proposed a nonlinear model to
represent the internal leakage in the proportional directional valve and a control law in the
cascade controller to compensate this leakage. The influence of external disturbances
(weight force and spring force) in the position control of the hydraulic actuator is analyzed
using a bench test where is possible apply external force and variable loads, simulating real
situations lived by these components in industrial field. The dead-zone is identified and
compensated by the analysis of the pressures dynamic in the actuation system.
Experimental results show the main characteristics of the controllers, allowing establish a
relation cost/benefit, once the number of sensors and the computational cost vary according
to the kind of controller.
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CAPITULO 1
INTRODUGAO

1.1 Contextualizacao

A automagéo de processos vem crescendo cada vez mais em diversos setores da
atividade humana, o que se deve, dentre outros fatores, a evolugdo da eletrbnica, da
informética e dos dispositivos de acionamento e medicdo. Neste contexto, os sistemas
mecanicos tém um papel fundamental na automagdo de tarefas que exigem o
posicionamento de materiais, objetos ou ferramentas. Estes sistemas mecéanicos sao
acionados por atuadores elétricos, hidraulicos ou pneumaticos.

Dentre outras vantagens, os atuadores hidraulicos apresentam excelentes
caracteristicas de relagcao forca/dimensédo e sdo muito utilizados quando grandes cargas
inerciais precisam ser manipuladas. Todavia, estes atuadores apresentam caracteristicas
dindmicas e nao linearidades que dificultam seu controle em malha fechada em aplicagbes
que requerem alto desempenho. Portanto, o estudo das caracteristicas dinamicas e das
nao-linearidades dos atuadores hidraulicos e o desenvolvimento de algoritmos de controle
tém merecido grande interesse da comunidade cientifica, tanto nos seus aspectos teéricos
COMO Nos seus aspectos praticos.

Devido a sua simplicidade, o controlador proporcional € o mais utilizado no controle
de atuadores hidraulicos. Porém, quando se trabalha com carregamentos maiores e sao
exigidos erros de posicionamento e seguimento de trajetérias menores, o desempenho do
sistema com esse controlador pode apresentar resultados nao satisfatérios.

O controlador proporcional é projetado considerando o sistema como sendo linear, e
isto limita o desempenho alcangado pelo mesmo em fungdo das nédo linearidades, das
incertezas paramétricas e dos po6los complexos pouco amortecidos inerentes ao atuador
hidraulico (CUNHA, 2001). Porém, a comparacao de desempenho com um controlador
proporcional € sempre uma maneira de se obter um indice do desempenho de um novo
esquema de controle (EDGE, 1997).

Os controladores PD, Pl e PID, quando comparados ao controlador proporcional,
introduzem pélos e zeros na malha fechada que em geral ndo alteram significativamente a
localizacao dos pélos complexos conjugados pouco amortecidos. Conseqientemente,
usando esses controladores ndo se consegue alterar significativamente o desempenho do
sistema (GUENTHER ; DE PIERI, 1997).

Estudos mais detalhados sobre as limitagdes dos controladores P, PI, PD e PID
aplicados ao controle de posicdo de malha fechada de atuadores hidraulicos podem ser
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encontrados em um estudo quantitativo apresentado por PAIM (1997) e em estudos
qualitativos apresentados em CUNHA (1997b), em LOPES (1997) e em VIRVALO (2001).

O controlador de estados também é projetado para sistemas lineares. Nessa
estratégia de controle utiliza-se a realimentacédo das variaveis de estado do sistema para
alterar a localizagao dos poélos e obter um melhor desempenho. Nos atuadores hidraulicos
pode-se fazer a realimentagédo da posicao, da velocidade e da aceleracéo (VIRVALO, 2002)
ou pode-se fazer a realimentagcdo da posicdo, da velocidade e da diferenca de presséao
entre as camaras do cilindro (CUNHA, 2001).

Em VIRTANEN (1993) o autor apresenta uma investigacao teérico-experimental de
um controlador de estados baseado em um modelo de 3% ordem onde a velocidade e a
aceleracdo sao obtidas através de um observador de estados e também através de
derivagdo numeérica. Segundo o autor o sistema torna-se instavel perto da extremidade do
atuador. Para garantir a estabilidade é implementado um observador nao-linear onde o
modelo do observador € variado em funcdo da posicao.

Em CUNHA (2001), o autor conclui que devido as incertezas paramétricas, as nao-
linearidades e a dificuldade na medicdo do sinal de aceleracdo o desempenho dos
controladores de estados é restrito.

Em VIRVALO (2002), o autor se refere a varias estratégias de controle, desde o
controlador proporcional até controladores que utilizam redes neurais e logica fuzzy, e
conclui que a melhor estratégia de controle € um controlador de estados que utiliza ganhos
variaveis de acordo com a dindmica do sistema. Segundo o autor, dependendo da trajetoria
do cilindro hidraulico, prevalece um controle de posicdo ou um controle de velocidade.

Apesar de ter tido suas primeiras publicagbes datadas a partir de 1997, a estratégia
de controle em cascata desenvolvida em GUENTHER & DE PIERI (1997) néo foi citada em
VIRVALO (2002). Segundo CUNHA at al (2002), essa estratégia de controle obteve bons
resultados experimentais no controle de posi¢éo e seguimento de trajetérias em um atuador
hidraulico sem carga.

O controlador em cascata proposto em GUENTHER & DE PIERI (1997) utiliza uma
estratégia na qual o atuador hidraulico é dividido em dois subsistemas interconectados:
subsistema hidraulico e subsistema mecanico.

Em CUNHA et al. (2002) sdo apresentados resultados experimentais comparando
trés tipos de controladores em cascata (CC, VS-ACC e NFCC) com um controlador
proporcional, onde ao final concluiu-se que os controladores em cascata apresentaram um
melhor desempenho. Apesar dos controladores em cascata possuirem a mesma estratégia
de controle, os controladores VS-ACC e NFCC apresentam algumas peculiaridades.

O CC (Controlador em Cascata Fixo) € o que possui a estrutura mais simples dos
trés. O VS-ACC (Variable Structure Adaptive Cascade Controller) combina uma lei de

controle com adaptacao de pardmetros para o subsistema mecanico e uma lei de controle a
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estrutura variavel para o subsistema hidraulico com o intuito de minimizar os erros de
trajetoria devido as incertezas paramétricas do sistema. J& o NFCC (New Fixed Cascade
Controller), diferentemente dos outros controladores, inclui a dinamica da valvula como um
sistema de 1% ordem alterando a lei de controle do subsistema hidraulico com o intuito de
diminuir o erro de rastreamento do mesmo, o que reflete no rastreamento da trajetoria.

Apesar de em CUNHA at al (2002) o NFCC ter apresentado os melhores resultados,
0 mesmo nao pode ser aplicado em valvulas que ndo possuem transdutor de deslocamento
do carretel (LVDT-. linear variable differencial transducer). Tal controlador necessita da
posicdo do carretel da valvula em sua malha de controle. Ja o VS-ACC apresentou
melhores resultados quando comparado com o CC, porém a sintonia dos ganhos de
adaptacao e do termo de modificacao nao é algo trivial.

Em MACHADO (2003) e em VALDIERO (2005) é utilizado um controlador em
cascata fixo (CC) com compensacao de atrito. No primeiro, o atrito é estimado através de
uma rede neural. J& no segundo, o atrito é estimado baseado na microdeformacéo das
rugosidades de contato (modelo LuGre) como descrito em DUPONT et al. (2000). Apesar
desses controladores terem obtido bons resultados, a sua implementagéo pratica nao € tao
simples. A dificuldade de treinamento da rede neural e seu processamento em tempo real
sao as maiores dificuldades observadas em MACHADO (2003). Ja em VALDIERO (2005), o
maior problema é a obtengao dos parametros do modelo de atrito.

Dessa forma, nesse trabalho, optou-se em trabalhar com o CC (Controlador em
Cascata Fixo), onde é incluido um termo na lei de controle do subsistema hidraulico com o
intuito de compensar o vazamento interno da valvula direcional proporcional. Para tanto, é
proposto um modelo ndo-linear para o vazamento interno em valvulas, onde os parametros
sao facilmente obtidos pelo catadlogo. Compensando o vazamento na malha de controle
permite-se que o atuador hidraulico (valvula direcional e cilindro) venga com mais facilidade
altas cargas externas, além de outras perturbagcdes como forca de atrito e forca da
gravidade, diminuindo erros de posicionamento e seguimento de trajetéria (MERRIT, 1967).

1.2 Objetivos e Justificativas

O atuador hidraulico no qual sdo feitos os experimentos possui uma valvula
direcional proporcional de duplo estagio a qual, devido as suas caracteristicas construtivas,
nao é indicada pelo fabricante para aplicagdes de controle. Dessa forma, é possivel verificar
até que ponto estratégias de controle mais elaboradas conseguem compensar as
caracteristicas construtivas inferiores de determinadas vélvulas direcionais proporcionais
(zona-morta e vazamento interno), tornando possivel o emprego de valvulas mais simples e
baratas em situagdes ditas antes como inadequadas.

Dentre os objetivos deste trabalho destacam-se:
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1- Analisar a influéncia da dindmica da valvula no comportamento do sistema e no
projeto e desempenho dos controladores classicos (P, Pl, compensador de avanco e atraso
de fase e controlador de estados), do controlador proporcional com “forward loop" e do
controlador em cascata fixo (CC) com e sem compensagcdao do vazamento. Para tanto,
foram feitos modelos lineares e n&o-lineares de 3% e 5% ordem do atuador hidraulico, onde
os modelos de 3% ordem desconsideram a dindmica da valvula e os modelos de 5% ordem
consideram tal dindmica.

2- Propor um modelo nao-linear para representar o vazamento interno na valvula
direcional proporcional, onde os parametros sao facilmente obtidos pelo catalogo.

3- Incluir um termo na lei de controle do controlador em cascata fixo (CC) para
compensar o vazamento com o intuito de melhorar o desempenho do sistema no controle
de posigcao e seguimento de trajetéria.

4- Analisar a influéncia de perturbagbes externas (forca peso e forca de mola) no
controle de posicao e seguimento de trajetéria aplicados ao atuador hidraulico. Para tanto,
a bancada de testes utilizada nesse trabalho é vertical e permite aplicar forga externa e
carregamentos variaveis no atuador hidraulico, simulando situagdes reais vividas por esses
componentes no meio industrial. Assim, difere de varios outros trabalhos, onde os
controladores séo testados em bancadas horizontais com pequenos carregamentos e sem
aplicacao de forgas externas.

5- Fazer uma relagédo custo/beneficio dos controladores, uma vez que o custo de
implementagdo dos mesmos varia de acordo com o niumero de sensores envolvidos para a

obtengéo de determinados sinais e do esfor¢go computacional requerido.

Apesar de ndo ser um dos objetivos desse trabalho, foi feita a identificacdo e
compensagao da zona-morta da valvula direcional proporcional baseada na metodologia
desenvolvida por VALDIERO (2005). A compensacdo dessa ndo-linearidade, conforme
mostrada em VALDIERO (2005), traz grandes beneficios para o controle em malha fechada
em atuadores hidraulicos, ajudando a diminuir os erros de posicdo e seguimento de
trajetéria.

1.3 Estrutura do trabalho

A estrutura deste trabalho esta organizada da seguinte forma:

No capitulo 2 é feita uma descrigdo sobre sistemas hidraulicos, valvulas de controle
continuo direcionais e cilindros com o intuito de familiarizar o leitor com esses componentes,
mostrando suas caracteristicas e peculiaridades.

No capitulo 3 é apresentada a bancada de testes, seu circuito hidraulico e seus

componentes como valvulas, cilindro, sensores e sistema de aquisigéo e controle.
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A partir do conhecimento da vélvula direcional proporcional e do cilindro utilizados na
bancada de testes, é feita no capitulo 4 a modelagem do atuador hidraulico (valvula +
cilindro), obtendo-se modelos lineares e néo-lineares de 3% e 5% ordem.

No capitulo 5 é feito o projeto dos controladores classicos (P, Pl, compensador de
avango e atraso de fase e controlador de estados), e do controlador proporcional com
“forward loop” baseados nos modelos lineares de 3% e 5% ordem do atuador hidraulico.

No capitulo 6 é feito o projeto do controlador em cascata fixo (CC), com e sem
compensagdo do vazamento, baseado no modelo nZo-linear de 3* ordem do atuador
hidraulico. Mostra-se também a influéncia da dindmica da véalvula e da queda da pressao de
suprimento no desempenho do controlador CC e sua analise de estabilidade considerando a
presencga de forgas externas, de atrito e do vazamento.

No capitulo 7 sédo apresentados os resultados experimentais dos controladores
classicos, proporcional com “forward loop” € em cascata, com e sem compensagao do
vazamento, para condi¢cdes onde o atuador hidraulico esta sujeito a perturbacao de forcas
externas.

As conclusdes finais e recomendacgdes para trabalhos futuros sdo apresentadas no
capitulo 8.

Detalhes sobre a identificacdo e compensacao da zona-morta, baseada na dinamica
das pressoes, sdo descritos no apéndice A. No apéndice B mostram-se as caracteristicas

construtivas da mola e da sua estrutura de fixagéo.






CAPITULO 2
SISTEMAS HIDRAULICOS DE ATUACAO

Este capitulo traz uma breve descricdo de sistemas hidraulicos e as areas de
aplicagdo dos atuadores hidraulicos, além de um estudo das principais caracteristicas
destes componentes, com o intuito de facilitar o entendimento dos capitulos subseqlentes.

A secdo 2.1 apresenta a definicdo de sistema hidraulico. Na se¢édo 2.2 mostra-se
qual a fungdo, vantagens e desvantagens dos atuadores hidraulicos e algumas aplicages
dos mesmos. Um estudo sobre vélvulas de controle continuo e cilindros hidraulicos é feito

na secdes 2.3 e 2.4 , respectivamente.
2.1 Sistemas Hidraulicos

Costuma-se definir sistema hidraulico como: “um conjunto de elementos fisicos
convenientemente associados que, utilizando um fluido como meio de transferéncia de
energia, permite a transmissao e controle de forcas e movimentos” (LINSINGEN, 2001, p.
17). Esta transferéncia de energia inicia com a transformagédo da energia elétrica em
energia mecanica, através de um motor (elétrico), que acoplado a uma bomba, transforma
esta energia mecéanica em energia hidraulica; a qual é transmitida por meio de tubulacées e
valvulas até chegar aos atuadores (cilindros e motores hidraulicos). Os atuadores por meio
de movimentos retilineos ou rotativos transformam esta energia hidraulica em mecanica.

Segundo BROGAN (1982), qualquer sistema que exista com a finalidade de regular
ou controlar o fluxo de energia, informacao, matéria ou outras quantidades é considerado
sistema de controle. Dessa forma, os sistemas hidraulicos podem ser vistos sob a 6tica de
sistemas de controle.

Por sua vez, os sistemas hidraulicos sdo utilizados para o controle de grandes
poténcias com rapidez, confiabilidade e eficiéncia. Através de sinais de baixa poténcia é
possivel exercer o controle da velocidade, posicdo ou forga de um atuador hidraulico
(ANDRIGHETTO, 1996, p. 1).

Para obter um bom desempenho no controle das varidveis envolvidas em um
sistema hidraulico, se faz necesséria a selecdo adequada de componentes, 0s quais estao
devidamente agrupados segundo as fun¢des que realizam no circuito. Deste modo, um
sistema hidraulico pode ser dividido basicamente em dois circuitos; a saber (DE NEGRI,
2001):

» Circuito de poténcia, o qual é responsavel pelo suprimento de energia
hidraulica para os circuitos de atuacdo e constitui-se fundamentalmente de

reservatério, motor elétrico, bomba, valvula de alivio e filtro.



Capitulo 2 — Sistemas Hidraulicos de Atuagao 28

+ Circuito de atuagao, o qual promove a atuagao sobre a carga e é normalmente
composto por uma valvula direcional acoplada a um cilindro ou motor
hidraulico.

Os componentes dos circuitos podem variar de acordo com a aplica¢do, incluindo
outros tipos de valvulas e também sensores para medi¢do de variaveis como temperatura,
pressao, vazao e deslocamento. A Figura 2.1 apresenta, segundo norma ISO 1219-1 (1991)
e 1ISO 1219-2 (1995), o diagrama basico de um sistema hidraulico, composto pelos circuitos
de poténcia e de atuacao.

Circuito de
Cilindro | Atuacao

S A

Vélvula direcional

Valvula limitadora de
presséo

. Poténcia
\ i J

Circuito de

Motor elétrico

‘ Bomba ‘

5 Filtro

Lo
N <&

I—» Reservatério

Figura 2.1 - Estrutura basica de um sistema hidraulico
O foco deste trabalho é no circuito de atuagéo, onde se realiza o controle do atuador
hidraulico, formado por uma valvula direcional e um cilindro.

2.2 Atuadores Hidraulicos

Atuadores hidraulicos sao componentes, cuja fungdo é transformar energia
hidraulica em energia mecénica, levando uma maquina ou processo a realizar um

determinado trabalho mecéanico.
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Os atuadores hidraulicos podem ser classificados quanto ao movimento que
realizam em lineares (quando o movimento realizado é de translagao) e rotativos (quando o
movimento realizado é giratério ou de rotacao).

Nesse trabalho o termo atuador hidraulico refere-se ao conjunto formado pelo
acoplamento de uma valvula de controle continuo direcional com um cilindro. Dessa forma é
possivel controlar, através da vélvula, o trabalho mecéanico realizado pelo cilindro, alterando
caracteristicas como sentido de deslocamento, velocidade, posigao, etc.

As principais vantagens dos atuadores hidraulicos segundo MERRITT (1967, p.1 )
sdo:

+ Com tamanho relativamente pequeno, podem desenvolver grandes forgas ou
torques, quando comparados com maquinas elétricas ou acionamentos
pneumaticos;

* A vida deste componente se torna longa, devido ao fato do fluido hidraulico
atuar como lubrificante;

« Possui uma velocidade de resposta mais alta com rapidas partidas, paradas e
inversdes de velocidade, quando comparados com atuadores elétricos;

+ Podem ser operados sob condi¢des continuas, intermitentes, de reversao e
de parada repentina sem avarias;

As desvantagens dos atuadores hidraulicos segundo MERRITT (1967, p.2) sao:

* A poténcia hidraulica ndo é prontamente disponivel, comparada a poténcia
elétrica;

* O custo de um sistema hidraulico pode ser mais alto do que o de um sistema
elétrico comparavel que desempenhe uma fungao similar;

+ Existem perigos de fogo e explosdes, a menos que sejam usados fluidos
resistentes ao fogo;

« Oleo contaminado pode causar falhas no funcionamento adequado de um
sistema hidraulico;

+ O sistema hidraulico apresenta poélos complexos conjugados pouco
amortecidos e proximos do eixo imaginario, tornando a resposta dindmica
oscilatéria e, apresenta ainda, véarias nao-linearidades. Para um controle
eficiente deste tipo de sistema é necessario dar maior énfase ao problema da
resposta oscilatéria e as nao-linearidades envolvidas.

Em funcdo dos esforcos de desenvolvimento tecnol6gico e de técnicas de controle
mais elaboradas, os atuadores hidraulicos tém sido cada vez mais utilizados no controle de
posicdo e seguimento de trajetérias para aplicagbes que, em geral, possuem altos
carregamentos e exigem acionamentos rapidos e precisos. Essas aplicacées vao desde a

extragdo mineral e siderurgia até a industria aeroespacial e construgao civil, bem como em
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aplicagbes de uso cotidiano, como em veiculos de transporte e passeio, equipamentos
odontologicos e médico-hospitalares.

Como dito anteriormente, nesse trabalho o atuador hidraulico utilizado € composto
de uma valvula de controle continuo direcional e um cilindro. Uma descricdo desses

componentes é realizada nas segoes 2.3 € 2.4 .
2.3 Valvulas de controle continuo direcional

As valvulas de controle continuo direcional promovem o direcionamento do fluido
com uma vazao proporcional a um sinal de acionamento (comando). Este sinal pode ser na
forma de acionamento mecénico (alavanca, pedal, etc.), pilotagem pneumatica ou hidraulica
ou, seguindo a tendéncia atual, de natureza elétrica em corrente ou em tensdo (DE NEGRI,
2001).

Quando o sinal de acionamento é de natureza elétrica tem-se uma maior limitacao
para vencer as forcas geradas pelo escoamento do fluido nos orificios de passagem. Para
valvulas de controle continuo direcional pequenas € possivel acionar diretamente o carretel
através de um sinal elétrico (valvulas diretamente operadas). Porém, a medida que valvulas
maiores sao escolhidas, com o intuito de se obter maiores vazdes, maiores sdo o0s esforcos
devido ao escoamento, podendo ultrapassar o limite de forca do acionamento elétrico.
Nesses casos utilizam-se valvulas de dois estagios, onde valvulas diretamente operadas (1°
estagio) provocam um desequilibrio das forgas que atuam no carretel principal (2° estagio),
deslocando-o hidraulicamente (FURST e DE NEGRI, 2002).

As caracteristicas mais comuns que descrevem uma valvula de controle continuo
direcional sdo o seu numero de vias (2, 3 ou 4) e a configuracdo do tipo de centro
(subcritico, critico e supercritico).

O numero de vias de uma valvula esta relacionado ao numero de conexdes de
ligacdo entre o sistema de poténcia (bomba e reservatério) e os atuadores hidraulicos
(cilindros e motores). A escolha do nimero de vias depende do aspecto funcional desejado
para o sistema de atuagao.

O tipo de centro € uma caracteristica construtiva da valvula e baseia-se na relagéo
da sobreposigdo do carretel em relagcdo ao pértico da valvula. Essa sobreposicao afeta a
curva de resposta da valvula e tem influéncia direta no vazamento interno da mesma. Na
Figura 2.2 estdo representados os trés tipos de centros que podem ser encontrados, ou
seja, com sobreposicdo negativa (subcritico), sobreposicdo nula (critico) e sobreposicao
positiva (supercritico). O tipo de centro afeta significativamente o comportamento do
sistema de atuagdo (MERRITT, 1967), como pode ser observado nas curvas de vazao e
vazamento mostradas na Figura 2.2.
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Figura 2.2 - Tipos de centro em vélvulas direcionais (GOTZ, 1989)

As valvulas de controle continuo podem, ainda, ser classificadas como simétricas ou
assimeétricas. As valvulas simétricas fornecem o mesmo valor de vazdo para um sinal de
entrada positivo ou negativo, e seu emprego esta associado a cilindros também simétricos.
Ja as valvulas assimétricas fornecem vazdes diferentes para um sinal de entrada positivo ou
negativo, e seu emprego esta associado a cilindros assimétricos, onde a relagdo de area da
valvula deve ser igual a relagao de area do cilindro (FURST; DE NEGRI, 2002).

As valvulas direcionais continuamente variaveis sao classificadas em servovélvulas e
valvulas direcionais proporcionais. As principais caracteristicas de cada uma s&o descritas a
seguir, mostrando suas diferengas e semelhangas.

2.3.1 Servovalvula

A servovalvula foi originalmente desenvolvida na década de 40, fruto das exigéncias
de desenvolvimento tecnolégico impostas pela Il Guerra Mundial (DE NEGRI, 2001). Suas
primeiras aplicacdes foram no setor militar, particularmente na aeronautica, sendo
posteriormente difundida para os outros setores da atividade humana, principalmente pela
sua grande flexibilidade funcional relativa ao controle e automagdo de precisdo e a
respostas rapidas (LINSINGEN, 2001, p. 330).
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Dos principios construtivos desenvolvidos desde o surgimento das servovalvulas
estdo hoje macigamente no mercado as servovdlvulas de um e, principalmente, de dois
estagios, acionadas por dispositivos eletromecanicos denominados motor torque e motor
linear, dependendo se o movimento produzido € rotativo ou linear, respectivamente. Em
servovalvulas de um estagio o motor torque ou o motor linear aciona diretamente um
carretel deslizante e, nos casos de dois estagios, sdo empregadas como piloto (1° estagio)
valvulas tubo injetor e, mais comumente, valvulas bocal palheta (bocal-defletor) (DE NEGRI,
2001).

Nas servovalvulas de dois estagios sao encontrados quatro tipos de realimentagao
de posicao do carretel, quais sejam (DE NEGRI, 1987; MANNESMANN REXROTH, 1986):

e Mecéanica, empregando uma haste flexivel interligando o defletor (piloto bocal-
defletor) ou o tubo (em piloto tubo de jato) e o carretel principal.

e Barométrica, com centragem do carretel através de molas.

e Direta, incorporando a valvula do primeiro estagio no interior do carretel
(seguidor hidraulico).

e Elétrica, com medicdo da posicdo do carretel através de transdutor de

deslocamento.

Na Figura 2.3 é mostrado o exemplo de uma servovalvula de dois estagios onde o
primeiro estagio (valvula bocal-defletor) é acionado por um motor torque e a realimentacao
da posicdo do carretel é feita mecanicamente através de uma haste flexivel (mola de

realimentagéo).

motor de
torque

mola de
realimentac¢io

Eslheta

restricdo
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X
I T

pl i

Figura 2.3 - Servovélvula eletro-hidraulica de dois estagios com realimentacao
mecanica de posi¢ao (LINSINGEN, 2001, p. 332).
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Nesta servovalvula, quando uma corrente elétrica circula através do motor torque, o
mesmo gera uma forga eletromagnética que provoca a rotacdo do defletor, criando uma
diferenca de pressdo entre as extremidades do carretel (2° estagio) e causando o
movimento do mesmo. Com o movimento do carretel, a mola de realimentagédo cria um
torque no defletor contrario ao que causou o movimento do carretel, fazendo com que o
defletor retorne para a condigdo nula (diferenca de pressdo entre as extremidades do
carretel igual a zero).

A consequente sofisticacao e desempenho relativos a servovalvula tornam seu preco
mais elevado que o de uma valvula direcional proporcional. Dessa forma sua utilizagao é
limitada a processos de elevada precisao, respostas dinamicas rapidas e alta confiabilidade,
tais como processos siderurgicos, da aeronautica, da industria da guerra e da robdtica
(LINSINGEN, 2001, p. 330). Além do mais, devido as suas caracteristicas construtivas, as
servovalvulas possuem pouca tolerdncia a contaminagcao do fluido dificultando a sua

aplicacao em circuitos hidraulicos sujeitos a contaminacao externa.
2.3.2 Valvula direcional proporcional

As vaélvulas direcionais proporcionais (VDP) surgiram na década de 70 com o intuito
de atuar em dois campos distintos, equipamentos moébeis e aplicagdes industriais, tendo
como proposito conseguir as mesmas caracteristicas funcionais obtidas com as
servovalvulas, porém com caracteristicas operacionais adequadas ao ambito das aplicages
citadas acima (DE NEGRI, 2001).

A maior difusdo dos processos de controle e automagao hidraulicos ficou por conta
das valvulas proporcionais, mais limitadas em termos de precisdo e resposta dinamica, mas
de custo menor. Diferentemente das servovalvulas, as valvulas proporcionais admitem
tolerancias dimensionais maiores e, em consequéncia, sdo menos exigentes quanto a
contaminagao dos fluidos empregados (LINSINGEN, 2001, p. 333).

O acionamento das valvulas direcionais proporcionais € usualmente realizado por
solendides proporcionais. Uma valvula direcional proporcional de operagao direta (um
estagio), de quatro vias, centrada por molas costuma ser constituida de dois solendides de
curso controlado, pois o0s solendides movimentam-se em apenas um sentido,
independentemente do sinal da tensdo aplicada. Dessa forma, conforme observado na
Figura 2.4, um solendide controla a vazao nos sentidos P=>A e B=>T e o outro solendide
controla a vazédo nos sentidos P=>B e AT (DE NEGRI, 2001).

Quando um dos dois solendides é energizado, a forca aumenta até que se
estabeleca um equilibrio entre a forca de atuacao do solendide — proporcional a corrente — e
a forca de mola, posicionando o carretel e definindo as &reas dos orificios de controle.
Quanto maior o valor do sinal de entrada, maior o deslocamento, maior a area dos orificios

de controle e maior a vazao pelas vias da valvula (LINSINGEN, 2001, p. 337).
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Com o intuito de melhorar o desempenho estatico e dindmico das valvulas
direcionais proporcionais, tem sido incorporada macicamente a realimentagéao da posicao do
carretel através de transdutores de deslocamento indutivo (linear variable differencial
transducer — LVDT), permitindo um posicionamento preciso dos orificios de controle da

valvula. A Figura 2.4 mostra uma valvula direcional de 4 vias com LVDT.

transdutor de solendide
deslocamento - LVDT proporcional

.
O

KM

1

Figura 2.4 - Valvula direcional proporcional direta com realimentagao de posi¢ao
(LINSINGEN, 2001, p. 336).

Para vazdées maiores (superiores a 60 I/min), devido as forcas de escoamento,
utilizam-se valvulas de dois estagios. Neste caso, o primeiro estagio acionado pelo
solendide proporcional pode ser uma valvula do tipo carretel (Figura 2.5) ou uma valvula

redutora de presséo (Figura 2.6).

Solendide % =
proparcional : 19 estagio

TR

o i A ﬂ._
estagio v Eletrénica integrada
A

Transdutor de deslocamento-LWDT

Figura 2.5 - Valvula proporcional de dois estagios. Estagio piloto com valvula do tipo
carretel (BOSCH REXROTH, 2002b)
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Figura 2.6 - Vélvula proporcional de dois estagios. Estagio piloto com valvula
redutora de pressao (BOSCH REXROTH, 2002a)

Quando a valvula do primeiro estagio € do tipo carretel faz-se necessario uma
realimentacdo com base na posi¢cdo do carretel do segundo estagio, medida comumente
através de um LVDT. Assim sendo, quando o carretel do segundo estagio atingir a posi¢ao
desejada, a valvula do primeiro estagio se fecha, mantendo o carretel do segundo estagio
na posicao especificada.

Porém, quando o primeiro estagio € uma valvula redutora de pressdo, ndo é
necessario o emprego de realimentacdo da posi¢do do carretel do segundo estagio. O 1°
estagio receberda um sinal e ira direcionar o fluido a uma das extremidades do carretel do
segundo estagio, fazendo-o deslocar. A medida que esse carretel se desloca, vencendo a
forca da mola centralizadora e forcas de escoamento, ocorre um aumento da pressao na
sua extremidade. Como a valvula do primeiro estagio € uma redutora de pressao, a mesma
possui uma realimentacao da pressao da saida (pressao na extremidade do carretel do 2°
estagio). O aumento dessa pressao vence a forga do solendide do primeiro estagio fazendo
com que a valvula redutora de pressao (1° estagio) se feche, mantendo o carretel do
segundo estagio em uma posicao de equilibrio. Caso nao seja feita uma realimentagao da
posicao do carretel do segundo estagio, a valvula ter4d uma histerese alta e pouca precisao,
mas dependo da aplicacdo utiliza-se essa configuragdo de valvula devido ao menor preco
quando comparado com a valvula apresentada na Figura 2.5.

Maiores informagbes sobre vélvulas redutoras de pressdao podem ser obtidas em
LINSINGEN (2001, p. 249) e MERRITT (1967, p.319).
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2.3.3 Correlagao entre servovalvulas e valvulas direcionais proporcionais

Um dos fatores que limitam o desempenho das valvulas direcionais proporcionais
quando comparadas com as servovalvulas é o tipo de acionamento elétrico. Enquanto as
valvulas direcionais proporcionais utilizam solendides proporcionais, as servovalvulas
utilizam usualmente motor torque. A Figura 2.7 faz uma comparacao entre esses dois

acionamentos.

Motor de torque Solendide prop.

F l X
Pot, de entrada (W) 0,02-4 5-40
Linearidade (%) -2 0.5-6
Freq. limite (Hz) 100-300 10 -150

Figura 2.7 - Tipos de conversores eletromecanicos (BACKE, 1987)

Como observado na Figura 2.7 o motor torque permite obter freqiéncias
relativamente elevadas de acionamento. Isso é possivel desde que as massas do nucleo a
movimentar sejam pequenas, razao pela qual as poténcias de acionamento sdo reduzidas.
Ja o0s solendides proporcionais permitem maiores poténcias de acionamento e,
consequientemente, maiores forcas, porém apresentam uma baixa freqiéncia de
acionamento. Vale salientar que essas caracteristicas sdo importantes, mas sozinhas nao
determinam o comportamento dinamico das servovalvulas e valvulas direcionais
proporcionais, pois fatores como massa, atrito, compressibilidade do fluido, freqiéncia
natural, etc. também influenciam na dindmica desses componentes (LINSINGEN, 2001, p.
330).

Atualmente, as novas geragdes de valvulas direcionais proporcionais, empregando
novos materiais como plasticos, materiais sinterizados e novas ligas, a melhoria dos
processos de fabricagado e a incorporagdo macica de dispositivos eletrénicos, tém ampliado
as fronteiras do seu campo de utilizacdo, agregando sofisticacdo a um custo relativamente
baixo quando comparado com as servovalvulas (DE NEGRI, 2001). Podem ser encontradas
no mercado vélvulas proporcionais derivadas de servovalvulas sofisticadas e caras, como

também valvulas simples com bom comportamento estatico e dindmico. Por essa razéo, a



Capitulo 2 — Sistemas Hidraulicos de Atuagao 37

delimitacdo da fronteira de campo entre servovalvulas e as valvulas proporcionais esta
sendo diluida (LINSINGEN, 2001, p. 331).

Dessa forma, se for identificada a necessidade de emprego de uma valvula
direcional continuamente variavel, o projetista devera se concentrar na analise das
caracteristicas operacionais das valvulas disponiveis no mercado, culminando na escolha da
valvula que podera ser uma servovélvula ou uma valvula direcional proporcional (DE
NEGRI, 2001).

Conforme sera descrito no capitulo 3, neste trabalho é utilizada uma valvula
direcional proporcional assimétrica de dois estagios, sendo o primeiro estagio uma valvula
redutora de pressao.

2.4 Cilindro Hidraulico

Os cilindros hidraulicos tém a fung¢é@o de transformar energia hidrdulica em energia
mecanica. Existem diversos tipos de cilindros hidraulicos, para as mais variadas aplicagdes.
Um dos itens para classificar tais equipamentos esta relacionado com a forma de acao que
pode ser simples ou dupla.

Nos cilindros hidraulicos de simples agdo a poténcia hidraulica é efetiva em apenas
uma camara do cilindro (Figura 2.8a).

I I | |

= —

(a) (b) (c)

Figura 2.8 - Cilindros hidraulicos: (a) de simples agao, (b) e (c) de dupla agéo

Ja nos cilindros de dupla acéo a poténcia hidraulica é efetiva nas duas camaras do
cilindro, permitindo um melhor controle do movimento (Figura 2.8b e Figura 2.8c).

Nos cilindros de dupla acdo e haste dupla com o mesmo didmetro (cilindros
simétricos) (Figura 2.8c) as forgas de atuagao e velocidades sao iguais para carga e vazao
de suprimento constantes em ambos os sentidos do movimento. A igualdade entre as
vazdes de suprimento e induzida constitui uma caracteristica importante para a utilizagao
conjunta com valvulas de controle continuo direcionais simétricas em fungdes de controle
(sistema de controle hidraulico), uma vez que a melhor caracteristica operacional dessas
valvulas esta vinculada a igualdade na perda de carga e forcas de escoamento em ambas
as direcdes do escoamento (simetria do escoamento). Por essa razdo os sistemas de
controle hidraulicos utilizam principalmente os cilindros simétricos (LINSINGEN, 2001, p.
195).

Porém em diversas aplicagdes de controle hidraulico, devido a falta de espaco para
fixagdo de cilindros de haste dupla simétricos, utiliza-se cilindros de dupla acao assimétricos
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de haste simples (Figura 2.8b) com valvulas direcionais assimétricas ou compensagdes na
malha de controle para tentar eliminar o efeito da assimetria das areas, que resultam em
diferentes perdas de carga (VIRVALO, 2002).

O cilindro é o componente do atuador hidraulico onde as forgas de atrito tém maior
influéncia. O atrito é um fenébmeno nao-linear multifacetado que exibe diversas
caracteristicas nao-lineares. Essas caracteristicas néo-lineares sdo compostas pelos bem
conhecidos e classicos atrito estético, atrito de Coulomb, atrito viscoso e de arraste, os
quais compdem os modelos mais simples baseados em mapas estaticos; mas também sao
compostas por fenébmenos dindmicos mais complexos, conhecidos como atrito de Stribeck,
atrito estatico crescente, memoéria de atrito e deslocamento de predeslizamento. E
importante acrescentar que as caracteristicas de atrito sdo, em geral, dependentes da
velocidade, da temperatura, do sentido de movimento, da lubrificacdo e do desgaste entre
as superficies, da posicao e até mesmo da histéria do movimento (VALDIERO, 2005).

A combinacdo do atrito estatico, de Coulomb, viscoso, de arraste e de Stribeck
resulta numa fungédo nao-linear semelhante ao gréafico da Figura 2.9 que representa a forgca
de atrito (Fay) versus a velocidade em regime permanente.
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Figura 2.9 - Grafico da combinacao das caracteristicas de atrito em regime
permanente (VALDIERO, 2005).

De acordo com o grafico da Figura 2.9, o atrito apresenta uma forte ndo-linearidade
em baixas velocidades (Curva de Stribeck). Segundo CANUDAS-DE-WIT & LISCHINSKY
(1997) o atrito causa erros tipicos de regime permanente em controle de posicao e atrasos
no seguimento de trajetérias, podendo inclusive causar instabilidade.
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Uma caracteristica importante dos cilindros hidraulicos e que dificulta o seu controle
em malha fechada é o fato dos mesmos possuirem freqiiéncia natural variavel. Isso ocorre,
pois um fluido confinado num cilindro com pistdo é compressivel e se comporta como uma
mola, de maneira que o conjunto pistdo, haste e carga rigidamente conectada ira se
comportar como se estivesse montado sobre essa mola. Conhecendo o moddulo de
compressibilidade do fluido, seu volume e a massa total das partes moveis, pode-se
determinar a freqUéncia natural (hidraulica) do sistema oscilatorio (LINSINGEN, 2001, p.
213).

A freqiéncia natural é funcao dos volumes das camaras, conforme mostrado na
Figura 2.10, para os cilindros simétrico e assimétrico de dupla agédo e assimétrico de
simples acdo (FURST e DE NEGRI, 2002). Por ser um fator de limitacdo dinamica,

costuma-se utilizar a freqtiéncia natural minima em uma analise preliminar.
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Figura 2.10 - Frequéncia natural dos cilindro hidraulicos em fun¢ao do deslocamento
do émbolo (FURST e DE NEGRI, 2002)






CAPIiTULO 3
APARATO EXPERIMENTAL

A implementagéo experimental foi realizada no Laboratério de Sistemas Hidraulicos
e Pneumdticos (LASHIP) do departamento de Engenharia Mecénica da Universidade
Federal de Santa Catarina. Nesta implementagdo utilizou-se uma bancada de testes
documentada em SCHWARTZ (2004) com algumas modificacbes para atender as

necessidades especificas desse trabalho.
3.1 Bancada de testes

A bancada de testes mostrada na Figura 3.1 é constituida por: um cilindro
assimétrico de dupla acao; uma valvula direcional proporcional assimétrica de dois estagios,
sendo o primeiro estagio uma valvula redutora de pressao proporcional e o segundo estagio
uma valvula direcional de 4 vias e 3 posicdes pilotada hidraulicamente; massas variaveis;
uma mola com pré-carga regulavel para representar a atuacdo de uma forga externa; um
transmissor e dois transdutores de pressao e um transdutor de deslocamento.

"'.-Vé"lvula \
direcional

proporcional

Transdutores
de pressao

Transdutor
de posicao

L "“_ Indicador de
g temperatura

Massas
\ Transmissor -
de pressiao Mola
O P —
Ajuste da
pré-carga

Figura 3.1 — Bancada de Testes
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Além do mais, apesar de ndo serem mostrados na Figura 3.1, utiliza-se
condicionadores de sinais, um sistema de aquisicdo de dados e controle e uma unidade de
poténcia e condicionamento hidraulico (UPCH).

O circuito hidraulico de testes utilizado, segundo ISO 1219-1 e ISO 1219-2, é
apresentado na Figura 3.2, e a especificagao dos seus componentes é mostrada na

Tabela 3.1.

Figura 3.2 - Circuito hidraulico utilizado na bancada de testes (SCHWARTZ, 2004)
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Tabela 3.1 - Especificagdo dos componentes da bancada de testes

Descricao Caddigo do
Componente

Bomba de pistdes axiais de eixo inclinado 0P1, OP2
Valvula de retengéo 0V1, 0V6
Bloco proporcional de vazao e pressao ov2, 0V5
Valvula limitadora de pressao 0V3, 0V4
Motor elétrico OM1, OM2
Termopar tipo J 0S1
Reservatorio 0Z1

Valvula direcional proporcional assimétrica de 2 estagios:
marca Bosch Rexroth, modelo 4WRZE10E185-7X/ED3V, sinal 1V1
de entrada £ 10 V.

Cilindro hidraulico assimétrico de dupla acdo: marca Bosch
Rexroth, modelo CDT3MS263/45/400Z1X/B1HHLM, diametro
do émbolo de 63 mm, didmetro da haste de 45 mm, curso de
400 mm.

Transmissor de pressao: marca HBM, modelo P15, principio

1A1

de medicdo strain-gage, faixa de medigdo de 0 a 200 bar, 151
incerteza de medi¢éo de *+ 0,4 bar.

Transdutor de pressao: marca HBM, modelo P3MB, principio
de medicao strain-gage, faixa de medigcdo de 0 a 200 bar, 182
incerteza de medicédo de + 0,3 bar.

Transdutor de pressao: marca HBM, modelo P8AP, principio
de medicdo strain-gage, faixa de medigdo de 0 a 200 bar, 1S3
incerteza de medi¢éo de * 0,6 bar.

Transdutor de posi¢do indutivo: marca HBM, modelo W200,
faixa de medicao de -200 a 200 mm, incerteza de medigéao de 1S4
0,23 mm.

A unidade de poténcia e condicionamento hidraulico (UPCH) possui duas bombas de
pistdes axiais de eixo inclinado, suprindo vazdes volumétricas de até 8,33e-4 m*/s (50 lpm)
cada uma, podendo operar a uma pressao de trabalho de até 2,1x10” Pa (210 bar).

O fluido empregado possui uma viscosidade de 32 ¢St (32 mm?s), cuja temperatura
de trabalho é mantida em 40° C £ 2° C com o auxilio de um sistema de controle de
temperatura do éleo também localizado na UPCH, o qual ndo esta representado na Figura
3.2.
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A regulagem da vazdo e pressdo de suprimento é realizada através dos blocos
proporcionais (BP) 0V2 e 0V5 instalados na UPCH, os quais contém valvulas de controle de
vazao e pressao. Devido ao fato das valvulas de controle de pressao (valvulas de alivio) ndo
serem realimentadas, ocorre uma queda na pressao de suprimento quando o émbolo do
cilindro se desloca devido a alteragcao da vazao que passa pelas mesmas. De acordo com a
Figura 3.3, onde é apresentada uma curva tipica de uma valvula de alivio de pressao,
observa-se que ao modificar a condicao de trabalho de 1 para 2, devido a alteracao na
vazao, a pressao é afetada. Este fenébmeno poderia ser atenuado com a utilizacdo de um
acumulador ou de uma valvula de alivio inserida em uma malha de controle de presséo.
Maiores detalhes sobre esse fato podem ser observados em SCHWARTZ (2004). Além do
mais, as valvulas de controle de pressao utilizadas possuem um tempo de resposta grande,
fazendo com que a queda na pressao de suprimento seja acentuada nos instantes iniciais

do deslocamento do émbolo do cilindro.

‘ Pressao na conexao A em funcao da vazao

p
- -—#’!

< il

E ..--'"""'_—-——

5 100 jpee==]

= 50 =

0 75 150 225 300 375 450 525 600

Varao L/min

dy

Figura 3.3 — Curva tipica de regime permanente de uma valvula de alivio de presséo
(MANNESMANN REXROTH, 1997)

A queda da pressao de suprimento prejudica o desempenho do atuador hidraulico no
seguimento de trajetorias. Nesse caso, devido a auséncia de um acumulador, é necessario
trabalhar com velocidades baixas para que as variagdes de vazao e, consequentemente, de
pressao sejam mais lentas e as valvulas de controle de pressao consigam manter a pressao

de suprimento a mais constante possivel.



Capitulo 3 — Aparato Experimental 45

Durante os ensaios, a vazado no cilindro hidraulico € controlada pela vélvula
direcional proporcional assimétrica de 2 estagios 1V1 de acordo com o sinal de controle.
Entre o primeiro e 0 segundo estagio, por questdes de seguranca, existe uma valvula
redutora de pressao diretamente operada para limitar a pressdo de suprimento da valvula
piloto em 75 bar, visto que 0 segundo estagio pode trabalhar com pressoées de até 315 bar e
0 primeiro estagio (valvula piloto) com pressdes de até 100 bar. A Figura 3.4 mostra a
valvula direcional 1V1 de maneira detalhada, onde I, I e III representam, respectivamente, a
valvula direcional (2° estagio), a valvula redutora de pressao diretamente operada e a
valvula redutora de presséao proporcional (12 estagio).

A
w ol T
M.

1I

L1
Figura 3.4 - Detalhamento da valvula direcional proporcional 1V1

Devido as suas caracteristicas construtivas, a valvula direcional 1V1 possui uma
zona-morta significativa (centro supercritico) e uma freqténcia natural relativamente baixa,
em torno de 90 rad/s, quando comparada com as servovalvulas com freqiéncia natural em
torno de 600 rad/s. Além do mais, por ndo utilizar a realimentagcao da posicao do carretel, a
valvula direcional 1V1 possui uma histerese alta (histerese < 6%).

A bancada de testes permite acoplar na haste do cilindro cinco blocos de aco com
aproximadamente 18,5 Kg cada. Tais blocos sdo fixados um a um, podendo variar a massa
de 0 Kg até 90 Kg, com um incremento de 18,5 Kg (massa do émbolo e do fluido no interior
do cilindro).

A aplicacdo da forca externa é feita através de uma mola de constante elastica

K, =27560N/m, comprimento livre L, =790mm, comprimento de bloco L, =321mm,

didametro médio d,,, =157 mm e espessura do arame d =20mm. A estrutura na qual a

arame

mola é fixada permite o ajuste de pré-carga e, dependo do teste, pode ser retirada ou
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colocada com facilidade. Maiores detalhes sobre as caracteristicas construtivas da mola e
da sua estrutura de fixagdo sao apresentados no Apéndice B.

O transmissor de pressao 1S1 usado para medir a pressao de suprimento possui um
circuito de condicionamento de sinais incorporado e seu sinal de saida varia entre 0 e 10 V.
Ja os transdutores 1S2, 1S3 e 1S4, usados respectivamente para medir a pressao nas
camaras A e B e o deslocamento, necessitam de condicionadores externos para tratamento
dos sinais de saida, convertendo-os para a faixa de 0 a 10 V, no caso dos transdutores 1S2
e 1S3, e de -10 a 10 V, no caso do transdutor 1S4 . Com a utilizacdo dos condicionadores
externos, os sinais dos transdutores sdo menos ruidosos do que o sinal proveniente do
transmissor.

Devido ao fato do transmissor de pressdo 1S1 e o transdutor de deslocamento 1S4
possuirem uma curva de calibracdo, a mesma foi utilizada para gerar a equagao
caracteristica de resposta desses instrumentos, diminuindo significativamente os erros
sistematicos e, consequentemente, a incerteza da medicao. Ja nos transdutores de pressao
1S2 e 1S3 néo foi levantada a curva de calibragao, pois a incerteza de medigao indicada
pelo fabricante é aceitavel. A seguir sdo mostradas, na Tabela 3.2, as equacoes
caracteristicas de resposta dos sensores utilizados. Tais equagdes foram implementadas no
software do sistema de aquisicdo de dados para converter os sinais de tensao nas

respectivas unidades de medida (Pa ou m).

Tabela 3.2 — Equacdes caracteristicas dos sensores

s Sinal medido Equacao caracteristica Unidade
ensor

' [Volts]

Transmissor de 0a10 2,1467-10° U2 +183275-10° -U —7,8194-10° Pa
presséo 181 (p,)

Transdutor de 0a10 20-10° .U Pa
presséo 182 (p, )

Transdutor de 0a10 20,16-10° U Pa

presséo 1S3 (p,)

-5-10%-U°-3,76-10% -.U* +1,29-10° - U* +
Transdutor de -10a 10 m

deslocamento 1S4 +3,10-10°-U*+2037-10° - U +0,14-107°

O sistema de aquisicao de dados inclui 0 sensor de posi¢ao, 0s sensores de pressao
nas camaras do cilindro e na linha de suprimento e o condicionador de sinais MGC-Plus
HBM. Os sinais medidos sdo enviados para uma placa DSPACE DS1104 onde é
implementado o algoritmo de controle. O sinal de controle gerado pelo algoritmo € entédo
enviado para o circuito eletrénico da valvula. O diagrama elétrico do sistema de aquisigao e
controle de sinais e o diagrama elétrico de alimentagédo dos solenéides da valvula direcional
proporcional e do transmissor de pressdao 1S1 (pressdo de suprimento) sdo mostrados,

respectivamente, nas Figuras 3.5 e 3.6.
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Figura 3.5 — Diagrama elétrico do sistema de aquisi¢cao e controle de sinais
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Figura 3.6 — Diagrama elétrico de alimentacéo dos solendides da valvula e do
transmissor de pressao 1S1 (pressao de suprimento)
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A DS1104 é uma placa projetada para o desenvolvimento de controladores de alta
velocidade e para testes em tempo real, e é também adequada para o processamento de
sinais digitais e tarefas relacionadas. E acrescida de um conjunto de periféricos
freqientemente utilizados em sistemas de controle digital, tais como os conversores A/D
(analégico para digital) e D/A (digital para analégico), além de interface para sinais digitais.
Possui blocos do Simulink/MatLab para configuracdo das entradas e saidas. A Tabela 3.3
apresenta algumas caracteristicas da placa DS1104.

Tabela 3.3 - Especificagdes técnicas da placa DSPACE

Fabricante dSPACE (Digital Signal Processing and Control Engineering)
Modelo DS1104
Processador 250 MHz (main), DSP TMS320F240 (slave)
Entradas ADC 8 canais (conversor analdgico para digital)
Saidas DAC 8 canais (conversor digital para anal6gico)
Sistema Operacional Windows
Software ControlDesk/integragédo com MatLab

No préximo capitulo apresenta-se a modelagem do atuador hidraulico, o que permite
discutir as caracteristicas préprias deste sistema.




CAPITULO 4
MODELAGEM DO ATUADOR HIDRAULICO

Este capitulo trata da modelagem do atuador hidraulico existente na bancada de
testes descrita no capitulo 3. Vale ressaltar que neste trabalho o termo atuador hidraulico
refere-se ao conjunto formado pela valvula direcional proporcional assimétrica acoplada ao
cilindro hidraulico assimétrico. A Figura 4.1 mostra o desenho esquematico do atuador

hidraulico.
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Figura 4.1 - Desenho esquematico do atuador hidraulico.

No decorrer desse capitulo sdo apresentados modelos nao-lineares e lineares do
atuador hidraulico. Tais modelos podem ser de 3% ordem, onde a dindmica da valvula é
desconsiderada, ou de 5% ordem, onde é considerada uma dinamica de 2* ordem para a
véalvula direcional proporcional. O motivo de ter-se optado por uma dindmica de 2* ordem

para a valvula é discutido na se¢éo 4.4
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Na secao 4.1 é descrito o modelo nao-linear do atuador hidraulico. O modelo linear é
descrito na secao 4.2 . J4 na secao 4.3 € descrito o modelo ndo-linear do atuador hidraulico
com a inclusdo do vazamento interno na valvula direcional proporcional. Na secao 4.4
mostra-se o método utilizado para obter os parametros do sistema, além de uma anadlise da

influéncia da dindmica da valvula na resposta do sistema em malha aberta.
4.1 Modelo nao-linear do atuador hidraulico sem vazamento

Para obter o modelo nao-linear do atuador hidraulico, a valvula direcional
proporcional e o cilindro sdo modelados separadamente de acordo com as equagdes que
regem seu comportamento. A unido dos dois modelos resulta no modelo do atuador
hidraulico.

4.1.1 Modelo nédo-linear da valvula direcional proporcional assimétrica

Considerando a dindmica da valvula, a mesma € modelada utilizando duas
equagOes: uma para representar a dindmica de 2° ordem entre a tensédo de entrada e o
deslocamento do carretel e outra para representar a vazdo em orificios obtida através da
equagao de Bernoulli (FOX e McDONALD, 1995; LINSINGEN, 2001).

Para representar a dindmica de segunda ordem do carretel da valvula utiliza-se a

equacao ( 4.1).

U,=o’U, -2, 00, -a’U, (4.1)

Onde

U .= tensé&o proporcional ao deslocamento do carretel da valvula [V]
U, = tenséo de entrada na valvula [V]
w, = freqiiéncia natural da valvula= banda de passagem [rad/s]

& = razao de amortecimento da valvula

Aplicando a transformada de Laplace na equacao ( 4.1 ) e admitindo condi¢cdes

iniciais nulas obtém-se:

a)Z

U .(s)= . ‘U (s 4.2
(5) s +28 w5+ @ () (4.2)

Os parémetros & e ®,sao facilmente obtidos nos catdlogos, a partir da curva de

resposta da valvula para entradas em degrau ou a partir do grafico de resposta em
frequéncia (grafico de Bode). Caso a dindmica da valvula seja desprezada tem-se que
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U.=U, ,ou seja, a partir de um sinal de tensdo na valvula, o carretel se movimenta

instantaneamente.

Para representar a vazao nos orificios da valvula utiliza-se a equagao de Bernoulli.
Sendo assim, desconsiderando o vazamento interno, tem-se que (MERRITT, 1967; DE
NEGRI, 2001):

e Parax,20:

9va = 4y3
2-(ps—p (43)
qVAZCd'A:i' S—A)
0
9ve = 4vs
2-(ps—p (4.4)
qVB:C‘d.A6. B—T)
P
e Parax,<0:
Qvs =4qv4
2-\p,—p (4.5)
qVA:cd.A4. M
D
9vg = dvs
2-\ps—p (4.6)
qVBZCd'AS' %

onde

q,, = vazao para a camara A do cilindro [m%/s]

q,s = vazéo para a camara B do cilindro [m®/s]

cd = coeficiente de descarga nos orificios de controle
A, 23456 = area dos orificios de passagem [m?]

p = massa especifica do 6leo [kg/m?]

P = pressao de suprimento [Pa]

P, = pressdo na camara A do cilindro [Pa]

P = pressdo na cadmara B do cilindro [Pa]

p,= presséo de retorno [Pa]

A utilizacado pratica das equacdes 4.3 a 4.6 torna-se complicada, pois parametros

como cde A, além de ndo serem fornecidos nos catalogos de vélvulas, sdo dificeis de
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serem obtidos. No caso do parametro c¢d , 0 mesmo pode ser aproximado para valores na
faixa de 0,6 a 0,8, caso os orificios de passagem possuam area muito menor que a area de
entrada e desde que possam ser considerados como de canto vivo (LINSINGEN, 2001). Ja

os valores de A, dependem do perfil do didmetro do carretel da valvula e do deslocamento

do mesmo, fazendo com que seja necessario desmontar a valvula para obté-los, caso os
mesmos nao sejam fornecidos no catélogo.

Uma saida para o problema de obtencdo desses parametros foi apresentada em
FURST (2001), onde a vazao nos orificios da valvula direcional péde ser representada
através de equagdes em que os parametros sao facilmente obtidos a partir de dados de
catalogo.

Sabendo-se que a valvula direcional proporcional de 4 vias utilizada nesse trabalho é
assimétrica, e desprezando o vazamento interno na mesma, as equacées ( 4.3 ) a ( 4.6 ),
segundo a metodologia desenvolvida por FURST (2001), podem ser reescritas utilizando o
coeficiente Kv que pode ser calculado a partir de dados de catalogo e representa a relagao
da vazao para uma entrada nominal em posicao (x,), corrente (i,) ou tenséo (U,) com uma

pressao de teste, considerada pressao nominal. Ou seja,

dven
Ky =—2% (4.7)

VAP,

onde

Kv = coeficiente de vazio total [(m®%s)/(Pa)"?]

v, = vazo de controle nominal [m®/s]
Ap,, = diferenca de press&o total nominal na valvula [Pa]

Apesar de teoricamente ser considerado constante, o valor de Kv, na prética, tem
uma certa variagao para faixas de abertura da valvula de até 50%. Para faixas de abertura
de 60% a 100% o valor de Kv sofre, geralmente, pequenas variagbes e pode ser
considerado constante (VALDIERO, 2005).

Atencado especial deve ser dada a forma como a queda de pressdo na valvula é
definida no catélogo, podendo corresponder a queda de pressao total na valvula (P=2A e
B=>T ou P=>B e A=T) ou a queda de pressao parcial (P=>A ou BT ou P2B ou A=>T). O

Kv é vélido para uma diferenca de pressao total na valvula (Ap,). Para o caso do catalogo
apresentar dados para uma diferenca de pressao parcial (Ap,), utiliza-se o coeficiente de
vazéo parcial Kv,, (FURST, 2001). Dessa forma, a vazao que passa pelo orificio de controle

da valvula direcional proporcional pode ser representada pela equacgao 4.8.
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A, (48)

Qvc =

U
Apr :KVP'UC

cn cn

onde

4y = vazéo de controle [m%s]

Kv , = coeficiente de vazéo parcial [(m®/s)/(Pa)"]

U. = tensé&o proporcional ao deslocamento do carretel da vélvula [V]

U ., = tenséo proporcional ao deslocamento nominal do carretel da valvula [V]

Ap, = diferenca de pressao total na vélvula [Pa]

Ap = diferenca de presséo parcial na valvula [Pa]

Como demonstrado em FURST e DE NEGRI (2002), a relagéo entre Ap, e Ap,
para valvulas de 4 vias assimétricas é de Ap,=2Ap . Dessa forma, a partir da equagéo (

4.8 ) chega-se a seguinte relagéo:
Kv,=Kv-2 (4.9)

Logo as equacgdes ( 4.3 ) a ( 4.6 ), desprezando o vazamento interno da valvula,
podem ser reescritas da seguinte forma:

e Parax,20:

UC

QVA:KVA'U AV Ps ~ Py (4.10)
U.

qyy = Kvy - ‘NPz~ Pr (4.11)
UCn

e Parax,<0:

UC

QVA:KVA'U ‘ANPa~ Pr (4.12)
U.

QVB:KVB'U ‘A Ps —Pp (4.13)

onde

Kv , = coeficiente de vazéo parcial na via A da vélvula [(m%s)/(Pa)"]

Kv,, = coeficiente de vazéo parcial na via B da valvula [(m%s)/(Pa)"]
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4.1.2 Modelo nao-linear do cilindro hidraulico assimétrico

Para a modelagem do cilindro hidraulico utilizam-se duas equacges: a equagéo da 2°
lei de Newton e a equacgao da continuidade, a qual é obtida pelo principio de conservagao
da massa (LINSINGEN, 2001; DE NEGRI, 2001; FURST e DE NEGRI, 2002).

As principais forcas atuantes no cilindro hidraulico da Figura 4.1 sao: forcas de

inércia decorrentes da aceleracdao da massa do conjunto (my) forcas devido as pressdes
atuantes em cada lado do émbolo (p,-A, — p, - A,), forgas de atrito (F, ), forca externa

(F,) e forga gravitacional (F, = mg). Entao pela segunda lei de Newton tem-se:
Pa Ay =Py Ay —F,—F, +F; =my (4.14)

onde m é a massa total em movimento, composta pela massa da haste do cilindro mais a
carga e pela massa de fluido deslocado.

Para expressar a aceleracdo do sistema ¥, resultante da entrada de uma forca
hidraulica (F, = p,-A, — ps-A,) proveniente do balango de pressées nas camaras,

obtém-se, a partir da equacédo ( 4.14 ), a equacgao ( 4.15).
|
y=—(F, —F,—F, +F;) (4.15)
m

A variacao das pressdes nas camaras do cilindro € obtida utilizando-se a equagéo da
continuidade. Para o cilindro assimétrico mostrado na Figura 4.1, desprezando o vazamento

interno no mesmo, obtém-se as seguintes equacodes:

. B .
—Le (g _A
Pa v, (Gva 4Y) (4.16)
pB:_ﬁe'(CIVB_ABy) (4.17)
Vg

onde

L, = mbdulo de compressibilidade efetivo [Pa]

V, = volume da camara A [m°]

V, = volume da camara B [m’]

y = velocidade do émbolo do cilindro [m/s]

Os volumes das camaras, V, e V,, sdo expressos em fungdo dos volumes iniciais

Vo€ Vg, ja acrescidos dos volumes das tubulagdes que ligam estas cadmaras as saidas da
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valvula e dos volumes gerados pelo deslocamento y do émbolo do cilindro em relagéo a

posicao inicial de referéncia, resultando em:

V.=V, tAy (4.18)

Vi =V —Apy (4.19)

Devido a assimetria do cilindro e com o intuito de simplificar o modelo do mesmo,
opta-se em trabalhar com a forca hidraulica ao invés das pressées nas camaras. Dessa

forma, baseado nas equacdes (4.16 ) e (4.17 ) obtém-se:

Fy=A,p,—ApDy
. A A Al Al _ (4.20)
F — Aﬂe . BIBe 'qVB _( AIBe + Bﬁej'y

+
H v, qya v, v, v,

As equacgdes (4.1),(4.10)a (4.13),(4.15) e ( 4.20 ) formam o modelo ndo-linear
de 5% ordem do atuador hidraulico. Para obter o modelo ndo-linear de 3* ordem basta

desconsiderar a equagéo ( 4.1).
4.2 Modelo linear do atuador hidraulico

O modelo linear do atuador hidraulico é obtido a partir da linearizagdo dos termos
nao-lineares das equagbes ( 4.15 ) e ( 4.20 ), em torno de um ponto de equilibrio,

desprezando a for¢a da gravidade ( F; =0) e a forga externa (F, =0).

Devido as simplificacdes e desconsideragdes feitas para obter o modelo linear do
atuador hidraulico, o mesmo nao consegue representar de maneira eficiente o
comportamento real do atuador hidraulico (VIRVALO, 1999). Porém como sera visto no
capitulo 5, os modelos lineares sdo usados para o projeto de controladores classicos.

Apesar de suas limitagdes, uma vantagem do modelo linear sobre o modelo nao-
linear do atuador hidraulico apresentado na secédo 4.1, € que o modelo linear consegue
representar o vazamento interno na valvula direcional proporcional. O vazamento interno é
uma caracteristica importante, pois influencia na dinamica das pressoées, quando a valvula
direcional esta centrada, e no amortecimento (VIRVALO, 1999).

A seguir é descrito o modelo linear da valvula direcional proporcional assimétrica e
do cilindro assimétrico, obtendo ao final dessa secdo os modelos lineares de 3% e 5% ordem

do atuador hidraulico.
4.2.1 Modelo linear da valvula direcional proporcional assimétrica

Como a dindmica do carretel da valvula, descrita pela equacao ( 4.1 ), € linear, a

mesma permanece inalterada.
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Ja as equacdes ( 4.10 ) a ( 4.13 ), que representam as vazdes nos orificios da
valvula, sao linearizadas aplicando-se séries de Taylor no ponto de operacdo onde o

carretel da valvula esta centrado (U _=0) (MERRIT, 1967), resultando em:
&y, =Kqy, -0U,—Kc, -, (4.21)
&y = Kqy “OU, +Kcy - py (4.22)

onde

&y = Gys — Guao = Variagdo de g,, em relagdo ao ponto de operagdo [m%/s]

&y = Gyp — Gygo = Variacio de g,, em relagéo ao ponto de operagéo [m?/s]

P, =Pp,—Pa = Variagdo de p, em relagdo ao ponto de operagdo [Pa]

P, =Py — Py = variagdo de p, em relagdo ao ponto de operagao [Pa]

oU,=U,-U, =variagdo de U, em relagdo ao ponto de operagao [V]

Kq,,= ganho de vazé&o da via A da valvula [m*/(sV)]

Kq,, = ganho de vazéo da via B da valvula [m®/(sV)]

Kc , = coeficiente de vazdo-pressdo na via A da véalvula [m®/(sN)]

Kc, = coeficiente de vazao-pressao na via B da vélvula [m®/(sN)]

Porém, no ponto de operagéo onde o carretel da valvula esta centrado (U, =0) tem-
se que ¢y =Gvgo =U.. =0, p,y #0 e p,, #0. Dessa forma as equagdes ( 4.21 ) e (

4.22 ) podem ser reescritas da seguinte forma:

qva = Kqy, U, —Kc, '@A (4.23)

qvs =Kquz U, +Kc, - dp, (4.24)

Nas equagles 4.23 e 4.24 o vazamento interno na vélvula direcional proporcional é
representado, respectivamente, pelos termos Kc,-dp, e Kc,-dp,. Dessa forma, conclui-
se que o vazamento interno esta diretamente relacionado com os coeficientes de vazao-
pressdo (Kc, e Kc,). A obtencdo desses coeficientes depende dos ganhos de vazéo e

pressao e é descrita no decorrer dessa secao.

Os ganhos de vazéo (Kq,, e Kq,,) sado dados pela variacdo da vazao (q,, € q,;)

em funcdo do sinal de entrada em tensdo, para uma determinada diferenca de pressao.

Dessa forma, baseado na equacao ( 4.8 ), tem-se que:
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_ Iq,, _ Kv, VApp _ Kv,/Ap,
Kq,, = = = (4.25)
oU . U U

c cn cn

Para um mesmo Ap, ou Ap, e devido a assimetria da valvula possuir uma relagao

de 2:1, tem-se que:

aqVB Kqy,
= =— 4.2
U 2 (4.26)

Kqyp

Quando se tem acesso as curvas experimentais da vélvula, seja por catélogo ou por
realizacao de experimentos, tais parametros também podem ser obtidos através da curva
Vazao x Tensao (qy x U).

e CurvaquxU

Nessa curva obtém-se os ganhos de vazéo (Kgq,, e Kq,;), que sdo dados pela

inclinacdo das curvas de vazéo (q,, e ¢,;) pelo sinal de entrada em tenséo, para uma

determinada diferenca de presséo.

Para valvulas direcionais assimétricas analisa-se cada via separadamente, ou seja,
no caso da via P=2A, onde P esta ligado a linha de suprimento e A estd ligada ao
reservatorio, aplica-se uma determinada diferenca de pressao de acordo com a norma ISO
10770-1 (ISO 10770-1, 1998), e variando lentamente o sinal de entrada da valvula de 0 até
0 maximo valor positivo mede-se a vazao que passa de P=>A. Para as demais vias aplica-
se a mesma diferengca de pressdo, sendo que de A>T , onde A é ligado a linha de
suprimento e T é ligado ao reservatério, o sinal de entrada da valvula varia de 0 até o
maximo valor negativo. Para a via P=»B, onde P é ligado a linha de suprimento e B é ligado
ao reservatorio, o sinal de entrada da valvula também varia de 0 até o maximo valor
negativo. J4 de B> T, onde B ¢ ligado a linha de suprimento e T é ligado ao reservatério, o
sinal de entrada da vélvula varia de 0 até o maximo valor positivo.

O grafico da Figura 4.2 mostra a curva Vazao x Tensao para uma valvula direcional

proporcional assimétrica, onde é possivel extrair os ganhos de vazdo em cada via.
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Figura 4.2 — Curva Vazéao x Tenséo (PARKER, 2002)

Esse experimento deve ser feito para diferentes quedas de pressdo, uma vez que o
ganho de vazao varia em fungéo da pressao de carga. Desta forma, quando da utilizacao da
valvula, precisa-se saber o ganho de vazéo sob as condigbes reais de carga (FURST e DE
NEGRI, 2002).

Os ganhos de pressao sao dados pela variagcdo da pressdao em relagao a tensao. A
melhor maneira de obté-los e através da curva de Pressdo x Tenséo (p x U), onde as vias
da valvula sé@o bloqueadas. Através de uma relagao entre os ganhos de vazao e os ganhos
de pressado € que se obtém os coeficientes de vazao-pressao presentes nas equacgoes (
423)e (4.24).

e CurvapxU

Nesse ensaio obtém-se os ganhos de presséo relativos as camaras A e B (Kp,, e
Kp,;) e o ganho de pressio relacionado com a pressdo de carga ( Kp, ), onde pressdo de
carga, nessa condigao de teste, é a diferenga de pressdo entre as camaras (p. = p, — pp)-

Conectando os porticos de trabalho a dois transdutores de pressao, de tal forma que

nao haja vazao e variando o sinal de controle lentamente sobre o ponto zero da vélvula,

obtém-se a curva mostrada na Figura 4.3. Nesta figura, Kp,, e Kp,, s@o as inclinagbes

das curvas de pressdo pela tensdo de entrada e Kp,, € a inclinagéo da curva de pressdo de

carga pela tensdo de entrada.
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Figura 4.3 - Curva Pressao x Tensdo com as vias bloqueadas (BOSCH REXROTH,
2003)

De posse dos ganhos de vazao e pressao, os coeficientes de vazao-pressao por par

de via (Kc, e Kc,) sdo obtidos pelas seguintes equagdes:

Kq
Ke. = 24w (4.27)
. Kpya
K
Ke, = —Jue. (4.28)
Kpys

4.2.2 Modelo linear do cilindro hidraulico assimétrico

Para obter a equacdo do movimento do cilindro, equacao ( 4.15 ), linearizada,

despreza-se a forga da gravidade (F, =0) e a forga externa (F, =0) e considera-se

apenas o atrito viscoso ( F,, = By ), obtendo a seguinte equagao:

1
y=—:(F; —By), (4.29)
m

onde
B = coeficiente de atrito viscoso [Ns/m]

y = velocidade do embolo [m/s]
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A equagado ( 4.20 ) que descreve a variagdo da forga hidraulica do cilindro é

linearizada no ponto onde os volumes das camaras sdo iguais (VA():VBO:—j,

considerando pequenos deslocamentos em torno desse ponto (V, =V,, =V, =V,,). Além

do mais, considera-se também que os coeficientes de vazao-pressdao sao iguais a

Kc, + Kc,

Kc, =2Kc, onde Kc, = é o coeficiente de vazéo-pressédo parcial e Kc é o

coeficiente de vazao-pressao total. Dessa forma, considerando o volume das camaras
iguais e utilizando o coeficiente de vazao-pressao parcial ( Kc, ), consegue-se representar a
variacdo da forca hidraulica a partir das variaveis de estado U_, F, e y, como mostrado

na equagao ( 4.30).

Fy = ‘;Be [(AAKqUA +ABK4UB)'UC —Kc, - Fy ~ (A} +Al§)'y] (4.30)

T

As equacgées (4.1), (4.23), (4.24), (4.29) e ( 4.30 ) formam o modelo linear de 5°
ordem do atuador hidraulico, o qual pode ser escrito na forma de espaco de estados.

x=Fx+GU,
(4.31)
y=Hx
Onde
I 0 1 0 0 0 ]
_Ct)v2 —2§va)v 0 0 0
2 -2 -2
F: ﬁe (AAKqUA +ABKqUB) 0 —IBech 0 ﬁe (Aj‘i‘Aé)
vV, 3 :
0 0 0 0 1
0 0 1 0 -B
L " - |
o o
o’ U
G=]0 H=[0 0 0 1 0] x=|F,
0 y
_0_ _}']_

A partir da equagéao ( 4.31 ), pode-se obter a fungdo de transferéncia do atuador
hidraulico assimétrico (FRANKLIN et al, 1995), a qual é dada por:

_ Y@

G(s) ) =H(I-F)™'G (4.32)

v
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25,
o Vom (KqUAAA +KqUBAB)
GS) =57 - o (4.33)
s°+28 s+ @; , (B 2B.Kc 2B,(BKc, + A, +A;)
sl 8T+ —+ Pls+ .
m Vi Viem
onde
a)2
G, =— . - representa a dinamica da valvula e
s°+2¢8 w5+ @;
25,
(KqUAAA +Kqy Ay )
G, = 27 © 25 (BE FERpT representa a dindmica do
c c, +A,+
s s2+(B+ P pjs+ pu( p H A A)
m Vi Vem
cilindro.

A equacio ( 4.33 ) representa a fungdo de transferéncia de 5% ordem do atuador
hidraulico assimétrico. Para obter a fungdo de transferéncia de 3% ordem basta

desconsiderar a parcela que representa a dindmica da valvula (G, ).

Como dito anteriormente, uma desvantagem do modelo ndo-linear apresentado na
secao 4.1, € que 0 mesmo nao considera o vazamento interno na valvula direcional
proporcional. Para solucionar esse problema é proposto na se¢éao 4.3 um modelo nao-linear
do atuador hidraulico que consegue representar esse fenémeno.

4.3 Modelo nao-linear do atuador hidraulico considerando o vazamento

Com o intuito de melhorar o desempenho do modelo ndo-linear do atuador hidraulico
descrito na sec¢ao 4.1, é proposta nesta secao uma equagao nao-linear capaz de descrever
a vazao e o0 vazamento interno na valvula, diferentemente das equacoes ( 4.10 ) a ( 4.13)
onde o vazamento interno foi desprezado.

Em BORA e BRUCE (1999) os autores analisam alguns modelos ja existentes de
vazamento interno em servovalvulas e concluem que tais modelos apresentam desempenho
limitado ou sdo complexos para serem utilizados no desenvolvimento de controladores néo-
lineares. Neste cenario, estes autores apresentam um modelo ndo-linear para o vazamento
interno em servovalvulas o qual, através de resultados experimentais e de simulacéo,
obteve bons resultados. Segundo BORA e BRUCE (1999), a vantagem do modelo proposto
€ que seus parametros sao facilmente obtidos pelo catédlogo da servovalvula.

Um modelo similar ao proposto por BORA e BRUCE (1999) é descrito no presente
trabalho, onde se emprega o conceito de coeficiente de vazao para descrever a vazao
principal através da vélvula, conforme apresentado na secdo 4.1, e insere-se um novo

coeficiente para representacao do vazamento interno.
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Este modelo é derivado das equacgdes ( 4.10 ) a ( 4.13 ) para a descri¢cdo da vazao
quando ocorre a abertura de orificio de controle em funcao do deslocamento do carretel. As
vazbes decorrentes de folgas internas (vazamento) na valvula sao descritas como

dependentes da diferenca de pressdo e independentes do deslocamento do carretel, ou

seja:
e Parax,=0:
Qva =9vs ~4va
U (4.34)
Qya :(KVA U +KsmAj'\/ps ~Pa =~ KN Pa— Py
4vs = 4dve ~4vs
U (4.35)
dvp :(KVBU_-'_KSMBJ'VPB —Pr — K\ Ps — Ps
e Parax,<0:
Qva = ~4va T 4y3
U, (4.36)
Qya :_(KVA U +KsmAJ’\/pA = Pr + KA/ Ps = Pa
9vs = ~4vs v
U, (4.37)
4vs :_(KVB U +Ksm3]'\/ps Py K\ Ps = Pr
onde

K, =coeficiente de vazamento interno na via A [m%(sPa"%)]

K, =coeficiente de vazamento interno na via B [m%(sPa"°)]

Basicamente, a diferenca mais marcante entre este modelo e o0 modelo apresentado
por BORA e BRUCE (1999) é que no ultimo os autores consideram que o vazamento
interno na servovalvula é maximo na posicao central e diminui a medida que o carretel se
desloca, fato esse ja conhecido na literatura (MERRIT, 1967). Porém, a desconsideragao
deste aspecto nao acarreta em grandes erros, uma vez que para aberturas fora da faixa

central da valvula a parcela que representa o vazamento nao tem grande influéncia sobre a

vazdo como um todo. Como exemplo, supdem-se uma valvula com Kv=14167-107°
[(m%s)/(Pa)"?], Ap, =10-10°[Pa] e vazamento interno na posigéo central ¢,,, =833-107°
[m%s] (0,5 Lpm). A partir da equacdo ( 4.8 ), com U.=5VeU,=10 V, obtém-se uma

vazéo de q,. = 7,08-107* [m%s] (42,5 Lpm). Dessa forma, por mais que ndo se considere a
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diminuicdo do vazamento com o deslocamento do carretel, a sua influéncia fora da regiao
central € bem pequena, ja que 0,5 Lpm corresponde a 1,18% de 42,5 Lpm.

Esta simplificacdo na representacdo do vazamento facilita a extracdo de dados de
catalogos e também o desenvolvimento de leis de controle para controladores ndo-lineares,
conforme sera visto nas secoes 6.2 e 6.3.

O vazamento interno em valvulas direcionais € obtido segundo norma ISO 10770-1,
onde as vias A e B da valvula sédo bloqueadas e a vazao de suprimento é medida em fungao
da variacdao do sinal de entrada em toda a sua faixa. Porém, geralmente os catalogos

fornecem apenas o valor maximo do vazamento interno, obtido quando o sinal de entrada é

nulo (U, =0) e o carretel esta centrado.

Tendo como base as equagdes ( 4.34 ) a ( 4.37 ), a vazao na linha de suprimento é

descrita como ¢, = ¢q,; +¢,5, OU seja:

e Parax,=20:

UC
dvp :[KVA U +KsmAj'\/ Ps —Pa T Kgp\Ps — P (4.38)

cn

e Parax,<0:

U,

4vp :(KVB U

+K5m3j'\/ps —Ps +KsmA\/ Ps = Pa (4.39)

cn

Quando U, =0, as equagoes ( 4.38 ) e ( 4.39 ) convergem para a seguinte forma:

Qvp = Kguun| Ps = Pa + KA\l Ps — Ps (4.40)

Alem disto, com as vias A e B da valvula bloqueadas, tem-se que p, = p, =&.

2

Supondo que K, , =K, =K obtém-se, a partir da equacgéao ( 4.40 ), a equacao (

Sinp

4.41):
q
Ky = 5= (4.41)
2 pg
onde Kg,, € o coeficiente de vazamento interno parcial e g,, , nesse caso, € o vazamento

interno fornecido no catalogo a uma presséo p;.

Dessa forma, utilizando-se as equagodes (4.1 ), (4.15),(4.20) e (4.34)a (4.37)
obtém-se 0 modelo n&o-linear de 5* ordem do atuador hidraulico que inclui o vazamento
interno na vélvula direcional proporcional. Para obter o modelo néo-linear de 3 ordem basta
desconsiderar a equagéo ( 4.1).
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4.4 Parametros do sistema

Nesta secado é descrito o método utilizado para obter os parametros dos modelos
nao-lineares, com e sem vazamento, e dos modelos lineares do atuador hidraulico.

Durante os experimentos, o atuador hidraulico esta sujeito a duas condi¢des de
operacao. Na primeira, tem-se uma pressédo de suprimento p; =50bar e uma massa de
108,5 kg (massa de 5 blocos de aco + massa da haste e do fluido confinado no cilindro)

acoplada no cilindro. Na segunda condicdo de operagdo, com a mesma pressdo de
suprimento, além de uma massa de 108,5 Kg acoplada no cilindro, tem-se a presenca de

uma forga externa exercida por uma mola de constante elastica K, =27560 N/m. Dessa
forma, por dependerem da pressdo de carga e da pressdo de suprimento, alguns
pardmetros do modelo linear do atuador hidraulico como K¢q,,, Kq,,, Kc, e Kc, variam
de acordo com as condicOes de operacgao.

Uma identificagdo de m, B e f, foi feita em SCHWARTZ (2004), onde os
seguintes parametros foram obtidos: massa total (m=108,5 Kg), coeficiente de atrito
viscoso (B =488 Ns/m), médulo de compressibilidade efetivo (S, =0,8-10°Pa). Para a
obtencgao do coeficiente de atrito viscoso foi levantado, em SCHWARTZ (2004), o mapa de

atrito do cilindro hidraulico o qual € mostrado na Figura 4.4, onde pode-se perceber outras
componentes da forga de atrito como o atrito estatico, de Coulomb e de Stribeck.

600 I

* Experimento
— Ajuste

Forca de Atrito [N]

0.8 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 06
Velocidade [m/s]

Figura 4.4 — Mapa de atrito do cilindro hidraulico SCHWARTZ (2004)
No modelo linear, onde o sistema ¢é linearizado no ponto onde o volume das camaras
s&o iguais, obtém-se V, =9,1691-10*m’ e V,, =V,, =4,5846-10™* m°. J4 no modelo nao-
linear o volume total, incluindo as tubulac¢des, € dado no ponto onde o cilindro esta centrado

(y=0), obtendo-se V, =1-10°m?®, V,, =6,9239-10*m° e V,, =3,4385-10"*m°.
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Como dito no capitulo 2, por ser um fator de limitacdo dinamica, utiliza-se a
frequéncia natural minima do cilindro hidraulico em uma analise preliminar. Dessa forma
segundo VIRVALO (1999), obtém-se:

4.8, - A2
w, = 4P A - 405 ragys (4.42)
V,-m

A, +A
onde A, :%, sendo A, =31,17-10*m*e A, =15,27-10"*m?’ as 4reas do cilindro
assimétrico fornecidas no catélogo.

A freqiiéncia natural (®,) e o coeficiente de amortecimento (£, ) da valvula direcional

proporcional sdo calculados a partir da sua curva de resposta para entradas em degrau, a
qual é fornecida no catalogo e mostrada na Figura 4.5.
100 r

75 /
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0 20 40 &0 B0 100
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Figura 4.5 - Curva de resposta da véalvula para entradas em degrau (BOSCH
REXROTH, 2002a)

Considerando a dindmica da valvula de segunda ordem e a média dos tempos de
subida (t,,) e dos tempos de acomodacao (¢, ), obtém-se a partir do grafico da Figura 4.5 e
baseado nas especificagcbes do dominio do tempo (FRANKLIN at al., 1995), um coeficiente
de amortecimento &, =1 e uma frequéncia natural @, = 90 rad/s.

Para comprovar o efeito da dindmica da valvula na resposta do sistema é mostrado
na Figura 4.6 o perfil das curvas de velocidade do cilindro, comparando resultados de

simulacao com resultados experimentais para uma entrada em degrau de 3 volts em malha

aberta.
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Figura 4.6 — Perfis de velocidade do cilindro para uma entrada em degrau de 3 V em malha

aberta: (a) Experimental, (b) simulacao desprezando a dindmica da valvula, (c) simulacao

considerando uma dindmica de 2% ordem para a valvula.

Analisando o grafico da Figura 4.6 percebe-se que, nesse caso, a dindmica da

valvula tem muita influéncia na resposta do sistema, aumentando o amortecimento, o tempo

de subida e o tempo de assentamento. Isso ocorre devido a freqiéncia natural da valvula

direcional proporcional (@, = 90rad/s) ser menor do que a frequéncia natural do cilindro

(@, =405 rad/s). Maiores detalhes sobre a influéncia da dindmica da valvula na resposta

do sistema em malha fechada sdo mostrados nos capitulos 5 e 6.

Os coeficientes de vazdo da valvula (Kv, e Kv,) sdo calculados a partir da curva

de Vazéo x Tensao fornecida no catélogo (Figura 4.7).

Vazao nominal de 85L/min para uma diferenca de pressao de 10 bar na valvula

1 Ap =10 bar
2 Ap=20 bar
3 Ap =30 bar
4 Ap=50 bar
5 Ap =100 bar

Vazao [L/min]

170
150

100

wm
=

0
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4
| , | __'.,.-!'""
P AB—ST L 3
ou e .
T e e s e

Sinal de Comando [%]

Ap = Diferanca de press3o na valvula (pressdo de suprimento menos pressdo de carga)

Figura 4.7 - Gréfico Vazao x Tensao fornecido no catalogo (BOSCH REXROTH, 2002a)

A partir do gréfico da Figura 4.7 e baseado na equagéao ( 4.9 ) obtém-se:
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85
m;:-ié@@lJizziwbmﬁmmpampﬂmssummmeﬁ (4.43)
A

V10-10°

Conforme catalogo, a valvula direcional proporcional é assimétrica com uma relagéao

de vazao na ordem de 2:1. Dessa forma, para um mesmo Ap, na valvula, conclui-se que:

Kv, = K;A =1-10"° [(m%s)/(Pa)"?] = 13,44 [Lpm/(bar)"?]. (4.44)

Como dito anteriormente, os ganhos de vazdo, Kq,, e Kgq,,, s&o expressos pela
variagdo da vazao em relagéo a variagao da tenséo para um Ap, ou Ap, que se aproxime
das condigbes reais de carregamento. Para a primeira condicdo de operacdo, onde se tem
apenas a presenca de um carregamento, a situacao mais critica € quando o cilindro recua,
se opondo a forga da gravidade. Supondo uma velocidade maxima em regime permanente
de -0,2 m/s, uma forca gravitacional F, =1064,4N, desconsiderando a for¢a externa e

considerando apenas o atrito viscoso, obtém-se a partir da equagao ( 4.14 ) o seguinte valor
para a forca hidraulica na condicdo 1 de operacao:

F,,=B-(-0,2)-F, =-1157N (4.45)
A presséo de carga em cilindros assimétricos com relagéo de areas 2:1 € dada por

De :(pA—p—sz (FURST e DE NEGRI, 2002). Apesar de nesse trabalho o cilindro

assimétrico possuir uma relacao de areas de 2,04:1, considera-se uma relacao de areas de
2:1 a titulo de simplificagcdo, uma vez que trabalha-se com um célculo aproximado, obtendo-
se:

B sen(U ) Fy,

Cmax1 —

=3,7-10°Pa (4.46)
A
Segundo FURST & DE NEGRI (2002), quando se acopla um valvula de 4 vias
assimétrica (2:1) com um cilindro assimétrico (2:1) a queda de presséo total na valvula varia
de acordo com o sentido do movimento (avanco ou retorno), como mostrado nas equacdes
(4.47 ) e (4.48):

4. p —4. 4.47
APy = Ps 3 P max , para x,>0 (avango do cilindro) ( )

2. p.—4. , (4.48)
AD, ey = Ps =4 |Pem , para x,<0 (retorno do cilindro)

3
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Como os valores de Ap, obtidos com as equagdes ( 4.47 ) e ( 4.48 ) sdo usado para
determinar os ganhos de vazdo (Kq,, e Kq,,) do modelo linear do atuador hidraulico,

utiliza-se um valor médio de Ap, com o intuito de linearizar o sistema em uma regido de

Apt(av) + Apt(rec)
2

operagdo menos especifica, ou seja, Ap, = , uma vez que o atuador

hidraulico trabalha em ciclos de avanco e retorno. Esse valor médio de Ap, pode ser obtido,

aproximadamente, através da equacgao ( 4.49 ).

Ap, = Ps = P (4.49)

Dessa forma, para uma pressdo de suprimento pg = 50-10°Pa, tem-se
AP, = Ps = Dot =46,3-10°Pa e Ap,; =2315-10°Pa.

Para a segunda condi¢do de operacao tem-se, além do carregamento, a presenca
de uma forca externa exercida por uma mola de constante elastica K,, = 27560 N/m. Nessa

ocasido a situacao mais critica € quando o cilindro avanca sobre a mola. Supondo uma
velocidade maxima em regime permanente de 0,2 m/s, uma forga gravitacional

F; =1064,4N, considerando apenas o atrito viscoso e um deslocamento médio de 0,35 m

obtém-se a partir da equacao ( 4.14 ) a equagao ( 4.50 ):

F,,=B-02-F,+K, -0350=8679N (4.50)

B sen(U,))-F,,

Cmax2 —

=27.8-10° Pa (4.51)

A

Dessa forma, para uma pressdo de suprimento p, =50-10°Pa, tem-se
AP, = Py — Pevnn =22,2-10°Pa e Ap,, = 11,1-10° Pa.

Os ganhos de vazao foram determinados utilizando o gréafico da Figura 4.7 para um
Ap, especifico, igual aos calculados anteriormente. Na primeira condicdo de operacao,

onde Ap, =463-10°[Pa], tem-se  que Kq,,, =3,79-107 [m%(sV)] e
Kq =1,89-107 [m*(sV)]. J& para a segunda condicdo de operagdo, onde
Ap,, =22,2-10°[Pa], tem-se que Kq,,, =2,08-107[m%(sV)] e Kq,,, =1,04-107* [m%(sV)].
Para a obtengdo dos ganhos de pressédo, Kp,, e Kp,,, foi necessaria a realizacdo

de experimentos segundo norma ISO 10770-1, visto que o catalogo da valvula n&o trazia tal
gréfico. A Figura 4.8 abaixo mostra o grafico p x U obtido experimentalmente com as vias da

valvula bloqueadas e pressao de suprimento p, =100- 10°[Pa] (100 bar).
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Figura 4.8 - Grafico Presséo x Tens&o com vias bloqueadas e p; =100 bar

A partir do grafico da Figura 4.8 obtém-se 0s seguintes valores médios para os
ganhos de presséo: Kp,, =4,79-10° [Pa/V], Kp,, =4,1-10° [Pa/V], Kp, =9,6-10° [Pa/V].
Vale salientar que o ganho de pressao é diretamente proporcional a pressao de suprimento
(JOHNSON, 1991), ou seja, a partir dos valores de Kp,, e Kp,, obtidos no grafico da
Figura 4.8 é possivel determinar ganhos de pressdo para diferentes pressdes de
suprimento através de uma relagao linear.

Os coeficientes de vazao-pressédo, Kc, e Kc,, sao obtidos a partir da relagéo
descrita nas equacoes ( 4.27 ) e ( 4.28 ), respectivamente. Dessa forma, para a condicao 1
de operagao, obtém-se Kc,, =1,58-107"" [m%(sN)] e Kc, =9,24-10"" [m%(sN)]. Para a
condigdo 2 de operagdo, obtém-se Kc,, =8,68-107"" [m%(sN)] e Kc,, =5,07-107"
[m®/(sN)].

Os coeficientes de vazamento interno do modelo n&o-linear, K, , e K, ,, sdo
obtidos a partir do valor do vazamento interno na valvula. No caso da valvula utilizada nesse
trabalho, a curva de vazamento, mostrada na Figura 4.9, possui um formato atipico para
valvulas direcionais, pois no ponto onde a vélvula esta centrada (U, =0) é onde observa-se
0s menores vazamentos. Provavelmente isto ocorre devido ao primeiro estadgio da valvula

direcional proporcional (VDP) ser uma vélvula redutora de pressdo, sendo esta a

responsavel por esse comportamento.
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Figura 4.9 — Vazamento medido na VDP com as vias bloqueadas e pg = 100-10° Pa

Por ser um calculo aproximado, utiliza-se o maior valor do vazamento como

referéncia para o célculo dos coeficientes de vazamento, obtendo-se g,,, =3,95-107° m%/s

(0,237 Lpm) para uma press&o de suprimento p, =100-10’ Pa. Dessa forma, considerando

Koy =Kgp =K

a partir da equagéo ( 4.41 ), obtém-se:

Sinp
K, = % =8,83-107"" [m%(sPa"%)] (4.52)
A Tabela 4.1 mostra os parametros do sistema de uma forma mais sucinta.
Tabela 4.1 — Parametros do atuador hidraulico
Parametro Valor Unidade
m 108,5 Kg
B 488 Ns/m
B. 0,8-10° Pa
v, DML: 9,1691-107 @MNL: 1-107° m’
Vo ML: 4,5846-107* MNL: 6,9239-10"* m’
Vo ML: 4,5846-107" MNL: 3,4385-107* m’
Ay 31,17-107 m?
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Ag 15,27-107 m?
o, 405 rad/s
@, 90 rad/s
S, L
Kv, 2107 m”/(sPa’”)
Kv, 1107 m?/(sPa™)
Kq,, 3,79-10*(condicdo 1) e 2,08-10~*(condicéo 2) m>/(sV)
Kq,, 1,89-10™* (condicdo 1) e 1,04-10~*(condicao 2) m°/(sV)
Kc, 1,58-107" (condicdo 1) e 8,68-107"" (condicéo 2) m>/(sN)
Kc, 9,24-107" (condicdo 1) e 5,07-107" (condigdo 2) m>/(sN)
Ky, 8,83-107" m>/(sPa”?)
K, 27560 N/m

" Volume para o modelo linear; ¥ Volume para o modelo néo-linear.

4.5 Conclusoes

Ao final desse capitulo pode-se concluir que o modelo linear, além de utilizar uma

série de simplificagbes, tem na sua equacdo da vazédo parametros (Kgq,,, Kq,,, Kc,,

Kc,) que variam de acordo com as condi¢cées de operagdo (presséo de carga). Este fato
dificulta a sua utilizacdo para representar sistemas que estdo sujeitos a diferentes
carregamentos e perturbagoes.

Os parametros Kgq,, e Kgq,,, por estarem no numerador da fungéo de transferéncia
descrita pela equacao ( 4.33 ), funcionam como um ganho, aumentando a freqiiéncia

natural e diminuindo o amortecimento do sistema. J& os parametros Kc,, Kc, e,
consequentemente, Kc, influenciam principalmente no amortecimento. Dessa forma, caso

a pressao de carga do sistema nao seja determinada para cada condicdo de operagao, o
modelo linear ndo consegue representar de maneira eficiente o comportamento do atuador
hidraulico devido a distorgées nos valores da freqiéncia natural e do amortecimento,
provocando erros na sua resposta dinamica e em regime permanente.

O modelo nao-linear incluindo o vazamento interno consegue descrever melhor os

fendmenos fisicos aos quais o atuador hidraulico esta sujeito. Além do mais, parametros

como os coeficientes de vazdo da valvula (Kv, e Kv,) ndo se alteram devido a diferentes
carregamentos, pois a relagéo entre vazdo nominal e Ap,, , descrita pela equacéo ( 4.7 ), é

constante para diferentes condi¢cdes de operacao.
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Outro fator importante mostrado nesse capitulo foi a influéncia da dinamica da
valvula na resposta do sistema em malha aberta, levando a inclusdo de um modelo de 2°
ordem para representar o seu comportamento. Nos capitulos 5 e 6 sera possivel observar
até que ponto a dindmica da valvula interfere no projeto e desempenho dos controladores
em malha fechada.



CAPIiTULO 5
CONTROLADORES CLASSICOS

Neste capitulo é apresentado o projeto dos controladores proporcional (P) e
proporcional integral (PIl), dos compensadores de avango de fase (“lead”) e atraso de fase
(“lag”), do controlador de estados e do controlador proporcional com “forward loop”. Apesar
deste ultimo n&o ser considerado um controlador classico, para facilitar o seu entendimento,
0 mesmo € apresentado nesse capitulo devido a sua estrutura ser baseada em um
controlador proporcional.

O projeto dos controladores e compensadores descritos acima € feito com base nos
modelos de 3% ordem (desprezando a dindmica da valvula) e de 5% ordem (considerando a
dindmica da vélvula) do atuador hidraulico. Dessa forma, analisar-se-a até que ponto a
dindmica da valvula influencia no projeto de tais controladores e compensadores.

Por terem seu projeto baseado em modelos lineares de 3 e 5% ordem do atuador
hidraulico, esses controladores e compensadores tém seu desempenho limitado, uma vez
que os sistemas hidraulicos possuem varias nao-linearidades. Porém, devido a sua
simplicidade e facilidade de aplicagédo, os controladores classicos sao muito empregados no
meio industrial.

O conhecimento do modelo matemético do sistema a ser controlado e de suas
caracteristicas tem um papel fundamental no projeto e analise de um sistema de controle de
malha fechada. Quando a dindmica da valvula € de 3 a 5 vezes mais rapida que a dindmica
do cilindro, a mesma pode ser desconsiderada do modelo do atuador hidraulico (VIRVALO,
1999). Caso contrario, a dindmica da valvula deve ser considerada devido a sua influéncia

na dindmica do sistema como um todo.

Apesar de, nesse trabalho, a dinamica da valvula (@,=90 rad/s) ser menor que a

dindmica do cilindro (@, =405 rad/s), em um primeiro momento a mesma foi desconsiderada

para analisar o efeito que essa simplificacdo causa no comportamento do atuador
hidraulico. Dessa forma, a partir da equagao ( 4.33 ), desprezando a parcela que representa
a dindmica da valvula e considerando os parametros do modelo linear descritos na Tabela
4.1 para a condi¢cdo de operagao onde o atuador hidraulico ndo esta sujeito a perturbagao
de uma forga externa (condicdo 1), obtém-se a funcdo de transferéncia de 3% ordem do

atuador hidraulico descrita pela equagao ( 5.1).

2.369-10*
s +22325%+1,947-10° s

G;(s) = (5.1)

Por sua vez, a partir da equacgao ( 4.33 ), considerando a dinamica da valvula de 2°
ordem e substituindo os parametros descritos na Tabela 4.1 para a “condicdo 17 de
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operagdo, obtém-se a fungdo de transferéncia de 5% ordem do atuador hidraulico descrita
pela equacao ( 5.2).

1,92-10°
s° +403,2s* +2,43-10° s> +3,686-107 s> +1,577-10° s

G (s) = (5.2)

Dessa forma, o projeto dos controladores P, PIl, dos compensadores com avancgo e
atraso de fase, do controlador de estados e do controlador proporcional com “forward loop”
¢ feito a partir das fungdes de transferéncia descritas pelas equacgdes ( 5.1 ) e (5.2 ), sendo
possivel analisar a influéncia da dinamica da valvula no projeto desses controladores e
compensadores e no comportamento do sistema.

Nas simulagées, o ajuste dos ganhos ¢é feito de tal forma a obter os menores erros
de posi¢cdo no seguimento de uma trajetéria de 7% ordem, sem que a resposta do sistema

seja oscilatéria e nem possua sobrepasso.
5.1 Controlador Proporcional

Neste tipo de controlador, utiliza-se apenas a realimentagédo da posigao do cilindro,
onde a mesma é comparada com um sinal de referéncia, gerando um sinal de erro que é
multiplicado por um ganho proporcional. A Figura 5.1 mostra o diagrama de blocos de um
atuador hidraulico com um controlador P em malha fechada.

Ya + Erro Atuador
Hidraulico

Figura 5.1 — Controlador Proporcional

O ganho proporcional gera respostas mais rapidas, diminuindo o tempo de subida,
mas pode provocar sobrepasso e, dependendo do valor, pode levar o sistema para a
instabilidade (FRANKLIN, 1995, p. 180).

A seguir é descrito o projeto do controlador P baseado no modelo linear de 3% e 5

a

ordem, respectivamente.
5.1.1 Controlador Proporcional baseado no modelo linear de 3% ordem

Considerando o atuador hidraulico um sistema de 3* ordem (desprezando a
dindmica da valvula) e utilizando um controlador P, a fungéao de transferéncia do sistema em
malha fechada é dada por:
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KP-2369-10*
s3 4223252 +1,947-10° s + KP-2,369-10*

Gy(s) = (53)
onde KP é o ganho proporcional.

Na Figura 5.2 mostra-se o lugar das raizes em relagdo a KP para o sistema de 3°
ordem, onde pode-se observar a existéncia de um pélo na origem e dois pélos complexos
conjugados pouco amortecidos. Variando o ganho KP, os pélos complexos deslocam para
direita em direcao ao eixo imaginario, enquanto que o pdélo sobre a origem desloca para a
esquerda, sobre o eixo real negativo.

1500

1000 -

Eixo Imag.

-1000 -

-1500 I I I
-2000 -1500 -1000 -500

500 1000
Eixo Real
Figura 5.2 - Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 3* ordem
utilizando um controlador P

Para obter uma resposta mais amortecida, o pélo dominante do sistema deve ser o
polo de 1% ordem, localizado sobre o eixo real negativo. Porém, mesmo limitando o valor de
KP para que a dindmica dominante do sistema seja de 1% ordem, o sistema apresenta um
periodo transiente muito oscilatério devido a influéncia dos pélos complexos conjugados
pouco amortecidos. Além do mais, a estabilidade do sistema é determinada pelos pdlos
complexos, pois, dependendo do valor de KP, tais pélos podem passar para o semiplano
direito, tornando o sistema instavel.

Baseado no critério de estabilidade de Routh, aplicado na equacgao caracteristica do
sistema em malha fechada, determina-se que 0 < KP < 1834. A escolha do valor de KP é
feita através de simulagdes no intuito de amenizar a influéncia dos pélos complexos e obter

uma resposta mais amortecida. Esse procedimento resulta em KP =300.
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5.1.2 Controlador Proporcional baseado no modelo linear de 5% ordem

Considerando uma dindmica amortecida (£, =1) de 2° ordem para a valvula
direcional proporcional e utilizando um controlador P, a fungéao de transferéncia do sistema

em malha fechada é dada por:

KP-1,92-10®
s> +4032s* +2,43-10° s> +3,686-107 s* +1,577-10° s + 1,92 - 10* KP

Gy(s)= (5.4)

Na Figura 5.3 mostra-se o lugar das raizes em relagdo a KP para o sistema de 5°
ordem, onde pode-se observar a existéncia de um pélo na origem, dois p6los complexos
conjugados pouco amortecidos e dois pdlos sobre o eixo real negativo. Variando o
ganho KP, os polos complexos deslocam para esquerda, enquanto que o pdlo sobre a
origem e um dos polos sobre o eixo real negativo, num primeiro momento, deslocam-se um
de encontro ao outro e posteriormente caminham para direita em diregao ao eixo imaginario.

O outro pélo sobre o eixo real negativo desloca-se para a esquerda.
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Figura 5.3 - Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 5* ordem

utilizando um controlador P

Como observado no grafico da Figura 5.3, a dindmica da valvula mudou os angulos
de saida dos pélos complexos conjugados, fazendo com que a estabilidade do sistema seja
dependente dos pélos da valvula. Ou seja, o valor de KP que garante a estabilidade do
sistema é limitado pelos p6los da valvula. Quanto mais rapidos forem esses pélos, maior é o

valor de KP que podera ser usado e vice-versa.
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Por ter um comportamento amortecido (&£, =1) e dominar a dindmica do sistema, a

valvula direcional proporcional, nesse caso, aumenta o amortecimento do sistema como um
todo, gerando periodos transientes menos oscilatérios tanto em malha aberta quanto em
malha fechada. Esse fato possibilita 0 uso de ganhos maiores sem provocar oscilagées ou
sobrepasso na saida.

Baseado no critério de estabilidade de Routh, aplicado na equacao caracteristica do
sistema de 5% ordem em malha fechada, determina-se que 0 < KP < 1185. De acordo com
os resultados de simulacao utiliza-se KP =400 .

Como dito no capitulo 1, os controladores PI, PD e PID ndo conseguem alterar
significativamente o desempenho do sistema. Na pratica, a parcela integral ajuda a reduzir
0S erros em regime permanente, mas a parcela derivativa ndo consegue melhorar o regime
transiente, pois gera ruido no sinal de controle, limitando os ganhos do controlador. Dessa
forma, a parcela derivativa pode ser desconsiderada e na se¢do 5.2 mostra-se o projeto do
controlador proporcional integral (Pl).

5.2 Controlador Proporcional Integral

No controlador Pl acrescenta-se uma parcela integral com o intuito de diminuir o erro
de regime permanente e conseqientemente melhorar o posicionamento final do atuador
hidraulico. A Figura 5.4 mostra o diagrama de blocos de um atuador hidraulico com um
controlador Pl em malha fechada.

Ya + Erro 1 Atuador
KP+_— R -
I;s Hidraulico

Figura 5.4 - Controlador Proporcional Integral (PI)

O controlador PI acrescenta, em malha fechada, um pélo na origem e um zero no
eixo real negativo, também préximo a origem de modo que a dindmica do sistema como um
todo néo seja alterada, pois o intuito dessa estratégia de controle € a de, mesmo com a
variacdo do ganho proporcional, manter um pélo préoximo a origem para atuar nas baixas
frequéncias e diminuir o erro de regime permanente. Porém, as vezes, utilizando essa
estratégia de controle, o periodo transiente pode ser prejudicado quando o sistema sofre
algum tipo de perturbacdo (FRANKLIN et al., 1995).

A seguir é descrito o projeto do controlador Pl para o modelo linear de 3% e 5% ordem
do atuador hidraulico.
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5.2.1 Controlador Pl baseado no modelo linear de 3% ordem

A fungao de transferéncia em malha fechada, baseada no modelo linear de 3* ordem
do atuador hidraulico, utilizando um controlador Pl é dada por:

Go(s) = KP(s+K,)-2369-10* (5.5)
’ st +223,25° +1,947-10°s* + KP(s + K,) - 2,369 -10*
1, .
onde K, = T € o ganho da parcela integral.

1

As Figuras 5.5 e 5.6 mostram o lugar das raizes para o modelo linear de 3% ordem
utilizando um controlador PIl. Pode-se observar a existéncia de dois po6los na origem, dois
pblos complexos conjugados pouco amortecidos e um zero sobre o eixo real negativo

proximo a origem.

1500

1000

500 -

Eixo Imag.

-500 -

-1000 -

-1500 . L
-1500 -1000 -500

500 1000
Eixo Real

Figura 5.5 - Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 3* ordem

utilizando um controlador PI
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I
-0.2 -0.15 -0.1 -0.05 0 0.05 0.1 0.15
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Figura 5.6 - Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 3* ordem

utilizando um controlador Pl com zoom na origem
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Para analisar a estabilidade do sistema com relagao a variagdo do ganho integrativo
K, , utiliza-se a metodologia apresentada em FRANKLIN et al. (1995), onde o ganho KP,
nesse caso, é fixado em KP =300, obtendo-se:

' 7.1-10°
st +2232s* +1,947-10° s> +7,1-10°%s

G, (s)=K, (5.6)

A partir da fungdo de transferéncia Gag;, calcula-se a sua equagéo caracteristica em
malha fechada e aplica-se o critério de estabilidade de Routh, obtendo-se 0< K, <729.
Baseado em resultados de simulagao para o seguimento de trajetéria adota-se KP =300 e
K, =2,5-10". Por prejudicar o periodo transiente durante o seguimento da trajetéria, a
parcela integral possui um valor reduzido, pois caso contrario, a mesma provocaria
sobrepasso e um aumento do tempo de acomodag&o. Devido ao baixo valor de K, o

desempenho do controlador Pl é bastante semelhante ao do controlador proporcional.
A seguir é descrito o projeto do controlador Pl baseado no modelo linear de 5°
ordem do atuador hidraulico.

5.2.2 Controlador Pl baseado no modelo linear de 5% ordem

A fungao de transferéncia em malha fechada, baseada no modelo linear de 5% ordem
do atuador hidraulico, utilizando um controlador Pl é dada por:

KP(s+K,)-1,92-10°
s®+403,25° +2,43-10°s* +3,686-10"s* +1,577-10° s + KP(s + K,)-1,92-10°  (3.7)

Gs(s) =

As Figuras 5.7 e 5.8 mostram o lugar das raizes para esse sistema.
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-800 -

000 I I I I I
-1200 -1000 -800 -600 -400 -200
Eixo Real

1 1 1
200 400 600 800

-1

Figura 5.7 - Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 5% ordem
utilizando um controlador Pl
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0.5+
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0.3+
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0.1+

L

01k
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021

.03k

L0410

Il Il Il Il Il Il Il Il
-0.16 -0.14 -0.12 -0.1 -0.08 -0.06 -0.04 -0.02
Eixo Real

Figura 5.8 - Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 5% ordem

utilizando um controlador Pl com zoom na origem

Para analisar a estabilidade do sistema com a variacdo do ganho integral K,,

utilizou-se a mesma metodologia da segao 5.2.1 (FRANKLIN et al., 1995), sé que desta vez

KP foi fixado em KP =400. Dessa forma obteve-se:

K, 7,68-10"
s®+403,2s° +2,43-10°s* +3,686-10" s° +1,577-10°s* +7,68-10" s

GSK,' (S) = (58)

A partir da funcé@o de transferéncia Gsi, calcula-se a sua equagéo caracteristica em
malha fechada e aplica-se o critério de estabilidade de Routh, obtendo-se 0< K, <29.
Baseado em resultados de simulacao para o seguimento de trajetoria utiliza-se KP =400 e
K, =2,5-10"". Mais uma vez percebe-se que o valor do ganho K, é bem pequeno, pois
novamente, caso este ganho seja aumentado o periodo transiente é prejudicado.

A influéncia da dindmica da valvula no sistema, utilizando um controlador PI, faz com
que os valores dos ganhos KP e K, que garantem a estabilidade do sistema sejam
limitados pelos polos da valvulas. Além do mais, por ter um comportamento amortecido
(&, =1) e dominar a dinamica do sistema, a valvula direcional proporcional aumenta o
amortecimento do sistema como um todo.

Quando nao se consegue um desempenho satisfatério apenas com o ajuste dos
ganhos proporcional e integral, uma das alternativas para tentar melhorar o desempenho do

sistema é utilizar alguma compensagédo. Essa compensagao pode ser de avango de fase
(lead) ou atraso de fase (lag) e é descrita nos itens 5.3 e 5.4 , respectivamente.
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5.3 Compensador com Avanco de Fase

O compensador com avancgo de fase tem como principal objetivo diminuir o tempo de
subida e o sobrepasso, ou seja, ele torna o sistema mais rapido, aumentando a freqiiéncia
natural e menos oscilatério, aumentado o amortecimento. De uma maneira geral, o
compensador com avanco de fase se assemelha a um controlador proporcional derivativo
(PD).

Nesse tipo de compensador acrescenta-se um zero na vizinhanga do valor de @,

desejado (@, = frequiéncia natural), valor esse obtido a partir do tempo de acomodagéo ou

do tempo de subida desejados. Depois de definida a localizagéo do zero, acrescenta-se um
pélo de 3 a 20 vezes mais rapido. Essa localizacdo do pdlo é um compromisso entre
amplificagao de ruido e eficiéncia do compensador. Quando o pélo é localizado muito longe
do zero ocorre uma amplificagdo dos ruidos, porém quando o mesmo é localizado perto, a
tendéncia do polo é cancelar o efeito do zero de modo que quanto mais perto, menor sera a
eficiéncia do compensador.

A Figura 5.9 mostra o diagrama de blocos de um atuador hidrdulico com um

compensador de avanco de fase em malha fechada, onde p > z.

)
Ya + Erro .. (Z"'l] - Atuador y
(S+1j Hidraulico
B P

Figura 5.9 - Compensador com avango de fase (p > z)

Nesse caso, deseja-se determinar um compensador para o sistema de modo que o
erro de posicao em regime permanente para uma entrada em rampa seja menor do que

0,01 m (1/K, < 0,01), ou seja, a constante de erro para uma entrada em rampa ou
constante de velocidade K, deve ser maior que 100 e a margem de fase deve ser de pelo

menos 652 (£ = 0,7). A margem de fase esta diretamente relacionada com o amortecimento

do sistema, ou seja, quanto maior a margem de fase, mais amortecido é o sistema
(FRANKLIN et al., 1995).

O procedimento para projetar um compensador com avanco de fase através do
método da resposta em frequéncia € baseado em FRANKLIN et al. (1995).

Na secdo 5.3.1 é descrito o projeto de um compensador com avango de fase
considerando o atuador hidraulico um sistema de 3% ordem, onde a dinadmica da valvula é

desprezada. Ja na secéo 5.3.2 é feito o projeto de um compensador com avanco de fase
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considerando o atuador hidraulico um sistema de 5% ordem, onde a dindmica da valvula é
considerada.

5.3.1 Compensador com avango de fase para um sistema de 3° ordem

Desprezando-se a dinamica da valvula, a funcdo de transferéncia do atuador

hidraulico é dada por

2.369-10*
s +22325%+1,947-10° s

G, (s)= (59)

Primeiro determina-se o valor de K para satisfazer a especificagdo da constante de

erro para uma entrada em rampa (K ).

Deseja-se K =100, entdo

2,369-10" K

lims 3 > —=
sT+223,2s°+1,947-10° s

s—0

K, = lin(}sG3(s) =
(5.10)

K =822

O segundo passo do projeto é determinar a margem de fase do sistema nao
compensado utilizando o ganho K dado na equacao ( 5.10 ).
A funcao de transferéncia do sistema em malha aberta, com o ganho K, fica

19,47 -10°
s +22325%+1,947-10°s

G, ()= (5.11)
A Figura 5.10 mostra as curvas de médulo e fase da fungédo de transferéncia descrita
pela equacgao ( 5.11).

20

- - r : -
| | | | |
| | | | |
0 | | 1 1 1
| T | | | |
| | | | | |
o -20 | | | | |
kel | | | [ | | | |
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g -40 [ | T [ 1T | T i T
g [ | | [ [ | | |
[ | | [ ] | ! | |
60 I [ | | [ | [ [
. : | [ | | [ N A | | | [
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Freq: 441 rad/sec | | | | | || | | o | | T Il
Stable loop [ I I [ | | [
-100 1 1 1 | N 1 1 1 1 I 1 1 1 1 |
-90 T
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0
® -180
i
-225
-270
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Figura 5.10 - Resposta em freqiiéncia para o modelo de 3% ordem com K=822.
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Analisando os gréficos da Figura 5.10, observa-se que a especificagcdo de margem
de fase é alcancada (82,7° > 65° sem a necessidade da adicao de pdlos ou zeros. A

margem de fase obtida na Figura 5.10 corresponde ao valor pelo qual a fase de G, (s)

excede -180° quando |G3K(s)| =0 dB. Dessa forma, por nao ter sido necessaria a adigao de

pbélos ou zeros, o compensador com avango de fase ndao tem utilidade, podendo ser
substituido por um controlador proporcional, j& que este consegue alcancgar os requisitos de
projeto.

Conclui-se, nesse caso, que ao utilizar uma valvula com uma banda de passagem
alta, ao ponto da mesma nao interferir na dindmica do sistema e poder ser desprezada da
modelagem, o compensador com avango de fase nao trara beneficios para um melhor
desempenho do sistema. Isso ocorre, pois 0s poélos complexos conjugados sao pouco
influenciados pelo compensador. Maiores informac¢des sobre esse fato podem ser
encontradas em PAIM (1997), onde a autora conclui que no caso de um atuador hidraulico,
cuja dindmica da valvula foi desprezada, o compensador com avango de fase também foi
substituido por um controlador proporcional.

5.3.2 Compensador com avango de fase para um sistema de 5% ordem

Seja a fungado de transferéncia de 5% ordem do atuador hidraulico em malha aberta,
a qual inclui a dindmica de 2% ordem da valvula, dada por:

1,92-10°

G.(s) =
5(5) s +4032s5* +2,43-10° s +3,686-10" s* +1,577-10° s

(5.12)

Primeiro determina-se o valor de K para satisfazer a especificagdo da constante de

erro para uma entrada em rampa (K ).

Deseja-se K =100, entdo

8
K, = limsG,(s) = lims— . L2 10K =100
0 N0 T 403.05% +2,43-10°5 +3,686-107 5" +1,577-10°s 5.13)

K =821
O segundo passo do projeto é determinar a margem de fase do sistema nao
compensado com o ganho K dado na equagéao (5.13).

A funcao de transferéncia do sistema em malha aberta, com o ganho K, é dada por:

G- (5)~ 1,58-10" (5.14)
50440325 +2,43:10° s +3,686-107 s> +1,577-10° s |
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A Figura 5.11 mostra as curvas de modulo e fase da fungéo de transferéncia descrita
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pela equacao ( 5.14 ).
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Figura 5.11 - Resposta em freqiiéncia para o modelo de 5* ordem com K

a

A partir destes gréficos pode-se obter as margens de ganho e de fase do sistema:
Para satisfazer a especificagdo de MF>65° precisa-se de um avanco de fase
O angulo de avango de fase ¢ necessario de ser adicionado ao sistema seria 52
A partir da equacao ( 5.17 ) obtém-se o valor de «, o qual sera usado para o calculo

adicional de 52°. Para obter a margem de fase especificada, sem diminuir o ganho K,
A nova frequéncia de cruzamento é dada onde

onde MG e MF representam as margens de ganho e de fase, respectivamente.
deslocamento da freqiiéncia de cruzamento de ganho. Nesse caso acrescentou

introduz-se o compensador com avango.
margem de fase extra de 52, obtendo ¢, =57°.

mas normalmente acrescenta
da nova freqiiéncia de cruzamento.
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1
|Gy (5)| = —20log —— = -10,57 (5.18)

Ja

A partir do gréafico da Figura 5.11, no ponto onde |G, (s)| = —10,57 , obtém-se a nova

freqiéncia de cruzamento dada por @, =125,89rad/s. Para que essa seja a nova
freqUéncia de cruzamento o valor de K=821 ira mudar para K=829. Nesta freqiiéncia ocorre
o deslocamento de fase maximo (¢, ) .

As frequéncias de canto do compensador com avancgo de fase, ou seja, a localizacao

do zero e do pélo é dada respectivamente por:

z=w, o =3728rad/s (5.19)
p =2 _ 4251 radss (5.20)
Ja ’ '
Dessa forma a fungéo de transferéncia do compensador com avanco de fase é dada
por:
(37s28 i lj
D(s)=K~—~—""— 2 (5.21)
S
+1
(425,1 j
E a funcdo de transferéncia em malha aberta do sistema completo é dada por:
8 s
K-192-10° - +1
37,28
G(s)= (5.22)
> 11| (57 +403,25" +2,43-10°s* +3,686 107 5% +1,577-10°5)
4251
onde K=829.

Utilizando um compensador com avango de fase com K=829, obtém-se uma

margem de fase inferior a desejada (29,9° < 659), como mostrado na Figura 5.12.
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Frequéncia [rad/s]

compensador com avango de fase com K

10

Dessa forma, mantendo-se a posi¢cao do zero e do pélo do compensador com

Figura 5.12 — Resposta em frequiéncia para o modelo de 5% ordem utilizando um
Porém, através de resultados de simulacdo, verificou-se que no seguimento de

trajetéria uma margem de fase em torno de 45° é suficiente para obter um amortecimento
Na Figura 5.13 mostra-se o compensador com avango de fase com K

seguimento de trajetéria, onde a entrada é suavizada, o erro em regime permanente acaba

aproximadamente 0,014m (1/K < 0,014), fato esse considerado aceitavel, pois no

avango de fase, o valor de K foi alterado para K
sendo menor do que o especificado para uma entrada em rampa.

requisitos de projeto foram alcangados.

satisfatorio.
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Dessa forma, conclui-se que quando o sistema é dominado pela dinamica da

valvula, o compensador com avango de fase consegue ter uma maior influéncia na dindmica

do sistema, tornando

capitulo 7, o compensador com avanco de fase gera muito ruido no sinal de controle,

limitando consideravelmente o seu desempenho.

5.4 Compensador com Atraso de Fase

O compensador com atraso de fase é utilizado para diminuir o erro de regime

permanente sem alterar a dinamica do sistema, assemelhando-se a um controlador PI.

Neste compensador acrescenta

10 vezes mais rapido, de modo que a dindmica do sistema como um todo ndo sofra

alteragdo. Como no controlador Pl, o compensador com atraso de fase mant

by

s

proximo a

permanente. As vezes este tipo de compensagdo pode influenciar no tempo de

acomodacao, aumentando-o. Quando isso ocorrer desloca-se a combinag

frequéncias maiores, desde que nao ocorra alteragcao dos poélos dominantes (FRANKLIN et

al., 1995).

A Figura 5.14 mostra o diagrama de blocos de um atuador hidrdulico com um

compensador de atraso de fase, onde z > p.
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Atuador
Hidraulico

s\l
N—

S
YV, + Erro (“
K

_ (S+1

=
~—

Figura 5.14 - Compensador com atraso de fase (z > p)

As mesmas especificagdes da constante de erro para uma entrada em rampa (K )

e da margem de fase estabelecidas para o compensador com avango de fase sdo mantidas
para o compensador com atraso de fase, ou seja, 0 erro de posicdo em regime permanente
para uma entrada em rampa deve ser menor do que 0,01 m e a margem de fase deve ser
de pelo menos 65°.

O procedimento para projetar um compensador com atraso de fase através do
método da resposta em frequéncia € baseado em FRANKLIN et al. (1995).

Desprezando a dindmica da valvula, o uso de um compensador com atraso de fase
nao € necessario uma vez que os requisitos de projeto podem ser alcancados utilizando
apenas um controlador proporcional, conforme demonstrado na sec¢do 5.3.1 . Esse fato
demonstra que o compensador com atraso de fase tem pouca influéncia sobre os poélos
complexos e, portanto, ndo consegue alterar a dinamica do sistema.

Na secao 5.4.1 é descrito o projeto de um compensador com atraso de fase
considerando o atuador hidraulico um sistema de 5% ordem, onde a dindmica da vélvula é
considerada.

5.4.1 Compensador com atraso de fase para um sistema de 5% ordem

A partir da funcéo de transferéncia de 52 ordem, equacgéo ( 5.12 ), determina-se o
ganho de malha aberta K que ira suprir a margem de fase requerida sem o0 uso de um
compensador. De acordo com a Figura 5.15 determina-se que para obter uma MF=65°
deve-se utilizar um ganho K=160.
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Figura 5.15 - Resposta em freqiéncia para o modelo de 5 ordem com K

A partir do grafico de magnitude da Figura 5.15 determina-se a frequéncia de

cruzamento, @, =18,7rad/s. Por questbes de segurangca escolhe-se @, =15rad/s, que

0

70°.
Sabe-se, de acordo com a equagédo (5.13), que para obter um erro menor do que

corresponde a uma margem de fase MF

821. Dessa

160 o mesmo deve ser multiplicado por 5,13, o que significa que a =5,13.

0,01 m no seguimento de uma entrada em rampa, o ganho K dever ser de K

forma, quando K

A freqliéncia do zero do compensador com atraso de fase dever ser de uma oitava a

uma década abaixo da frequéncia de cruzamento @, =15 rad/s. Dessa forma tem-se que

(5.23)

z=1,7 rad/s

A freqiéncia do pdlo do compensador com atraso de fase é dada por:

(5.24)

0,33 rad/s

1,7

Dessa forma a funcao de transferéncia do compensador com atraso de fase é dada

por:
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(5.25)

E a funcao de transferéncia em malha aberta do sistema completo é dada por:

(5.26)

:

S
1,7
+1j (57 +403,25" +2,43-10°s* +3,686-10" s* +1,577-10° 5)

K.1,92~108.(

s
0,33

[

G(s)

=821.

onde K

Utilizando o compensador com atraso de fase descrito pela equacgao ( 5.25 ) com

821, obt

¢ < 659), como mostrado na

(61

desejada

-se uma margem de fase inferior a

7

em

K=

Figura 5.16.
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Figura 5.16 - Resposta em frequiéncia para o modelo de 5% ordem utilizando um

=821.

compensador com atraso de fase com K

Porém como dito anteriormente, para o seguimento de trajetéria, uma margem de

1550 com

o intuito de alcangar os requisitos de projeto, conforme mostrado na Figura 5.17, onde

MF

tado para K

€ aumen

ficiente. Dessa forma o valor de K é

é su

[¢]

fase em torno de 45

=45,6°.
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Figura 5.17 - Resposta em freqliéncia para o modelo de 5% ordem utilizando um
compensador com atraso de fase com K=1550.

Resultados de simulagdo mostram que para o seguimento de trajetéria a utilizacao
desse compensador com atraso de fase provoca um sobrepasso grande e o aumento do
tempo de acomodagéo, prejudicando a resposta do sistema.

Isso ocorre devido ao fato do pélo e do zero do compensador estarem influenciando
na dindmica do sistema. Para amenizar esse problema diminuiu-se a freqiéncia dos
mesmos. Porém, de acordo com resultados de simulagéo para que o periodo transiente nao
seja prejudicado € necessario utilizar um compensador com atraso de fase com freqiéncias

tao baixas que o resultado final se aproxima de um controlador proporcional.
5.5 Controlador de Estados

Este controlador também é projetado para sistemas lineares. Porém, nesse caso,
utiliza-se a realimentacao das variaveis de estado do sistema para alterar a localizagao dos
pbélos e obter um melhor desempenho. Nos atuadores hidraulicos pode-se fazer a
realimentagao da posi¢édo, da velocidade e da aceleragdo ou pode-se fazer a realimentagcéo
da posicao, da velocidade e da diferenca de pressao entre as camaras do cilindro. No caso
de cilindros assimétricos ao invés da diferengca de pressdo entre as camaras, utiliza-se

como variavel de estado a for¢a hidraulica ( F,, = A,p, — A,z p,)- A Figura 5.18 mostra o

diagrama de blocos de um atuador hidraulico com um controlador de estados com
realimentacao da posicao, da velocidade e da aceleracéo, onde KP, KV e KA séo os ganhos
de realimentagéo da posicao, velocidade e aceleracao, respectivamente.
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Y
Ya ¥ 5 Erro Atuador y
Hidraulico .
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Figura 5.18 — Controlador de Estados com realimentagéo da posicéo, velocidade e
aceleracao

Em Cunha (2001) o autor mostra o efeito da realimentacdo da pressado e da
aceleragdo no coeficiente de amortecimento do sistema em malha fechada e analisa a
influéncia de uma perturbagado externa na velocidade do atuador. Ao final conclui que
realimentando a diferenca de pressao o atuador fica mais sensivel a perturbacdes externas
(Far e FL), enquanto que realimentando a aceleragdo o atuador se torna mais robusto a tais
perturbagdes.

Todavia, do ponto de vista pratico, existem dificuldades na obtengdo do sinal de
aceleracao, o qual pode ser obtido com o uso de acelerdmetros ou derivagdo numérica da
velocidade. O primeiro, devido ao alto preco pode tornar-se inviavel, enquanto que a
derivacdo numérica gera ruido e a necessidade de se utilizar filtros, os quais podem alterar
significativamente a dindmica do sistema em malha fechada.

Outra maneira de obter os estados do sistema € através do uso de observadores de
estados, também chamados de estimadores. Porém, no caso de atuadores hidraulicos a
obtencgéo de estimadores de estados eficientes néao € algo trivial (VIRTANEN, 1993).

Em VIRVALO (2002) o autor diz que a caracteristica basica dos atuadores
hidraulicos é o baixo amortecimento e, portanto, as estratégias de controle devem tentar
aumentar esse amortecimento. Apds uma extensa pesquisa o autor conclui que o
controlador de estados, através da alocacdo dos poélos, consegue aumentar o
amortecimento do sistema, tornando o mesmo mais rapido e com uma dindmica
amortecida.

Em VIRVALO (2002) o atuador hidraulico é aproximado para um sistema de 3%
ordem, onde a dinamica da valvula é desprezada visto que a banda de passagem da
mesma € em torno de 5 vezes mais rapida que a frequéncia natural do cilindro. Essa
caracteristica faz com que os pélos da valvula tenham pouca influéncia na dindmica do

sistema como um todo.
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De posse do modelo de 3% ordem, em VIRVALO (2002), é apresentada uma
metodologia para o calculo dos ganhos do controlador de estados, o qual utiliza a
realimentagao da velocidade e da aceleragéo para introduzir amortecimento no sistema. Na
tentativa de melhorar ainda mais a resposta do sistema, o autor apresenta uma estratégia
de controle onde atuam dois controladores de estados. Durante o seguimento da trajetéria
prevalece um controle de velocidade e durante o posicionamento final prevalece um controle
de posigao. Ao final o autor conclui, através de resultados experimentais, que o controlador
de estados obteve um bom desempenho.

Apesar de ter uma estrutura aparentemente simples, o controlador de estados tem
seu desempenho reduzido em atuadores hidraulicos que possuem valvulas direcionais
lentas. Em VIRVALO (2002) o autor obteve bons resultados com essa estratégia de controle
devido ao fato do mesmo ter usado uma servovalvula com banda de passagem de 100 Hz,
frequéncia essa, muito mais rapida que a freqiéncia natural de 22 Hz do cilindro utilizado
por ele. Dessa forma a valvula ndo influenciou no amortecimento do sistema e como o
cilindro hidraulico possuia uma dindmica pouco amortecida o sistema tinha uma
caracteristica oscilatéria que foi melhorada com o uso de um controlador de estados.

Atualmente, na maioria das aplicacdes em hidraulica, tem-se optado pelo uso de
valvulas direcionais proporcionais devido ao menor preco das mesmas quando comparadas
com as servovalvulas. Apesar de desempenharem as mesmas fungdes, tais equipamentos
apresentam algumas peculiaridades, sendo uma delas a banda de passagem, conforme
mostrada no capitulo 2.

Enquanto que a maioria das servovalvulas possui banda de passagem em torno de
100 Hz, as valvulas direcionais proporcionais (VDP) possuem banda de passagem em torno
de 20 Hz. Dessa forma, quando se utiliza uma VDP, dependendo da freqtiéncia natural do
sistema, a dindmica da mesma nao podera ser desprezada uma vez que ela introduzira
amortecimento no sistema. Caracteristica que pode ser importante dependendo da
aplicacao.

Caso a frequiéncia da valvula seja mais lenta que a do cilindro, a dinamica do
sistema sera dominada por ela, e se a mesma possuir uma dindmica amortecida, o sistema
como um todo também tera uma caracteristica amortecida. Esse fato faz com que o uso de
um controlador de estados néo traga grandes beneficios, visto que tal estratégia de controle
tem como principal objetivo aumentar o amortecimento do sistema.

Além do mais, para esse caso onde a freqiiéncia natural da valvula é mais lenta que
a do cilindro, ndo adianta realimentar os estados do cilindro (Ex: velocidade e aceleracao)
uma vez que seus poélos ndo sdo dominantes. Para alterar a dindmica do sistema seria
necessario realimentar os estados da valvula (Ex: posicdo e velocidade do carretel), fato
que sé € possivel caso a valvula possua transdutor de posi¢ao do carretel. Vale relembrar
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que a valvula direcional proporcional utilizada nesse trabalho ndo possui medi¢cdo de
posicao do carretel.

Devido ao fato do atuador hidraulico analisado nesse trabalho possuir uma vélvula

direcional proporcional com dinamica amortecida (&, =1) e freqiiéncia natural menor do que

a do cilindro, a mesma introduz amortecimento no sistema, tornando desnecessario o uso
de um controlador de estados. Para comprovar esse fato, primeiro analisa-se a influéncia do
controlador de estados no modelo de 3% ordem e, posteriormente, no modelo de 5% ordem.
Desprezando a dindmica da valvula obtém-se, de acordo com a Figura 5.19a, o lugar
das raizes para o modelo de 3% ordem, o qual € descrito pela equagao ( 5.1 ). Utilizando a
realimentacdo da velocidade e da aceleragcdo com seus respectivos ganhos consegue-se
mudar a localizagdo dos pdélos complexos, tornando-os mais amortecidos (Figura 5.19b).
Dessa forma, para essa situacao, o controlador de estados consegue alterar a dindmica do

sistema, aumentando o amortecimento e a freqiiéncia natural.
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Figura 5.19 — Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 3% ordem:
(a) Sem realimentacao de estados, (b) Com realimentacao de estados.

Quando a dindmica da valvula é considerada, obtém-se o modelo linear de 5% ordem
dado pela equacéao ( 5.2 ), cuja dinamica € dominada pelos pélos da valvula e o lugar das
raizes € dado pela Figura 5.20a. Utilizando a mesma realimentacdo de estados do modelo
de 3% ordem, descrita no paragrafo anterior, consegue-se alterar a localizacdo dos polos
complexos, tornando-os mais amortecidos, conforme mostrado na Figura 5.20b. Porém, o
aumento do amortecimento dos pélos complexos ndao tem muita influéncia na dindmica do
sistema como o todo, pois 0 mesmo continua a ser dominado pelos pélos da valvula. Esse
fato faz com que, nessas condicées, o desempenho do controlador de estados seja
semelhante ao desempenho do controlador proporcional.
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Figura 5.20 - Lugar das raizes em relagdo a KP para o modelo linear de 5% ordem:

(a) Sem realimentacao de estados, (b) Com realimentacao de estados.

Com o intuito de obter menores erros de seguimento, € apresentado na seg¢ao 5.6 o

controlador proporcional com “forward loop”.
5.6 Controlador Proporcional com Forward Loop

O diagrama de blocos de um atuador hidraulico com um controlador proporcional
com “forward loop” em malha fechada, mostrado na Figura 5.21, é baseado em VIRVALO
(2002). Nessa estratégia de controle utiliza-se dois ganhos: o ganho proporcional (KP ) que
multiplica o erro de posigdo e o ganho K, que multiplica a velocidade desejada. Por

utilizar a derivada primeira da posicao desejada, o sinal de referéncia deve ser um polinbmio

de, no minimo, ordem 2.

Va

> KFL
* Atuador y

KP > Hidraulico

\ 4

Vi + Erro

Figura 5.21 - Controlador proporcional com “forward loop”

Para o ajuste dos ganhos faz-se primeiramente K, =0, obtendo um controlador

proporcional. Dessa forma, o ajuste de KP é feito de acordo com a se¢éo 5.1 .
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Apos definido o valor de KP aumenta-se gradativamente o valor de K,, até um

valor maximo onde a resposta do sistema é estavel e nao oscilatéria. Deve-se ficar atento
ao valor das velocidades atingidas pelo atuador hidraulico, pois para trajetérias que

possuem perfis de velocidade altos deve-se reduzir o valor do ganho K, e vice-versa.
Por multiplicar o sinal de velocidade desejada, a influéncia do ganho K, na
resposta do sistema ocorre apenas para condi¢gbes onde y, #0. Ou seja, a utilizacdo do

“forward loop” diminui consideravelmente os erros de seguimento, porém em regime

permanente, onde y, =0, essa estratégia ndo traz beneficios e os erros de posi¢cdo sdo

iguais aos erros obtidos com o controlador proporcional.

De acordo com os resultados de simulagdo obteve-se KP =300 e K, =17 para o

modelo linear de 3* ordem e KP =400 e K,, =17 para o modelo linear de 5% ordem.

5.7 Conclusoes

Nos resultados de simulagéo utilizando o modelo linear de 3% ordem (desprezando a
dindmica da vélvula), os controladores com os quais foram obtidos os melhores resultados
no seguimento de uma trajetdria de 7° ordem (menores erros de posicdo, sem que haja
sobrepasso na resposta do sistema), sdo o controlador de estados e o controlador
proporcional com “forward loop”. Nessa condi¢@o, onde a dindmica da valvula € desprezada,
os resultados obtidos com o controlador Pl sdo semelhantes aos obtidos com o controlador
P, pois a parcela integral tem um valor bastante reduzido devido ao sobrepasso que ela
provoca durante o periodo transiente. No modelo linear de 3* ordem, a utilizagdo dos
compensadores de atraso e avango de fase ndo consegue alterar a dinamica do sistema,
fazendo com que os resultados obtidos com essas estratégias de controle sejam
semelhantes aos obtidos com o controlador proporcional.

Nos resultados de simulagéo utilizando o modelo linear de 5% ordem (considerando a
dinamica da valvula), os melhores resultados no seguimento de uma trajetéria de 7° ordem
(menores erros de posicdo, sem que haja sobrepasso na resposta do sistema) foram
obtidos utilizando o compensador com avango de fase e o controlador proporcional com
“forward loop”. Porém, como sera visto no capitulo 7, a implementacdo pratica do
compensador com avango de fase aumenta o ruido no sinal de controle, inviabilizando o seu
uso. Os resultados obtidos com os demais controladores e compensadores mostraram um
desempenho inferior ou semelhante aos obtidos com o controlador proporcional. Isso
mostra que, apesar de possuir a estrutura de controle mais simples, a utilizagdo de um
controlador proporcional consegue obter resultados melhores do que outras estratégias de
controle linear mais elaboradas, quando usado em atuadores hidraulicos dominados pela

dindmica amortecida da valvula.
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No caso do atuador hidraulico utilizado nesse trabalho, onde o, < w_,, a dindmica

da vélvula deve ser considerada, pois a mesma altera o comportamento do sistema,
aumentando o amortecimento. Esse fato interfere no projeto dos controladores, alterando a
faixa de valores dos ganhos e fazendo com que estratégias de controle lineares mais
elaboradas percam a sua eficiéncia, como no caso dos controladores de estados.

Um fator importante a ser ressaltado no caso do atuador hidraulico ser dominado
pela dinamica da valvula direcional proporcional é que quanto mais lenta for essa dinamica,
maior sera o tempo de resposta do sistema.

Com o intuito de melhorar o desempenho do atuador hidraulico no seguimento de
trajetérias € descrita, no capitulo 6, uma estratégia de controle em cascata baseada no
modelo nao-linear do atuador hidraulico.






CAPIiTULO 6
CONTROLADOR EM CASCATA

Neste capitulo é apresentado o projeto do controlador em cascata fixo (CC). A
estratégia de controle em cascata permite combinar técnicas de controle néo-linear e
superar algumas limitagcbes de desempenho de controladores classicos impostas por
caracteristicas indesejaveis, como a dinamica oscilatéria do atuador, as ndo-linearidades, a
dificuldade em determinar os parametros, entre outros (CUNHA et al, 2002).

O controlador em cascata fixo tem seu projeto baseado no modelo nao-linear do
atuador hidraulico. Quando é possivel medir a posicdo do carretel da valvula direcional
proporcional (VDP), pode-se incluir a dindmica da mesma no projeto do controlador, caso
contrario, o projeto do controlador é feito desconsiderando tal dinamica.

Apesar de em CUNHA et al (2002) ter sido obtido um melhor desempenho no
seguimento de trajetorias utilizando um controlador em cascata fixo que inclui a dindmica da
valvula, 0 mesmo nao pode ser aplicado nesse trabalho, uma vez que na VDP utilizada nao
€ possivel realimentar a posicdo do carretel devido a auséncia de um transdutor de
deslocamento do mesmo (LVDT).

Com o intuito de melhorar o desempenho do sistema no controle de posicao e
seguimento de trajetéria, é proposto nesse trabalho um controlador em cascata fixo (CC)
com compensagao do vazamento interno na VDP. Compensando o vazamento na malha de
controle pode-se permitir que o atuador hidraulico (valvula direcional e cilindro) vengca com
mais facilidade altas cargas externas, além de outras perturbagées como forga de atrito e
forca da gravidade, diminuindo erros de posicionamento e seguimento de trajetéria
(MERRIT, 1967).

Na secado 6.1 é apresentado o projeto do controlador em cascata fixo sem a
compensagdo do vazamento interno na VDP. O efeito do vazamento interno no
comportamento do sistema em malha fechada € mostrado na secédo 6.2 Na secédo 6.3 é
apresentado o projeto do controlador em cascata fixo com a compensagéo do vazamento na
VDP. Na se¢édo 6.4 € analisado o efeito da dindmica da vélvula no comportamento do
sistema, visto que a mesma nao é considerada no projeto do controlador CC. J& na segao
6.5 é feita uma andlise da influéncia da queda da pressao de suprimento no desempenho
do controlador em cascata. A andlise de estabilidade do sistema, considerando os
parametros e as forcas aplicadas conhecidos é feita na secéo 6.6 . Na secao 6.7 é feita uma
andlise de estabilidade considerando os parametros conhecidos e as forgcas aplicadas
desconhecidos com o intuito de verificar até que ponto forgas externas e o vazamento na

valvula direcional interferem nos erros de posi¢do e seguimento de trajetéria.
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6.1 Controlador em Cascata Fixo

O controlador em cascata fixo usa uma estratégia na qual o atuador hidraulico é
dividido em dois subsistemas interconectados: subsistema hidraulico e subsistema
mecéanico (GUENTHER e DE PIERI, 1997). Esta interpretagéo € mostrada na Figura 6.1.

i¢ F y

U Subsistema Subsistema y
Hidraulico Mecanico >

Atuador Hidraulico

Figura 6.1 - Interpretacdo do atuador hidraulico como dois subsistemas
interconectados

A idéia basica é projetar uma lei de controle (forca desejada) para o subsistema
mecanico de modo que a saida “y” siga uma trajetéria desejada “y;,” tdo perto quanto
possivel e entdo projetar uma lei de controle para o subsistema hidraulico de modo que o
sistema hidraulico gere esta for¢a desejada (diferenca de pressao desejada) (GUENTHER e
DE PIERI, 1997). A Figura 6.2 mostra o diagrama de blocos do controlador em cascata fixo
(CC), obtido através da combinacdo das leis de controle dos subsistemas mecénico e

hidraulico.
Va
yf' b
+A

— U, | Atuador y
v v, > , .
AAOfAOTMg,1+%fm7mgB Hidraulico

n o I

Ajof A0 +A§of BO + Y

Figura 6.2 - Diagrama de blocos do controlador em cascata fixo (CC)

Apresenta-se a seguir as dindmicas dos subsistemas mecéanico e hidraulico e suas

respectivas leis de controle.
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6.1.1 Subsistema Mecéanico
O subsistema mecanico é regido pela equacgéo ( 4.14 ), obtendo-se:
F,-F,—F, +F; =my (6.1)

Sendo o erro da forga hidraulica dado por:

~

F,=F,-F,,, (6.2)

onde F,,é a forga hidraulica desejada e assumindo uma forga externa exercida por uma
mola (F, = K, y), a forga gravitacional ( F; = mg) e o atrito viscoso ( F,, = By ), obtém-se a
seguinte equacgao para o subsistema mecanico:
ﬁH+FHd—By—Kmy+mg=my (6.3)
A lei de controle para o rastreamento do subsistema mecénico € dada por:
Fo,=myy —K,z+K,  y—myg+By (6.4)

A equacéao ( 6.4 ) é baseada na lei de controle proposta por SLOTINE e LI (1987)
para robés manipuladores, onde o subescrito “0” representa os pardmetros nominais, K, é
uma constante positiva, ¥, é uma aceleragdo de referéncia e z € uma medida do erro de
velocidade no seguimento da trajetéria. Tanto y, quanto z dependem da velocidade de

referéncia y, , a qual é obtida pela modificagdo da velocidade desejada y, como segue:
V= V=Y, 2= -0 = VAA, (6.5)

onde A é uma constante positiva e y é o erro no seguimento de trajetéria.

Substituindo a equacéao ( 6.4 ) na equacao ( 6.3 ) e considerando os parametros

nominais iguais aos parametros reais, obtém-se:
mz+K,z=F, (6.6)

Aplicando a transformada de Laplace na equacado ( 6.6 ) com condigdes iniciais

diferentes de zero e substituindo Z(s) por Y(s + 1), obtém-se:

mlsZ(s)—Z(0)|+ K, Z(s)=F,, (s)

F, (s) s mZ(0) (6.7)

m(s+KDj-(s+/1) m[s+KDj-(s+/1)

Y(s)z

m m
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Baseado na equagéo ( 6.7 ), pode-se concluir que o erro de posi¢cdo no seguimento
da trajetéria ir& convergir mais rapido quanto maior for o valor do ganhos K, e 4.

Em CUNHA et al (2002) é mostrado que, quanto maiores os ganhos do subsistema
mecanico (K, e A), menor é a influéncia das perturbagées externas (for¢a da gravidade,
forcas de mola, forgas de atrito, etc) e do erro de rastreamento da forga hidraulica. O ganho
A ajuda a reduzir o erro de rastreamento da trajetéria, e a0 mesmo tempo aumenta a

banda de passagem. Porém, com o aumento da banda de passagem, sinais oscilatorios ou
de alta freqtiéncia podem causar oscilagées na saida do atuador.

Dessa forma a sintonia é feita escolhendo K, o maior possivel e em seguida

aumentando o valor de 4 até o limite em que a saida do atuador comega a apresentar

oscilagdes de alta freqiiéncia.
6.1.2 Subsistema Hidraulico

O subsistema hidraulico é regido pela equagéo ( 4.20 ):

. A A A; A,
FH: Aﬁe Bﬂe'qVB_( Aﬂe_i_ Bﬁej'}']

. q —+
VA " VB VA VB

(6.8)

onde ¢,, e g,;, desconsiderando o efeito do vazamento, sdo determinados pelas equagdes

(4.10) a (4.13) de acordo com o sinal de controle (positivo ou negativo).

Sendo assim, desprezando-se a dindmica da valvula (U, =U ) e assumindo que o

erro da variacao da forca hidraulica é fH = FH —-F,,, aequagdo ( 6.8 ) pode ser reescrita

da seguinte forma:

vn vn

< . Kv Kv )
Fy+Fy, :(AAfAU_AgA+ABfBU_BgBj'Uv_(A,ifA—i_A;fB)'y (6.9)

onde

U, = tenséo de entrada na valvula [Volts]

U ,, = tensdo nominal de entrada na valvula [Volts]

_ __ B
Sa —fA(y)—VAO f Ay (6.10)
fs =T s(y)= IBe (6.11)

Vo — Ay
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I JPs— P, para x, 20

84 =8a(sign(x,),Ap ) = (6.12)
\NPs—DPr,para x, <0
: NDPg—DPr.parax, 20

gy = &y (sign(x,),Ap ;) = I S (6.13)

w/Ps—PB ,para x, <0

Para o rastreamento do subsistema hidraulico utiliza-se uma lei de controle com
linearizagdo por realimentacdo (SLOTINE e LI, 1991). A lei de controle baseada na
linearizagdo por realimentacdo visa cancelar o comportamento n&o-linear do atuador

hidraulico e é dada por:

1 . ~ .
U, = ‘[FHd_KPFH"'(Afxoon"'A;ofBo)’)’]
Ko Kvy (6.14)
Ay S a0 U 84t Ap S0 U 85

vn vn

onde o subescrito “0” representa os pardmetros nominais, K,é uma constante positiva e
FHd € a derivada em relacao ao tempo da forga hidraulica desejada.
Substituindo a equacao ( 6.14 ) na equacgao ( 6.9 ) e considerando os parametros

nominais iguais aos parametros reais, obtém-se:

F,=-K,F, (6.15)

Aplicando a transformada de Laplace na equacédo ( 6.15 ) considerando condigdes

iniciais diferentes de zero, obtém-se:

sF,(s)—F,(0)=-K,F,
- F. (0 6.16
F,(s)= ) { )
s+ K,
Passando a equagéo ( 6.16 ) para o dominio do tempo, obtém-se:
F,(t)=F,(0) e " (6.17)

Baseado na equacao ( 6.17 ), pode-se concluir que o erro da forca hidraulica ira

convergir para zero mais rapido quanto maior for o valor do ganho K,. Porém, como sera

mostrado na sec¢do 6.4 , o valor de K, é limitado pela dindmica da vélvula.
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6.2 Efeito do vazamento interno na VDP

Na pratica, as valvulas direcionais proporcionais (VDP) possuem vazamentos
internos, os quais influenciam diretamente no subsistema hidraulico. Dessa forma, para
representar o efeito do vazamento interno, o modelo nao-linear do subsistema hidraulico
continua a ser representado pela equagéo ( 6.8 ):

AP, AP, _(ﬁ ﬁj, :
"qyp + y

pooMBe
H v, qya v, v, v,

(6.18)

porém agora g¢,, € ¢q,, sao dadas pelas equagdes ( 4.34 ) a ( 4.37 ) que incluem o

vazamento interno da VDP.

Sendo assim, desprezando-se a dindmica da valvula (U, =U ) e assumindo que o

erro da variacao da forca hidraulica é fH = FH - F,,, aequagéo ( 6.18 ) pode ser reescrita

da seguinte forma:

L . K K .

Fy +Fy, :(AAfA%gA+ABfBﬁgBj'Uv+Qin _(Affo +A§f3)'y (6.19)
onde

Q, =A,f,Kgu (\/ps — Py _\/pA —Pr )+ ABfBKSinB(\/pB —Pr _\/ps _pB) (6.20)

representa o efeito do vazamento interno.

Para mostrar o erro de seguimento do subsistema hidraulico causado pelo
vazamento interno na VDP, utilizar-se-a a lei de controle dada pela equagéo ( 6.14 ), a qual
nao compensa o vazamento. Dessa forma, substituindo a equacao ( 6.14 ) na equacéo (
6.19 ) e considerando os parametros nominais iguais aos parametros reais, obtém-se:

= _ - (6.21)

Aplicando a transformada de Laplace na equacéo ( 6.21 ) e considerando condi¢des

iniciais diferentes de zero, obtém-se:

= (6.22)
F, O, 1 Q. ()

F,(s)=
w9 s+K, s+K,

~

Baseado na equagéo ( 6.22 ), conclui-se que o erro da forca hidraulica ( ;) ndo ira

convergir para zero devido ao vazamento, caso 0 mesmo nao seja compensado na lei de
controle do subsistema hidraulico. A seguir é apresentado o controlador em cascata com

compensagio do vazamento.
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6.3 Controlador em Cascata Fixo com compensacao do vazamento interno na VDP

Nesta secao € apresentado o controlador em cascata fixo com compensacao do
vazamento com o intuito de diminuir o erro de seguimento do subsistema hidraulico.

O vazamento interno na VDP é compensado na lei de controle do subsistema
hidraulico. Dessa forma, o subsistema mecanico e sua lei de controle permanecem
inalterados e sao descritos pelas equacdes (6.3 ) e ( 6.4 ), respectivamente.

Para compensar o efeito do vazamento interno no subsistema hidraulico descrito
pela equacdo ( 6.19 ), utiliza-se uma lei de controle baseada na linearizagdo por
realimentagéo (SLOTINE e LI, 1991), dada por:

1 . ~ ;
U, = [FHd_KPFH _Qmo"'(Afxoon"'A;ofBo)'y]
Kv,, Kv,, (6.23)
Ay S a0 U gat+Apo S0 U 85

vn vn

Substituindo a equacgao (6.23) na equacgéo ( 6.19 ), obtém-se:

~

F, :_KPF"H (6.24)

resultado ja conhecido e que mostra a convergéncia exponencial do erro da forga hidraulica

para zero.
6.4 Efeito da dinamica da valvula

Nesta secdo analisa-se o efeito da dindmica da valvula na malha fechada do
subsistema hidraulico. Para tanto, os parametros do subsistema hidraulico séao
considerados conhecidos. Além do mais, nesta analise do efeito da dindmica da valvula
trabalhar-se-4 com o modelo linear do subsistema hidraulico e sua respectiva lei de
controle.

O modelo linear do subsistema hidraulico, desconsiderando a dinamica da valvula

(U, =U,), é descrito pela equagéo ( 4.30 ):

25,

T

FH [(AAKqUA-FABKqUB)'UV_KCp'FH_(A§+A§)'y] (6.25)
e sua respectiva lei de controle, considerando os parametros nominais iguais aos reais, €
dada por:

V . ~ 2 2
L | F,, —K.F, + 'Bech-FH+ P

U, =
zﬂe (AA Kqy, + Ay Kqy ) V; Vi

(A§+A§)-y} (6.26)

Substituindo a equagao ( 6.26 ) na equacdo ( 6.25 ) e admitindo que fH =F,-F,,

obtém-se:
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F,=-K,F, (6.27)
A equacao ( 6.27 ) pode ser reescrita da seguinte forma:
F,+K,F,=F, +K,F,, (6.28)
Aplicando a transformada de Laplace com condi¢es iniciais nulas na equagao ( 6.28
), obtém-se:
Fy (8)= Fpy (s) (6.29)

e resolvendo a equacao ( 6.28 ) considerando as condigbes iniciais diferentes de zero

obtém-se
F,(1)=F,(0)-e %" (6.30)

Da equacao ( 6.30 ) conclui-se que quando a dinamica da valvula é desprezada o

controle do subsistema hidraulico é exponencialmente estavel e quanto maior o valor do
ganho K ,, mais rapido o erro de rastreamento neste subsistema convergir para zero.

Considerando a dindmica da véalvula como um sistema de 2% ordem, tem-se o

subsistema hidraulico descrito pelas equagdes ( 6.31 ) e ( 6.32).

25,

T

FH = [(AAKQUA+ABK‘IUB)'UC_ch'FH _(Ai"'ALZz)')"] (6.31)

U =0U,-2,0U, -oU, (6.32)
Aplicando a transformada de Laplace nas equagdes ( 6.31 ) e ( 6.32 ) com condi¢oes
iniciais nulas e, a titulo de simplificacdo, considerando o coeficiente de vazéo-pressao

parcial igual a zero (K¢, =0), obtém-se:

22 -%[(AAK%A 4 Ay Kaly) 5 U, (5) (AL + A}). sY(s)} (6.33)

Fy(s)=
" s’ +28 w5+ @

T

Substituindo a lei de controle ( 6.26 ) na equagéo ( 6.33 ) considerando Kc, =0,

obtém-se:
1 -
F,(s)= C+;-D-(sFHd(s)—KPFH (5)) (6.34)

onde

0)2

D= v 6.35
s?+28 w5+ @] ( )
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2
C =%[(D—1)-(Ai + 43 ) (s) (6.36)
T

Quando a dindmica da valvula é desprezada (D =1), o termo C da equacgao ( 6.34)
€ nulo. Isto demonstra que a dindmica da valvula provoca o acoplamento entre o
subsistema hidraulico e mecanico.

A equacao ( 6.34 ) pode ser escrita como:

2
w (s+K,)
Fy(s)= - - Fu ()= F,,, (s) 6.37
f s’ +28 0,5° + @’ s+ K, @ Hd pert ( )
2B, ., ., s+2¢& o .
onde F (s)=—%(A;+A;)- Y -Y(s representa uma
per (5) v, (At 4s) s*+28 w5+ @'s+ K, 0! () P

perturbagdo no rastreamento do subsistema hidraulico.
O fato de existir o acoplamento dos subsistemas faz com que o erro no rastreamento

do subsistema hidraulico provoque um erro no rastreamento do subsistema mecanico.

Quanto mais répida a dindmica da valvula (@, maior) e quanto maior o valor de K,
menor a amplitude desta perturbagao (F,,,) e, consequentemente, menor o erro causado

pela mesma no rastreamento da trajetoria no subsistema hidraulico.

A perturbagdo F

L, SO Ocorre quando o atuador hidraulico esta sujeito a uma
aceleragdo, e é mais significativa quando se trabalha com uma forga hidraulica desejada
pequena. Para condi¢gdes onde o atuador hidraulico estd sujeito a carregamentos e/ou

forcas externas elevadas, o termo F,,, pode ser desprezado devido ao alto valor da forga

ert

hidraulica necessaria para movimentar o cilindro. Isso pode ser visto através do seguinte

exemplo: suponha um atuador hidraulico assimétrico de areas A, =3117-107[m’] e
A, =15,27-107"[m*], volume total de 9,29-107*[m’], médulo de elasticidade volumétrica
B.=08-10°[Pa], K,=160, @, =90[rad/s], £ =1 e sujeito a uma aceleragéo

constante. Como as areas do cilindro sdo relativamente grandes, para uma pressao nominal
de 160 bar, obtém-se uma forca de 49,88 KN no avango. Dessa forma para uma carga
inercial de 5000Kg acelerar a 0,3 m/s® é necessario uma forga constante de 1500N. Para

essas condicoes, tem-se que F, . =876N, valor este que afeta significativamente o

pert
rastreamento do subsistema hidraulico ( F,,,, = 58,4% da for¢a hidraulica desejada).

Porém se uma carga inercial de 65000 Kg é acelerada a 0,3 m/s® é necessaria uma

forca constante de 19500 N. Dessa forma a influéncia de F, 6 =876N é pequena

ert

(F . =4,5% da forga hidraulica desejada).

pert
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Se F__ é desconsiderada, obtém-se:

pert

@ (s+K,)

Fy(s)=
" s’ +28 0,5* + @’ s+ K @

Fy () (6.38)

Observe que entre F, (s) e F,,(s) existe uma dindmica de 3 ordem ao invés de

uma relacao direta como estabelecida na equacéo ( 6.29 ), fato esse que ira gerar um erro
no rastreamento do subsistema hidraulico.
Aplicando o critério de Routh na equacdo ( 6.38 ) para analise de estabilidade

(FRANKLIN et al., 1995), verifica-se que para o sistema ser estavel 0< K, <2& @, .
Portanto, a dindmica da valvula limita os valores de K.
A dinamica de 3% ordem entre F,(s) e F,,(s) e o valor limite de K, <2& o,

também prejudicam o rastreamento do subsistema mecénico. Isso pode ser observado a
partir da equacao ( 6.39 ), que representa o erro de posicdo do subsistema mecanico no
seguimento da trajetéria.

7(s) = Fy (s) N mZ(0)
m(sﬂ%j.(ﬁi) m(s+KDj~(s+/l) (6.39)
m m

Quando a dindmica da valvula é desprezada e as condigbes iniciais sao

consideradas nulas, obtém-se pela equagédo ( 6.29 ) que ﬁH (s)=0 e que portanto a

convergéncia de Y (s) nao depende de F, (s).
Porém quando considera-se a dindmica da valvula de 2% ordem e as condigdes

iniciais nulas, obtém-se, pela equagdo ( 6.38 ), uma dindmica de 3% ordem entre F, (s) e
F,,(s), fazendo com que exista um erro de seguimento da forca hidraulica. Tal erro é
minimizado com o aumento de K, o qual é limitado pela dindmica da valvula (®,).

Dessa forma, de acordo com a equagéao ( 6.39 ), a convergéncia de Y(s) também
ird depender do erro da forgca hidraulica (ﬁH (s)). Caso ﬁH (s) néo convirja para zero e/ou a

convergéncia de F, (s) seja lenta, ter-se-4 um erro maior no rastreamento do subsistema

mecanico.
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6.5 Influéncia da queda da pressao de suprimento

Conforme discutido no capitulo 3, tem-se uma queda na pressado de suprimento,
principalmente durante o avango do cilindro devido a limitagdo da vélvula limitadora de
pressao (valvula de alivio) da unidade de poténcia.

No projeto e aplicagdo do controlador em cascata, a pressdo de suprimento é
suposta constante, porém na pratica podem ocorrer quedas acentuadas da mesma durante
o movimento do cilindro, prejudicando o desempenho do controlador.

A queda na pressdo de suprimento influencia diretamente o subsistema hidraulico,
prejudicando o seguimento da forga hidraulica desejada, o que, consequentemente, afeta o
subsistema mecanico, aumentando os erros de seguimento da trajetéria. Para analisar esse
fato, suponha o subsistema hidraulico dado pela equagéao ( 6.9 ), onde a sua lei de controle
€ dada por

U,= Kv Kv '[FHd_KpFH+(A§fA+A§fB)'y]
AAfA#gA0+ABfB UiBgBO

vn vn

(6.40)

Nessa lei de controle supbe-se que todos os parametros sdao conhecidos, a excegao
de g,, € 85 - Tanto em g,, como em g,, a pressdo de suprimento € considerada

constante, porém na pratica, quando o cilindro se movimenta a pressao de suprimento cai,

obtendo-se
8a0> 84 © 85> 85 (6.41)

A partir das consideragbes da equagao ( 6.41 ) e substituindo a equagéo ( 6.40 ) na
equacao ( 6.9 ), obtém-se

Fy=-WK,F, +W (6.42)
onde
Kv Kv
AAfATAgA+ABfBTBgB
W (64
AAfATAgAO+ABfBTBgBO
W, =W =1):|Fy, + (421, + 421, ) 5] (6.44)

Aplicando a transformada de Laplace com condig¢des iniciais nulas na equacao ( 6.42
), obtém-se
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-~ W _(s)
F — perl‘
W= TR W) (6:45)

Quanto maior a queda de p,, menores seréo g, e g, emrelagdoa g,, € g5, O

que consequentemente ira diminuir o valor de W . Esse fato implica em um W __ maior em

pert

modulo e em uma dindmica mais lenta para a convergéncia de Fj, (s) .

Como sera observado nos resultados experimentais mostrados no capitulo 7, o
controlador em cascata torna-se mais sensivel a queda da pressao de suprimento quando o
volume do sistema é pequeno. Devido a assimetria do cilindro, quanto mais recuado o
mesmo estiver, maior sera a sua sensibilidade. No cilindro utilizado nesse trabalho, tem-se

que y=-0,2 m quando o mesmo se encontra totalmente recuado.

Para demonstrar esse fato é feita uma analise dos termos f, e f, da lei de controle
do subsistema hidraulico (equagéo ( 6.40 )). Esses termos multiplicam respectivamente g ,,
e g, No denominador da lei de controle e variam de acordo com a posi¢do do cilindro,

estando relacionados com o volume do sistema. Os mesmos sdo dados por:

__ b

fa “VoiAy (6.46)
_ B

T Vo —ApYy (647)

A finalidade de f, e f, na lei de controle € compensar a compressibilidade do

fluido (/3

e

) € a freqléncia natural variavel do cilindro, a qual depende do volume das

camaras (V, e V,). De acordo com a Figura 2.10, sabe-se que quanto mais recuado o
cilindro assimétrico estiver (y=-0,2 m), menor sera o seu volume e maior sera a sua

freqUéncia natural. Dessa forma, para volumes pequenos o controlador em cascata gera um
sinal de controle menor devido a alta freqiiéncia natural do cilindro naquele ponto. Para
volumes maiores, onde a freqiiéncia natural diminui, o controlador gera um sinal de controle
maior para tornar o sistema mais rapido e obter um desempenho constante.

Assim sendo, o fato do controlador em cascata trabalhar com um sinal de controle
menor para pequenos volumes faz com que, nessas condicées, 0 mesmo se torne mais

sensivel a queda da pressao de suprimento.
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6.6 Analise de estabilidade para parametros e forcas aplicadas conhecidos

Supondo o vetor de erros dado por:
o=l 5 ] (648)

Para o caso ideal, onde os parametros e as forgas aplicadas no sistema sao
conhecidos a convergéncia exponencial do vetor de erros € demonstrada baseando-se no

lema de convergéncia apresentado em SLOTINE e LI (1998).

Lema 1 — Se uma fungao V(t) satisfaz a desigualdade V(t)+aV(t)SO, onde o é um

namero real, entdo V(r) <V (0)e ™ (SLOTINE e LI,1998).

Dessa forma, adota-se a fungé&o de Lyapunov descrita pela equagéo ( 6.49 ) para
provar a estabilidade exponencial do sistema.

2V =2V, +2V, (6.49)

onde V, é uma fungé@o de Lyapunov para o subsistema mecéanico e V, é uma funcdo de
Lyapunov para o subsistema hidraulico.

Analisando o subsistema mecanico, adota-se a seguinte funcao V, positiva:
2V, =mz”> + Ry?, (6.50)
onde R é uma constante positiva dada por:
R=AK, (6.51)
A derivada de V, em relacdo ao tempo é
V, = mzz + Ry (6.52)

De acordo com a equacao ( 6.6 ), tem-se que equacao do subsistema mecéanico em
malha fechada é dada por:

m;+K,z=F, (6.53)
Substituindo a equacao ( 6.53 ) na equagao ( 6.52 ), obtém-se
V,=—2°K, + zF, + Ryy (6.54)
Analisando o subsistema hidraulico, adota-se a seguinte funcdo V, positiva:

2V, = F} (6.55)
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A derivada de V, em rela¢éo ao tempo é dada por:
V, =F,F, (6.56)

De acordo com a equacéao ( 6.15 ) , tem-se que equagao do subsistema hidraulico
em malha fechada € dada por:

FH =-K,F, (6.57)
Substituindo a equacao ( 6.57 ) na equacéo ( 6.56 ), obtém-se

V, =—K,F? (6.58)

De posse das equacdes ( 6.50 ) e ( 6.55 ) a equacao ( 6.49 ) pode ser reescrita da
seguinte forma:

2V =mz’+Ry*+F}=p"N,p, (6.59)

onde N, é uma matriz simétrica positiva definida dada por:

Pm+R Am 0
N=| dm om0 (6.60)
0 0 1

Segundo o teorema de Sylvester, para que a matriz simétrica N, seja positiva
definida todos os seus menores principais devem ser estritamente positivos. Assim sendo,

as seguintes desigualdades devem ser respeitadas: A’m+R>0 e mR>0. Uma vez que

A, m e R sdo sempre positivos, essas desigualdades sdo sempre obedecidas.

Para completar a andlise de estabilidade deve-se provar que V é negativa definida.

Dessa forma, derivando a equacao ( 6.49 ) em relagdo ao tempo obtém-se
V=V,+V, (6.61)
Substituindo as equagdes ( 6.54 ) e ( 6.58 ) na equacao ( 6.61 ), obtém-se
V=-2’K,+2F, + R —K,F2 =—p"N,p (6.62)
Para que V seja negativa definida, tem-se que
V=-p"N,p<0, (6.63)

ou seja, N, tem que ser simétrica positiva definida para satisfazer a equagéo ( 6.63 ) e

comprovar que a origem é globalmente assintéticamente estavel (SLOTINE e LI, 1998).
Dessa forma,
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AK, R _4
2 2
R 1
N,=| — K, —— 6.64
) 22 b (6.64)
1
-= = K
2 2 7

Para que a matriz simétrica N, seja positiva definida todos os seus menores
principais devem ser estritamente positivos. Assim sendo as seguintes desigualdades

2 2
3R >0 e SR K, >RT/1.

devem ser respeitadas: 'K, >0,

Sendo 77, (N,) o maior autovalor da matriz N,, 7, (N,)0 menor autovalor da

. ~ in (V s .
matriz N, e a relagéo entre eles Min (N) =y, tem-se que, devido as matrizes N, e N,

N))

max (

serem positivas definidas, esses escalares sao estritamente positivos. Dessa forma,

baseado na teoria das matrizes pode-se escrever:
lenmax(Nl)'IeNZZUmin(NZ)'I (665)

onde I é uma matriz identidade.
A partir da equagéao ( 6.65 ), obtém-se:

PN 2" 1, (N)-Tlo= 3p" N, p (6.66)

P'N,pZyV () (6.67)

onde V(t)=%pTN1p ey=2y.

A equacgao ( 6.67 ) combinada com ( 6.63 ) permite escrever que 140) S-yYv(r).

Dessa forma, de acordo com o Lema 1, tem-se que:

V() <V(0)e™ (6.68)

%pTNlp <V(0)e™” (6.69)

Aplicando a relagéo p"N,p 27, (N,)-|p| . a qual é baseada na teoria de matrizes

(SLOTINE e LI, 1998), na equagéo ( 6.69 ), obtém-se
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1
> (VD[] <V 0™

o b (670)

Assim sendo, baseado na equagéo ( 6.70 ), pode-se afirmar que a norma do vetor

de erros |p| converge exponencialmente para zero com uma taxa maior ou igual a %

quando os parametros e forgas aplicadas no sistema sao conhecidos.

6.7 Analise de estabilidade para parametros conhecidos e forcas aplicadas

desconhecidas

Em CUNHA et al. (1997a) é apresentada uma analise de robustez do controlador em
cascata fixo proposto por GUENTHER e DE PIERI (1997) para a condicdo em que ha
variacao dos parametros. Mostra-se que os erros de regime permanente (erros na posicao
final) tendem para zero e os erros de seguimento de trajetéria tendem para um conjunto
residual que pode ser diminuido com o aumento dos ganhos do controlador. Porém, em
CUNHA et al. (1997a) considerou-se que o atuador hidraulico ndo estava sujeito a atuagao
de forcas externas.

Com o intuito de analisar a influéncia da forga peso, da forga da mola, das forgas de
atrito estatico e de Coulomb e principalmente a influéncia do vazamento na convergéncia do
vetor de erros para um conjunto residual, supde-se que o atuador hidraulico esta sujeito a
todas essas perturbacdes, sem que a lei de controle as compensem.

Dessa forma obtém-se

V:_pTN3p+(_th_FL+FG)Z+ﬁHQin’ (6.71)

onde F

st

F,,F;,Q, representam respectivamente atrito estatico e de Coulomb, forga da

mola, forca peso e vazamento. J& N, é uma matriz simétrica positiva definida, dada por:

XK, R _4
2 2
R 1
N,=| — K - 6.72
5 21 b T (6.72)
1
-~ = K
L2 2 7

Supondo d(t)=-F, —F, + F,, a equagdo ( 6.71 ) pode ser reescrita da seguinte

forma:
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V=-p'N,p+p"F, (6.73)
onde F' =[d(nA d@) Q, @)].
Pela teoria de matrizes tem-se que
PN p 2, (N[ e |p"F|<|o]-|F| (6.74)
Dessa forma, a partir da equagao ( 6.73 ) obtém-se
V <11, Nl + o] -] (675)

Considerando que F possui um limite superior, ou seja, € limitada, pode-se

escrever:
V<=, (No| +Fe| (6.76)

Assim sendo, conclui-se que V() é negativa quando

Il A (6.77)
e positiva quando
lPl<—#5 (6.78)

As equagdes ( 6.77 ) e (6.78 ) mostram que || tende a um conjunto residual que

depende de F e do menor autovalor da matriz N,, o qual depende dos ganhos 4, K, e
K, do controlador. De acordo com os valores dos ganhos ajustados para o controlador em
cascata utilizado nesse trabalho, o ganho K, é o que tem mais influéncia sobre 7, (N;).
Quanto maior o valor de K, maior sera o valor de 77, (N,) e vice-versa.

A seguir sdo feitas duas observagdes a respeito da influéncia de d(¢) e , no vetor
F" = [d(t)/i di@t) Q, (t)], o qual determina F e, de acordo com as equacdes ( 6.77 ) e (

6.78 ), influencia diretamente a norma do vetor de erros (|]) .

Observacéao 1: Na pratica, devido as condicdes de operacao e as caracteristicas do atuador
hidraulico utilizado nesse trabalho, tem-se que Q, tem pouca influéncia em F . Para
exemplificar esse fato, segue abaixo um exemplo numérico, onde os valores de €, foram

obtidos a partir de resultados experimentais.
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Suponha a condicdo onde o valor de A é ajustado para 250, a valvula esta centrada
e o cilindro, com um carregamento total de 108,5 Kg, esta parado comprimindo a mola 0,37

m. Nessas condi¢oes tem-se os seguintes valores: F, =400N, F, =10197N, F; =1064 N
e Q, =-13-10* N. Dessa forma, com a vélvula fechada e o cilindro parado sofrendo a

forca da mola, tem-se que

d(ty=F,—F, +F, =—8733 N (6.79)

F'=[dA d@) Q,@0)]=|-21810° -8733 -13-10°] (6.80)

Supondo a condicao anterior, porém sem a presenca da mola, tem-se que

F, =400N, F, =1064Ne Q. =-13-10°N, onde

d(t)=~F, +F, =664 N (6.81)
F'=[dnA d@) Q,0)]=[1.66-10° 664 —13-10°] (6.82)

Sendo F =|F|=VF"F e baseado nas equagdes ( 6.77 ) e ( 6.78 ) temos que para
a condigcao onde existe a presenca da for¢a de mola, a influéncia de €2, no vetor de erros é

muito pequena. Ja para a condicdo onde ndo existe a forga da mola, a influéncia de ., no

vetor de erros aumenta, porém ndo chega a ser significativa. Isso ocorre, pois a valvula

utilizada nesse trabalho possui um vazamento pequeno, em torno de 0,237 Lpm, o que

provoca pequenos valores de Q, .

Observacao 2: A nao compensacgao da forga peso e da forga da mola na lei de controle do

controlador em cascata aumenta consideravelmente o valor de F, o que implica em um
aumento do conjunto residual do vetor de erros. Isso mostra que o controlador em cascata é

sensivel a perturbacdes externas, caso as mesmas nao sejam compensadas.
6.8 Conclusoes

A dindmica da valvula direcional proporcional além de provocar o acoplamento entre
o subsistema hidraulico e mecénico, limita o valor do ganho K, o qual esta relacionado

com a convergéncia do erro da forga hidraulica ( F,, ). Caso F, n&o convirja para zero e/ou

a convergéncia de F, seja lenta, ter-se-4 um erro maior no rastreamento do subsistema

mecanico.
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A compensacao do vazamento é feita no subsistema hidrdulico com o intuito de

~

convergir o erro da forga hidraulica ( F,) para zero. Porém, tal compensagéo tem pouca

influéncia no conjunto residual do vetor de erros, pois a valvula direcional proporcional
utilizada apresenta um baixo vazamento interno.

O controlador em cascata é sensivel a perturbacdes externas, caso as mesmas nao
sejam compensadas na sua lei de controle. No caso desse trabalho, mostrou-se que a forga
da mola e a forga peso tém mais influéncia no conjunto residual do vetor de erros do que o
vazamento e as forcas de atrito.

Mostrou-se que o controlador em cascata é sensivel a queda da pressdo de
suprimento, principalmente quando o volume do sistema é pequeno.

Foi feita a analise de estabilidade do sistema de tal forma que quando os parametros
e as forgcas aplicadas no sistema sado conhecidos o vetor de erros converge
exponencialmente para zero. Porém, quando os parametros sdao conhecidos e as forgas

aplicadas no sistema ndo sao, o vetor de erros converge para um conjunto residual que

depende das forgas de atrito, forga peso, forca da mola, vazamento e dos ganhos 4, K, e

K,.






CAPITULO 7
RESULTADOS EXPERIMENTAIS

Nesse capitulo sdo apresentados os resultados dos testes experimentais, com o
intuito de analisar o desempenho real de diferentes estratégias de controle em diferentes
situacdes de trabalho.

Os testes foram realizados na bancada de testes descrita no capitulo 3, com uma
massa total de 108,5 Kg (massa dos cinco blocos de ago + massa da haste e do fluido no
interior do cilindro) acoplada ao cilindro hidraulico, para as seguintes condigdes:

Curso Longo

- Sem Carga (sem mola)
Curso Curto

Curso Longo
- Com Carga (com mola)

Curso Curto

Esses testes permitem uma andlise do desempenho dos controladores para
situagdes onde o sistema esta sujeito a perturbacao de forcas externas (forca da mola e
peso das massas) e diferentes deslocamentos.

Na secao 7.1 é feita uma analise das trajetérias desejadas, seus perfis de velocidade
e aceleracdo e as faixas de abertura da valvula direcional proporcional para atender tais
requisitos. A secdo 7.2 mostra o tratamento dos sinais dos sensores de pressdo e
deslocamento. Na sec¢do 7.3 é descrita a metodologia dos testes e suas caracteristicas. Nas
secbes 7.4 ,7.5,7.6 e 7.7 sdo apresentados os resultados experimentais. As conclusées
finais sdo apresentadas na se¢ao 7.8

7.1 Trajetérias desejadas e faixa de abertura da valvula

A trajetdria desejada utilizada é de 7% ordem, pois na lei de controle do controlador
em cascata necessita-se da primeira, segunda e terceira derivadas continuas da posicao, as
quais correspondem a velocidade, aceleracdo e derivada da aceleragdo. Nesse trabalho
entende-se por curso longo e curso curto uma trajetéria de amplitude 0,15 m e 0,05 m,
respectivamente, as quais sdo mostradas na Figura 7.1, onde a posi¢ao O refere-se ao
ponto onde o cilindro esta centrado.
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0.2

0.05- - - -

[w] oedisog

Tempo [s]

Tempo [s]

Trajetorias de 7 ordem: (a) Amplitude de 0,15 m e (b) Amplitude de 0,05 m

Figura 7.1 -

é de 2s e 0 tempo de um

éncia em repouso

A

Em ambas trajetérias o tempo de perman

de 2s na trajetéria de amplitude 0,15m e de 0,667s na trajetéria de

é

deslocamento

amplitude 0,05m. Essa caracteristica faz com que as duas trajetérias tenham a mesma

velocidade maxima, fazendo com que, teoricamente, a vélvula direcional proporcional

mostrado nos resultados

é

possua faixas de aberturas iguais. Na pratica, como

experimentais, tem-se uma pequena diferenga de abertura da valvula devido as diferentes

quedas na pressao de suprimento, pois apesar das velocidades maximas serem iguais, as

aceleracoes sao diferentes. Por ter uma aceleracao maior, a trajetéria de 0,05m possui uma

maior queda da pressao de suprimento. As Figuras 7.2 e 7.3 mostram os perfis de

velocidade e aceleragéo das trajetorias desejadas.

[s/w] apepioojs A

Tempo [s]

Tempo [s]

de amplitude 0,15 m

oOria

s

- Perfis de velocidade e aceleracao da trajet

Figura 7.2
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Figura 7.3 — Perfis de velocidade e aceleracao da trajetéria de amplitude 0,05 m.

A faixa de abertura de uma valvula direcional proporcional (VDP) é muito importante
para o desempenho do atuador hidraulico. Na pratica tenta-se projetar um atuador hidraulico
onde a VDP trabalhe com uma abertura acima de 60%, pois nessa faixa tem-se um
comportamento mais linear da mesma. Para pequenas faixas de abertura, ndo linearidades
como a zona-morta e vazamento interno sdo mais marcantes prejudicando o desempenho
do sistema.

Na bancada de testes utilizada nesse trabalho, devido ao perfil das velocidades e as
forcas atuantes no atuador hidraulico, a VDP trabalha em uma faixa de abertura em torno
de 5 Volts. Caso queira-se trabalhar com velocidades maiores e consequentemente
maiores faixas de abertura ocorre, nesse sistema, uma queda acentuada da pressao de
suprimento devido a agao da valvula limitadora de pressao da unidade de poténcia, fato
esse discutido no capitulo 3.

7.2 Tratamento dos sinais

Todos os sinais medidos (pressao de suprimento, pressdo nas camaras A e B,
posigéo, velocidade e aceleracdo do cilindro) sao filtrados por filiros passa-baixa de primeira
ordem para amenizar o problema dos ruidos decorrentes de derivacdo numérica (velocidade
e aceleragao) e/ou e da interferéncia eletromagnética do ambiente.

A escolha da freqUiéncia de corte deve ter um compromisso entre amenizar os ruidos
e nao influenciar significativamente na dinadmica real dos sinais, pois tanto um quanto o
outro limita os valores dos ganhos dos controladores.

A estrutura do filtro passa-baixa € dada pela equagcdo ( 7.1 ) e as respectivas
freqUéncias de corte sdo mostradas na Tabela 7.1.
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caf
D(s)=—"— (7.1)
5+

onde @, representa a frequéncia de corte.

Tabela 7.1 - Frequéncias de corte dos filtros passa-baixa

o o _ _ Pressao nas Pressao de
Sinais Posicdo | Velocidade | Aceleragao A _
Cémaras AeB Suprimento
Frequéncia
de corte 200 50 40 300 50
(rad/s)

Percebe-se uma diferenga marcante entre as frequéncias de corte dos sinais de
pressao das camaras A e B em relagdo a pressao de suprimento. Isso ocorre devido ao fato
de se utilizar um transmissor para medicao da pressao de suprimento e transdutores para
medicdo das pressées nas camaras. Os sinais dos transdutores passam por um
condicionador, onde sofrem um tratamento, diminuindo o ruido e favorecendo a utilizagéo
de um filtro com uma freqiiéncia de corte maior e a obtengéo de um sinal com pouco atraso.

Ja nos sinais de velocidade e aceleragao, os quais sdo obtidos a partir da derivacéao
da posigao, utilizam-se filtros de baixa freqiéncia para amenizar os ruidos provocados pelo
processo de derivagao.

7.3 Metodologia dos testes

Os ganhos dos controladores tiveram seu ponto de partida baseado nos resultados
de projeto e simulagédo obtidos nos capitulos 5 e 6. Porém na pratica, os valores dos ganhos
foram limitados pelo ruido no sinal de controle. Tentou-se chegar a uma solucdo de
compromisso entre 0 menor erro de posi¢do e de seguimento de trajetéria com um sinal de
controle pouco ruidoso. Para tanto estipulou-se que um ruido de amplitude maxima de 0,1
Volts no sinal de controle é admissivel, ou seja, 1% da tensdo nominal da valvula

(U, =%10Volts), de forma a n&o provocar oscilagées na posi¢do do cilindro em regime

permanente e nem prejudicar a vida util da valvula.

Os ganhos dos controladores foram ajustados para a pior situacao de operagéo e
mantidos constantes para todos os testes. A pior situacdo de operagdo é dada para a
trajetéria de amplitude 0,15 m com a utilizacdo da mola para gerar uma perturbacao
externa.

A pressao de suprimento foi ajustada para 50 bar =2 bar, pois este valor é

suficiente para o cilindro vencer os carregamentos e fazer com que a valvula direcional
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proporcional (VDP) trabalhe com uma faixa de abertura em torno de 50% (5 V) para suprir
as vazdes necessdrias para que o atuador hidraulico faga o seguimento das trajetérias.
Caso a pressao de suprimento seja aumentada, ter-se-a uma maior vazao nos orificios da
VDP, fazendo com que esta trabalhe com uma faixa de abertura menor. Conforme dito na
segao 7.1, pequenas faixas de abertura da VDP prejudicam o desempenho do sistema.

A temperatura do 6leo foi mantida em 412 C +2° C.

Em todos os testes a zona-morta foi compensada com a estratégia e os parametros
descritos no Apéndice A.

O periodo de amostragem do sistema de aquisicdo de dados e controle € de
1-107s.

A seguir sdo mostrados os resultados experimentais dos testes, iniciando para a
condicao onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro sem a presenga da mola
(sem carregamento) e posteriormente sdo mostrados os resultados experimentais com a
presenga da mola (com carregamento). Nos testes com carregamento, a mola possui uma
pré-carga de 551 N, fazendo com que a forga maxima da mola seja de 10197 N e 7441 N
nas trajetérias de curso longo e curso curto, respectivamente.

Vale ressaltar que os erros de posicdo mostrados nos graficos representam a

posi¢ao desejada menos a posicdo medida (Erro de Posigdo = y, —y).

7.4 Resultados experimentais sem carga e com curso longo

Nessa sec¢ao sao mostrados os resultados experimentais obtidos no seguimento da
trajetoria de amplitude 0,15 m (curso longo), onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada
ao cilindro sem a presencga de carga (sem mola).

7.4.1 Controladores Classicos

Primeiro é feita uma comparagao entre os controladores P e Pl, os compensadores
de atraso e avanco de fase e o controlador de estados com o intuito de analisar a eficiéncia
dessas estratégias de controle em aplicagdes praticas. As Figuras 7.4 a 7.9 mostram esses
resultados.
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Figura 7.4 — Resposta do sistema com o controlador proporcional
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Comparando os erros de posicao com seus respectivos sinais de controle pode-se
concluir que os erros em regime permanente obtidos com os controladores P e Pl séo
semelhantes, porém, no seguimento da trajetéria, o controlador PI apresenta um
desempenho inferior. Caso a parcela integrativa seja aumentada para diminuir o erro em
regime permanente, o periodo transiente fica prejudicado, gerando inclusive sobrepasso.

O compensador de avango de fase origina um sinal de controle muito ruidoso, fato
esse que limita o valor dos seus ganhos, fazendo com que o sistema tenha um erro de
posicao e seguimento de trajetéria maior, quando comparado com os resultados obtidos
com o controlador proporcional. O compensador de atraso de fase, apesar de originar um
sinal de controle com pouco ruido, gera sobrepasso e nao consegue obter erros de
posicionamento satisfatérios durante os intervalos de dois segundos em regime
permanente.

O controlador de estados que utiliza a realimentagdo da posicdo, velocidade e
aceleracao possui um desempenho um pouco inferior no seguimento da trajetéria e seu
sinal de controle é mais ruidoso quando comparado com o controlador proporcional. Ja o
controlador de estados que utiliza a realimentacao da posicao, velocidade e forca hidraulica
provoca uma assimetria nos erros de posi¢cdo, devido a sensibilidade do mesmo as
perturbacdes externas (forca peso), fato esse discutido na secéo 5.5 . Além do mais, de um
modo geral, os controladores de estados sao mais sensiveis a ruidos, fazendo com seus
ganhos sejam bastante limitados.

Essa sensibilidade a ruidos se deve ao fato dos controladores de estados utilizarem
a realimentacao de trés sinais sujeitos a ruidos. Enquanto que o controlador proporcional,
por exemplo, utiliza a realimentacdo de apenas um sinal, estando sujeito a apenas uma
fonte de ruido no seu sinal de controle.

Como discutido na segdo 5.5 , outro fator que limita o desempenho dos
controladores de estados é o fato da valvula direcional proporcional utilizada ser lenta e de
dindmica amortecida.

A Figura 7.10 possibilita a comparacao dos erros de posicdao obtidos com os
controladores proporcional e de estados, onde percebe-se um melhor desempenho do

controlador proporcional quando comparado com o controlador de estados ([ y,y,V]) € que
o controlador de estados ([ y,y, F}, 1), devido a sua sensibilidade as perturbagdes externas

(forca peso), provoca um comportamento assimétrico nos erros de posi¢ao, pois no avango
do cilindro a for¢a peso esta no mesmo sentido do movimento e no retorno esta no sentido

contrario.
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Figura 7.10 - Comparacao dos erros de posicao utilizando os controladores: (a)
Proporcional, (b) Controlador de estados [y, y, ¥ ] e (c) Controlador de estados [y, y, F}; ],

curso longo, sem carga.

Pode-se concluir que dentre as estratégias de controle classicas utilizadas nesse
trabalho, o controle proporcional, apesar de ter a estrutura mais simples, foi o que obteve os
melhores resultados no controle de posigao e seguimento de trajetéria. Cabe ressaltar que
todos os resultados foram obtidos utilizando a compensacao da zona-morta apresentada no
Apéndice A.

Para mostrar a melhora que a compensacgao da zona-morta provoca na reducao dos
erros de posigao, faz-se, na Figura 7.11, uma comparagao dos erros de posi¢cao utilizando

um controlador proporcional com e sem compensagao da zona-morta.
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0.005

-0.005
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-0.015

-0.02
0
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Figura 7.11 - Erro de posicao utilizando um controlador proporcional com ganho
KP=300: (a) Com compensagao da zona-morta e (b) Sem compensagao da zona-morta,

curso longo, sem carga.
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Considerando os resultados experimentais dos controladores classicos apresentados
até aqui, mostram-se a seguir apenas os resultados obtidos com o controlador proporcional.

7.4.2 Controlador Proporcional com “Forward Loop”

Com o intuito de melhorar o desempenho obtido com o controlador proporcional no
seguimento da trajetéria utiliza-se uma realimentacao a frente (“forward loop”), obtendo-se
assim o controlador proporcional com “forward loop”. Nessa estratégia, como mostrado na

secdo 5.6 , utiliza-se a velocidade desejada ( y,) na lei de controle com o intuito de diminuir
os erros de seguimento de trajetoria. Essa estratégia utiliza dois ganhos: o ganho KP que
multiplica o erro de posi¢do e o ganho K,, que multiplica a velocidade desejada. A Figura

7.12 mostra os resultados experimentais obtidos com essa estratégia de controle e com o
controlador proporcional.

0.01

e i T

Erro de Posigao [m]
Sinal de Controle [V]

001 -l G-L---t XJ 7777777777777

-0.015
0

Figura 7.12 — Resposta do sistema com os controladores: (a) Proporcional
(KP=300), (b) Proporcional com “Foward Loop” (KP=300 e Kr =15), curso longo, sem carga.

Analisando a Figura 7.12, observa-se nitidamente o melhor desempenho do
controlador proporcional com “forward loop” no seguimento da trajetéria. Em regime
permanente o seu desempenho é semelhante ao do controlador proporcional, pois a

velocidade desejada nesse ponto é igual a zero (y, =0), fazendo com que a realimentagéo

a frente (“forward loop”) deixe de ter influéncia no sinal de controle.

O sinal de controle do controlador proporcional com “forward loop” é levemente
adiantado em relagdo ao sinal de controle do controlador proporcional. Além do mais, a
velocidade desejada utilizada na lei de controle do controlador proporcional com “forward
loop” é isenta de ruido, fazendo com que a realimentagao a frente ndo aumente o ruido no

sinal de controle.
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7.4.3 Controlador em Cascata

No controlador em cascata, além da sintonia dos ganhos K ,, K, e 4, é necessario

entrar com os valores de alguns parametros do sistema nas leis de controle do subsistema
hidraulico e mecanico. Alguns dos parametros mais importantes, e que podem modificar
significativamente o desempenho do controlador sdo os coeficientes de vazao da vélvula
(Kv, e Kv,). Tais parametros, como descrito no capitulo 4, sdo obtidos a partir dos dados
de catalogo da valvula para uma vazao nominal e uma diferenga de pressao parcial.

De acordo com dados de catalogo e obedecendo a relacao de vazao de 2:1 devido
a assimetria da vélvula, obtém-se Kv, =2-10° [m%(sPa’®)] e Kv, =1-10"° [m%(sPa”%)].
Segundo VALDIERO (2005), os coeficientes de vazéo (Kv, e Kv,) variam bastante para
faixas de abertura da véalvula de 0% a 60%, mas para faixas de abertura maiores, de 70% a

100%, tais coeficientes podem ser considerados constantes. Além do mais, resultados

experimentais feitos em malha aberta com a valvula acoplada no cilindro mostram que
Kv, =0,7Kv,.

Como dito na secdo 7.1 , devido aos perfis de velocidade exigidos e aos
carregamentos, a VDP abre em torno de 50 % (£ 5 Volts). Dessa forma, a partir da curva
Vazdo x Tensdo do catalogo da VDP, da equacédo ( 4.8 ) e da relagdo Kv, =0,7Kv,
calculou-se novos coeficientes de vazao para uma faixa de abertura de 50% da VDP, onde
obteve-se Kv, =1,2-107° [m%(sPa®%)] e Kv, =0,8-10°[ m%(sPa”)].

Para tentar diminuir o erro em regime permanente, utilizando o controlador em

cascata, € proposta nesse trabalho uma lei de controle que compense o vazamento da

valvula direcional proporcional. Dessa forma, dois novos parametros aparecem na lei de
controle do subsistema hidraulico, os quais séo K, e Kg,,, cujos valores foram
calculados na secdo 4.4 e sdo dados por K, =K, , =883-107""[m%(sPa>®)]. Os

resultados experimentais obtidos com o controlador em cascata com e sem compensacao

do vazamento s&do mostrados na Figura 7.13.
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Erro de Posicéo [m]

Sinal de Controle [V]

Tempo [s]

Figura 7.13 — Resposta do sistema com o controlador em Cascata: (a) Sem compensar o

vazamento e (b) Compensando o vazamento, curso longo, sem carga, K, =170,

K, =12000 e 4 =250.

Como a valvula direcional possui um vazamento relativamente pequeno, menor do
que 0,240 Lpm, a sua compensagao nao traz grandes beneficios para diminuir o erro em
regime permanente, conforme mostrado na Figura 7.13. Resultado esse ja esperado, pois a
partir da analise feita na se¢ao 6.7 percebe-se que a influéncia do vazamento nos erros de
posicao é pequena quando comparado com as forgas externas que atuam no cilindro, como
forga peso.

O grande erro de posi¢ao observado na Figura 7.13, entre 14s < t <16s, deve-se ao
fato do controlador em cascata ser sensivel a queda da pressao de suprimento e do cilindro
hidraulico, no instante t =14s, estar recuado a -0,15 m, fazendo com que o sistema tenha
um volume relativamente pequeno.

Conforme mostrado na Figura 7.14, devido a assimetria do cilindro, as quedas na
pressao de suprimento sdo maiores durante o avango (2s <t < 4s e 14s <t < 16s). Apesar
das quedas da pressao de suprimento serem semelhantes em 2s <t <4s e 14s <t < 16s,
durante esse ultimo intervalo de tempo, quando t =14s temos a condigao de menor volume
do cilindro devido a sua assimetria, pois 0 mesmo se encontra recuado a -0,15 m. Isso, de
acordo com a segdo 6.5 , mostra que para pequenos volumes o controlador em cascata se

torna mais sensivel a queda da pressao de suprimento.
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Figura 7.14 — Comportamento da pressao de suprimento durante a trajetéria de curso longo,

sem carga: (a) Controlador Proporcional com “Foward Loop” e (b) Controlador em Cascata

7.4.4 Comparacao

Na Figura 7.15 é feita uma comparacao dos erros de posicao utilizando os

controladores proporcional, proporcional com “forward loop” e em cascata para uma

trajetéria de amplitude 0,15 m, onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro

hidraulico, sem a presenga de carga (sem mola).

0.01

0.005 -~ - -
-0.005F - ---+
0.01F -

[w] oedisod ep oug

-0.015

18

16

12

10

Tempo [s]

Figura 7.15 — Erro de posi¢ao utilizando os controladores: (a) Proporcional, (b) Proporcional

com “Forward Loop” e (c) Cascata, curso longo, sem carga.
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Como observado na Figura 7.15, os maiores erros de seguimento foram obtidos com
o controlador proporcional, principalmente no retorno do cilindro (6s <t <8se 10s <t <
12s), onde o sentido do movimento € contra a forga peso, levantando as massas. Apesar
dos erros em regime permanente obtidos com o controlador proporcional serem
semelhantes aos erros obtidos com o controlador proporcional com “forward loop”, este
ultimo apresenta um desempenho melhor durante o seguimento da trajetéria. Ja a utilizacao
do controlador em cascata apresenta os melhores resultados, a exceg¢édo de 14s <t < 16s.

Para uma melhor visualizagdo, a Figura 7.16 mostra os erros de posicao obtidos
com o controlador proporcional com “forward loop” e em cascata entre 0s < t < 14s. Por
compensar a for¢ca peso em sua lei de controle, o controlador em cascata origina menores
erros de seguimento e posicionamento principalmente no retorno do cilindro (6s <t < 8s e
10s < t < 12s), situacao esta, onde o movimento do cilindro possui sentido contrario ao da
forga peso.

Erro de Posicdo [m]

Tempo [s]

Figura 7.16 — Erro de posigao utilizando os controladores: (a) Proporcional com “forward
loop” e (b) Em Cascata, entre 0s < t < 14s, curso longo, sem carga.

No intervalo de tempo 14s < t < 16s, onde o cilindro se encontra recuado a

y=-0,15m e avanga para y=0m, a utilizagdo do controlador em cascata obtém um erro

de posicao maior quando comparada a utilizacdo do controlador proporcional com “forward
loop”, pois conforme discutido na se¢ao 7.4.3 o controlador em cascata é sensivel a queda
da pressao de suprimento, principalmente quando o cilindro apresenta um volume interno
relativamente pequeno. Para comprovar esse fato utiliza-se uma trajetéria de amplitude
0,05m com o intuito de obter pequenas variacdes de volume. A secdo 7.5 mostra os
resultados experimentais obtidos para essa nova trajetoria.
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7.5 Resultados experimentais sem carga e com curso curto
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Nessa secao sao mostrados os resultados experimentais obtidos para uma trajetéria

de amplitude 0,05 m (curso curto), onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro

sem a presencga de carga (sem mola).

7.5.1 Controlador Proporcional e Proporcional com
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Figura 7.17 — Resposta do sistema com os controladores: (a) Proporcional (KP=300), (b)

Proporcional com “Forward Loop” (KP=300 e K¢ =15), curso curto, sem carga.

by

Observa-se mais uma vez, que devido a utilizacdo da velocidade desejada e do

ganho K, na lei de controle, a utilizacdo do controlador proporcional com “forward loop”

consegue reduzir os erros de seguimento, e que em regime permanente seu desempenho é

semelhante ao do controlador proporcional, obtendo os mesmos erros de posicao.
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7.5.2 Controlador em Cascata

Erro de Posigéo [m]
Sinal de Controle [V]

Tempo [s] Tempo [s]

Figura 7.18 - Resposta do sistema com o controlador em cascata: (a) Sem compensagéo do

vazamento, (b) Com compensagao do vazamento, curso curto, sem carga, K, =170,

K, =12000 e 41 =250

Conforme discutido na secdo 7.4.3 a compensacao do vazamento nao reduz de
maneira significante os erros de posicdo, uma vez que o vazamento na valvula direcional
proporcional € pequeno, menor do que 0,240 Lpm, fazendo com que a influéncia do mesmo
nos erros de posicao seja insignificante quando, por exemplo, comparada com a influéncia
da forca peso.

Devido ao curso, nessas condi¢des de teste, ser de £0,05m n&o ocorrem grandes

variagcoes de volume e a freqiiéncia natural do cilindro se torna mais constante. Além do

mais, nessa regiao de +0,05m os valores da freqiiéncia natural do cilindro sdo pequenos,

fazendo com que o controlador em cascata trabalhe com um sinal de controle maior para
compensar esse efeito. Dessa forma, mesmo com uma queda acentuada na pressdo de
suprimento (ver Figura 7.19) a utilizacdo do controlador em cascata consegue ter um bom
desempenho, inclusive na regiao onde o cilindro se encontra recuado em -0,05 m e avanga
(10s <t < 11s), ou seja, nessas condigcdes, o controlador em cascata torna o sistema mais

robusto a queda da pressao de suprimento.
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[ed] ouawudng ap oessald

Na Figura 7.20 é feita uma comparacdo dos erros de posicao dos controladores
0.01
0.005F-------

Figura 7.19 — Comportamento da pressao de suprimento durante a trajetoria de curso curto
amplitude 0,05m, onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro sem a presenca

proporcional, proporcional com “forward loop” e em cascata para uma trajetéria de

7.5.3 Comparacao
de carga (sem mola).

Tempo [s]

[w] oedisod ep oug

com “Forward Loop” e (c) Em Cascata, curso curto, sem carga

-0.015
Figura 7.20 — Erro de posigao utilizando os controladores: (a) Proporcional, (b) Proporcional
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Analisando o grafico da Figura 7.20 podemos observar que 0os menores erros de
seguimento e posicionamento foram obtidos com o controlador em cascata, chegando a
erros de 0,2 mm em regime permanente. O bom desempenho obtido em toda a faixa de
operagao com a utilizagdo do controlador em cascata se deve ao fato da trajetéria utilizada

possuir um curso de deslocamento pequeno (£0,05m ), fazendo com que o cilindro tenha

uma pequena variagdo do seu volume interno, tornando o controlador em cascata mais
robusto a queda da pressao de suprimento. Além do mais, por compensar a for¢ca peso na
sua lei de controle, a utilizagdo do controlador em cascata obtém um melhor desempenho
principalmente no retorno do cilindro (4,5s <t < 5,5s e 7,55 < t < 8,5s), onde o sentido do
movimento é contra a forga peso.

A seguir sdo apresentados os resultados experimentais utilizando a mola para gerar

um carregamento no atuador hidraulico.
7.6 Resultados experimentais com carga e com curso longo

Nessa se¢ao sdao mostrados os resultados experimentais obtidos para uma trajetéria
de amplitude 0,15 m (curso longo), onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro
com a presenga de carga (com mola) para gerar uma perturbagdo de forga variavel no
sistema.

7.6.1 Controlador Proporcional e Proporcional com “Forward Loop”
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Figura 7.21 — Resposta do sistema com os controladores: (a) Proporcional (KP=300), (b)
Proporcional com “Forward Loop” (KP=300 e K¢ =15), curso longo, com carga.

De acordo com a Figura 7.21, os erros durante o avango (2s< t <4s e 14s< t <16s)
se tornam maiores devido a compressao da mola. Ja4 no retorno do cilindro (6s<t <8s e
10s< t <12s) a forga da mola atua no mesmo sentido do movimento ajudando a diminuir os
erros de seguimento. Como a for¢ca da mola é proporcional ao deslocamento, os erros de
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seguimento ndo sdo iguais, pois para cada posi¢do do cilindro atua uma for¢ca de mola
diferente.

Como era de se esperar, por possuir um sinal de controle adiantado em relagéo ao
controlador proporcional e utilizar a velocidade desejada na sua lei de controle, o
controlador proporcional com “forward loop” consegue um melhor desempenho no

seguimento da trajetéria.

7.6.2 Controlador em Cascata

Erro de Posicéo [m]
Sinal de Controle [V]
o
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Tempo [s] Tempo [s]

Figura 7.22 - Resposta do sistema com o controlador em cascata: (a) Sem compensagao do

vazamento, (b) Com compensagao do vazamento, curso longo, com carga, K, =170,

K, =12000 e A =250

Como dito na seg¢do 6.7 , a influéncia das perturbagdes externas (forga peso e forca
da mola) tém mais influéncia nos erros de posicao do que o vazamento. Dessa forma, para
essa condicao de teste, a compensagao do vazamento nao traz melhoras significativas.

Conforme discutido na secéo 7.4.3 o valor alto do erro em 14s <t < 16s se deve ao
fato do controlador em cascata ser sensivel a queda da pressdao de suprimento,
principalmente quando o sistema possui um volume relativamente pequeno. Em t=14s o

cilindro esta recuado em y =-0,15m, tendo portanto um volume pequeno.

7.6.3 Comparacao

Na Figura 7.23 é feita uma comparacdo dos erros de posicdo dos controladores
proporcional, proporcional com “forward loop” e em cascata no seguimento da trajetéria de
amplitude 0,15 m, onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro com a presenca

de carga (com mola).
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Figura 7.23 - Erro de posicao utilizando os controladores: (a) Proporcional, (b) Proporcional
com “Foward Loop” e (c) Em Cascata, curso longo, com carga.

Analisando o grafico acima, pode-se perceber um melhor desempenho do
controlador em cascata, a excegao de 14s <t < 16s. Nesse intervalo de tempo devido ao
baixo volume do sistema, o controlador em cascata fica mais sensivel a queda da pressao
de suprimento, obtendo um erro de seguimento alto.

Para uma melhor visualizagao, os erros de posi¢cao do controlador proporcional com
“forward loop” e em cascata sdo mostrados na Figura 7.24 para 0s <t < 14s.

Erro de Posigéo [m]

Figura 7.24 - Erro de posicao utilizando os controladores: (a) Proporcional com “foward loop”
e (b) Em Cascata, entre 0s < t < 14s, curso longo, com carga.



Capitulo 7 — Resultados Experimentais 139

Por ter a forgca peso e a forga de mola compensada em sua lei de controle, o
controlar em cascata obteve um melhor desempenho, principalmente no avango do cilindro,

situagao essa onde a mola esta sendo comprimida (2s < t < 4s).
7.7 Resultados experimentais com carga e com curso curto

Nessa se¢ao sao mostrados os resultados experimentais obtidos para uma trajetéria
de amplitude 0,05 m (curso curto), onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro

com a presenga de carga (com mola).

7.7.1 Controlador Proporcional e Proporcional com “Forward Loop”
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Figura 7.25 - Resposta do sistema com os controladores: (a) Proporcional (KP=300), (b)
Proporcional com “Forward Loop” (KP=300 e K¢ =15), curso curto, com carga.

Analisando a Figura 7.25, conclui-se que devido a forca de compressao da mola, os
erros de seguimento durante o avango (2s< t <3s e 10s< t <11s) sdo maiores, e que 0

controlador proporcional com “forward loop” obteve um melhor desempenho.
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7.7.2 Controlador em Cascata

Erro de Posigéo [m]
Sinal de Controle [V]

Tempo [s]

Tempo [s]

Figura 7.26 - Resposta do sistema com o controlador em cascata (a) Sem compensacgao do

vazamento, (b) Com compensagéo do vazamento, curso curto, com carga, K, =170,

K, =12000 e 41 =250

Para a condicdo onde se tem a presenca da forca de mola, a influéncia do
vazamento no vetor de erros diminui ainda mais, fazendo com que sua compensagao se
torne irrelevante. De acordo com a andlise feita na secao 6.7 , quem mais influi no vetor de
erros é a forca da mola.

Como era de se esperar, apesar da pressao de suprimento cair significativamente, o
controlador em cascata consegue ter um bom desempenho, inclusive na regido onde o
cilindro se encontra recuado em -0,05m e avanca (10s <t < 11s). Como dito anteriormente,
iss0 ocorre, pois na posicao de -0,05m o cilindro hidraulico possui um volume relativamente
grande, fazendo com que o sistema tenha uma freqiéncia natural pequena. Esse fato faz
com que o controlador em cascata utilize um sinal de controle maior para compensar essa

caracteristica, tornando o sistema mais robusto a queda da pressao de suprimento.

7.7.3 Comparacao

Na Figura 7.27 mostra-se o0s erros de posicao obtidos com os controladores
proporcional, proporcional com “forward loop” € em cascata para o seguimento da trajetéria
de amplitude 0,05 m, onde uma massa de 108,5 Kg esta acoplada ao cilindro com a
presenga de carga (com mola).
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Figura 7.27 - Erros de posigao obtidos com os controladores (a) Proporcional, (b)
Proporcional com “Forward Loop” e (c) Em Cascata, curso curto, com carga.

Analisando a figura acima, conclui-se que 0s menores erros de posicao e
seguimento de trajetéria foram obtidos com o controlador em cascata, chegando a erros de
posicionamento de 0,2 mm. Por compensar a for¢ca peso e a forga da mola na sua lei de
controle, o controlador em cascata, quando comparado ao controlador proporcional e
proporcional com “forward loop”, possui um melhor desempenho principalmente durante o

avanco do cilindro, situacao essa onde a mola esta sendo comprimida.
7.8 Conclusoes

Nessa secdo é feita uma analise individual de cada controlador com o intuito de
verificar até que ponto a forca da mola (carregamento) e as diferentes trajetorias
influenciam no desempenho dos mesmos. Na seqiéncia apresentam-se os resultados

obtidos com os controladores proporcional, proporcional com “forward loop” e em cascata.
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Figura 7.28 — Erros de posigao obtidos com o controlador proporcional: (a) Sem carga (sem
mola) e (b) Com carga (com mola), KP=300.
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Figura 7.29 - Erros de posigao obtidos com o controlador proporcional com “forward loop”:
(a) Sem carga (sem mola) e (b) Com carga (com mola), KP=300 e Kg =15.

A partir da andlise dos graficos das Figuras 7.28 e 7.29 conclui-se que sem a
presenca da mola os maiores erros ocorrem no retorno do cilindro, onde o sentido do
movimento é contrario ao da forga peso. Ja para a condigao onde existe a for¢ca da mola, os
maiores erros ocorrem no avango do cilindro, onde a mesma é comprimida. Além do mais,
por ter uma forga proporcional ao deslocamento, a utilizagdo da mola faz com que os erros
de seguimento sejam diferentes, principalmente para a trajetéria de amplitude 0,15m onde
ocorre um deslocamento maior e consequentemente uma maior variagao da forga da mola.

Os controladores proporcional e proporcional com “forward loop” ndo levam em
conta perturbacdes como forga peso e forga da mola, utilizando apenas o erro de posi¢ao
no caso do controlador proporcional, e o erro de posicao e o sinal de velocidade desejada
no caso do controlador proporcional com “forward loop”. Dessa forma, esses controladores

sao mais sensiveis a perturbacdes externas. Uma das maneiras de torna-los mais robustos
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é utilizar ganhos maiores, porém na pratica, devido ao aumento do ruido no sinal de
controle o valor dos ganhos é limitado.

Uma vantagem desses controladores em relagdo ao controlador em cascata, é que
por ndo utilizarem sinais de pressao na sua lei de controle, os mesmos tornam o sistema
mais robusto em relagéo a queda da pressao de suprimento. A seguir é feita a analise para
o controlador em cascata.

Devido a pequena contribuicdo da compensagdo do vazamento para diminuir os
erros de posicao em regime permanente, o controlador em cascata com tal compensacao
nao é analisado nessa sec¢do. Dessa forma, na Figura 7.30, mostram-se os resultados
obtidos com o controlador em cascata sem a compensacao do vazamento.

x 10° Curso Longo x10° Curso Curto

Erro de Posigao [m]
Erro de Posigao [m]

Tempo [s]

Figura 7.30 - Erros de posi¢ao obtidos com o controlador em cascata: (a) Sem carga (sem
mola) e (b) Com carga (com mola), K, =170, K, =12000 e 4 =250.

Analisando os gréficos da Figura 7.30, percebe-se que os erros de seguimento com
ou sem a presenga da mola ndo sofrem grandes altera¢des. Isso porque na lei de controle
do controlador em cascata é feita a compensacéao das perturbacdes externas, como a forga
peso e a forca da mola. Ou seja, essa compensagao faz com o que o controlador em
cascata “saiba” das perturbagbes externas que o atuador hidraulico esta sujeito e calcule
um sinal de controle capaz de eliminar ou reduzir o efeito das mesmas sobre o sistema.
Dessa forma, o subsistema hidraulico fornece a forgca hidraulica desejada para o subsistema
mecanico ser capaz de obter a posicao desejada.

O problema € que para utilizar essa estratégia € necessario medir as pressdes das
camaras para calcular o erro da forga hidraulica e usar esse valor na lei de controle do
subsistema hidraulico. Por utilizar os sinais de pressao, o controlador em cascata é mais
sensivel a queda da pressao de suprimento, a qual afeta a pressdo nas camaras. Outro
fator que compromete o desempenho do controlador em cascata é que na lei de controle do
subsistema hidraulico a pressdo de suprimento é considerada constante, o que nao se
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reflete na pratica. Uma alternativa para resolver esse problema é medir o sinal da pressao

de suprimento e utiliza-lo na lei controle. Procedimento esse que foi realizado, porém devido

a dindmica de pg ser rapida e o sinal do transmissor de p, ser bastante ruidoso, ao ser

filtrado, o mesmo sofreu um atraso consideravel, prejudicando o desempenho do sistema e
inviabilizando o seu uso.

Sabe-se também que para condigdes onde o volume do sistema é relativamente
pequeno o controlador em cascata torna-se mais sensivel a queda da pressao de
suprimento, aumentando os erros de seguimento da trajetoria.

Além do mais, estratégias de controle que fazem o seguimento de forga hidraulica
devem possuir uma valvula direcional com uma banda de passagem alta, uma vez que a
variagdo da forgca hidraulica, dependendo do sistema, costuma ser rapida. No atuador
hidraulico utilizado nesse trabalho a for¢a hidraulica possui uma freqiéncia natural em torno
de 218 rad/s. Ja a valvula direcional utilizada possui uma dinamica relativamente lenta, em
torno de 90 rad/s. Dessa forma, a utilizacdo dessa estratégia ndo obtém o seu maximo
desempenho, pois a dindmica da valvula acaba limitando o controle da forga hidraulica, uma
vez que ao controlar uma variavel rapida com um equipamento lento ndo é possivel obter
bons resultados. Para obter um desempenho satisfatério nesse sistema seria necessario
utilizar uma valvula com uma banda de passagem no minimo duas vezes maior que a
frequéncia natural da forca hidraulica.

Como dito anteriormente, caso as perturbacées externas sejam compensadas, o
controlador em cascata apresenta resultados satisfatérios. Porém, como demonstrado na
secao 6.7 , o controlador em cascata torna-se bastante sensivel as perturbacbées caso as
mesmas nao sejam compensadas. Isso ocorre devido a realimentagao da forga hidraulica,
conforme demonstrado em CUNHA (2001). A sensibilidade do controlador em cascata a
perturbacado externa, caso a mesma nao seja compensada, é observada na Figura 7.31.
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Figura 7.31 — Erros de posi¢ao obtidos com os controladores: (a) Proporcional (KP=300),
(b) Em Cascata compensando a for¢a da mola e (c) Em Cascata sem compensar a forca da

mola, curso longo, com carga (com mola), K, =170, K, =12000 e 4 =250.

Observa-se no grafico acima um aumento consideravel do erro de posicédo caso a
forca da mola nao seja compensada no controlador em cascata. Ou seja, caso essa
compensacao nao seja feita, os erros de posicdo em regime permanente obtidos com um
simples controlador proporcional acabam sendo muito menores do que os erros obtidos com
o controlador em cascata.

Dessa forma, a utilizagdo do controlador em cascata fixo (CC) é limitada quando se
deseja fazer o controle em malha fechada de sistemas que sofram perturbacdes de forcas
externas desconhecidas. Nesses casos deve-se utilizar um controlador em cascata com
adaptacao de parametros para identificar essas perturbacdes e tentar reduzir o efeito das
mesmas na resposta do sistema.

Estudos com adaptacao de parametros voltados ao controlador em cascata ja foram
feitos em CUNHA et al (2002), onde a massa e o coeficiente de atrito viscoso foram
estimados.

Apesar de ter tido bons resultados, o controlador em cascata é uma estratégia de
controle mais cara e exige um esforco computacional maior. Por usar o sinal das pressées
nas camaras e o sinal da posigao do cilindro, essa estratégia necessita de trés sensores
enquanto que um controlador proporcional ou proporcional com “forward loop” utiliza apenas
o sinal da posicdo. Além do mais, por possuir uma lei de controle mais elaborada, o

controlador em cascata necessita de um esfor¢go computacional maior.
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Por utilizar transdutores de pressao, o pre¢co do controlador em cascata utilizado
nesse trabalho aumenta consideravelmente, pois além desses equipamentos serem caros,
0s mesmos necessitam de condicionadores de sinais, 0 que encarece a sua aplicagdo. Uma
alternativa a esse problema é a utilizacdo de transmissores de pressao, os quais além de
serem mais baratos ndo necessitam de condicionamento. Porém, o sinal dos transmissores
€ mais ruidoso e ao ser filtrado sofre atrasos que limitam o desempenho do controlador em

cascata em malha fechada.



CAPITULO 8
CONCLUSAO

Tendo como base a analise tedrica e 0os experimentos realizados nesse trabalho,
pode-se concluir que:
1- Devido a dindmica da valvula direcional proporcional utilizada possuir um

comportamento amortecido (£, =1) e ser mais lenta (@, =90 rad/s) que a dindmica do

cilindro (@, =405rad/s), a mesma altera o comportamento do sistema inserindo
amortecimento e aumentando o tempo de resposta. Esse fato faz com que a estabilidade do
sistema em malha fechada seja determinada pela localizagcdo dos pélos da valvula. Dessa
forma, nos controladores analisados nesse trabalho (controlador P e Pl, compensadores de
avango e atraso de fase, controladores de estados, controlador proporcional com “forward
loop” e controlador em cascata com e sem compensagdo do vazamento) os valores dos
ganhos acabam sendo limitados pela dinamica da valvula. Além do mais, por a valvula
direcional ter uma resposta amortecida e relativamente lenta, a utilizacdo de algumas
estratégias de controle mais elaboradas acaba tendo um desempenho insatisfatério.

2- Foi desenvolvido um modelo nao-linear para representar 0 vazamento interno na
valvula direcional, onde os parametros sao facilmente obtidos pelo catélogo. Esse modelo
consegue representar a dindmica das pressées quando a valvula estd centrada, além de
inserir um amortecimento no modelo ndo-linear do atuador hidraulico, fazendo com que seu
uso contribua para uma melhor representacao do sistema.

3- De posse do modelo ndo-linear do vazamento foi desenvolvido um controlador em
cascata fixo (CC) com compensagdo do vazamento com o intuito de melhorar o
desempenho do sistema no controle de posigéo. Devido a valvula direcional proporcional
utilizada possuir um vazamento pequeno, a sua compensacao através do controlador em
cascata nao trouxe grandes beneficios na reducao dos erros de posicao, uma vez que as
perturbacdes externas impostas ao atuador hidraulico eram mais significativas que o
vazamento na norma do vetor de erros.

4- Devido a bancada de testes utilizada nesse trabalho ser vertical e permitir a
aplicagdo de forca externa e carregamentos variaveis no atuador hidraulico, p6de-se
analisar a influéncia da forca peso e da forga da mola no controle de posicao e seguimento
de trajetoria aplicados ao atuador hidraulico, verificando que essas perturbagdes sao as que
mais contribuem para o aumento dos erros. Caso essas perturbacdes nao sejam
compensadas na lei de controle do controlador em cascata, 0 mesmo apresenta um
desempenho ruim. Nos demais controladores a influéncia dessas perturbacdées pode ser
observada na assimetria dos erros de posigéo.
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5- Os controladores que obtiveram os melhores resultados préaticos foram o
controlador em cascata (CC) e o controlador proporcional com “forward loop”. De uma forma
geral, o controlador em cascata apresentou os melhores resultados, conseguindo obter os
menores erros de posicdo e seguimento de trajetéria. A grande vantagem dessa estratégia
de controle é que conhecendo as perturbagdes externas, as mesmas podem ser
compensadas. Porém, mostrou-se que o CC é sensivel a queda da pressao de suprimento,
principalmente quando o volume do sistema € pequeno. Ja o controlador proporcional com
“forward loop” mostrou ser uma estratégia de controle de facil implementacdo e que
consegue obter bons resultados. Em determinadas condi¢cdes de testes, essa estratégia de
controle obteve erros de seguimento menores do que os obtidos com o controlador em
cascata.

Apesar de ter tido bons resultados, o controlador em cascata € uma estratégia de
controle mais cara, pois 0 mesmo necessita de trés sensores (dois sensores de pressao e
um sensor de posicdo) para a obtencdo dos sinais que sao usados na sua lei de controle,
enquanto que os demais controladores analisados nesse trabalho necessitam medir apenas
a posicao. Além do mais, por possuir uma lei de controle mais elaborada, o controlador em
cascata necessita de um esforgo computacional maior. Dessa forma, antes de realizar o
projeto de um controlador deve-se estar atento as especificagcdes de precisdo desejadas e
ao orgamento disponivel, pois as vezes alguns décimos de milimetro a menos no erro de

posicao podem custar muito caro.

Como propostas para futuros trabalhos sugere-se:

e A substituicdo da valvula direcional proporcional por uma servovalvula para
comprovar se realmente o desempenho do controlador em cascata ira
aumentar consideravelmente.

e Utilizar o controlador em cascata com compensacdo do vazamento em
sistemas que possuam valvulas com vazamento interno alto com o intuito de
comprovar experimentalmente a sua eficiéncia.

e Implementar uma lei de controle adaptativa no controlador em cascata para
estimar forgas externas que atuem sobre o atuador hidraulico.

e Fazer com que os coeficientes de vazao da valvula direcional (Kv, e Kvy),

presentes na lei de controle do controlador em cascata, sejam funcao da
tensdo de entrada, ja que atualmente tais parametros sdo considerados
constantes, mesmo sabendo que 0os mesmos variam bastante para faixas de

abertura da vélvula de 0% a 60%.
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APENDICE A - IDENTIFICAGAO E COMPENSACAO DA ZONA-MORTA

Neste apéndice apresenta-se uma metodologia desenvolvida por (VALDIERO, 2005)
para identificagdo da zona-morta em valvulas direcionais proporcionais, fundamentada no
estudo da dindmica das pressoées nos orificios de saida da valvula.

A zona-morta ocorre quando a largura do carretel é maior que a abertura de
passagem do orificio (centro supercritico). Essa nao linearidade € uma imperfeicdo comum
em valvulas direcionais, pois a construgdo de tais componentes sem a presenca de zona-
morta € bem mais cara, exigindo processos de fabricagao mais sofisticados e precisos.

Valvulas direcionais com zona-morta possuem um menor vazamento interno e,
dependendo da aplicagao, a presencga dessa nao linearidade pode ser desejavel. Porém em
sistemas de controle em malha fechada a mesma causa limitagbes no desempenho,
devendo ser identificada e compensada.

A zona-morta € uma relagédo estatica de entrada-saida na qual para uma faixa de
valores de entrada nao ha saida, conforme mostrado na Figura A.1, onde u é a entrada e

u,, € a saida. Geralmente os limites direito ( zmd ) e esquerdo (zme) e as inclinagdes (md

e me ) Nao sao iguais.

U,.,

md

zme

L J

zmd

me

Figura A.1 - Representacao grafica da néo linearidade de zona-morta

A.1 Identificacao da Zona-Morta
Tradicionalmente a zona-morta € identificada utilizando transdutores de vazao,
porém tais transdutores sdao caros e nem sempre os testes resultam em custos admissiveis

para a aplicacao pretendida.
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Na metodologia proposta por (VALDIERO, 2005) a identificacao da zona-morta é
feita através da andlise da dinamica das pressdes no sistema de atuagédo, necessitando
apenas de dois sensores de pressdao, um em cada via da véalvula.Tais sensores possuem
um prego mais acessivel e muitas vezes ja estado disponiveis nas malhas de controle de
realimentacédo do controlador.

Os ensaios sao realizados em malha aberta medindo-se as pressdes e analisando o
seu comportamento em fungéo do sinal de controle, o qual é uma sendide lenta (amplitude
de 10 volts e periodo de 100 segundos).

Primeiramente analisa-se o grafico da pressdo p, para o trecho do sinal de controle
U, variando de —10 a 10 volts, conforme mostrado na Figura A.2. Neste gréafico é possivel

estimar o valor do limite direito da zona-morta ( zind ) baseado no comportamento dinamico

de p,, pois no momento em que o sinal de controle ultrapassa esse limite ocorre uma

variagdo brusca de p, .

x106

Pressao [Pa]

Tensao [V]

Figura A.2 - Comportamento da pressdo p, e indicacdo do limite direito da zona-morta

Em seguida, analisa-se o grafico da presséo p, para o trecho do sinal de controle
U, variando de 10 a -10 volts, conforme mostrado na Figura A.3. O mesmo raciocinio

descrito no paragrafo anterior pode ser aplicado e quando o sinal de controle ultrapassa o

limite da zona-morta esquerda ( zme ) ocorre uma variagéo brusca de p,,.
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[eq] oessald

Tensao [V]

Figura A.3 - Comportamento da pressao p, e indicacdo do limite esquerdo da zona-morta

Os gréficos das Figuras A.2 e A.3 podem ser representados em um unico grafico,

conforme a Figura A.4. Vale salientar que o vazamento interno na valvula é o responséavel

pela variagdo das pressbes quando zme <U < zmd (VALDIERO, 2005).

[ed] oessa.id

Tensao [V]

Figura A.4 - Valores limites da zona-morta
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A.2 Compensacao da zona-morta
A compensagdo da nado linearidade de =zona-morta € obtida através do
desenvolvimento de sua inversa. Caso a inversa fosse exata e os parametros conhecidos

(zmd,zme,md e me) teria-se o cancelamento perfeito do efeito da zona-morta. Porém, é

necessario utilizar a inversa da zona-morta suavizada para evitar a descontinuidade na
origem da entrada e o chaveamento brusco entre u+zme e u+zmd. Além do mais,
dispbe-se apenas de uma boa estimativa dos parametros. Mesmo assim os efeitos da zona-
morta podem ser minimizados através da implementagcdo da sua inversa fixa ou ainda
através de controle adaptativo (TAO e KOKOTOVIC,1996). Neste trabalho utiliza-se um
esquema de compensagao baseado na inversa fixa e suavizado linearmente proximo da
origem.

A Figura A.5 mostra a representacdo grafica da inversa da zona-morta com

suavizagdo nas proximidades da origem, onde u, é o sinal de controle desejavel na

auséncia de zona-morta, u__, € a saida do compensador e Ic € a largura de compensacgao e

czm

define a regido de suavizagéo linear.

chm

1/md

zmd

lc

v

le u,

zZme

1/me

Figura A.5 - Representacao gréfica da inversa da ndo linearidade de zona-morta com
suavizagao nas proximidades da origem (VALDIERO, 2005).

Tal compensacao € descrita pela equacao ( A.1).
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u"—g)+zmd se u,(t)=lc
m
u;ln—(et)—|zme| se ud(t)s—|lc|
d+le
Uy (1) = Zml—%nd u,(t)y se 0<u,(t)<lc (A1)
c
i
|zme|+ e
i u,(t) se —lle|<u,()<0

A Figura A.6 apresenta o resultado da dindmica das pressdées em um ensaio de

malha aberta com compensacdo da zona-morta, onde md =me=1, zmd =08V,

zme=-18Ve lc=05V.

Pressao [Pa]

zmejzmd

»d—>»
Lol B
|

‘ 1
0 1
Tensao [V]

1 1
2 3 4

Figura A.6 - Comportamento das pressdes com a compensacao da zona-morta

Nota-se a existéncia de uma zona-morta residual em torno do valor de Ic devido a
regido de suavizacdo. Quanto mais ruidoso for o sinal de controle maior deve ser o valor de
lc afim de evitar oscilagées nas proximidades da origem. Além do mais, por estar localizado
no denominador da equacao ( A.1 ), quanto menor o valor de Ic maior sera a amplificacéo
do ruido no sinal de controle. Dessa forma o projetista deve encontrar uma solugdo de

compromisso entre uma completa compensagéo e a qualidade do sinal de controle.






APENDICE B - CARACTERISTICAS CONSTRUTIVAS DA MOLA E DA SUA ESTRUTURA
DE FIXACAO

B.1 Caracteristicas construtivas da mola
A mola utilizada nesse trabalho foi projetada para sofrer carregamento dindmico e

ter vida infinita. Outra caracteristica de projeto requerida foi a obtengdo de um indice de
esbeltez satisfatério, o qual esta relacionado com a flambagem da mola. A seguir séo
descritas as caracteristicas construtivas da mola:

- Mola helicoidal de compressao paralela e se¢ao circular

- Material: Ao SAE 5160 descascado e polido

- Dureza: 43 a 47 HRC

- Protegéao superficial em esmalte sintético preto

- As pontas sdo encostadas e esmerilhadas em esquadro

- Sentido de enrolamento a direita

- NUmero de espiras: 16

- As tolerancias sao conforme norma DIN 2095/2096 grau médio

- Constante elastica (K, ): 27560 N/m
- Comprimento livre (L;): 790 mm

- Comprimento de bloco (L ): 321 mm
- Didmetro médio (d,,,): 157 mm

- Didmetro do arame (d____): 20 mm

arame

A Figura B.1 mostra o desenho técnico da mola com suas respectivas dimensoes.

321

790

177

@20

Figura B.1- Desenho técnico da mola
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B.2 Caracteristicas construtivas da estrutura de fixacao da mola
A estrutura de fixacdo,mostrada na Figura B.2, foi projetada para permitir o encaixe
da mola de forma segura e pratica na bancada destes. Tal estrutura permite regular

diferentes pré-cargas na mola através de porcas de ajuste que deslocam a base inferior da
estrutura, comprimindo a mola.

Base superior _—¥ %ﬁi’

deslizante 4 T

n
=
S,
=l
@

—
—
m——
—_—
R—
Ggias de — i
deslizamento S
——
_—
—
—
_—
_ T
Estrutura para ajuste —— o
de pré-carga e == Base inferior

fixacdo das guias de
deslizamento

Figura B.2 — Estrutura de fixagdo da mola

Base de
<+— fixagdo

Por questdes de seguranca, a maior pré-carga deve ser de 1240 N (124 Kgf) o que
corresponde a comprimir a mola 45 mm. Dessa forma, o comprimento de bloco da mola €
respeitado com uma certa margem de seguranca quando o cilindro avancar totalmente.

O material usado na construcao da estrutura foi o Aco SAE 1020. Para reduzir o
atrito na base superior deslizante durante a ciclagem da mola, utilizam-se buchas de bronze
e guias de deslizamento em aco trefilado. Para evitar o desgaste prematuro destes
componentes, faz-se necessario a aplicagdo de 6leo nas guias de deslizamento antes da

realizagdo de experimentos.

A seguir mostram-se os desenhos dos componentes que formam a estrutura de
fixacdo da mola.
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Figura B.4 — Base inferior
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Figura B.5 — Estrutura para ajuste de pré-carga e fixagdo das guias de deslizamento
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