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RESUMO

GUIRAO, P. H. F. Controle Ativo de Vibracoes de Rotores com Mancais Magnéticos —
Influéncia dos Parametros do Controlador PID. Dissertacio de Mestrado. Faculdade de

Engenharia — Campus de Ilha Solteira, Universidade Estadual Paulista, Ilha Solteira, 2006.

Neste trabalho apresenta-se uma andlise tedrica do desempenho de um sistema de
controle ativo de vibragdes de rotores utilizando mancais magnéticos. Trata-se de uma
alternativa de controle ativo de vibracdes de rotores onde um sistema adaptativo
“feedforward” é empregado sobreposto ao sistema de controle “feedback” dos mancais
magnéticos. O desempenho de algumas arquiteturas de controle, tanto em termos de vibragdo
global como em vibrag@o local do rotor, foi analisado dando énfase na variacdo do ganho
proporcional e derivativo do controlador PID, que compde o circuito de controle do mancal
magnético ativo. Também foi analisado o efeito da posi¢do e do nimero de sensores de erro,
bem como o efeito do mancal atuador utilizado, sobre o desempenho das estratégias de
controle. O sistema de controle foi aplicado em um modelo tedrico de rotor desenvolvido pelo

método da matriz de impedancia.

Palavras-chave: Mancais Magnéticos Ativos, Controle Ativo, Dinadmica de Rotores, Filtro

PID.



ABSTRACT

GUIRAO, P. H. F. Active Control of Vibrations of Rotors with Magnetic Bearings —
Influence of the Variation of the Parameters of the PID Controller. Master’s Thesis.
Faculdade de Engenharia — Campus de Ilha Solteira, Universidade Estadual Paulista, Ilha
Solteira, 2006.

In this work a theoretical analysis of the performance of a system which actively
controls vibrations of rotors using magnetic bearings is presented. The proposed system of
control is an alternative of active control of rotor vibrations in which an adaptive feedforward
system superimposed on the feedback control system of the magnetic bearings is used. The
performance of some control architectures was analyzed, in terms of global vibration as in
terms of local vibration of the rotor, giving emphasis in the variation of the proportional and
derivative gain of the PID controller of the control circuit of the active magnetic bearings.
Furthermore, the performance of the vibration control system was analyzed considering the
effect of the number and position of the error sensors, as well as the effect of the magnetic
bearing employed as actuator. The control system was applied in a theoretical rotor model

developed by the matrix impedance method.

Key-words: Active Magnetic Bearing, Active Control, Rotor Dynamics, PID Filter.
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CAPITULO 1
INTRODUCAO

Os mancais magnéticos ativos (MMA) apresentam uma nova concep¢ao na
tecnologia de mancais. Eles sdo dispositivos eletromagnéticos projetados para manter um €ixo
em levitacdo dentro do mancal, apenas por forcas magnéticas. Os principios de
funcionamento dos mancais magnéticos podem ser vistos nos trabalhos de Nascimento (2002)
e de Allaire et al. (1993). Os mancais magnéticos atualmente tém uma grande variedade de
aplicacdes préticas e pesquisas sendo desenvolvidas, detalhadas, por exemplo, na publicacdo
de Kasarda (2000). Suas aplicacdes comerciais incluem turbomdquinas e bombas
turbomoleculares de grandes velocidades de rotacdo (acima de 60.000 rpm). Em pesquisas,
encontram-se estudos em motores sem mancais, coragdes artificiais, maquinas ferramentas,
motores a jato para aeronaves, entre outros. Outras informagdes sobre aplicacdes dos MMA
podem ser obtidas nas publicacdes de Iamaishi (1997), Allaire, et al. (1997), Motee (2003),
Pilat (2004) e Khanfir et al. (2005).

Entre as aplicacdoes dos mancais magnéticos atualmente, estd a sua utilizacdo em
controle ativo de vibragdes de rotores desbalanceados, porém as estratégias utilizadas ficam
restritas a arquitetura do tipo “feedback”. Quando os mancais operam como suporte € como
atuadores para o controle de vibracdo, aplica-se uma estratégia de controle do tipo
“feedforward” sobreposta ao sistema de controle ativo do tipo “feedback” necesséria para
manter a estabilidade do rotor.

Um trabalho onde pode ser encontrada a aplicacdo de mancais magnéticos como
atuadores para vdrias estratégias de controle é, por exemplo, Kasarda er al. (2004), onde os
autores propdem reduzir vibracdes subsincronas de um rotor com um disco desbalanceado
utilizando um sistema moderno de controle ativo que tem a tecnologia dos mancais
magnéticos juntamente com mancais convencionais de apoio. Segundo os autores,
instabilidades do rotor em turbomdquinas se manifestam freqlientemente como uma
re-excitacdo da primeira velocidade critica do rotor, resultando em vibragdes laterais em uma

freqiiéncia abaixo da freqii€éncia operacional do rotor. Os autores, entdo, propdem uma
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solucdo para este problema utilizando os mancais magnéticos ativos como um amortecedor
magnético ativo juntamente com os mancais de apoio convencionais. Desta forma, as
vibragdes subsincronas sdo reduzidas com o uso do amortecedor magnético ativo,
conseguindo uma elevada reducdo da amplitude de vibragao.

Outra publicacdo que pode ser citada é a de Jang et al. (2005) onde os autores
apresentam uma andlise e controle de mancais magnéticos ativos com um rotor flexivel. Um
esquema de controlador de modo “sliding” (quando ocorre contato entre o rotor € a parte
estaciondria do mancal auxiliar) foi proposto para compensar os efeitos nao lineares do
sistema de mancais magnéticos ativos. Um modelo ndo linear para o mancal magnético ativo
com um atuador eletromagnético e um rotor flexivel é proposto para facilitar a anélise do
projeto do controlador. Neste modelo ndo linear foi considerado a dindmica do rotor flexivel,
as caracteristicas do sistema eletromagnético de suspensao e a forca de contato entre o mancal
auxiliar e o eixo. Os resultados numéricos mostraram que o sistema de controle tem elevada
precisdo e robustez quando opera sob o modo de controle “sliding”.

Outro trabalho que pode ser mencionado € o de Shi et al. (2004) onde os autores
desenvolveram algoritmos de controle adaptativo para minimizar vibracdoes medidas em
rotores através do ajuste da amplitude e da fase de um sinal sincronico injetado sobre o sinal
de controle “feedback” do mancal magnético. Neste trabalho dois métodos foram analisados.
O primeiro € a aplica¢do de técnicas que utilizam filtros adaptativos x- filtrado para atenuar
diretamente os deslocamentos do rotor, e é referido como método direto. O segundo minimiza
a magnitude do sinal de erro do mancal magnético e é referido como método indireto para
atenuar perturbacOes sincronas. Neste trabalho sdo apresentados resultados experimentais
mostrando a eficdcia dos algoritmos para a reducao das vibracdes.

O trabalho de Piper et al. (2005) também utiliza mancais magnéticos como
atuadores. Neste trabalho os autores estudaram um sistema de controle ativo de ruido
provocado por um ventilador de fluxo axial usando mancais magnéticos ativos. O ventilador
foi conectado a um motor por um eixo rigido pequeno apoiado por mancais magnéticos. Os
autores utilizaram os mancais magnéticos como atuadores para controlar a posicdo do eixo
fazendo com que o ventilador vibrasse a uma freqiiéncia e amplitude desejada. Esta estratégia
de controle ativo funciona analogamente a um sistema de controle que utiliza um alto—falante
para contrapor a fonte de ruido indesejado. Um processador de sinal digital foi implementado
usando um algoritmo minimo médio quadréatico. A resposta desse algoritmo de controle

comanda a a¢do do controlador do mancal magnético.
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Indmeros outros trabalhos podem ser citados aqui brevemente, como o trabalho de
Cole et al. (2004), que estuda alguns sistemas de controle ativo com mancais magnéticos
aplicados conjuntamente com sistemas de diagnose ou controle de falhas. O trabalho de Zhu
et al. (2003) analisa teoricamente as caracteristicas dindmicas de um rotor trincado apoiado
por mancais magnéticos. Os autores discutiram os efeitos dos pardmetros do controlador sobre
as caracteristicas dinadmicas do rotor trincado e o efeito da trinca sobre a estabilidade do
sistema de controle ativo. Segundo os autores, as caracteristicas dinamicas de um rotor
trincado usando mancais magnéticos sao mais complexas do que as de um rotor trincado
tradicional, pois o controle adaptativo com mancais magnéticos pode ocultar as caracteristicas
da falha do rotor trincado. Portanto, € muito dificil detectar a trinca no rotor com um sistema
de controle com mancais magnéticos quando a vibracdo do rotor é plenamente controlada.
Aenis et al. (2002) também apresenta um procedimento de identificacdo e diagnose de falhas
em turbomdquinas utilizando-se da caracteristica ativa dos mancais magnéticos.

A contribuicdo deste trabalho de mestrado € apresentar uma alternativa de controle
ativo de vibragdes de rotores empregando-se um sistema tipo “feedforward’ sobreposto ao
sistema de controle “feedback” dos mancais magnéticos. Para o sistema de controle ativo
adaptativo utilizou-se um algoritmo LMS para a minimiza¢do de uma funcio custo para se
alcancar um controle 6timo. Analisou-se como os ganhos proporcional e derivativo do
controlador PID, do circuito de controle do mancal magnético, afetam o desempenho do
controle ativo de vibragdo em vdrias estratégias de controle utilizadas, bem como estes ganhos
interferem na escolha das melhores estratégias de controle, em termos de atuadores
magnéticos e posicionamento e quantidade de sensores.

Este trabalho € dividido em seis capitulos. No capitulo 2 apresenta-se a teoria bésica
de operacdo dos mancais magnéticos, a teoria bésica dos atuadores magnéticos e o circuito
eletronico de controle com os equipamentos utilizados no controle ativo “feedback”. Além
disso, sdo apresentadas as funcdes de transferéncias usadas nos dispositivos do circuito
eletronico, com as quais se determina a fun¢do de transferéncia global do sistema de controle.
Um modelo matemético € proposto para a determinacdo da rigidez e do amortecimento
equivalentes do mancal magnético em fung¢do de suas caracteristicas construtivas e dos
ganhos do controlador.

Na seqiiéncia, o capitulo 3 mostra a influéncia da variacdo dos parametros do
controlador PID na rigidez e no amortecimento dos mancais magnéticos, € como estas

caracteristicas dinamicas variam em fun¢do da freqiiéncia de rotacdo do eixo. E apresentada
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também as consideragdes a serem feitas para uma boa estabilidade dinamica na obtencao das
médias de rigidez e amortecimento ao longo da freqiiéncia de rotacao.

O capitulo 4 € dedicado aos fundamentos bdsicos do controle ativo de vibracao
usando as estratégia de controle tipo “feedback’” e “feedforward”. Em relacao aos sistemas de
controle ativo, vale salientar, que neste capitulo, apresenta-se apenas uma breve introdugdo da
teoria bésica dessas duas técnicas, o suficiente para o leitor compreender a arquitetura de
controle empregada neste trabalho para a reducdo de vibragdo em rotores. A teoria completa
de controle ativo € bastante complexa, ampla e envolve vdrias dreas do conhecimento em
engenharia, sendo necessdria uma vasta revisao bibliografica para o entendimento deste tema.

Uma teoria, objetivando o desenvolvimento de modelos de rotores apoiados por
mancais magnéticos ativos, utilizando o método da matriz de impedancia, € apresentada no
capitulo 5. A partir do modelo de rotor se estabelece um sistema de controle ativo de
vibragdes que minimiza uma func¢do custo através do método dos minimos quadrados das
saidas dos sensores de erro. Apresenta-se também a descricdo de um rotor tedrico utilizado na
andlise de desempenho de arquiteturas de controle ativo de vibracdo em fun¢do dos
parametros do controlador PID.

No capitulo 6, apresentam-se os resultados simulados para o rotor tedrico construido
no capitulo 5. Neste capitulo, o desempenho de controle ativo é estudado em fungdo da
variacdo dos ganhos proporcional e derivativo do controlador PID, em diferentes estratégias
de controle, no que diz respeito ao nimero de atuadores e de sensores de erro.

Finalmente, o capitulo 7 mostra as conclusdes finais do trabalho e também as

propostas para trabalhos futuros.
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CAPITULO 2
ATUADORES MAGNETICOS

2.1. INTRODUCAO

Os mancais magnéticos apresentam uma nova concep¢ao na tecnologia de mancais.
Sao dispositivos eletromagnéticos projetados para manter um eixo suspenso dentro do mancal
sem que haja nenhum contato entre ambos. Os mancais magnéticos podem suportar tanto
cargas radiais quanto cargas axiais utilizando-se apenas forcas magnéticas para a levitagao do
eixo, diferenciando-se dos mancais fluidodinamicos ou dos mancais de rolamento que sdo
baseados em for¢as mecanicas para o suporte.

Os mancais magnéticos apresentam vdarias vantagens sobre os mancais convencionais
por uma variedade de aplicacdes praticas. As vantagens primdrias dos mancais magnéticos
sd0 a baixa perda de carga ou baixo consumo de poténcia e a longa vida, tendo em vista que
nao hd contato entre o rotor e o estator. Devido a esta auséncia de contato, ndo ha desgaste das
pecas, enquanto que em mancais fluidodinamicos ocorrem elevadas perdas por fric¢cdo devido
ao efeito de cisalhamento do 6leo. As perdas dos mancais magnéticos se reduzem a alguma
resisténcia do ar entre o rotor e o estator e correntes marginais (“eddy currents”) ou histerese.
Também, as perdas associadas a bomba de O6leo, filtros e tubulagdes dos mancais
fluidodindmicos sdo excessivamente maiores que as perdas nos amplificadores de poténcias
dos mancais magnéticos.

Ainda por serem limpos, ou seja, livres de 6leo ou graxa e sem ruidos, os mancais
magnéticos s@o convenientes para aplicacdes de bioengenharia (bombas cardiacas ou projetos
de coragdes artificiais), inddstrias farmacéuticas e alimenticias. Outra vantagem importante €
que eles podem operar em velocidades mais altas que os mancais convencionais de rolamento
ou fluidodinamicos com relativamente baixa perda mecanica. A alta velocidade que estes
mancais possibilita ao rotor é devido a auséncia de contato, que ndo proporciona o

aquecimento deste sistema. Também podem operar em ambientes onde as condi¢des seriam
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adversas a outros tipos de mancais, como em altas ou em baixas temperaturas que poderiam
prejudicar o 6leo de lubrificagdo dos mancais de rolamento ou fluidodindmicos.

Outro grande beneficio da tecnologia dos mancais magnéticos ativos € sua
capacidade de operar como um sistema de controle ativo de vibragdes, uma vez que esse
controle tem a capacidade de corrigir, milhares de vezes por segundo, o desvio do eixo de sua
posicdo centrada dentro do mancal.

Um dos grandes problemas que os projetistas e usudrios de mancais magnéticos
enfrentam hoje estd na resposta a questdo do que acontece quando a energia que mantém este
tipo de mancal acaba subitamente. Se isso ocorrer, o rotor submetido a levitacdo sofre um
colapso no mesmo instante e pode tocar o estator do mancal. Para prevenir esta situacdo, os
mancais magnéticos devem ser equipados com mancais passivos de auxilio, que entram em
acdo caso haja uma perda de poténcia dos mancais magnéticos. Estes mancais auxiliares
usualmente sdo mancais convencionais de rolamento fixados com uma folga entre o eixo e a
sua parte interna (diametro interno), porém esta folga € ligeiramente maior que a folga entre o
eixo e a parte estaciondria do mancal magnético para evitar o contato.

Outra desvantagem € que os MMA tém baixa capacidade de carga, comparados aos
mancais convencionais, portanto, necessitam de uma cobertura maior para instalacdo (grandes
dimensdes). Dependendo da escolha de um material ferromagnético para ser usado,
teoricamente, os MMA tém uma capacidade de carga da ordem de 0,7 MPa a 1,4 MPa.
Contudo, a real capacidade de carga é determinada em funcdo da folga entre o rotor e o
estator (“gap”), bem como em fungdo dos efeitos de vazamento de correntes de fuga.
Mancais que utilizam filme de 6leo sdo geralmente projetados para ter uma capacidade de
carga de 1,7 MPa a 2,0 MPa, e mancais de rolamento convencionais podem ter uma grande
capacidade de carga dependendo da velocidade de rotagdao. Além das maiores capacidades de
carga, 0S mancais convencionais podem suportar, por alguns instantes, um possivel
carregamento subito inesperado (como, por exemplo, na ocorréncia da perda de uma pa de
uma turbina). Diferentemente, os MMA tém caracteristica muito linear para a capacidade de
forca e ndo toleram bem cargas excessivas inesperadas.

Fazer economia € o grande fundamento que dita e limita o uso dos mancais
magnéticos ativos. Embora os precos tenham caido, os MMA ainda sdo relativamente caros.
Comparados com os mancais convencionais de rolamento, eles podem ser muito caros para
um primeiro ponto de vista, entretanto, um estudo da relagdo custo beneficio deste sistema
deve ser realizado. Em alguns casos, em longo prazo, uma andlise incluindo os custos de

manuten¢do € necessdria para se justificar a economia que se consegue com esse tipo de
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tecnologia. Gray (1990) discutiu os custos em aplicacoes efetivas na “Electic Power Research
Institute (EPRI)”, e concluiu que houve um aumento na disponibilidade e uma reduc@o nos
custos de manutencdo e operagdo associados com o uso de MMA em comparagdo com o0s
mancais convencionais. A maioria das aplicacdes dos MMA se deve ao fato de sua tecnologia
possibilitar muitas habilidades distintas, € com uma aplicacdo correta, seu custo &
perfeitamente justificado.

Um sistema mancal magnético apresenta os seguintes componentes bdasicos:
atuadores magnéticos, controlador PID, filtro de freqiiéncias, amplificador de poténcia e
sensor de posicdo do eixo. De certa forma, os mancais magnéticos se assemelham com os
motores elétricos com os atuadores magnéticos construidos de um material ferromagnético

ativado por uma bobina (enrolamento).
2.2. PRINCIPIO BASICO DE OPERACAO DOS MANCAIS MAGNETICOS ATIVOS

Os MMA siao mecanismos com controle realimentado (“feedback”) que suportam
um eixo em rotacdo por levitacdo através de um campo magnético. A Fig. 2.1 mostra um
quadrante de um tipico sistema de MMA, que consiste em um sensor de deslocamento, um

controlador, um amplificador de poténcia e um atuador eletromagnético.

Atuador

Amplificador de
Fotencia

Rotaor

)

Contralador

Senszor de distdncia

Figura 2.1 — Elementos de um Mancal Magnético Ativo.

O conjunto mostrado na Fig. 2.1 funciona basicamente da seguinte forma: O rotor em
rotacdo estd sujeito a acdo de forcas externas que podem tird-lo de sua posicdo original. O

sensor de proximidade ird medir este deslocamento do eixo e enviar um sinal ao controlador,
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que por sua vez, determinard a corrente elétrica necessaria a ser enviada ao atuador para que
este gere uma forca magnética, € com isso recuperar a posi¢cdo inicial do eixo. Como a
corrente elétrica enviada pelo controlador é de pequena grandeza, € necessario que ela passe
por um amplificador antes de chegar ao atuador. O caminho percorrido pelo sinal, desde a
informagdo do sensor até a corrente de controle chegar ao atuador, é realizado milhares de
vezes por segundo. Um atuador magnético ndo pode atuar sozinho, mas sempre aos pares para
cada direcdo de controle. Isso € necessario porque os atuadores eletromagnéticos geram
somente forcas de atracdo e nao de repulsdo. Para isso, em cada dire¢ao de controle devem ser
montados dois atuadores diametralmente opostos para garantir o total controle da posi¢do do
eixo.

Na maioria dos mancais magnéticos, os atuadores ficam localizados radialmente ao
redor de um material ferromagnético que reveste o eixo. Na pratica, pelo menos dois pares de
atuadores, um para o controle horizontal e outro para o vertical sdo necessérios. Porém,
mancais com um ndmero maior de pares de atuadores existem, € assim um ndmero maior de
direcdes sao controladas. H4 mancais com até 16 pdlos atuadores, ou seja, com 8 pares de
atuadores controlando 8 direc¢des radiais distintas com espagamento angular eqiiidistante entre

elas.

2.3. TEORIA BASICA DOS ATUADORES MAGNETICOS

Em um modelo tedrico, para se estudar os mancais magnéticos ativos, € necessario
considerar varias hipdteses, as quais sdo enumeradas a seguir: 1) os niveis de fluxo magnético
estdo sempre abaixo do nivel de saturagdo do material ferromagnético; 2) os movimentos do
eixo sao pequenos comparados com o tamanho da folga do mancal; 3) a distribui¢do de fluxo
magnético na secdo transversal do estator € relativamente uniforme; 4) a perda elétrica é
pequena.

Na andlise de um mancal magnético, algumas ou todas essas hipdteses podem ser
violadas por um projeto particular de mancal. Isso ndo significa que o mancal ndo ird operar,
mas significa que uma andlise mais apurada, por elementos finitos, deve ser considerada em
um projeto confidvel de mancal magnético.

A Fig. 2.2 mostra a geometria basica de um atuador magnético para operar em uma
direcdo de controle. A parte magnética é constituida de um material préprio para essa fungdo
como o ago silicio ou outros materiais que apresentam elevados indices de saturacdo

magnética, como € o caso “Vanadium Permendur”. A folga entre o rotor e o estator tem
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espessura g e drea A,. O fluxo magnético € produzido em cada se¢ao do atuador (em forma de
ferradura) por um enrolamento de N espiras com uma corrente elétrica i fluindo através dele.

Um amplificador de poténcia produz a corrente elétrica necessaria no enrolamento.

]
T

M1, it

Al

LY

N2, i2

Figura 2.2 — Geometria bésica da acdo dupla de um atuador magnético.

O caminho do fluxo de comprimento L passa pela secdo do atuador, através das
folgas no final de cada face dos pdlos do atuador e através do material do rotor. A lei de
Ampere indica que a intensidade do campo magnético H induzido por N espiras enroladas ao
redor de um caminho magnético de comprimento L e conduzindo uma corrente elétrica i, é

dada por,

H=— 2.1

Nesta equagdo, assume-se que a direcdo da intensidade de campo magnético €
paralela ao caminho magnético e que a corrente no enrolamento é perpendicular ao caminho
magnético. A quantidade Ni é denominada de for¢ca magnetomotiva. O fluxo magnético ¢ no
circuito € igual a intensidade de fluxo B multiplicada pela face do pélo A,, a qual € a drea de

apenas uma folga no circuito magnético,

<
I
o

BA 2.2)
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z

Nos circuitos magnéticos, a maioria da resisténcia magnética, que € chamada de
relutancia, se localiza nas folgas entre o atuador e o eixo. O ar e outros materiais ndo-ferrosos
tém praticamente as mesmas propriedades magnéticas. A densidade de fluxo no ar e em tais
materiais ndo magnéticos estd relacionada com a intensidade de campo magnético por uma

relacdo linear,

B=u,H (2.3)

onde a permeabilidade do espago livre (ar) €,

U, =47.107 (Hm™) 2.4)

Os mancais magnéticos sao geralmente construidos de um material magnético
ferroso e com a menor folga possivel para minimizar a forca magnetomotiva requerida. Quase
sempre, o fluxo magnético no mancal é determinado pela folga entre o mancal e o eixo, e a
relutancia do material magnético entao pode ser desprezada, pois € pequena comparada com a
relutancia da folga. Um tipico material ferromagnético aplicado em atuador eletromagnético
tem a curva de magnetizacdo, B versus H, como mostrado na Fig. 2.3. A curva B-H ¢
aproximadamente linear para uma ampla faixa de B. A inclinagdo dessa curva na faixa linear é
chamada de permeabilidade do material, £ Em geral, essa permeabilidade € expressa como

produto da permeabilidade no espaco livre, t4, multiplicada por uma relativa permeabilidade

para o material, £,.. Assim, temos que a relagdo B-H fica,

B=pu,u H (2.5)

Para elevados valores da densidade de fluxo do campo magnético (B), a curva B-H
ndo € linear. A regido onde a curva sofre deflexdo é chamada de regido de saturacdo. Esta
regido de saturacdo indica que para um determinado indice de magnetizacdo do material, a
densidade de fluxo ndo aumentard mais com o aumento da intensidade de campo magnético,
ou seja, o material atingiu a sua saturacdo magnética. Para um aco silicio, a regido de
saturacao estd em torno de 1,5 a 1,7 Tesla (1 Tesla equivale a 10.000 Gauss). Com o avanco
da tecnologia que permite obter materiais magnéticos como o “Vanadium Permendur”, essa

regido de saturagdo pode ocorrer em niveis bem mais elevados, atingindo 2,2 a 2,4 Tesla.
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Quando a operacdo do mancal conduz o material magnético a essa regido, ele age como se
tivesse um nucleo de ar. Portanto, nessa situacdo a requerida forca magnetomotiva é muito
elevada e nao econdmica, pois na regido de saturacdo ela nao ird contribuir em nada para

aumentar a densidade de fluxo.

Figura 2.3 — Densidade de fluxo magnético (B) vs. Intensidade de campo

magnético (H) para o ago silicio (Allaire, 1993).

A densidade de fluxo B em cada folga do mancal é,

_H,Ni
2g

(2.6)

a qual € induzida por um total de N espiras que circundam o circuito magnético. Essa
expressdo do fluxo € linearmente proporcional a forca magnetomotiva Ni e inversamente
proporcional a folga g.

A for¢a F, por folga, a qual atrai o rotor para o estator e permite que o atuador

magnético atue como um mancal, é dada por,

_BA, _ pNUPA,
2u, 8g”

2.7

8



21

Geralmente, nos projetos ha duas folgas no circuito do mancal, tal que a forca é duas vezes

esse valor, portanto,

P B'A, u,N*i’A,
My 4g°

(2.8)

A forca € proporcional ao quadrado de Ni e inversamente proporcional ao quadrado
da folga g. Isso pode, em principio, nos dar a idéia de que os mancais magnéticos nao sao
dispositivos lineares. Entretanto, um exame da ac¢do dupla do mancal revela um resultado
diferente que sera visto posteriormente.

Um circuito magnético real possui efeitos tais como difusdo das linhas de forgas e
fugas de corrente que, em geral, sdo desprezadas e nao consideradas na equacdo da forca
eletromagnética. Um fator de correcdo geométrico € pode ser convenientemente usado para
conduzir a resultados mais precisos, de forma a levar em consideracdo esses efeitos. Entdo, a

forca, Eq. (2.8), torna-se:

2.2
g:uoN i"A,

F =
4g2

(2.9)

Geralmente, o valor do fator geométrico de corre¢cao € admitido ser 0,9 para mancais axiais e
0,8 para mancais radiais, aproximadamente. A diferenca admitida no valor do fator de
correcdo € devido ao efeito de fuga de corrente ser mais acentuado na geometria dos mancais
radiais. Uma solucdo mais criteriosa do campo magnético, por elementos finitos, poderd
proporcionar resultados mais precisos, porém esses valores admitidos para o fator geométrico
sdo suficientes para analisar o circuito magnético basico.

A operacdo do mancal magnético envolve a superposicao de dois fluxos: um fluxo
permanente (“bias”) e um fluxo de perturbagdo, como mostra a Fig. 2.3. O fluxo permanente
€ responsdvel pela levitacdo do eixo no mancal, enquanto que o fluxo de perturbacdo &
responsavel pela for¢ca magnética que ird corrigir a posi¢do do eixo, caso alguma forca externa
atue sobre ele. A densidade de fluxo permanente B, ¢ um fluxo com nivel permanente
induzido por uma corrente permanente (“bias”) i, no enrolamento. A densidade de fluxo de
perturbacdo B, € uma densidade de fluxo de controle que ird variar com o tempo, dependendo

da intensidade da carga externa que atua no eixo. A densidade de fluxo B, € desenvolvida por
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uma corrente de perturbacdo (ou de controle) i, no enrolamento. O fluxo total e a corrente

total no enrolamento sdo,

B=B,+B, e i=i,+i, (2.10)

Da Eq. (2.6), as duas densidades de fluxo sao,

_ HoNi,
2g

B, 2.11)

Em geral, o nivel do fluxo permanente B, € tomado em torno da metade do nivel da
saturacdo magnética do material, mostrado na Fig. 2.3, permitindo uma variagio
relativamente maior dos niveis de fluxo de perturbacdo (ou de controle) para cima e para
baixo do nivel permanente. Essa faixa de variacdo € importante, e deve ser a mais ampla
possivel, pois € a partir dela que se obtém a for¢a necessaria para corrigir a posi¢ao do eixo no
mancal. Portanto, nada melhor do que tomar um valor médio na faixa linear da curva B-H. A

expressao da forca associada a essas densidades de fluxo, de acordo com a Eq. (2.8), torna-se,

; A, (B, +B,)’
Hy

F = (2.12)

Como a forga é diretamente proporcional a densidade de fluxo magnético e sabendo-
se que o material saturado ndo desenvolve qualquer fluxo adicional, entdo a méxima
capacidade de forca em um mancal magnético de dupla acdo ocorre quando em um lado a
densidade de fluxo € reduzida a zero (forca de atragc@o do eixo zero) e no outro lado o valor do
fluxo atinge o méximo com a saturagdo (mdxima forca de atracdo do eixo). Assim, a

expressao da forca maxima torna-se,

B. A
F _=¢ 8 (2.13)
H

Essa € a forca limite sobre os mancais magnéticos. Os mancais magnéticos nao

produzirdo forca além desse nivel sem uma maior for¢a magnetomotiva para conduzir o nivel
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do fluxo a um maior valor. As for¢as eletromagnéticas sdo apenas de atracdo, de modo que os
atuadores devem ser colocados em ambos os lados diametralmente opostos ao rotor, em um
arranjo de dupla acdo, como ilustrado na Fig. 2.2. Da Eq. (2.9), a forca liquida Fy em um

plano de controle do mancal € dada por,

A N2 2 2
F =F —F :g'uo—g(i_ij (2.14)
N 2 — 1 2

4 82 &1

onde i; e i, sd0 as correntes nos magnetos 1 e 2, e g; € g» sdo as folgas entre a massa do rotor e
os magnetos 1 e 2, respectivamente. As espessuras das folgas em ambos os lados do mancal

podem ser escritas como,
8§, =8,—X € g,=8,tx (2.15)

onde a espessura nominal da folga, com o rotor devidamente centrado, € gy, € x representa a
perturbacdo da posic¢do do rotor a partir do centro. A diferenga no sinal das expressoes das
folgas € porque quando o rotor se move em direcdo a qualquer um dos magnetos, estard se
distanciando do outro. De maneira andloga, as correntes i; e i podem ser expressas como,

I, =1,

e i, =i, +i, (2.16)

p

Substituindo as Egs. (2.15) e (2.16) na Eq. (2.14), resulta na seguinte expressao,

AN+, P G-i) @.17)
v 4 | (go+x) (go—x)

O modelo linearizado da forga liquida Fy assume que a corrente de perturbagdo i, € a
perturbacdo x sdo pequenas quando comparadas com a corrente permanente i, e a folga
nominal gy, respectivamente. Isso permite a exclusdo dos termos de maior ordem da corrente

de perturbagdo i, e da perturbagdo x, resultando na seguinte equagao,
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&u A, N7i &u,A N%i;
F, = Lzb i, - Lﬂ X (2.18)
8o 8o

As forcas do atuador magnético variam com a corrente € com a espessura da folga. A
variacdo devida a mudanga na corrente do enrolamento, denominada de ganho de rigidez de
corrente K;, € o fator mais importante para os mancais magnéticos. Por outro lado, a variacdo
da forca devida a variacdo na espessura da folga (correspondendo a variagdo na posi¢do do
rotor) é chamada de rigidez de posicao K. A rigidez de corrente dentro da faixa linear, para

todas as quatro folgas da acdo dupla do mancal, € definida como,

K - oFy _ g,uOAgNzi,,
bai g0

p

(2.19)

A rigidez de corrente de um mancal magnético € positiva devido a que o aumento da
forca externa aplicada ao mancal, em uma dada direcdo, € contraposto por um aumento da
corrente de controle no outro lado do mancal, aumentando a for¢a de atracdo que se opde a
essa forga externa.

A expressdo da rigidez de corrente, Eq. (2.19), é independente da corrente de
perturbacdo, porém linearmente relacionada com a corrente permanente (“bias”). Assim, o
atuador magnético ndo deve operar com uma corrente permanente muito baixa para evitar
uma fraca resposta quando uma mudanca na for¢a é requerida. Se i, é a metade do valor de
saturacao, entdo a faixa de atuac@o dindmica do atuador € méxima.

O seguinte parametro € a rigidez de posi¢do. Esse parametro, para todas as quatro

folgas de um mancal de a¢ao dupla, é definido como,

oF A, N%i)
K, o=-2w gt e (2.20)
ox I

A rigidez de posicdo € negativa. Quando o rotor se move para um lado, a forca aumenta
tendendo a puxd-lo na mesma direcio de seu movimento, diferentemente de uma mola

mecanica, que tende a empurra-lo para o centro.
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2.4. CIRCUITO DE CONTROLE DO ATUADOR MAGNETICO (“FEEDBACK”)

Em um mancal magnético € necessdrio um sistema de controle ativo para manter a
estabilidade do sistema rotor-mancal. O sistema de controle utiliza sinais emitidos por
sensores, localizados adjacentes aos atuadores, para determinar a corrente de estabilizacao
necessdria. Amplificadores, entdo, proporcionardo a corrente necessdria para os atuadores, 0s
quais criam as forcas de estabilizacdo na forma de fluxo eletromagnético (forgas
eletromagnéticas). Esse circuito fechado (“feedback loop”) é retroalimentado milhares de
vezes por segundo. A Fig. 2.4 mostra o diagrama de controle de um mancal radial, em um
unico plano, de um sistema controlador. Além da malha retroalimentada de estabilizacdo, um
controlador de malha aberta também pode ser simultanecamente usado para minimizar as
vibragdes transmitidas para os suportes dos mancais. Em um controle de malha aberta, a ativa
natureza dos mancais magnéticos € usada para, adaptavelmente, cancelar as componentes
sincronas da posicdo medida no eixo. E importante frisar que um controle de malha aberta
sozinha nao proporciona uma levitacao estavel do rotor, isto é, ela somente pode ser usada

porque o rotor € estabilizado pela acdo concomitante do controle retroalimentado (“feedback

control”).

Figura 2.4 — Diagrama de controle de uma malha fechada de um mancal radial.

(Revolve “Magnetic Bearing Incorporated”).
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Como pode ser visto na Fig. 2.4, o circuito eletronico, o qual controla a corrente nos
enrolamentos do estator, tem trés componentes bédsicos: sensor, controlador e amplificador de
poténcia. Eventualmente, um filtro passa-baixa também pode ser convenientemente usado.
Neste circuito, a corrente no enrolamento do atuador é determinada com base na posi¢ao do
rotor. A equacdo geral (empregando a transformada de Laplace, onde s ¢ uma varidvel

complexa) para o circuito de controle €,
i,(s)=G(s)x(s) (2.21)

onde G(s) é funcdo de transferéncia global que expressa a relacdo entre a corrente de
perturbacdo (saida) e a posicdo do eixo (entrada). Se ndo for empregado um controlador
retroalimentado, a rigidez de posicao negativa K, do atuador, Eq. (2.20), mostra que o atuador
¢ instavel. Entretanto, o propdsito principal do controle retroalimentado € estabilizar o rotor e
manté-lo centrado. A func¢ao de transferéncia G(s) é composta por uma série de componentes

de fun¢do de transferéncia multiplicadas entre si, e pode ser escrita como,
G(s)=a,(s)+ibg(s) (2.22)

onde ag(s) e bg(s) representam a parte real e a parte imaginaria da funcdo de transferéncia
global, respectivamente. Essa funcdo de transferéncia multiplicada pela posi¢ao do eixo x, ird
produzir a corrente de controle i,, como mostra a Eq. (2.21). Considerando, entdo, todos os

componentes do circuito de controle, a fun¢do de transferéncia completa € dada por,

G(s)= SS(s)LP(s)PID(s)AMP(s) (2.23)
onde SS(s), LP(s), PID(s) e AMP(s) sao as fun¢des de transferéncia do sensor de posi¢do, do
filtro passa-baixa, do filtro PID e do amplificador de poténcia, respectivamente. As fungdes
que regem cada componente do circuito de controle sdo apresentadas a seguir.

2.4.1. SENSOR DE POSICAO

Os sensores de posicdo sdo usados para monitorarem continuamente a posi¢cdo do

rotor no mancal magnético. Normalmente sao de ndo-contato (“proximeter’) tipo indutivo ou
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capacitivo, ou até mesmo, sensores Opticos. O sensor emite uma pequena voltagem de saida
proporcional a posi¢do do eixo, e a funcdo de transferéncia do sensor, considerando que ele se

comporta linearmente na faixa de movimento do rotor, é dada simplesmente por,
SS(s)=V.(s)/ x(s) (2.24)

onde V.(s) é a voltagem de saida do sensor. Para captar o movimento do eixo, o sensor pode
ser colocado em qualquer lugar ao longo do eixo. Em um mancal magnético radial, o sensor
deve ser colocado o mais proximo possivel da localiza¢do do mancal, isso porque garante uma
medida mais precisa do deslocamento do rotor préxima ao mancal evitando, assim, problemas
no controle. Um problema particular surge quando um ponto nodal do eixo, associado a uma

particular freqiiéncia natural do rotor, € localizado entre o sensor € o mancal.
2.4.2. FILTRO PASSA-BAIXA

O filtro passa-baixa € utilizado dentro do controlador para reduzir o ganho das altas
freqiiéncias do controlador, acima da largura de banda de controle pré-estabelecida, e no
minimo um filtro deve ser usado para que o mancal opere adequadamente. O filtro passa-
baixa também proporciona uma operagao silenciosa do mancal, atenuando o ruido de origem
elétrica de altas freqiiéncias. Um modelo de filtro passa-baixa de segunda ordem pode ser

expresso da forma,

2
VLP — a)LP
V. $°+28,0,,5+0;,

X

LP(s)= (2.25)

onde V;p € a voltagem de saida do filtro, ayp € a freqiiéncia de corte do filtro, &p é o fator de
amortecimento do filtro e s € a varidvel complexa de freqii€ncia. Os valores do fator de
amortecimento (& p) e da freqiiéncia de corte (@p) sdo tomados como dados de entrada de um

“software” de comando do sistema de controle.
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2.4.3. FILTRO PROPORCIONAL, INTEGRAL E DERIVATIVO (FILTRO PID)

O controle PID € o método de controle normalmente usado para mancais magnéticos.

A forma padrao da funcao de transferéncia do filtro PID é dada por,

pip(s) < Vow ~ K (k,s>+K,s+K,)

p s

(2.26)

onde K7 é o ganho total, Kp € o ganho derivativo, Kp é o ganho proporcional, K; € o ganho
integral e s € a varidvel de freqiiéncia complexa. Vp;p € a voltagem de saida do filtroe V,p € a
voltagem de entrada vinda do filtro passa-baixa. Em geral, o ganho proporcional afeta
diretamente a rigidez do mancal, uma vez que ele estd multiplicado diretamente pelo sinal de
posicdo. De forma similar, o ganho derivativo afeta diretamente o amortecimento do eixo,
porque ele estd multiplicado pela derivada do sinal de posi¢ao. O ganho integral age sobre os
niveis permanentes DC (“steady offsets”) dentro do eixo e proporciona um sinal de controle
para eliminar o DC (“offset”). O ganho total € simplesmente um multiplicador sobre os trés
ganhos simultaneamente. Todos esses ganhos sdo admitidos como dados de entrada do

“software” de comando do sistema de controle.

2.4.4. AMPLIFICADOR DE POTENCIA

O sinal de saida vindo do circuito de controle € tipicamente uma pequena voltagem
proporcional a corrente a ser enviada para os enrolamentos do mancal. Entretanto, a corrente
requerida é normalmente muito maior, em ordem de Amps, tal que um amplificador de
poténcia € necessdrio para cada enrolamento do mancal. A funcdo de transferéncia de um

amplificador pode ser expressa como,

A

I
AMP(s)=—=K
(5) Vo ‘20,5 + @}

(2.27)
onde /o € a corrente de controle para um magneto individualmente, Vp;p € a voltagem de
entrada vinda do filtro PID, ay € a freqiiéncia de corte, K, € o ganho do amplificador e s é a

variavel complexa de freqiiéncia.
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2.5. EQUACAO DE MOVIMENTO DO SISTEMA ROTOR-MANCAL MAGNETICO

Em um unico eixo de controle dentro do mancal magnético atuam dois magnetos

opostos conforme estd mostrado na Fig. 2.5.

F F
Magneto 1 gt C) —i— Magneto 2
i

Figura 2.5 — “Layout” de um eixo de controle de um mancal radial.

No modelo apresentado na Fig. 2.5 pode-se ver a for¢a de atracdo de cada magneto
oposto, F; e F», agindo sobre a massa dentro de uma tnica direcdo de controle. A equacao do

movimento que descreve esse sistema € dada por,

M i+F,—F =F, (2.28)

onde F; é a forca externa aplicada sobre o sistema e M, € a massa do rotor. A rigidez e o
amortecimento do sistema na direcdo de controle sdo derivados da forca liquida aplicada
sobre a massa pelos dois magnetos opostos. A forca liquida (F, — F;) € dada pela Eq. (2.18).
Substituindo a rigidez de corrente e a rigidez de posi¢do, Egs. (2.19) e (2.20), na Eq. (2.28),

tem-se,

M,i+K x+Ki =F, (2.29)

2.6. RIGIDEZ E AMORTECIMENTO EQUIVALENTES

Um controlador retroalimentado tira vantagem da positiva rigidez de corrente para

proporcionar estabilidade para o atuador. O controlador ajusta a corrente de perturbagdo i,
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para os magnetos contraporem a mudanga na posi¢do detectada pelo sensor dentro do mancal.
A funcdo de transferéncia do controlador fornece uma relacio entre a corrente de perturbagcdo
(saida) e a posicdo do eixo (entrada), como discutida anteriormente. A corrente de
perturbacdo, i,, também € referida como corrente de controle, i, isso porque ela € gerada pelo
sistema de controle, associada a eletronica envolvida. A funcdo de transferéncia do
controlador, Eq. (2.22), também contém a informacdo da fase relativa entre o sinal da corrente
e o sinal da posicdo de entrada. Essa equacdo pode ser convenientemente simplificada

substituindo-se a varidvel de Laplace s pela freqiiéncia complexa i @ para chegar a,
Gliw)=a,(w)+ib, (w) (2.30)

Essa funcdo de transferéncia, multiplicada pela posi¢do x, leva a corrente de controle i,, a qual
pode ser substituida na Eq. (2.29) para dar,

~M X +[K +K,(a, +ib, )X = F, (2.31)

A Eqg. (2.31) assume uma forca harmonica externa atuando sobre o sistema, tal que a
aceleracdo da massa pode ser representada como -X ¢ . Assim, a rigidez e o amortecimento do
mancal podem agora ser determinados igualando a forca liquida, produzida pela rigidez de
posicdo e de corrente juntamente com a funcdo de transferéncia do controlador, com uma
forca produzida por uma rigidez e um amortecimento equivalentes. Equacionando essas duas

forcas tem-se,
(k,, +C,io)X =[K, +K,(a; +ib, )]X (2.32)

e, igualando os termos reais de ambos os lados da equagdo, obtém-se a rigidez equivalente

dada como,
K,=K, +Ka, (2.33)

e, dos termos imagindrios obtém-se o amortecimento equivalente expresso por,
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C, =—-¢ (2.34)

As Egs. (2.33) e (2.34) representam a rigidez e o amortecimento linearizados de uma unica
direcdo de controle. Esses valores variam com a freqiiéncia devido a sua dependéncia da parte
real e da parte imagindria da fung¢do de transferéncia do controlador, que também sdo
dependentes da freqii€ncia. Para modelar um sistema de mancal magnético radial com
sucesso, a funcdo de transferéncia do controlador deve ser conhecida.

A equacdo de movimento completa de um sistema rotor mancal magnético pode ser obtida
combinando a equacdo do modelo do rotor com a equag¢do do modelo do mancal magnético
ativo representado pelas Eqgs. (2.33) e (2.34). Neste caso a equagdo completa pode ser escrita

como,

M Yo }+ (e 1+ [c, Mo+ (& 1+ [k, v} ={F} (2.35)

onde [M,] é a matriz de massa do sistema, { U} € o vetor posi¢ao do sistema, [Cs] € a matriz de
amortecimento do rotor, [Cp] é a matriz de amortecimento do MMA, [K;] é a matriz de rigidez
do rotor, [K;] é a matriz de rigidez do MMA e {F} € o vetor for¢ca externa do sistema. As
matrizes [Kp] e [Cp] contém as propriedades do mancal magnético que sdo calculadas pelas

Egs. (2.33) e (2.34).
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CAPITULO 3
INFLUENCIA DA VARIACAO DOS PARAMETROS DO
CONTROLADOR PID

3.1.INTRODUCAO

Como visto no capitulo anterior, a rigidez e o amortecimento equivalentes de um
mancal magnético sdo determinados em funcdo de suas caracteristicas geométricas e
construtivas, bem como em funcdo dos parametros dos equipamentos eletronicos do circuito
de controle. Assim, para um determinado mancal magnético, os valores de rigidez e de
amortecimento equivalentes podem variar significativamente em funcdo do conjunto de
parametros adotados para os equipamentos do sistema de controle. Normalmente, os
parametros do filtro passa-baixa e do amplificador de poténcia sdo mantidos constantes para
uma determinada aplicag¢do. Por outro lado, os parametros do controlador PID sdo passiveis
de serem mudados para se obter caracteristicas dindmicas desejaveis para o mancal. Essas
mudancas sao feitas via “software” de comando implementado no computador que assiste o
sistema de controle.

A partir das expressdOes mateméticas que representam a rigidez e o amortecimento
equivalentes, Eq. (2.33) e (2.34), respectivamente, implementou-se uma rotina computacional
utilizando o “software MATLAB” para o levantamento das curvas de rigidez e amortecimento
em func¢do da freqiiéncia de vibracdo do rotor, e dos pardmetros que compdem o controlador
PID do circuito de controle ativo do mancal magnético.

A fun¢do de transferéncia global, dada pela Eq. (2.23), a qual é composta pelas
funcodes de transferéncia de cada componente do circuito de controle, conduz a um modelo
para a obtenc@o das caracteristicas dindmicas dos mancais com resultados satisfatérios em
freqiiéncias até 150 Hz, aproximadamente. Nesta analise da influéncia da variagdo dos
parametros do controlador sobre as caracteristicas dindmicas do mancal, tomou-se uma faixa
de freqiiéncia restrita entre 0 a 100 Hz. Para a simula¢do dindmica de rotores, normalmente

calcula-se um valor aproximado para a rigidez equivalente considerando a média dos valores
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na faixa de freqiiéncia analisada. Por sua vez, um valor aproximado para o amortecimento
equivalente do mancal também pode ser determinado a partir da curva em freqiiéncia obtida.
Neste caso, toma-se a média dos valores de amortecimento equivalente contidos na faixa de
freqiiéncias entre 40 a 100 Hz, uma vez que o modelo para a obten¢do desse parametro
também nao produz resultados coerentes nas freqii€ncias baixas. Estas limitagOes serdo vistas

nos resultados a seguir.
3.2. CURVAS DE RIGIDEZ E AMORTECIMENTO EQUIVALENTES

Nesta andlise, as curvas de rigidez e de amortecimento equivalentes foram obtidas
para um mancal magnético produzido pela empresa americana “Revolve Magnetic Bearings

Inc”. As caracteristicas construtivas principais deste mancal estdo indicadas na Tabela 3.1.

Tabela 3.1 — Dados caracteristicos do mancal magnético analisado.

Parametro Valor Parametro Valor
e 0,8 (mancais radiais) N 228 espiras
Uo 4nx 107 Hm™ iy 1,5A
A, 64,426 x 10° m” 20 0,381 x 10° m

No levantamento dessas curvas analisou-se o comportamento da rigidez e do
amortecimento do mancal com a variacdo dos parametros do controlador PID do circuito de
controle, que sao eles:

¢ Ganho proporcional, Kp;

¢ Ganho integral, K;;

e Ganho derivativo, Kp;

e Ganho total, Kr.

Os valores adotados para os ganhos acima, nas curvas seguintes, estdo dentro de uma
faixa de recomendacdo do fabricante do mancal magnético para evitar instabilidades na
operacao do mancal.

Os demais parametros do circuito de controle foram mantidos constantes. Para o
filtro passa-baixa tomou-se uma freqiiéncia de corte e um fator de amortecimento de 800 Hz e
0,707, respectivamente. Para o amplificador de poténcia adotou-se um ganho de 650 e uma

freqiiéncia de corte de 20.000 Hz.



34

Para realizar a andlise da influéncia, trés valores distintos para cada ganho do

controlador PID foram adotados para obter as curvas de Keq e Ceqg. Assim, enquanto um

ganho era submetido a variagdo, os demais permaneciam constantes, com valores

intermedidrios, os quais s@o apresentados na Tabela 3.2.

Tabela 3.2 — Valores intermediarios dos parametros analisados.

Parametro Valor
Kr 0,00006
Kp 0,1
Kp 60
K; 80

3.2.1. VARIACAO DO GANHO PROPORCIONAL DO FILTRO PID (Kr») SOBRE A

RIGIDEZ E O AMORTECIMENTO EQUIVALENTES

Para analisar a influéncia do ganho proporcional, adotou-se para esse parametro os

valores de 40, 60 e 80, com os quais foram obtidas as curvas de rigidez e de amortecimento

equivalentes apresentadas na Fig. 3.1. Pode-se observar, destas curvas, a dependéncia que as

caracteristicas do mancal tém da freqii€ncia, e como o modelo para o célculo de C,, ndo é

representativo para as freqii€éncias abaixo de 40 Hz.

Rigidez Equivalente (Keq)

= 250
E
2 200

g 150 - off oo onde oo
o : : : : : : :

50
0

Figura 3.1 — Curvas de Keq e Ceq em func¢do do ganho proporcional do filtro PID (Kp).

frequencia (Hz)

|
40 50 60
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Observa-se que o ganho proporcional influencia de forma acentuada os valores de
Keq em toda faixa de freqii€ncia analisada e influencia muito pouco os valores de Ceg, ja que
neste ultimo, as variagdes sdo pequenas. O fato de Kp afetar mais diretamente a rigidez do
mancal ocorre porque ele contribui apenas para a parte real da funcdo de transferéncia do
filtro PID, Eq. (2.26), sendo diretamente multiplicado pelo sinal de posi¢do. Outro aspecto
muito interessante aqui observado € que a medida que Kp aumenta, os valores de Keq também
aumentam, porém os valores de Ceq diminuem. Portanto, em um projeto de mancal onde é
desejavel aumentar a rigidez do sistema sem diminuir muito o seu amortecimento, ou vice-
versa, o ganho proporcional do filtro PID constitui-se no parametro de destaque para ser
manipulado e seu valor dever ser cuidadosamente determinado. De acordo com o mencionado

anteriormente, os valores médios sdo apresentados na Tabela 3.3:

Tabela 3.3 — Valores médios de Keq e Ceq em funcdo de Kp.

Kp Keq (N/m) Ceq (N.s/m)
40 72,07 x 10 287,39
60 72,96 x 10° 268,05
80 13,87 x 10* 248,71

3.2.2. VARIACAO DO GANHO INTEGRAL DO FILTRO PID (K;) SOBRE A RIGIDEZ E
O AMORTECIMENTO EQUIVALENTES

A andlise do comportamento de Keg e Ceq com a variacdo do ganho integral (K;) do
filtro PID foi realizada a partir das curvas apresentadas na Fig. 3.2. Para obter essas curvas
foram adotados os seguintes valores de K;: 60, 80 e 100. Desta figura conclui-se que K; altera
muito pouco as curvas de rigidez e amortecimento equivalentes, sendo a variacdo
praticamente imperceptivel nos graficos. Como j4 foi comentado anteriormente no capitulo 2,
o ganho integral atua sobre os niveis de deslocamentos permanentes DC (“steady offsets”)
dentro do eixo e proporciona um sinal de controle somente para compensar o DC (“offser”) do
sinal de vibracdo do rotor. Desta forma, esta andlise confirma a desprezivel influéncia deste
parametro nas caracteristicas dindmicas do mancal e, por consequéncia, ndo altera a dindmica

dos rotores. Os valores médios de Keq e Ceq sdao mostrados na Tabela 3.4.
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% 10t Rigidez Equivalente (Keq)

40 50 60
frequencia (Hz)

Figura 3.2 — Curvas de Keq e Ceq em func¢ao do ganho integral do filtro PID (K)).

Tabela 3.4 — Valores médios de Keq e Ceq em funcdo de K;.

K; Keq (N/m) Ceq (N.s/m)
60 72,98 x 10° 268,47
80 72,96 x 10° 268,05
100 72,94 x 10° 267,63

3.2.3. VARIACAO DO GANHO DERIVATIVO DO FILTRO PID (Kp) SOBRE A RIGIDEZ
E O AMORTECIMENTO EQUIVALENTES

As curvas de Keq e Ceq determinadas em fungdo da variacdo do ganho derivativo
(Kp) do controlador PID estdo apresentadas na Fig. 3.3, obtidas com os seguintes valores
adotados para Kp : 0,05, 0,1 e 0,25. Neste caso, observa-se que o ganho derivativo tem uma
influéncia decisiva sobre o amortecimento do mancal magnético, ou seja, 0 amortecimento
aumenta grandemente a medida que se procede a um pequeno aumento de Kj. Este fato €, de
certa forma, justificado quando se analisa a Eq. (2.26), uma vez que este parametro esta
multiplicado pela derivada do sinal de posicdo. Por sua vez, estes resultados demonstram que
a rigidez equivalente somente sofre pequenas alteracdes na faixa de freqiiéncias mais

elevadas. Este parametro €, portanto, 0 mais interessante para ser analisado quando se busca
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um amortecimento desejdvel para o rotor com uma alteracdo minima de sua rigidez. Na

Tabela 3.5 estdo indicados os valores médios de Keq e Ceq.

% 10° Rigidez Equivalente (Keg)
e ! : ! ! ! ' : ! :
E
=
L=
o
v
Amortecimento Equivalente (Ceq)
800 T T T T T T T
B0 - -t mam o e — 0.05 H
E 0.1
. [ ) SO SNy SUySyUpUyp Uy Syt Sy Uy Uy POy Uy JOpayep e 025 H
=
D [SSR SIS o= == Aapu N RSN SR S R S D — |
U__ e e e e R e e —
1 1 1 1 1 1 I

30 40 50 60 70 80 a0 100
frequencia (Hz)

Figura 3.3 — Curvas de Keq e Ceq em fun¢ao do ganho derivativo do filtro PID (Kp).

Tabela 3.5 — Valores médios de Keq e Ceq em funcdo de Kp.

Ky Keq (N/m) Ceq (N.s/m)
0,05 66,59.10° 104,18
0,1 72,96.10° 268,05
0,25 92,08.10° 759,66

3.2.4. VARIACAO DO GANHO TOTAL DO FILTRO PID (K7) SOBRE A RIGIDEZ E O

AMORTECIMENTO EQUIVALENTES

A variagdo para o ganho total foi feita tomando-se apenas dois valores distintos, que

sdao: 0,00006 e 0,00008. Os resultados dessa variagdo sobre as caracteristicas dinamicas do

mancal sdo apresentados na Fig. 3.4.
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Figura 3.4 — Curvas de Keq e Ceq em func¢ao do ganho total do filtro PID (K7).
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O ganho total influencia direta e proporcionalmente tanto as curvas de rigidez como

as curvas de amortecimento, pois ele € simplesmente um multiplicador sobre os outros trés

ganhos do filtro PID simultaneamente (proporcional, integral e derivativo), como pode ser

visto na Eq. (2.26). Mesmo assim, em termos do comportamento dindmico do rotor, este

certamente serd mais modificado devido a variagdo do amortecimento do rotor quando hd uma

variagdo do parametro K7. Os valores médios de Keq e Ceq para este caso sao mostrados na

Tabela 3.6.

Tabela 3.6 — Valores médios de Keq e Ceq em funcdo de Kr.

Ky Keq (N/m) Ceq (N.s/m)
0,00006 72,965 x 10° 268,05
0,00008 14,29 x 10* 357,40

Com toda esta andlise, verifica-se que os parametros do controlador PID podem

modificar bastante a dinamica de sistemas rotativos que utilizam mancais magnéticos como

suportes, dependendo do conjunto de parametros adotados. Pequenas variagdes em alguns

parametros podem induzir grandes variacOes na rigidez € no amortecimento do mancal.

Posteriormente serd analisado como essas variacdes modificam o comportamento vibratério

de rotores em termos de freqiiéncias naturais, modos de vibrar e controle ativo dos mesmos.
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CAPITULO 4
CONTROLE ATIVO DE VIBRACOES

4.1. INTRODUCAO

Controle ativo de ruido € uma técnica que tem como propdsito “cancelar” o ruido
indesejdvel através da introdu¢do de um campo de som adicional gerado eletronicamente,
enquanto que o controle ativo de vibracdo tem como propdsito ‘“cancelar” a vibragdo
indesejavel introduzindo uma perturbacdo secunddria, essencialmente usando as mesmas
técnicas de controle como no controle ativo de ruido. Embora a idéia basica do controle ativo
de ruido e vibragdo data desde os anos 60, sé recentemente que a sua implementacdo pratica
tornou-se vidvel, como resultado dos avancos nos microprocessadores € na tecnologia dos
transdutores acusticos. Na dltima década houve uma expansao gigantesca, dentro da literatura
académica, no tratamento dos varios aspectos do controle ativo de ruido e vibracdo. Incluindo
na literatura, pode-se encontrar os resultados de um vasto nimero de implementacdes
experimentais, demonstrando o potencial dessa tecnologia de controle de ruido e vibragdo.
Mesmo assim a implementacdo comercial em larga escala do controle ativo de ruido e
vibragdo, particularmente nos bens de consumo de massa, ndo ocorreu. O interesse em
controle ativo estd essencialmente restrito a comunidade académica. Um dos fatores de maior
impedimento do uso massivo de controle ativo de ruido e vibragdo é o grande conhecimento
cientifico requerido para a implementagao prética desse método de controle nos sistemas.

Existem duas técnicas que s@o usadas para implementar sistemas de controle ativo de
ruido e vibragdo: “feedback” (retroalimentado) e “feedforward”. Neste capitulo serd feito um
estudo dos fundamentos bdsicos dessas técnicas. Para o entendimento mais aprofundado deste
assunto € necessario conhecer alguns principios fundamentais de um ndmero razodvel de
areas da engenharia. Para uma introdugcdo geral em processamento de sinais, 0s textos
publicados por Gold e Radar (1969) e Oppenheim e Shafer (1975) sdo muito uteis. Para uma

introdug@o em processamento de sinal adaptativo, pode referir-se a Cowan e Grant (1985) ou
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Widrow e Stearns (1985). Para uma introdu¢@o em actstica e vibracdes, o leitor poderd usar a
referéncia Bies e Hansen (1988). Para referéncia em controle ativo de ruido e vibragdes, o
leitor poderd usar o livro de Nelson e Elliott (1992), o qual trata especificamente de controle
ativo de ruido, e o livro de Fuller, Elliott e Nelson (1996), que trata especificamente de

controle ativo de vibragdes.

4.2. CONTROLE ATIVO TIPO “FEEDBACK”

Considere o comportamento de um sistema com um Unico sensor de controle e um
unico atuador secunddrio para um controlador tipo “feedback” de apenas um canal. O sensor
de controle mediré a resposta total do sistema mecanico. O sinal desse sensor comanda a agcdo
do controlador que, através do atuador, introduzird um sinal secunddrio sobre o sistema
mecanico. O diagrama de bloco para o sistema de controle “feedback” € mostrado na Fig. 4.1,
no qual assume-se que a excitacdo do sistema mecanico é a diferenca entre a excitagao

priméria e a secunddaria. A funcdo de transferéncia do sistema mecénico, denominada G(s),
pode ser definida como a razdo da transformada de Laplace de resposta, W(s), e a diferenca

entre as for¢as de excitagdo, F,(s)— F,(s).

Sensor - Resposta

Excitacio Primaria Mecénica do Sistema.
’L‘ \4
Sistema
. Controlador
Mecanico

Atuador %‘

Figura 4.1 — Componentes de um sistema “feedback’.

Excitacao Secundaria
via Controle Ativo

A funcdo de transferéncia do controlador tipo “feedback” é também definida como a
razdo entre a transformada de Laplace de excitacdo secunddria F, (s) e a transformada de
Laplace de resposta W(s), denominada H(s). A Fig. 4.2 é um diagrama de um sistema de

controle “feedback” onde estd representada a diferenca entre as excitagdes primdrias e

secundarias.
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Funcao de
Transferéncia

Excitacdo ____ L G(s) ' > Resposta
Primaria F,s) +> W) P

Fy(s)

H(s) «—

Funcio de Transferéncia
do Controlador Feedback

Figura 4.2 — Diagrama de um sistema de controle “feedback’.

Da defini¢do da funcdo de transferéncia do sistema mecanico original G(s), pode-se

expressar a transformada de Laplace da resposta como,
W(s)=G(s)F,(s) = F,(s)] 4.1)

A transformada de Laplace da excita¢do secunddria pode ser escrita usando a definicao

da func¢do de transferéncia do controlador tipo “feedback”, H(s), como,
F(s)=H(s)W(s) (4.2)
Substituindo a Eq. (4.2) na Eq. (4.1) obtém-se,
W(s)=G()IF,(s)-H(s)W(s)] (4.3)

Fazendo uma manipulagao algébrica, a funcdo de transferéncia de um sistema

mecanico com um controle tipo “feedback” pode ser escrita como,

W) _ - GGs)
F (s) 1+G(s)H(s)

(4.4)

A Eq. (4.4) pode ser usada para obter as caracteristicas da malha fechada para
qualquer sistema mecanico e controlador tipo “feedback’. Transformando a Eq. (4.4) em uma

resposta em freqii€ncia, com a substituicdo de s = j@ obtém-se,
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W(jo) _  G(jo)
F,(jo) 1+G(jo)H(jo)

4.5)

a qual € a resposta em freqiiéncia do sistema de malha fechada.
Se na resposta em freqii€ncia da malha aberta, G(jw)H (jw), houver apenas um
pequeno deslocamento de fase (“phase shiff’) na faixa de freqiiéncia de interesse e

simultaneamente houver um ganho muito maior que a unidade, entdo pode escrever que,

|1 +G(jw)H ( ja))| >>1 para @wna faixa de trabalho, (4.6)
tal que,

M << G(jw) para wna faixa de trabalho. “4.7)

F,(jo)

A resposta do sistema mecanico é, assim, significativamente reduzida na regido de
freqiiéncia de trabalho, isso pela acdo do controlador “feedback’™. Fora da faixa de freqiiéncia
de trabalho, entretanto, ndo se pode assegurar que o deslocamento da fase da resposta em
freqiiéncia da malha aberta seja pequeno. Em particular, qualquer atraso (“delay”) no caminho
do sistema mecanico ou do sistema “feedback” ird inevitavelmente provocar um aumento no
deslocamento da fase nas altas freqiiéncias. Se o ganho da malha aberta € unitdrio para uma

dada freqiiéncia @, , e a0 mesmo tempo ocorre um deslocamento de fase de 180°, entdo,

G(jw)H(jw) =—-1 para o=, 4.8)
entao

W(jw) — o para &=, 4.9)

O projeto de um sistema de controle “feedback” pratico envolve, assim, um
compromisso entre ter um ganho elevado para a malha aberta atingir um bom desempenho na
faixa de trabalho, e ter o mais baixo ganho para a malha aberta que assegure certa estabilidade

fora da faixa de freqiiéncia de trabalho.
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4.2.1. RESPOSTA DE UM SISTEMA DE UM GRAU DE LIBERDADE COM CONTROLE
“FEEDBACK”

Nesta secdo serd apresentado um exemplo particular de sistema de controle tipo
“feedback” de um tnico canal aplicado a um sistema massa-mola-amortecedor. O sistema esta
ilustrado na Fig. 4.3, no qual o sinal do sensor, W, é proporcional ao deslocamento da massa.
O atuador, gerando a entrada secundaria, introduz no sistema uma forca, F, proporcional ao
sinal de controle. Qualquer rigidez ou amortecimento associado ao atuador pode ser
dinamicamente agregado ao sistema massa-mola-amortecedor original sem controle. Antes do
controle ativo, o sinal de controle dirigido ao atuador secundario e também a for¢a secundaria
serdo iguais a zero. Nestas condi¢des, a resposta do sistema dinadmico massa-mola-
amortecedor pode ser deduzida pela equacao diferencial descrita em termos da forca primaria,

f»(2), e do deslocamento da massa como, w(t) , dadas por,

S, (@) = Mw(z) + Ow(t) + Kw(z) (4.10)

F. l Forga Primaria
fe)

Massa M

K c Fg i

Controlador Feedback

TII7 7 77T T 77777777 77777777
Mola  Amortecedor Atuador
Secundario

Figura 4.3 — Controlador tipo “Feedback” aplicado ao sistema massa-mola-amortecedor.

Fazendo a transformada de Laplace de cada termo da equagdo diferencial e
assumindo as condi¢des iniciais iguais a zero, isto €, w(0) e w(0), a Eq. (4.10) pode ser

escrita como,

F,(s) = Ms*W (s)+ CsW (s)+ KW (s) 4.11)
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sendo que F,(s) e W(s) s@o as transformadas e Laplace de f,(r) e w(t), respectivamente.

A fungdo de transferéncia que define a resposta do sistema antes do controle é dada

da forma,

G(s) =) (4.12)
F,(s)
na qual introduzindo a Eq. (4.11), chega-se, neste caso, a,
G(s) = ; (4.13)
Ms* +Cs+K ’

Para se determinar a resposta da malha fechada do sistema mostrado na Fig. 4.3, é
necessario conhecer a forma do controlador “feedback”, H(s). Assume-se que a resposta
eletronica do controlador € tal que a forca secunddria tem trés componentes, as quais sao

proporcionais a aceleragdo, velocidade e deslocamento da massa, com ganhos constantes

g..-8, € &, A forca secunddria pode ser escrita em func¢do do tempo, como,

[0 =g w(1) + g, w(t) + g, w(t) (4.14)

Na prética, geralmente apenas um transdutor € usado, por exemplo, para medir a
aceleracdo e integradores eletronicos sdo utilizados para se obter sinais proporcionais a
velocidade e ao deslocamento. Tal aproximagdo somente é vdlida sobre uma faixa de
freqiiéncias. A Eq. (4.14) pode ser um bom modelo para o controle de vibragdo tipo
“feedback” sobre a faixa de freqii€ncias importante nos problemas de vibracdo, até mesmo
com um unico acelerdmetro como sensor. Se, alternativamente, houver um unico sensor
disponivel para medir a velocidade da massa, um sistema “feedback" da forma da Eq. (4.14)
pode ser obtido com um diferenciador e um integrador eletronico.

A transformada de Laplace da Eq. (4.14) pode ser tomada termo a termo e

reorganizada para dar a funcdo de transferéncia do controle “‘feedback”, H(s), como,

F(s) _

H(s)= Wis)

gas2 +g,5tg, (4.15)
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As duas fungdes de transferéncia das malhas abertas, Eq. (4.13) e a Eq. (4.15),

podem ser usadas para a deducdo da resposta da malha fechada, dada pela Eq. (4.4), como,

W(s) G(s) B 1
F(s) 1+G()H(s) (M+g)s"+(C+g)s+(K+g,)

(4.16)

O efeito da realimentacdo da aceleracdo, da velocidade e do deslocamento ¢é
claramente modificar a massa efetiva, o amortecimento e a rigidez do sistema mecanico,
respectivamente.

A Eq. (4.16) pode também ser escrita, por analogia com a Eq. (4.13), como,

W(s) 1
F,(s) M's>+C's+K’

4.17)

sendo M'=M +g, a massa modificada, C'=C+g, o coeficiente de amortecimento

modificado do amortecedor e K'= K + g, arigidez modificada.

Neste caso, a estabilidade do sistema de malha fechada € garantida visto que,

M',C' e K'sdo todos positivos. Em principio, a massa, o amortecimento e a rigidez podem

ser independentemente modificados pelos trés ganhos no controlador tipo “feedback”, tal que
cada um destes parametros pode ser selecionado para qualquer freqiiéncia dentro da faixa

analisada.

4.2.2. CONTROLE “FEEDBACK” USANDO VARIAVEIS DE ESTADO

A generalizacdao de um controlador tipo “feedback” com multiplos canais a partir de
um controlador de um unico canal discutido na sec¢do 4.2, € retro-alimentar cada entrada a
partir de cada saida respectiva, através de um elemento na matriz de ganhos “feedback”. Tal
arranjo estd ilustrado na Fig. 4.4. Nesta secdo serd apresentada uma andlise da resposta da
malha fechada do sistema usando a aproximagao por varidveis de estado. Por conveniéncia de
notagdo, as matrizes serdo representadas por letras latinas maidsculas em negrito e os vetores
serdo representados por letras latinas mindsculas também em negrito. Assume-se, portanto,

que o sistema mecanico antes do controle € governado pelas equacdes de varidveis de estado,
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x(t) = Ax(t) + Bu(?) (4.18)
y() =C,_.x(t)+Du(r) (4.19)

sendo x(t) o vetor de estado, Ae R***", Be R*"*", C,. € R***, De R**”, onde 2n é a
ordem do sistema, p o nimero de entradas u(z) e k o nimero de saidas y(z).

A matriz A € conhecida como matriz de estado ou matriz dinidmica e sua

representacao €, (Hu e Ng, 2005),

0 I
A= [—M-IK —M‘IC} (4.20)

sendo M,C e K as matrizes de massa, amortecimento e rigidez do sistema, respectivamente,
todos de ordem 7 x n.

A matriz de entrada das perturbagdes B é dada por:

B= v 4.21)
=yt .

A matriz C_, é conhecida como matriz de saida ou matriz de medida. Ela é montada

€
de acordo com o niimero de varidveis da resposta que se deseja obter devido a uma entrada. A
matriz D € geralmente chamada de matriz de transmissdo direta.

Com o controle “feedback” a entrada para o sistema mecanico €, agora, a diferenca

entre a entrada, representada por r(z), € os sinais retro-alimentados da saida, y(¢),

ponderados pelos elementos da matriz de ganho G, de maneira que,

u(t)=r()—-G,y) (4.22)
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sistema S
Mecanico Saida y

Entrada

G0

Matriz de Ganho
Feedback

Figura 4.4 — Diagrama de bloco de um sistema mecanico com multiplos canais com

Controle “feedback”.

Usando a Eq. (4.19) de y(¢) na Eq. (4.22), entdo pode-se obter o vetor de entrada

liquida do sistema mecanico escrito da forma,

u(?) =[I1+G,D]"[r(r)-G,C,.x(1)] (4.23)

Substituindo a Eq. (4.23) na Eq. (4.18), o sistema mecanico com controle “feedback”

¢ agora governado pela nova equagdo com varidveis de estado,

x(t)=[A-B[I+G,D]"'G,C, . 1x(t)+B[I+G D] 'r() (4.24)

Portanto, a matriz dindmica das varidveis de estado do sistema mecanico € agora

governada pelo novo sistema de matrizes,

A, =[A-B[I+G,DI"'G,C,.] (4.25)

Para um determinado sistema mecanico e matriz de ganho “feedback”, as
propriedades do sistema de malha fechada podem ser calculadas usando a Eq. (4.25). Em
particular, a estabilidade do sistema de malha fechada pode ser avaliada pelo calculo dos

autovalores de A,. Viarios métodos t€m sido desenvolvidos para calcular os elementos de
ganho da matriz G, para se determinar uma resposta desejada da malha fechada.

Considere, agora, o efeito do controle “feedback” sobre a dinamica do sistema

quando o vetor de estado € calculado a partir do vetor de saida. Para isso, assume-se que se
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tém acesso a todas as variaveis de estado e que o numero destas varidveis € igual ao nimero

de varidveis de saida. Estas condi¢des sdo equivalentes a assumir que a matriz C_, da Eq.
(4.19) € inversivel, tal que se pode escrever,

x(1) =C,, " [y(t) - Du(®)] (4.26)

sendo que C,, deve ser quadrada e ndo singular para a expressao ser valida. Tendo obtido os

sinais das varidveis de estado, entdo o processo de retro-alimentacdo € feito através da matriz
de ganho G, tal que se pode escrever,

u(t) =r(t) -G x(¢) (4.27)

sendo que r(z) expressa a entrada do sistema da malha fechada mostrado na Fig. 4.5.

Substituindo a Eq. (4.27) na Eq. (4.18), a equagdo da varidvel de estado do sistema
de malha fechada com "feedback" de estado pode ser escrita como,

x(t) = [A =BG _Jx(1) + Br(z) (4.29)
Resultando a matriz do sistema de malha fechada dada por,

A, =A-BG, (4.29)

; ¥
Sistema 5
Entrada Mecanico Saida

H

Matriz Matriz
Feedback Inversa

de ganho da saida

Figura 4.5 — Diagrama de bloco de um sistema “feedback” com varidvel de estado usando o

vetor de saida para calcular o vetor de estado.
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4.2.3. CONTROLE OTIMO

O propésito do controle “feedback’ € freqlientemente reduzir o movimento vibratdrio
do sistema mecéanico o méaximo possivel através da escolha de um conjunto de ganhos para o
sistema de controle. A escolha de uma determinada mudanga nas propriedades dindmicas dos
sistemas € geralmente motivada pelo propésito da reducao das respostas. Por exemplo, o fator
de amortecimento de um sistema poderia ser ajustado pelo controle “feedback” de forma que
o sistema de malha fechada passaria a ser amortecido criticamente.

Ha vérios métodos diretos para projetar sistemas de controle “feedback”, os quais
conseguem as maiores reducdes possiveis na resposta. Os sistemas projetados usando esses
métodos sdo conhecidos como sistemas de controle 6timo. Em um controle 6timo, o sistema
de controle “feedback” € projetado para minimizar uma funcdo custo ou o indice de
desempenho o qual é proporcional a medida requerida da resposta do sistema. Assume-se,
aqui, que o objetivo € reduzir a resposta 0 maximo e, neste caso, o sistema de controle € dito
agir como um regulador. Algebricamente, é bastante conveniente definir uma funcdo custo
que é quadraticamente dependente da resposta, uma vez que isso simplifica bastante o
problema de otimiza¢do. Uma funcdo custo apropriada para um regulador seria (Kwakernaak

e Sivan, 1972),
J = HyT () Qy(t)+u’ (¢) Ru(t)]dt +y'(t,)Sy(t,) (4.30)

onde Q e R sdo matrizes de ponderacdo simétricas positivas definidas. Uma funcdo custo

andloga para um servo sistema pode ser obtida substituindo y(f) na Eq. (4.30) por
(yp () —y(t)), onde y, (¢)€é um vetor de saidas desejadas. A quantidade escalar y () Qy(t) é

quadraticamente dependente das saidas do sistema sob controle e, u’(f)Ru(t), é
quadraticamente dependente das entradas do controle. O propdsito do segundo termo da
Eq. (4.30) € levar em conta o esfor¢o que pode ser empreendido pelo sistema de controle
quando pequenas reducdes na saida nio sdo obtidas devido aos niveis ndo significativos de
entrada. O termo final y’ (¢ 7)Sy(z,) também € incluido para independentemente ponderar a
saida no tempo final do periodo considerado.

Assumindo que a equagdo da saida do sistema sob controle pode novamente ser

escrito na forma reduzida,
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y(@) =C,.x() (4.31)

a funcao custo, Eq. (4.30), pode entdo ser escrita da forma,

J= jf X" () Qx(t) +u” () Ru(t)|dr +x" (1,)8,x(t ) 4.32)

tal que Q, =C,.'QC,, e S, =C,."SC,. sio as matrizes de ponderagdo das varidveis de

estado, as quais sdo positivas semi-definidas porque, em geral, hd mais estados que saidas. A
Eq. (4.32) € a funcdo custo geralmente considerada em um controle 6timo.

Wang e Huang (2002) mostraram que o sistema de controle “feedback” que
minimiza esta funcdo custo, para um sistema linear e invariante no tempo, definido pela

equagio,

X(t) = Ax(¢) +Bu(z) (4.33)

emprega o “feedback” de estado com uma matriz de ganho “feedback” G°(t) variando no

tempo, tal que,
u®) =G* () x(1) (4.34)
A matriz de ganho “feedback” 6tima variando no tempo é dada por,
G'(t)=-R'B"P(?) (4.35)
onde P(z) é a solucdo da matriz da equagao de Riccati,
P(r) =—-Q, - A"P(r) - P()A + P(t) BR 'BP() (4.36)

Este conjunto de equacdes diferenciais ndo-lineares deve ser resolvido no tempo com

a condi¢do inicial P(z,)=S. Vdrios algoritmos podem ser usados para resolver

numericamente a equacdo de Riccati e eles sdo apresentados, por exemplo, por Meirovitch
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(1990). Foi verificado por Merovitch, entretanto, que a convergéncia e a estabilidade de tais
algoritmos ndo podem ser garantidas e as chances de obter uma solugdo convergente
diminuem bastante a medida que a ordem do sistema de controle aumenta e o nimero de

atuadores diminui.

4.3. CONTROLE ATIVO TIPO “FEEDFORWARD”

Na implementacdo dos sistemas de controle € possivel obter, em muitos casos,
alguma medida da perturbacdo indesejavel na entrada, freqiientemente referida na literatura de
controle ativo como sinal de referéncia. Um exemplo disso ocorre quando uma perturbacao
(onda) se propaga “conduzida” ao longo de um dispositivo (tal como um duto condutor de ar),
onde é possivel obter uma medicdo a montante dessa perturbacdo. Um segundo exemplo €
onde a fonte da perturbagao (a fonte primaria) ¢ de uma méquina rotativa, onde a perturbacdo
¢ periddica, e um sinal de um tacOmetro estard relacionado com essa perturbacdo. Nestes
exemplos € possivel enviar uma medida da perturbac¢io para um controlador, produzindo um
sistema de controle ativo tipo “feedforward”, como apresentado na Fig. 4.6. Os sistemas de
controle “feedforward’, quando podem ser implementados, freqiientemente oferecem um
maior potencial de atenuacdo que os sistemas de controle tipo “feedback’. Heuristicamente, o
sistema de controle “feedforward’ pode ser visto como um sistema que oferece uma
prevencdo a perturbacdo, produzindo uma saida para contrapor a perturbacdo antes de sua
propagacdo, enquanto que no sistema tipo “feedback”, deve-se esperar que a perturbacdo
ocorra e que seja medida na saida do sistema controlado, para que o mesmo possa agir e
atenuar o efeito da perturbacdo.

Os componentes fisicos de um sistema de controle tipo “feedforward” de apenas um

canal estdo ilustradas na Fig. 4.6.

Excitacdo x

Forga
Primaria
(= e
L Resposta H Controlador Elétrico
: Feedforward
Sistemna
Mecanico

Forga +
Secundaria fg

Figura 4.6 — Componentes de um sistema de controle “feedforward”.
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A diferenca entre este diagrama e o do controlador tipo “‘feedback”, mostrado na Fig.
4.1, € que o controlador elétrico, H , é agora dirigido por uma estimativa da excitagcdo original
do sistema mecanico devida a fonte de excitacdo primdria x. O sinal proporcional da resposta

do sistema mecanico e, ndo representa parte direta na trajetéria do controle, mas poderia ser
usado para adaptar a resposta do controlador. A excitagdo original influencia o sistema

mecanico pela for¢a primdria, f,, que esté relacionada a excitagdo original pela trajetoria de

transmissao primdria P. A excitacdo liquida do sistema mecanico é novamente proporcional a

diferenca entre as forgas primaria e secunddria (f, — f,) e a resposta do sistema mecanico

estd relacionada a esta excitacdo liquida via fun¢do de resposta do sistema mecanico, G. A
Fig. 4.7 mostra o diagrama de bloco do sistema de controle tipo “feedforward’, no qual os
sinais sdo representados por suas transformadas de Laplace e as respostas dos varios
componentes por suas funcdes de transferéncia.

A transformada de Laplace da resposta do sistema mecénico, observando a Fig. 4.7,

pode ser escrita como,

E(s)=G(s)[P(s) - H(s)]X (s) (4.37)
Caminho Primario Sistema Mecanico
Excitaga Fpls)
"X o mg P o e |elheste
Fels)
e H{s} —

Controlador
Elétrico

Figura 4.7 — Diagrama de bloco de um sistema de controle “feedforward”.

Neste caso, assume-se que a resposta do sistema mecanico é devido apenas as
excitacoes primdria e secunddria. Em particular, assume-se que nenhum outro sinal nao
correlato estd presente, pois este agiria como ruido no sistema. Na auséncia de ruidos, pode-
se, em principio, conduzir a resposta do sistema para zero usando o controle “feedforward”,
isto é, pode-se perfeitamente cancelar a resposta do sistema o tempo todo equilibrando

exatamente F, com F,. A transformada de Laplace da resposta poderia também ser zero sob
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estas condicoes e, da Eq. (4.37), fica claro que isso pode ocorrer se o controlador responde

exatamente igual ao caminho primadrio, isto €,
se H(s)=P(s) entdo E(s)=0 (4.38)

Assumindo que a perturbacdo original € aleatdria, a Eq. (4.38) tem que ser satisfeita
para todos os valores da freqiiéncia complexa, s. Isto significa que a amplitude e a fase da
resposta em freqii€ncia do controlador “feedforward’ deve, exatamente, igualar-se a resposta
do caminho primdrio para todas as freqiiéncias, de forma que as respostas ao impulso destes
sistemas devem também ser iguais. Em principio, esta tarefa € um problema de projeto de
filtro elétrico. Na prdtica, vdrios problemas surgem, particularmente quando o controlador
“feedforward” € implementado digitalmente, como normalmente € o caso quando o
controlador é adaptdvel. Filtros elétricos implementados digitalmente t€ém uma inevitdvel
defasagem associada a eles. Isto é, em parte, devido ao tempo de processamento do sistema
digital, mas o mais importante, ¢ também devido ao deslocamento de fase de filtros passa
baixa que sdo geralmente usados para prevenir “aliasing” e reconstruir a forma de onda da
saida. Uma conseqiiéncia desta inerente defasagem é que a parte inicial da resposta ao
impulso do caminho primdrio ndo pode ser modelada por um controlador digital. A
defasagem associada com uma implementacdo digital do controlador para um controle
“feedforward” de vibragdo randomica pode ter conseqii€ncias sérias sobre o grau de
cancelamento de vibracdo alcancado.

Se a perturbagdo é deterministica, entretanto, o problema de defasagem € contornado,
pois o futuro comportamento da perturbacdo é, em principio, perfeitamente previsivel do seu

comportamento anterior. Como um exemplo do controle de tal perturbacdo, considere o
controle de uma perturbagdo senoidal de freqiiéncia angular @, e admite-se trabalhar em
termos de varidveis complexas no dominio da freqiiéncia. O sinal de referéncia, neste caso,
pode ser um complexo senoidal unitdrio (X (j@,)=e’®") de forma que a resposta complexa

do sistema mecanico pode ser escrita como,

E(jw))=G(jo)[P(jw,) - H(jo,)] (4.39)
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Para cancelar exatamente a resposta a esta freqiiéncia, € apenas necessdrio tomar
medidas para assegurar-se que a amplitude e a fase da resposta do controlador a freqiiéncia

w, sejam iguais as do caminho primario. Em termos das respostas complexas a @, , tem-se,

se H(jw,) = P(jw,) entdo E(jw,)=0 (4.40)

Esta condi¢@o, para um unico valor de @,, é obviamente uma condi¢do bem menos

dificil de se encontrar que o caso de excitacdo aleatéria Eq. (4.38), uma vez que a resposta em
freqiiéncia do controlador apenas tem que se igualar a resposta do caminho primdrio a uma

Unica freqiiéncia.

4.3.1. CONTROLADOR DIGITAL ADAPTATIVO

A forma de sistema de controle “feedforward’ atualmente implementada em sistemas
de controle ativo é uma estratégia adaptativa, mostrada na Fig. 4.8. Neste caso, uma medida
da saida do sistema € usada para ajustar o sistema de controle e propiciar uma maxima
atenuagdo, a qual é efetivamente uma adaptacdo de malha fechada para uma estratégia de
controle “feedforward’. Essa medida ndo € usada para conduzir diretamente o controlador

eletronico, porém € usada apenas para monitorar o desempenho do controlador.

Perturbagao
de Entrada {
» Planta ———»( > Saida >
+
: +
ISQL:IIfaelrgr?cia Entrada de
»| Sistema Controle
»| Controle

Figura 4.8 — Diagrama de um sistema de controle “feedforward’” adaptativo.

Para entender esse tipo de controle, considere o sistema de controle ativo apresentado
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na Fig. 4.9, o qual é um arranjo “feedforward” adaptativo. Uma medi¢do da perturbacdo
indesejdvel no duto, tomada como “sinal de referéncia”, € obtida por um microfone colocado

“a montante” do sistema de controle (um “microfone de referéncia”). Esse arranjo trabalha
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(I

porque o ruido a algum ponto “a montante” do duto serd estritamente 0 mesmo que o ruido a
algum ponto “a jusante” apds um periodo de tempo finito, sendo esse tempo fungdo da

velocidade do som.

Som Indesejado
Silencioso
+ =
. Microfine de R Microfone
Fonie de ﬂ Referéncia  Sinal de Cancelamento de Erro
Ruido
Sinal de Conirole
Sistemna de
. *™  Conirole -
Sinal de Hleirbnico | gi04] de Erro
Referéncia

Figura 4.9 — Componentes basicos de um sistema de controle ativo de ruido adaptativo

“feedforward’, implementado para a atenuagao da propagacao de som em um duto de ar.

De posse do sinal de referéncia, o trabalho do sistema de controle é determinar um
sinal acustico de igual amplitude, porém em oposi¢do de fase da perturbacgao, e introduz esse
sinal via uma “fonte de controle” (alto falante) dentro do duto quando o ruido indesejavel
chega no ponto onde encontra-se a fonte de controle. Como os sistemas acusticos sao lineares,
o sinal de controle ird “cancelar” o ruido indesejdvel. Como resultado, os niveis acusticos “a
jusante” do sistema de controle serdo reduzidos.

Enquanto que os objetivos do sistema de controle podem ser categoricamente
estabelecidos, colocd-los em pratica € uma tarefa muito mais dificil. Uma variacdo na
perturbacdo durante a sua propagacdo desde o microfone de referéncia até a fonte de controle
deve ser considerada, assim como uma variagao no sinal de controle quando ele passa através
dos filtros, amplificadores e altos falantes. Por outro lado, as magnitudes destas varia¢des sao
fortemente relacionadas com as mudancgas nas condi¢des ambientais (tal como a temperatura)
e o desgaste do transdutor. Com base nisso, torna-se aparente que o sistema de controle deve
ser adaptativo, ou seja, deve continuamente ajustar-se para proporcionar um resultado étimo.
Para colocar em pratica o controle adaptativo, uma medida do campo de som residual, um
“sinal de erro”, é captado por um “microfone de erro”, e enviado para o sistema de controle.

Um algoritmo de adaptacdo € normalmente implementado como parte do sistema de controle,
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que altera continuamente as caracteristicas do controlador para, mais eficientemente,
minimizar a perturbagdo medida no sensor de erro.

O processamento de sinal digital adaptativo € um campo que cresceu inicialmente em
funcdo da necessidade dos modernos sistemas de telecomunicacdo. Nesses sistemas, hd uma
freqiiente necessidade de se obter um sinal através de um processo de filtragem, tal que ele
pode ser extraido de um ruido contaminado. O processamento de sinal “convencional”
empregado para desenvolver essa tarefa opera em uma malha aberta, usando um filtro com
caracteristicas fixas.

As hipdteses que devem ser assumidas para o uso de filtros fixos sdo que as
caracteristicas do sinal de entrada sdo conhecidas, e que as caracteristicas da perturbacdo e da
resposta do sistema ndao variam com o tempo. Portanto, se as caracteristicas do sinal de
entrada e a resposta do sistema nao sao conhecidas, ou podem estar lentamente variando com
o tempo, entdo o uso de filtros com caracteristicas fixas poderd nao dar um desempenho
satisfatorio. Na pratica, o sinal de excitagdo e caminho primério mudam lentamente com o
tempo e para manter o delicado equilibrio requerido pelo controle “feedforward”, a resposta
do controlador também deve mudar com o tempo. E relativamente facil mudar a caracteristica
do filtro digital pelo ajuste dos seus coeficientes, mas € geralmente dificil mudar a resposta de
um complicado filtro analdgico. Por esta razdo a maioria das implementagdes praticas de
sistemas ativos para controle “feedforward’ de vibragdes usa filtros digitais adaptaveis que
ajustam suas caracteristicas (através de uma variagdo nos valores dos pesos do filtro) para
otimizar o desempenho do sistema. O algoritmo adaptativo, parte do sistema de controle
“feedforward”’, é responsavel pela modificacdo dos pesos do filtro digital, de forma que a
reducdo da perturbacdo acustica ou vibracional indesejavel seja maximizada. Essa tarefa é
feita com base em um ou mais sinais de erro enviados para o sistema de controle, os quais
dardo uma medida da perturbacdo indesejavel que o sistema de controle ativo de ruido e
vibragdo tentard minimizar.

A maioria dos algoritmos adaptativos usados no campo de controle de ruido e
vibragdo € do tipo “algoritmos de gradiente decrescente”. Esses algoritmos operam
adicionando nos valores correntes dos pesos do filtro uma pequena porcentagem do gradiente
negativo do erro (critério do erro em funcdo dos pesos do filtro) para calcular um conjunto
“melhorado” de pesos para o filtro. No trabalho do controle ativo de ruido e vibragdo, o
critério do erro € definido como a soma dos valores quadrados dos sinais de erro. A
minimizacao desse critério de erro conduzird a minimizacdo da perturbacdo acustica ou de

vibracdo indesejdvel nos pontos onde os sensores de erro estdo localizados.
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As propriedades e a implementacao de filtros digitais estdo descritas em indmeros
livros textos, por exemplo, Lynn (1982), e Nelson e Elliott (1992). Aqui, serd comentado
apenas sobre a adaptacdo dos filtros digitais cujas saidas sdo formadas pela soma ponderada
das entradas prévias. Tais filtros digitais t€m uma resposta impulsiva (de duracgdo finita) e sao
conhecidos como filtros de resposta impulsiva finita, ou filtros FIR (“Finite Impulse
Response’), (Widrow e Stearns, 1985). Em um sistema de controle de um unico canal, se o
sinal de excita¢do vindo da fonte priméria for digitalizado em uma taxa de amostragem fixa
para produzir uma seqiiéncia x(n), e se essa seqiiéncia for utilizada como sinal de entrada para
o filtro FIR que atua como controlador em um sistema de controle de vibracdo “feedforward”,

entdo a seqiiéncia de saida do controlador pode ser escrita como, (Elliot, 1998)
1-1
u(n) = hx(n—i (4.41)
i=0

Nessa equacdo, n € o nimero de amostras, o qual pode apenas assumir valores
inteiros, n = ... -3, -2, -1, 0, 1, 2, 3, ..., e as varidveis h; sdo os coeficientes do filtro que
ponderam as /-1 prévias amostras de entrada do sinal x(n). Por conveniéncia, utiliza-se a

~ '1 13 2 14 L et
notacdo ¢~ para representar um operador de “defasagem” unitdrio, o qual, quando opera sobre
a seqiiéncia x(n), transforma—a na mesma seqii€éncia defasada de uma amostra (Fuller et al.

1996). Esse operador é normalmente escrito como,
q"lx(n) =x(n—1) 4.42)

A agdo do filtro FIR pode também ser representada utilizando esse operador,

podendo ser expresso como,
H(g)=hy+hq ' +hqg” +..+h,_q"" (4.43)

tal que a Eq. (4.41) pode agora ser escrita na forma do operador,

u(n) = H(q)x(n) 4.44)
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Para utilizar a seqiiéncia de saida definida pela Eq. (4.41) na condu¢do do atuador
secunddrio, ela deve ser convertida em uma voltagem analdgica usando um conversor
digital-analégico, e a onda deve ser filtrada usando um filtro passa baixa analégico. De forma
andloga, antes da resposta liquida do sistema mecanico ser utilizada para ajustar os
coeficientes do controlador digital, ela deve passar por um filtro analdgico passa baixa para
prevenir “aliasing” e entdo ser convertida em uma seqiiéncia, discretizada na mesma taxa de
amostragem através da passagem do sinal analdégico por um conversor analdgico-digital.
Portanto, no caminho total do sinal desde a seqii€éncia de saida do controlador até a seqiiéncia
representando a resposta liquida, ha vdrios componentes que produzem efeitos sobre a
resposta do sistema mecanico. Considerando que os filtros analdgicos previnem o “aliasing”
do sinal digital, entao cada componente deste caminho tem uma resposta linear. Esse caminho

total pode, assim, ser completamente modelado pela resposta de um filtro digital fixo

equivalente que € representado pelo operador é(q), como ilustrado na Fig. 4.10.

Commole Digital S ey D
x{n) ufrn)
Hiq) » Gl — efn)
Seygiiéncia
1 representando a
A resposta liquida
Giq) = LMS
i)
Modelo do sistema L
mecinico equivalente

Figura 4.10 — Diagrama equivalente do sistema de controle digital adaptativo “feedforward”.

A seqiiéncia representando a resposta liquida do sistema mecanico, e(n), pode, assim,
ser escrita como a soma da resposta do sistema devido ao sinal da perturbac¢do na auséncia do

controle, d(n), mais a resposta devido ao sinal do atuador secundério, G(q)u(n), tal que,

e(n)=d(n)+G(q)u(n) (4.45)

A Eq. (4.45) pode ser usada para expressar a seqii€éncia da resposta liquida em termos
da resposta do controlador e da seqiiéncia de excitagdo, x(n), a qual € também chamada de

sinal de referéncia. Assim,
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e(n) =d(n)+G(q)H (q)x(n) (4.46)

Visto que os operadores G(q) e H(g) sdo lineares e ndo varidveis com o tempo, a
ordem desses operadores na Eq. (4.46) pode ser invertida, tal que a expressao da resposta

liquida pode entdo ser escrita da seguinte forma,

e(ny=d(n)+ H(q)r(n) 4.47)
sendo,

r(n)=G(q)x(n) (4.48)

que € a seqiiéncia gerada pela passagem do sinal de excitacdo através do filtro digital
representando o comportamento do sistema mecanico, e € chamada de “sinal de referéncia
filtrado”. A Eq. (4.47) expandida na notacdo de operador, usando a Eq. (4.43), pode ser

escrita como,

e(n)=d(n)+ Iz_ihir(n ) (4.49)

deixando evidente que a resposta liquida do sistema € linearmente dependente de cada um dos
coeficientes do controlador digital.

Para melhor adaptar os coeficientes do filtro digital pode-se proceder a minimizagao
de uma funcgdo custo igual ao quadrado da resposta liquida, ou seja, (Vipperman e Burdisso,

1995).

J=e’(n) (4.50)

Esta fun¢do quadritica tem um unico minimo global. Um algoritmo do gradiente
decrescente pode ser empregado para convergir a solu¢do 6tima global deste problema. Tal

algoritmo adaptativo € da forma,

0J
dh.(n)

1

h(n+1)=h.(n)— (4.51)
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sendo 4 um ndmero positivo que define a por¢do do gradiente negativo a ser adicionado a

cada iteracdo, referido como coeficiente de convergéncia.

Da Eq. (4.49), a derivada do erro, e(n), com relagdo a A, resulta em,

0J de(n)

3 () =2e(n) 3 () =2e(n)r(n—i) (4.52)
A Eq. (4.51) pode agora ser escrita como,
h.(n+1)=h,(n)—ae(n)r(n—i) (4.53)

na qual, ¢ =2u € outro coeficiente de convergéncia. Esse algoritmo € conhecido como

filtrado-x LMS algoritmo (“filtered-x LMS algorithm™), uma vez que r(n)é obtido pela

filtragem do sinal de referéncia x(n) passando por é(q), de acordo com a Eq. (4.48). O

algoritmo foi primeiramente proposto por Morgan (1980), por Burgess (1981) para controle

ativo de som e por Widrow et al. (1981) para qualquer tipo de controle ativo “feedforward”.

4.3.2. CONTROLADORES ADAPTATIVOS MULTICANAIS NO DOMINIO DA
FREQUENCIA

Assumindo que o conjunto de sinais de excitacdo descrito no diagrama de bloco da
Fig. 4.11 consiste de um conjunto de sendides, podendo ser harmdnicas de uma perturbacdo

periddica primdria, entdo o espectro de cada elemento do vetor resposta, e, estard relacionado

com a freqiiéncia de cada respectiva componente das sendides da excitacio. Uma vez que
cada canal dos equipamentos entre o atuador até o sensor € linear e o sistema estd no estado
permanente, entdo a acdo do conjunto de filtros do controlador que afeta uma freqii€ncia, ndo
terd efeito sobre a resposta de outra freqiiéncia (outro canal). A andlise do problema de
controle é consideravelmente simplificada, neste caso, pois o ajuste de cada conjunto de
filtros afetando cada freqiiéncia de referéncia pode ser considerado independentemente. A

andlise do desempenho de cada um dos multicanais terd que ser verificada a uma unica

freqiiéncia.
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Vetor dos sinais

Wetor de sinais da resposta primaria

de Referéncia

X H a ]

Vetor dos sinais

Matriz dos filtros  Matriz dos de resposta (erro)

de controle  caminhos mecanicos

Figura 4.11 — Diagrama de bloco de um sistema de controle “feedforward” com multiplos

canais.

E conveniente adotar uma notagiio complexa para representar a amplitude e fase dos
varios sinais, e representar as respostas em freqiiéncia dos caminhos mecanicos a freqiiéncia
de referéncia. Também, as matrizes serdo representadas por letras latinas maidsculas e os
vetores por letras latinas mintdsculas ambos em negrito. O vetor dos sinais da resposta

complexa pode ser escrito como,
e(ja,)=d(ja,)+G(jo,)u(jw,) (4.54)

sendo u(jw,) o vetor das contribui¢des para cada um dos atuadores na freqiiéncia @,. O

diagrama de bloco do controlador tipo “feedforward’ de multicanais com as varidveis no

dominio da freqiiéncia estd mostrado na Fig. 4.12. Note que a amplitude e fase do controlador

a freqiiéncia @, (Hna Fig. 4.11) foram absorvidos na defini¢do de u(j®,), que sdo as

varidaveis que podem ser ajustadas pelo controlador.

Figura 4.12 — Diagrama de bloco de um controlador “feedforward” de multicanais na

freqiiéncia de referéncia @, .

Para ajustar as componentes de u(j@,) deve-se proceder a minimizacdo de uma
fun¢do custo que conduza a um controle 6timo. Para isso, a dependéncia explicita de @, nas

varidveis serd eliminada para se chegar a uma nota¢do mais conveniente. Assim, a Eq. (4.54)

pode ser escrita como,
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e=d+Gu (4.55)

Nelson e Elliot (1992), Wang e Huang (2002) e Hu e Vukovich (2005), por exemplo,
mostraram que a funcdo custo a ser minimizada através do ajuste das partes real e imagindria

dos componentes de u, foi definida como,

J =e"Qe+u"Ru (4.56)

sendo que o sobrescrito “ representa o Hermitiano (transposto conjugado) dos vetores; Q e
R sdo matrizes positivas definidas de ponderacdo, mas ndo necessariamente diagonais (de

forma que Q" =Q e R" =R) e Jé um escalar real. Observe a semelhanca entre essa
funcdo custo e aquela minimizada no controle “feedback’™ 6timo, Eq. (4.30). O primeiro termo
da Eq. (4.56) depende da resposta do sistema sob controle, o segundo termo depende do
esforco gasto pelos atuadores e a matriz de ponderacdo R permite que o esforco de alguns
atuadores seja maior que outros, por exemplo.

Substituindo a Eq. (4.55) na Eq. (4.56), a funcdo custo pode ser escrita como,

J=u"[G"QG +RJu+u"G"Qd +d"QGu +d"Qd (4.57)

a qual pode ser escrita na forma quadritica Hermitiana como,

J=u"Au+u'b+bu+c (4.58)

onde as definicdes de A,be ¢ s@o 6bvias da Eq. (4.57). Ressalta-se que a matriz A na

Eq. (4.58) ndo € a mesma que a matriz dindmica do sistema com varidvel de estado. Nelson e
Elliot (1992) e Elliot (1994), por exemplo, mostraram que o vetor das varidveis de

controle,u,, que minimiza a funcdo custo da Eq. (4.56) e o valor minimo resultante de

J(J ) podem entio ser identificados como sendo u, =—A~'b e J,_. =c—-b"A'b. Neste

caso, o conjunto 6timo de sinais do atuador pode ser escrito como,

u, =-[G"QG +R]'G"Qd (4.59)
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N

A matriz complexa Hessiana A =G"QG +R associada a fun¢do custo é
positiva-definida. Em particular, a defini¢do assumida de positiva definida para a matriz de
ponderacio R assegura esta condicio para a matriz A até mesmo se G"QG for mal
condicionada, ou ter um “rank” inadequado, como € o caso quando hd menos sensores de
resposta que atuadores secunddrios, por exemplo. E garantido, assim, que a funco custo tem
um unico valor minimo global para u =u, como determinado acima.

Um dos métodos padrdes de ajustar as varidveis de controle, quando a fun¢do custo é
quadratica dessas varidveis com um garantido minimo global, é o método do algoritmo de

gradiente decrescente. Tal algoritmo pode ser escrito na forma padrao, (Nelson e Elliot (1992)

e Elliot (1994)), como,

u(k +1) =u(k) —o[Au(k) +b] (4.60)

em que u(k) representa o vetor das varidveis de controle na k-ésima iteracdo, A e bsdo os

termos definidos pela Eq. (4.58) e @ € um coeficiente de convergéncia. Substituindo as
expressoes desses termos, deduzidos na Eq. (4.57), na Eq. (4.60), resulta no algoritmo de
gradiente decrescente que minimiza a fungdo custo definido pela Eq. (4.56). Este algoritmo

adaptativo pode ser reescrito, usando a Eq. (4.55), como,

u(k +1)=[I-aR]uk) — aG" Qe(k) (4.61)

sendo e(k) o vetor dos sinais da resposta complexa medida no estado permanente depois da

aplicacdo das varidveis de controle u(k).

4.3.3. CONTROLADORES ADAPTATIVOS MULTICANAIS NO DOMINIO DO TEMPO

Ao invés de assumir que o conjunto de sinais de referéncia (x, na Fig. 4.11) s@o
sendides continuas, assume-se agora que estes sinais sdo seqiiéncias amostradas. Essas
seqiiéncias ainda representam sendides com freqii€ncias de excitacdo da fonte primdria, mas
também poderiam representar seqiiéncias de amostragem estimadas de um nimero de

excitacoes aleatdrias primadrias.



64

Nesta secdo, considere o ajuste dos coeficientes dos filtros digitais FIR cujas entradas

possuem K seqiiéncias de referéncia, x,(n), e cujas saidas, u,(n), possui M atuadores

secundarios. O i-ésimo coeficiente, h do filtro conduzindo o m-ésimo atuador do k-€simo

mki >

sinal de excitagdo permite representar a saida desse filtro por, (Elliot, 1998)

-1

u, (n)= f“z“hmﬁxk (n—1i) (4.62)

k=1 i=

que pode ser considerado como uma generalizacdo da Eq. (4.41), tal que existem agora, MK
filtros de controle com [ coeficientes cada. Novamente, usando a notacdo de operador

introduzida na secdo 4.3.1, a Eq. (4.62) pode ser escrita como,
k
u, (n) = H,, (q)x, (n) (4.63)
k=1

na qual, o operador H , (¢) € definido como,
-1 A
H, (@)= huq” (4.64)
i=0

Adotando novamente um desenvolvimento andlogo ao caso de um controlador de um
unico canal, assume-se que a resposta global, incluindo os filtros analdgicos, conversores de
dados, resposta do atuador e sistema mecanico, no caminho do sinal desde a m-€sima saida do
controlador até o [-ésimo sinal do erro amostrado (resposta), é representada por um filtro

digital fixo cuja resposta é denominada de G, (q). A [-ésima seqiiéncia do erro pode ser

escrita como,
e,(m)=d,(n)+ .G, (q)u,(n) (4.65)
m=1

onde d,(n) € a [-ésima seqiiéncia de erro na auséncia de controle. Usando a Eq. (4.63), esta

seqiiéncia de erro pode ser escrita explicitamente em termos da resposta do controlador como,
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e,(n)=d,(n)+>.> G, (9H ;; (9)x, (n) (4.66)

m=1 k=1

E esta equagdo pode ser também escrita como,

e,(m)=d,(N)+ . H (@)1, (n) (4.67)

m=1 k=1

sendo os sinais de referéncia filtrados, agora, definidos como,
T (M) = Gy, (@) X, (1) (4.68)

A expressado para o /-€simo sinal de erro € agora dada em termos dos coeficientes dos

filtros no controlador digital, usando a Eq. (4.67), como,

I-

K
D s By (0= (4.69)

1 k=1 i=0

,_.

M=

e,(n)=d,(n)+

3
I

que pode ser escrito em notacdo de vetores da forma, (Elliot, 1998),

e,(n)=d,(n)+r," (nh (4.70)
sendo
r,(n) =[r, (n)r, (n=1)...r,, (n—1+1]" (4.71)
e
h=[hh,, . hy,] (4.72)

Definindo os vetores de todos os sinais de erros e dos sinais primarios como,

e(n)=[e (n)e,(n)...e, m]"

(4.73)
d(n)=[d,(n)d,(n)...d, (n)]"
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pode-se, agora, expressar a resposta amostrada permanente do problema de controle

“feedforward’ de multicanais, em uma forma matricial, por,

e(n)=d(n)+Tn)h 4.74)

com

T(n) =[r,(n)r,y(n)...r, (M]" (4.75)

Retornando a Eq. (4.62), pode-se, agora, escrever a seqii€ncia que atua sobre o m-

ésimo atuador como,

u, (n)=xx (n)h (4.76)

sendo

X' =[00...x,(n) x,(n—1) ...0 ... x,(n) x,(n—1) ...0] 4.77)

de forma que o vetor de sinais comandando os atuadores sao,

u(n) = X(n)h (4.78)

com

X(n) =[x,(n)x,(n)...xy m]" 4.79)

Uma funcdo custo generalizada, semelhante aquela usada na teoria de controle tipo

“feedback” 6timo € também definida aqui da forma, (Elliot, 1994),
J = E[e" (n)Qe(n) +u" (n) Ru(n)] (4.80)
na qual o sobrescrito” representa o Hermitiano e E representa um operador de expectativa.

O Hermitiano transposto € colocado aqui para permitir a possibilidade de se trabalhar com

sinais amostrados complexos.Q ¢é uma matriz de pondera¢do de erro, R € uma matriz de
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ponderacio de “esforco” e ambas sdo Hermitianas positivas definidas mas ndo

necessariamente diagonais. Usando as equagOes de e(n) e wu(n),a funcdo custo pode ser

escrita na forma quadrética complexa,
J=h"Ah+h"b+b"h+c (4.81)
com

A = E[T" (m)QT (n) + X" (n) RX(n)],
b = E[T" (n)Qd (n)], (4.82)
¢ = E[d" (n)Qd (n)].

A Eq. (4.81) tem um tnico minimo global, assumindo que A € positiva definida,

para um conjunto de coeficientes do filtro de controle dado por, (Elliot, 1994),

h,, =-A"b (4.83)

que resulta no valor minimo quadréatico da fun¢do custo,

J . =c-b"A™ (4.84)

min

Na pratica, somente uma aproximacao para cada funcao de transferéncia dos caminhos

desde a fonte secunddria até o sensor de erro pode ser medida e usada para gerar os sinais de
referéncia filtrados implementados, resultando na matriz que pode ser denominada de T(n).

Assim, um algoritmo para atualizar todos os coeficientes do filtro de controle de cada amostra
pode ser estabelecido como, (Elliot, 1994),

h(n+1)=h(n) - O{[TH (n)Qe(n) + X" (n) Ru(n)] (4.85)

Se todos os sinais de erro sdo igualmente ponderados (Q =1I)e nenhum termo de

“esfor¢o” € usado (R =0), este algoritmo se reduz ao algoritmo de erro multiplo LMS. Neste
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caso, a Eq. (4.85) pode ser escrita em termos da adaptacdo dos coeficientes individuais do

controlador como,

h,,(n+l)=h,, (n)— OJZL: o () e, (n—10) (4.86)

=1

onde 7,, € o sinal de referéncia filtrado obtido pela passagem do sinal de referéncia

x, (n)através de uma estimativa da fun¢@o de transferéncia do caminho desde o m-ésimo

atuador até o [-ésimo sensor de erro, G,, (q) .
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CAPITULO 5
MODELO TEORICO

5.1. INTRODUCAO

O objetivo deste capitulo € apresentar a metodologia de modelagem de rotores
empregada neste trabalho, com a qual modelou-se um rotor suportado por mancais
magnéticos para analisar teoricamente o desempenho de um sistema controle ativo de
vibracdo aplicado a este rotor, dando énfase na andlise desse desempenho em funcdo da
varia¢do dos parametros do controlador PID, principalmente o ganho proporcional e o ganho
derivativo, Kp e Kp, respectivamente.

Para a andlise do desempenho do sistema de controle ativo utilizou-se um modelo
simplificado de rotor considerando-se apenas a vibracao na direc¢do vertical, assumindo-se que
0 movimento nesta dire¢do seja independente do movimento horizontal. Assim, a vibragdo na
direcdo horizontal pode ser controlada da mesma maneira que a vibracdo na dire¢do vertical
utilizando um outro sistema de controle ativo desacoplado, produzindo resultados similares.
Também nesta modelagem o efeito giroscopio do rotor ndo foi considerado.

Nesta metodologia de modelagem de rotores, o modelo € desenvolvido em duas
fases. Inicialmente modela-se o eixo considerando-o uma viga livre-livre sem qualquer
elemento de massa, rigidez ou amortecimento concentrados conectados a ele. Apenas os
efeitos da massa e da rigidez distribuidas do eixo, e 0 amortecimento estrutural do material
sdo considerados. Nesta modelagem do eixo empregou-se a teoria de que a relac@o entre as
forcas externas aplicadas em uma viga livre-livre € o seu movimento vibratério pode ser
estabelecida a partir do computo de um nimero finito de freqiiéncias naturais e respectivos
modos de vibragcdo, (Johnson et al., 2003). Na segunda fase os efeitos de rigidez e
amortecimento dos mancais magnéticos, bem como as massas concentradas dos discos e
materiais ferromagnéticos sdo introduzidos no modelo de viga livre-livre empregando-se o

método das matrizes de impedancia (Bonello e Brennam, 2001). Os valores de rigidez e
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amortecimento equivalentes dos mancais magnéticos sdao determinados conforme a teoria do

capitulo 2, Egs. (2.33) e (2.34).
5.2. TEORIA BASICA DA MODELAGEM MATEMATICA

Nesta secdo serd apresentada a teoria bisica de modelagem matemadtica empregada
no trabalho. Por conveniéncia de notacdo, as matrizes serdo representadas por letras latinas
maitsculas e os vetores por letras latinas mintsculas, ambos em negrito. Como ja
mencionado, apenas os movimentos do rotor na dire¢do vertical serdo considerados. Além
disso, serd desconsiderado o efeito giroscopio na modelagem.

Para descrever a teoria basica da modelagem, considere um rotor simples, conforme
mostra a Fig. 5.1, discretizado em N pontos nodais. O rotor € composto de um eixo apoiado
em mancais que atuam como elementos de rigidez e de amortecimento. Sobre o eixo € fixado
um disco com uma determinada massa.

Considere também os pontos nodais particulares /, p e g pertencentes ao eixo. Nos
pontos nodais [ e g estdo conectados os elementos de rigidez k; e k,, € de amortecimento c; e
cq, respectivamente. No ponto nodal p estd conectada a massa do disco m,, de acordo com a
Fig. 5.1.

" ! R4 1
/ /

] AN Viga (rotor)
ki c; §§ m ggk 1
r=4q
P ’ el

Mancal Mancal

3

Figura 5.1- Esquema de um rotor para a descri¢do da teoria bdsica.

Tomando inicialmente apenas o eixo do rotor como uma viga livre-livre, entdo a
velocidade, u, da viga pode ser descrita como uma série ou somatorio dos modos de vibragdo,

(Johnson et al., 2003).

u(x,0) =Y a, (@, (¥ 5.1)

n=0
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onde o enésimo modo de vibracdo ¥, (x)é funcdo da posi¢cdo x e o coeficiente de influéncia

complexo do enésimo modo sobre a velocidade € dado por a, (@) . Se a faixa de freqiiéncia de

7z 7z

interesse € limitada, entdo € possivel descrever, com uma precisdo satisfatéria, o
comportamento vibratério da viga usando um conjunto finito de modos. Os dois primeiros
modos da viga livre-livre sdo modos de corpo rigido e os modos de maior ordem sdao dados
pela combinac¢do de funcdes seno, cosseno e hiperbdlica. Assim, os modos de vibragdo sdo

dados pelas equagdes,

v, (x)=1 (5.2)
2x
v, (x)=1 7 (5.3)
v, (x) =cos y(% - 0.5) + k cosh ;{% - O.SJ paran=2,4,6, ... 5.4
senZ
sendo, tanZ + tanhZ =0 e k=— 2 (5.5
2 2 4
senh —
2
v, (x)=seny G - 0.5] +k senhy G - 0.5] paran=3,5,7, .. (5.6)
senl , ,
sendo, k=-— 2 . tanZ-—tanh L= 0 (5.7)
14 2 2
senh *—
2

O coeficiente de influéncia a,(w) € fungdo da freqiiéncia angular @ e pode ser

calculado considerando-se todas as forcas agindo sobre o rotor. A amplitude desse coeficiente

devida a uma unica for¢a F (@) agindo sobre um ponto x; do rotor € dada por,
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) |
a,(@) = —( e v, (xij(w) (5.8)

m,\ (@, -0*)+2j{,0,0

sendo @, e ¢, a freqiiéncia natural e a razio de amortecimento do enésimo modo,

respectivamente, e m, ¢ a massa total do rotor. As razdes de amortecimento modais sdao
tipicamente baixas para um rotor de ago, na ordem de 0,005 (Johnson et al., 2003). Foi
considerado que a maior parte do amortecimento do sistema € fornecida pelos mancais. As
freqii€ncias naturais relativas aos modos de uma viga livre-livre podem ser calculadas usando

as equacoes,

@, =0 (5.9)
@, =0 (5.10)
_ 2.2
o, =170 d E 22 (5.11)
4] P

sendo E o médulo de elasticidade, d o diametro do eixo, [ o comprimento do eixo e p a
densidade do material.
Pela combinacdo da Eq. (5.1) e Eq. (5.8), pode-se calcular os termos da matriz de

transferéncia de mobilidade através da seguinte equacao,

2 < jo
T (w)=— v (x, 4 5.12
O S a2t ) e

A matriz de transferéncia de mobilidade T, relaciona a velocidade da viga na

posi¢do x; devido a ac¢do de uma forga externa na posi¢ao x;.
Para uma determinada freqiiéncia discreta, as velocidades a um nimero de posicoes

do rotor podem ser descritas na forma matricial como,

u =T.f (5.13)
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sendo que o vetor coluna u; descreve as velocidades nas posi¢des Xx; devido a um numero de
forcas externas fj agindo nas posi¢des x;. Cada elemento da matriz T;j é calculado usando a
Eq. (5.12).

A Eq. (5.13) pode ser usada unicamente para modelar uma viga livre-livre.
Entretanto, atuam sobre esta viga as forcas de reacdo devido aos efeitos da rigidez e
amortecimento dos mancais e das massas concentradas fixadas ao rotor. Esses efeitos serdao
introduzidos no modelo usando a teoria da matriz de impedancia (Bonello e Brennan, 2001).

No rotor da Fig. 5.1, se os mancais também forem utilizados como atuadores de um
sistema de controle ativo, entdo serdo consideradas como forcas externas as forcas de controle
nos pontos nodais / e g € uma forca de desbalanceamento do disco no ponto nodal p. Por outro
lado, a massa do disco e a rigidez e o amortecimento dos mancais utilizados ao eixo criam
forcas de reacdo nos pontos nodais /, p e g quando o rotor se move. Essas for¢as de reagcao

podem ser modeladas utilizando uma matriz de impedancia Z, da seguinte forma,

f =—Zu (5.14)

onde Z € uma matriz diagonal de ordem NxN .

Para o modelo de rotor esquematizado na Fig. 5.1, a matriz de impedancia serd,

(5.15)

L - NxN
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sendo,

£,=0 0 £, 0 0 f 0 - 0 f 0 - Of (5.16)

um:{uml Uy e, U, oW, e ”mN}jv (5.17)

onde uy, € o vetor velocidade dos pontos nodais e f, € o vetor for¢a de reacdo nos pontos
nodais /, p e g. O vetor velocidade u,, pode ser considerado como a combinac¢do do vetor
velocidade uy,, devido as forcas de reacdo f, e do vetor velocidade uy; devido as forgas
externas fj do rotor. As forgas externas do modelo sdo criadas pela massa desbalanceada e
pelas forcas do controle ativo. Utilizando as Egs. (5.13) e (5.14), chega-se a expressao do

vetor velocidade em fungao das forgas externas,

u, =u,+u, =ij fj+Tmm f, =ijfj—Tmm Zu, (5.18)

=u, :[I+Tmm Z]_lej f, (5.19)

Introduzindo a Eq. (5.19) na Eq. (5.14) obtém-se a equagdo das forcas de reacdo em

termos das forcas externas,

=f =-Zu, =-Z[[+T,,Z]'T,f, (5.20)

As duas matrizes Tym € Tmj contém as mobilidades do rotor descrevendo as
velocidades nos pontos de interesse do rotor devido a aplicacdo das forcas de reacdo e das
forcas externas, respectivamente. Os elementos dessas matrizes podem ser calculados usando

a Eq. (5.12). As Egs. (5.19) e (5.20) podem ser usadas para calcular um novo conjunto de
mobilidades ‘“‘compacto” do rotor ’i‘ij que inclui a forca de reacdo f, das massas,

amortecimentos e rigidezes. A partir desse novo conjunto de equacdes pode-se calcular a
velocidade em qualquer ponto nodal do rotor devido a for¢a aplicada em qualquer outro ponto

ao longo do rotor. Pode-se, agora, reescrever a mobilidade, Eq. (5.13) como,

w, =Tf, + T,.f, =T,f, (5.21)

im*r ij~j
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T, = [Tij -T,Z[1+T,,Z]" ij] (5.22)

As duas matrizes Tin € Tj; contém as mobilidades do rotor descrevendo a velocidade
no ponto de observagao x; devido as forcas agindo nos pontos de localizacdo de forcas de
reacdo e nos pontos de aplicacdo das forcas externas. Usando esse conjunto de equagdes, o

desempenho de um sistema de controle ativo pode ser avaliado.
5.3. CONTROLE ATIVO OTIMO APLICADO AO ROTOR

Um método para verificar o desempenho de um sistema de controle ativo 6timo
aplicado ao rotor tedrico serd agora apresentado. Um sistema de controle tentard minimizar a
soma do quadrado das saidas dos sensores de erro. Se um sistema de controle tem K atuadores
de controle e L sensores de erro, entdo, a uma dada freqiiéncia discreta, o vetor de erro e de
comprimento L pode ser escrito em termos do vetor das forgas de perturbag@o primadrias f;, (ou
seja, forcas de desbalanceamento do rotor) e do vetor das forcas de controle secundarias f. de

comprimento K.

e=T f +T.f (5.23)

A

As duas matrizes T. e T.. contém as mobilidades do rotor descrevendo as

ep ec

>

velocidades nos locais dos sinais de erro X, devido as forcas de desbalanceamento
(perturbagdes primdrias) agindo nos pontos X, onde os discos estdo fixados, e devido as forcas
de controle (perturbagdes secunddrias) aplicadas nas posicdes X, do rotor. A soma do
quadrado dos sinais de erro pode ser calculada usando o transposto Hermitiano (ou transposto

conjugado denominado por ) definido como,
J =e'e (5.24)

que é minimizado quando as forcas de controle secundérias f. adquirem os valores, Fuller

(1996) e Nelson (1992),

o e (5.25)

c_otimo
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Utilizando essas forcas otimizadas, a velocidade a qualquer nimero de locais de
observacdo x; ao longo do rotor pode entdo ser calculada antes da aplicacdao do sistema de

controle (u; ,), e ap0s a aplica¢do do controle 6timo (u; 4), cOmo segue,

u =T f (5.26)

A A

u,, =T f +T.f (5.27)

ip”p ic™ c_otimo

As duas matrizes T.. e T.. contém as mobilidades descrevendo as velocidades nos

ip ic
pontos de observacdo x; devido as forcas agindo no ponto de aplicagdo x, da forca de
desbalanceamento (perturbacdo primdria) e nos pontos X. das forcas de controle. Esse
processo pode ser repetido para uma banda de freqiiéncias.

Para realizar as simulagdes implementou-se um programa computacional no
ambiente MatLab para o desenvolvimento do modelo matematico e para a andlise do controle

de vibracao do rotor.

5.4. DESCRICAO DO ROTOR TEORICO PARA ANALISE

A seguir serd descrito o rotor tedrico idealizado, o qual foi modelado para ser
empregado na andlise simulada do desempenho do sistema de controle ativo. Basicamente foi
concebido um rotor de aco de 700 mm de comprimento, sendo o eixo de 10mm de diametro
apoiado por dois mancais magnéticos. O mancal (MMA 2) estd posicionado a 100 mm da
extremidade direita do eixo, e o mancal da esquerda (MMA 1) também a 100 mm da
extremidade esquerda do eixo, como mostrado na Fig. 5.2. Sobre o eixo estdo fixados dois
discos rigidos, sendo um de 150 mm de diametro, 15 mm de espessura e massa de 2,0 Kg
(my), e o outro com 75 mm de didmetro, 25 mm de espessura e 0,8 Kg de massa (m;3),
localizados a 250 mm e 500 mm, respectivamente, a partir do inicio do eixo a esquerda. Neste
rotor serd considerada a existéncia de um desbalanceamento no disco maior a esquerda
produzindo uma forca de magnitude unitdria. Sobre o eixo também estdo fixadas as massas
m; e my relativas ao material ferromagnético que fazem parte dos mancais. A Tabela 5.1
mostra as propriedades fisicas do rotor tedrico e dos mancais magnéticos. Os parametros

construtivos dos mancais deste rotor sao os mesmos apresentados na Tabela 3.1 do capitulo 3.
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O modelo deste rotor tedrico foi desenvolvido de acordo com a teoria apresentada na
secdo 5.2. Para desenvolver o modelo do eixo como uma viga livre-livre, o mesmo foi
discretizado em 30 pontos nodais e foram considerados 10 modos de vibra¢do para compor o
somatério da Eq. 5.1. Em uma andlise prévia constatou-se que esse numero de modos é
suficiente para que o modelo represente a dindmica do rotor com uma precisdo satisfatoria.
Nesse modelo de viga livre-livre sdo introduzidos os efeitos da massa e da rigidez distribuidas
dos elementos de eixo. A partir desse modelo de viga, empregou-se o método das matrizes de
impedancia para introduzir os efeitos das massas concentradas dos discos e dos materiais
ferromagnéticos, bem como a rigidez e o amortecimento dos mancais magnéticos calculados

de acordo com a teoria apresentada na se¢do 2.6.

X m;
ms
m; my

MMA 1 MMA 2

Figura 5.2 — Esquema do rotor tedrico idealizado.

Tabela 5.1 — Propriedades fisicas do rotor tedrico e dos mancais magnéticos.

Rotor Discos
Comprimento (1) 700 mm M. m; (desbalanceado)
Didmetro eixo (d) 10 mm assas 2,0 Kg
Modulo de 2 mj (balanceado)
207 GN/
elasticidade(E) m 0,8 Kg
j 7800 Kg/m’
Delfszdade (p) 800 Kg/m 250 mm
Razdo de amort. 0.001 Posicao (xn)
estrutural ({) , 500 mm
MMA 1 MMA 2
Massa (m;) 0,25 Kg Massa (my) 0,25 Kg
Rigidez (k;) Variavel Rigidez (k) Variavel
Amortecimento (c;) Variavel Amortecimento (c;) Variavel
Posicao (x;) 100 mm Posicao (x;) 600 mm
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CAPITULO 6

ANALISE DO CONTROLE ATIVO DE VIBRACAO EM FUNCAO DE
VARIACOES NOS PARAMETROS DO CONTROLADOR PID

6.1. INTRODUCAO

A andlise do desempenho do controle ativo de vibragdes apresentada neste capitulo
foi realizada empregando-se o modelo do rotor tedrico apresentado no capitulo anterior, Fig.
5.2. O objetivo principal desta andlise é verificar o desempenho de estratégias de controle
ativo de vibragdes em funcdo de variacdes nos parametros do controlador PID dos mancais
magnéticos que suportam o rotor. Por outro lado, variar os pardmetros do controlador PID,
sobretudo o ganho proporcional e o ganho derivativo, implica em variar as caracteristicas
dindmicas dos mancais, isto é, a rigidez e o amortecimento equivalentes.

Em geral, a rigidez dos mancais € um fator de grande influéncia sobre as velocidades
criticas dos rotores. Se tomarmos como base as duas primeiras freqii€ncias criticas de um
rotor e analisarmos as curvas dessas freqiiéncias em fun¢do da rigidez dos mancais, entdo
podemos identificar trés regides distintas dessas curvas. Na faixa onde a rigidez dos mancais é
baixa em relacdo a rigidez do eixo do rotor, as freqiiéncias criticas sdo quase que inteiramente
dependentes da rigidez dos mancais, € as curvas apresentam uma inclinacdo ascendente
bastante acentuada. Dentro desta regido das curvas o rotor € classificado como “rotor mancal
dependente”. Na faixa onde a rigidez dos mancais € muito elevada, tornando-se muito maior
que a rigidez do eixo, entdo o rotor € dito ser “rotor eixo dependente”. Neste caso, variagdes
na rigidez dos mancais praticamente nao modificam as freqii€ncias criticas (curvas de patamar
constante), e apenas a geometria do eixo influéncia sobremaneira essas freqii€ncias. Na faixa
onde a rigidez dos mancais é compardvel a rigidez do eixo do rotor, tanto a geometria do eixo
como a rigidez dos mancais contribuem para a determinacdo das freqiiéncias criticas e as
curvas adquirem uma ascendéncia suave. Neste caso o rotor € dito estar na ‘“zona de

transicao”.
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Tendo em mente essa classificacdo para os rotores, neste trabalho se avaliard a
influéncia da variacdo dos parametros do controlador PID no desempenho das estratégias de
controle ativo de vibracodes, através da escolha de parametros adequados que permitam a
andlise do rotor dentro das trés regides mencionadas anteriormente, ou seja, regides de
“mancal dependente”, “transicao” e “‘eixo dependente”. Dentro de cada uma dessas regides, se
analisard o impacto da posi¢cdo e do ndmero de sensores de erro no desempenho dos sistemas
de controle ativo, e como isso se relaciona com a variagdo dos parametros do controlador PID.

A andlise do desempenho do sistema se dard em termos de controle localizado e
controle global dos niveis de vibragdao. O nivel global de vibracdo se refere ao nivel de
deslocamento médio quadratico ponderado sobre o comprimento total do rotor considerando
os pontos nodais do modelo. Ainda que, freqlientemente, ¢ mais importante reduzir niveis de
vibragdo em pontos particulares ao longo do rotor, o nivel de vibragdo global ird proporcionar
alguma indicacdo do desempenho global do sistema de controle e podera ressaltar problemas
potenciais de controle. A andlise de vibracdo local serd realizada em algumas freqii€éncias
particulares, mostrando a reducdo da vibracdo ao longo dos pontos do rotor, e assim sera
possivel verificar o desempenho do controle em uma perspectiva local.

A andlise serd restrita a faixa de freqiiéncia de excitacdo de 0 a 200 Hz para abranger
os quatro primeiros modos de vibragdo, os quais sdo os mais importantes e t€m maior
probabilidade de serem excitados na pratica.

Os mancais magnéticos possuem um sistema de controle ativo tipo “feedback”, o
qual € responsdvel pelo controle das vibracdes nos pontos do rotor onde os mancais estao
posicionados. Ja o controle tipo “feedforward” procura minimizar a vibragcao nos pontos onde
estdo localizados os sensores de erro. A partir disso, neste trabalho empregou-se uma
estratégia de controle de malha aberta tipo “feedforward” sobreposta a arquitetura de malha
fechada “feedback” necessdria para manter o rotor suspenso. Para a estratégia “feedforward”
se empregard um algoritmo LMS, o qual minimizard uma func¢@o custo dada pela soma do

quadrado dos sinais dos sensores de erro.

6.2. FREQUENCIAS CRITICAS E MODOS DE VIBRACAO DO ROTOR

Nesta etapa foram escolhidos alguns valores diferentes de ganho proporcional (Kp) e
ganho derivativo (Kp) para a determinagdo das curvas da resposta em freqii€ncias em termos
de vibracdo global do rotor, as quais apresentam claramente os picos de freqii€ncias criticas.

Também sio determinados os modos de vibrar do modelo desenvolvido para o rotor tedrico
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analisado. Para obter esses resultados os demais parametros do circuito de controle do mancal
magnético permaneceram fixos, que sdo eles: o ganho do amplificador de poténcia, Kj; o
ganho total do controlador PID, K7; e o ganho integral do filtro PID, K; Também
permaneceram constantes a freqiiéncia de corte e o fator de amortecimento do filtro passa-
baixa, wrp € {1 p respectivamente, além da freqiiéncia de corte do amplificador de poténcia,

wy. Esses valores fixos de parametros sdo apresentados na Tabela 6.1.

Tabela 6.1 — Valores dos parametros do circuito de controle que permaneceram fixos durante

a simulagao.

K, Ky K; wrp Srp [N
760 0,00008 80 800 Hz 0,707 20.000 Hz

Os valores de rigidez e amortecimento equivalentes obtidos a partir dos valores
adotados de Kp e Kp com os demais parametros do circuito constantes sdo apresentados na
Tabela 6.2. Deve-se lembrar que essas caracteristicas do mancal s@o calculadas de acordo com
a teoria da secdo 2.6, Egs. (2.33) e (2.34). Também, como ja analisado anteriormente,

observa-se nesta tabela que o parametro K, interfere muito pouco sobre a rigidez equivalente.

Tabela 6.2 — Caracteristicas dindmicas dos mancais em funcao de Kp e Kp.

Kp Kp Keq (N/m) Ceq (N.s/m)
27 0,009 3,09x10° 2,68
0,015 4.28x10° 33,34
29 0,010 1,35x10" 4,78
0,015 1,45x10" 30,32
36 0,012 4,98x10" 4,44
0,017 5,08x10* 29,99
48 0,016 1,12x10° 6,79
0,021 1,13x10° 32,34
120 0,037 4,85x10° 5,54
0,042 4,86x10° 31,09

As freqiiéncias criticas para o sistema sem controle sdo obtidas considerando as
curvas da esquerda da Fig. 6.1. Por outro lado, as curvas da direta dessa figura representam as
formas dos quatro primeiros modos de vibragao do rotor. Os resultados apresentados na Fig.
6.1 foram obtidos considerando somente os primeiros valores de Kp, tendo em vista que a sua

varia¢do praticamente ndo provoca alteracdo nas freqii€ncias criticas € nos modos de vibracao.
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Analisando-se estes resultados, pode-se determinar, aproximadamente, a zona de transi¢cao
entre rotor “mancal dependente” e “eixo dependente”.
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Figura 6.1 — Freqiiéncias criticas em fun¢do do ganho proporcional e derivativo e seus
respectivos modos de vibracao.
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A Tabela 6.3 apresenta os valores de freqiiéncias criticas do rotor teérico em fun¢do

da variagc@o do ganho proporcional e derivativo do controlador PID.

Tabela 6.3 — Freqiiéncias criticas em funcao de Kp.

Kp Kp F1 (Hz) F2 (Hz) F3 (Hz) F4 (Hz)
27 0,009 6,4 10,4 52 108
29 0,01 12,4 21,2 57,2 108,8
36 0,012 18 39,6 74 112,4
48 0,016 20,8 55,6 96,8 119,6
120 0,037 22,8 79,6 168.4 183.,6

Analisando-se os valores da Tabela 6.3, nota-se que as variacdes da primeira
freqiiéncia critica (F1) s@o relativamente muito pequenas quando se atribuem valores de Kp
acima de 36, que corresponde a uma rigidez de 4,98x10* N/m para o mancal (Tabela 6.2), e as
variacOes de F2 tendem a diminuir bastante a partir deste valor. Por outro lado, para Kp acima
de 36, as freqiiéncias criticas do terceiro e quarto modo, F3 e F4, comecam a ter variacdes
muito grandes. Também, analisando-se as formas dos modos de vibracdo do rotor (Fig. 6.1),
verifica-se que o primeiro e principalmente o segundo modos comecam a apresentar grandes
deformacdes relativas a partir de Kp = 36. Diante do exposto acima e considerando a
classificac@o de rotores ja mencionada anteriormente, pode-se dizer que com uma rigidez dos
mancais em torno de 5x10* N/m (Kp = 36), o rotor tedrico encontra-se dentro da faixa
representativa da condi¢do de transicdo entre rotor “mancal dependente” e rotor “eixo
dependente”. Outra evidéncia importante desta condi¢io de transi¢do € o fato da rigidez dos
mancais se aproximar bastante da rigidez do eixo. A rigidez do eixo é obtida pela Eq. (6.1),
que expressa a rigidez a flexdo no meio do vao de uma viga bi-apoiada. Com os dados do
rotor e utilizando essa equacdo obtém-se a rigidez do eixo em torno de 4x10* N/m, que em
ordem de grandeza pode ser compardvel a rigidez dos mancais para caracterizar a “zona de

transicao”.

_ 48EJ

K g

(6.1)

sendo E o médulo de elasticidade do material, / o momento de inércia diametral da vigae [ o

comprimento do vao entre os dois apoios.
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6.3. ANALISE DE DESEMPENHO DOS ATUADORES

A andlise do desempenho dos atuadores € importante para se conhecer qual dos
mancais magnéticos, quando utilizados como atuadores para o controle ativo de vibracodes,
apresenta o melhor desempenho. Uma vez que o rotor utilizado nas simulagdes ndo €
simétrico, como na maioria dos casos na prética, entdo poderd haver condi¢cdes em que um
atuador apresente melhor desempenho do que o outro para atenuacdo das vibragdes.

Para analisar o desempenho dos atuadores utilizou-se um sistema de controle

(13 Z

operando com um “sensor perfeito”, ndo realizdvel na pratica, que € capaz de monitorar
simultaneamente uma grande quantidade de pontos nodais ao longo do eixo. Neste caso em
particular, seria como usar um nimero grande de sensores de erro posicionados em pontos
nodais igualmente espagados ao longo do comprimento do rotor. Assim, a andlise € feita para
se verificar o desempenho dos atuadores independente da influéncia do posicionamento dos
sensores de erro.

As Figs. 6.2 a 6.6 mostram o desempenho dos atuadores, em termos de vibracdo
global, para as varias condi¢des de rigidez e de amortecimento dos mancais apresentada na
Tabela 6.2, ou seja, com o ganho proporcional do controlador PID variando de 27 a 120 e o

ganho derivativo variando de 0,009 a 0,042. Cada figura apresenta dois graficos, sendo o da

direta relativo a condicao de rotor mais amortecido, ou seja, tomando o maior valor de Kp.
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Figura 6.2 — Desempenho dos atuadores para Kp =27 e Kp = 0,009 e 0,015.
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Figura 6.6 — Desempenho dos atuadores para Kp = 120 e Kp = 0,037 e 0,042.
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Os resultados apresentados nas Figs. 6.2 a 6.6 mostram que, como esperado, 0s picos
de amplitudes correspondentes as freqiiéncias criticas do rotor sem controle diminuem
significativamente com o aumento do amortecimento equivalente dos mancais (controle
passivo), e isso acontece com o valor maior de Kp. Também, verifica-se que o amortecimento
em si praticamente ndo altera o desempenho do controle ativo, quando se compara os graficos
da esquerda com os da direita de cada figura. Em termos de controle ativo, o desempenho do
sistema operando com o atuador 1 € um pouco melhor que operando com o atuador 2 para
atenuar as amplitudes das freqii€ncias criticas mais baixas do rotor, e essa diferenca de
desempenho diminui ligeiramente no caso de rotor “eixo dependente”, Figs. 6.5 e 6.6. Neste
ponto merece lembrar que o atuador 1 esta localizado no lado do rotor onde se concentra uma
maior quantidade de massa (disco com maior massa). Em contrapartida, o desempenho do
atuador 2 é melhor para atenuar as freqiiéncias criticas de maior ordem, em comparagdo com
o atuador 1, isso para todos os casos analisados.

Se ambos os atuadores forem utilizados simultaneamente, o ganho na reducio do
nivel global de vibracdo nao € tdo importante como se poderia esperar, alcangando apenas
uma melhor redugdo nas duas primeiras freqii€ncias criticas do rotor “mancal dependente”,

Figs. 6.2 ¢ 6.3.

6.4. ESTRATEGIA DE CONTROLE USANDO UM ATUADOR E UM SENSOR DE ERRO

A estratégia de controle utilizando apenas um atuador e um tnico sensor de erro €
interessante e deve ser analisada porque ela utiliza menos equipamentos e demanda um menor
esforco computacional, reduzindo assim os custos financeiros pela adogdo deste sistema de
controle. Assim nesta secdo serdo apresentados resultados desta estratégia de controle, bem
como serd feita uma andlise de seu desempenho em funcdo do atuador utilizado, da
localizacao do sensor de erro e da classificacdo do rotor.

A estratégia de controle usando apenas um sensor de erro estard necessariamente
condicionada a reduc¢do de vibragdo na posi¢do onde o sensor de erro estd instalado.
Entretanto, com uma andlise comparativa minuciosa do desempenho do sistema de controle
operando com o sensor de erro em cada ponto nodal do rotor, pode-se entdo determinar os
pontos para a instalagdo do sensor de erro nos quais os niveis de vibragdo global reduzem-se a
patamares aceitdveis, sobretudo em relagdo as amplitudes de freqii€ncias criticas.

No caso particular do rotor aqui analisado, Fig. 5.2, verificou-se que o sistema de

controle com apenas um sensor de erro proporciona desempenhos ndo satisfatério na maioria
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dos pontos nodais. Porém, com a andlise comparativa, pode-se verificar que existem posi¢oes
para o sensor de erro onde os desempenhos sdo satisfatorios para atenuar significativamente
pelo menos as trés primeiras freqii€éncias criticas. Com o rotor nas zonas de ‘“mancal
dependente” e “transi¢do”, a posi¢do mais favordvel em termos de desempenho é em x = 555
mm usando o atuador 1 e em x = 121 mm usando o atuador 2. Quando o rotor entra na zona
de “eixo dependente” essas posi¢des variam um pouco, conforme serd visto adiante.

As Figs. 6.7 a 6.11 apresentam as curvas dos niveis de vibracao global do rotor sem e
com controle para os varios valores de Kp abrangendo todas as zonas classificagdo do rotor.
Pode-se notar que, em geral, esta estratégia de controle € bastante eficiente para atenuar as
trés primeiras freqiiéncias criticas, atingindo uma atenuacao da primeira freqii€ncia critica em
mais de 40 dB no caso de rotor “eixo dependente”, Figs 6.10 e 6.11. Com relacdo a quarta
freqiiéncia critica, a sua atenuacdo € minima quando o sistema de controle utiliza o atuador 1,
exceto quando o mancal € muito rigido em relacdo a rigidez do eixo, como mostra a Fig. 6.11.
Além disso, quando o sistema utiliza o atuador 2, ele é capaz de atenuar a quarta freqiiéncia
critica em todos os casos, mas também induz um pico de grande amplitude a direita da quarta
freqiiéncia.

Com relag@o a posi¢dao do sensor de erro para o maximo desempenho, verifica-se que
para um dado atuador, em geral a melhor posi¢do para o sensor € préximo ao outro mancal e
do lado interno entre os atuadores. Entretanto, para rotor “eixo dependente” as posi¢oes
Otimas tendem a distanciar das extremidades a medida que Kp aumenta até certo ponto, a

partir do qual as melhores posi¢des retornam mais para as extremidades, Figs 6.10e 6.11.
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Figura 6.7 — Nivel global de vibracdo para Kp =27 e Kp =0,009 (“mancal dependente”).
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Figura 6.11 — Nivel global de vibragdo para Kp = 120 e Kp =0,037 (“eixo dependente”).

Em conformidade com a andlise feita na se¢do 6.3, esses resultados vém a confirmar
o melhor desempenho do atuador 1 comparado ao desempenho do atuador 2, exceto na quarta
freqliéncia critica. Isso € atribuido ao fato do atuador 1 estar mais proximo da fonte de
excitacdo, ou seja, do disco desbalanceado do rotor. Esse fato também ja havia sido analisado
por Jonhson, et al. (2003).

Em termos de amplitude modal, esses resultados também demonstram que esta
estratégia de controle tem maior desempenho a medida que se aumenta o valor de Kp,
atenuando os elevados picos de amplitudes de freqiiéncias criticas, sobretudo as duas
primeiras.

Apesar desta estratégia de controle atenuar significativamente os niveis nas
velocidades criticas, conforme mostram as Figs. 6.7 a 6.11, ela ndo foi capaz de atenuar as
vibragdes em toda faixa de freqii€ncia analisada. Em algumas faixas de freqiiéncia os niveis
ndo reduziram em outras até aumentaram muito. Além disso, mesmo que haja uma reducao no
nivel global, isso ndo garante que havera reducao de vibragdo em todos os pontos ao longo do
rotor. Assim, com base nos resultados do controle global de vibracdo, buscou-se a seguir,
analisar o desempenho do controlador para reduzir os niveis de vibragdo ao longo do eixo
(vibragao local) para determinadas freqiiéncias.

A Fig. 6.12 apresenta as vibragdes locais nas freqiiéncias criticas do rotor sem e com
controle, correspondente a condicdo mais caracteristica de rotor “mancal dependente” que, em
termos de vibragdo global, é mostrada na Fig. 6.7. Também, para essa mesma condi¢do, a Fig
6.13 apresenta as vibragdes locais nas freqii€ncias de 25 e 121,6 Hz, nas quais se observou
uma amplificagdo da vibracdo global. Observa-se na Fig. 6.12 que o sistema de controle foi

bastante eficiente e reduziu drasticamente os niveis de vibragdo ao longo do rotor nos modos
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analisados, utilizando tanto com o atuador 1 como o atuador 2. Nos graficos do primeiro e do
segundo modos pode-se ver nitidamente a redugdo total dos niveis de vibragdo nos pontos
onde o sensor de erro € instalado.

Analisando agora as curvas da Fig. 6.13, verifica-se que nas freqii€ncias onde a
vibracdo global foi amplificada, Fig. 6.7, este sistema de controle apenas consegue reduzir os
niveis de vibragdo na regido do rotor proxima ao ponto nodal onde o sensor de erro estd
instalado. Nas outras regides do rotor as vibracdes locais podem ficar grandemente
amplificadas.

Em termos de vibracdo local e controle das amplitudes modais, resultados
semelhantes foram observados no rotor dentro da “zona de transicdo” e no rotor “eixo
dependente”, Figs. 6.14 e 6.16, respectivamente. Nestes casos o desempenho de ambos os
atuadores foi ainda melhor que no caso anterior, e as amplitudes modais controladas sdo tanto
menores quanto maior o valor de Kp, confirmado o maior desempenho do sistema de controle
em rotores com mancais mais rigidos.

As Figs 6.15 e 6.17 apresentam os resultados do controle ativo em freqiiéncias
discretas onde também foram observados aumentos dos niveis de vibragdo global do rotor na
“zona de transi¢ao”, Fig. 6.9, e rotor “eixo dependente”, Fig. 6.11.

Verifica-se na Figura 6.15 que na freqiiéncia de 6 Hz ocorre uma amplificacdo
acentuada da vibracdo local nas regides distantes do sensor de erro, isso para ambos os
atuadores. Mesmo nao mostrado que hd amplificacdo quando se observa o nivel global, na
freqiiéncia de 90 Hz também ocorre uma amplificacdo da vibracdo local distante do sensor de
erro quando se utiliza o mancal 1 como atuador. Da mesma forma para o caso de rotor “eixo
dependente”, Figura 6.17, ocorrem amplificacdes significativas em determinadas freqii€ncias,
tais como 50 Hz e 110 Hz.

A estratégia de controle ativo utilizando um sensor de erro e um atuador é eficiente
para atenuar vibracdes nas freqiiéncias criticas, mas pode ter um desempenho muito pobre ou
até mesmo amplificar as vibragdes em outras freqiiéncias. Como os rotores sdo projetados
para girar fora das velocidades criticas, entdo a possibilidade de ocorrerem problemas em
estratégias de controle utilizando um sensor e um atuador € muito grande, o que merece uma

investigacdo de outras estratégias.
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6.5. ESTRATEGIA DE CONTROLE USANDO UM ATUADOR E DOIS SENSORES DE
ERRO

Nesta secdo serdo apresentados os resultados para uma estratégia de controle
utilizando um atuador e dois sensores de erro, lembrando que a excitacdo do rotor €
provocada por uma forca de desbalanceamento unitaria no disco maior a esquerda do rotor,
Fig. 5.2. De acordo com a andlise precedente, quando o sistema de controle € utilizado com
um atuador e um unico sensor de erro, é possivel reduzir bastante as vibragdes nas faixas de
velocidades criticas, porém sempre hd outras regides de freqiiéncias que as amplitudes de
vibragdo aumentam de forma indesejavel. Portanto, € necessario analisar outras estratégias de
controle para tentar reduzir as vibracdes em toda a faixa de freqiiéncia analisada. Para isso,
agora serd empregado um sistema de controle operando com um atuador e dois sensores de
erro e analisado o seu desempenho.

Da mesma forma que na anélise anterior, também agora serd analisado o desempenho
tanto do atuador 1 como do atuador 2, cujos resultados serdo apresentados em um mesmo
grafico para uma visualizacdo comparativa. Em ambos os casos foram analisados os seus
desempenhos considerando vdrios pares de posi¢Oes para instalacdo dos sensores de erro.
Assim, o melhor par de posicdes para os sensores em cada caso de rotor analisado foi obtido
através de uma comparacao direta do desempenho do sistema entre os vérios pares analisados.
Neste caso, as duas posi¢des para os sensores de erro que produzem o melhor desempenho
estardo indicadas nos graficos dos resultados.

As Figs. 6.18 a 6.22 apresentam, em termos de vibracdo global, as reducdes obtidas
quando um sistema com dois sensores de erro € aplicado para controlar as vibragdes do rotor,
empregando tanto o atuador 1 e como o atuador 2. Observa-se que no caso de rotor “mancal
dependente” as melhores posi¢cdes para os sensores de erro sao bem préximas as extremidades
do rotor, mais especificamente em x = 72 ¢ 676 mm quando o atuador 1 € utilizado e em x =
72 e 628 mm quando o atuador 2 é utilizado. Com o rotor na condi¢do de “transicdo” as
melhores posi¢cdes para os sensores de erro ficam ligeiramente mais afastadas das
extremidades utilizando quaisquer dos atuadores, em x = 97 ¢ 579 mm. Na condicdo de rotor
“eixo dependente”, as posi¢Oes para os sensores de erro continuam sendo préximas as
extremidades, porém sem uma tendéncia bem definida. De qualquer maneira, € sempre muito
importante fazer uma andlise para se determinar as posicdes para 0s sensores que

proporcionam os melhores desempenhos para o sistema de controle.
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Para este caso de um sistema de controle empregando dois sensores de erro,
observando apenas as curvas em termos de vibracdes globais, Figs. 6.18 a 6.22, nota-se que,
em geral, seu desempenho foi um pouco melhor para atenuar os picos de freqii€ncias criticas,
quando se compara esse desempenho com o sistema utilizando um dnico sensor de erro, Figs.
6.7 a 6.11. Neste caso prevalece a tendéncia do atuador 1 atenuar as freqii€ncias criticas mais
baixas e o atuador 2 atenuar as freqii€ncias criticas mais elevadas em todos os casos de rigidez
de rotor analisado. Mas a caracteristica mais importante do sistema com dois sensores de erro
€ que com ele praticamente ndo ocorrem ampliacdes nas faixas de freqii€ncias fora das
criticas para todos os valores de ganho proporcional do controlador PID, sendo esta uma
grande vantagem em relacdo ao sistema anterior. Vale relembrar que com o sistema de
controle com um sensor de erro e Kp = 120, Fig. 6.11, ocorrem amplia¢des significativas em

todas as faixas fora das freqii€ncias criticas.
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Figura 6.18 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando dois

sensores, para Kp = 27 e Kp = 0,009 (“mancal dependente”).
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Figura 6.19 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando dois

sensores, para Kp =29 e Kp = 0,01 (“mancal dependente”).
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Figura 6.20 — Nivel global de vibra¢do com um sistema de controle empregando dois

sensores, para Kp = 36 e Kp = 0,012 (“transi¢ao”).
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Figura 6.21 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando dois

sensores, para Kp =48 e Kp = 0,016 (“eixo dependente”™).
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Figura 6.22 — Nivel global de vibra¢do com um sistema de controle empregando dois

sensores, para Kp = 120 e Kp = 0,037 (“eixo dependente”).

As Figs. 6.23 a 6.28 apresentam as reducdes das amplitudes locais de vibracdo nas
freqii€ncias criticas e em algumas freqiiéncias discretas fora das faixas de ressonancia para os
trés casos de rigidez do rotor dados em funcdo da variagdo de Kp, utilizando o sistema de
controle com dois sensores de erro. A exemplo do caso anterior as amplitudes modais nas
freqiiéncias criticas ficam reduzidas a valores minimos em todas as freqiiéncias criticas e nas
trés zonas de rigidez do rotor. Por outro lado, nas freqii€éncias fora das faixas de ressonincia
apenas no rotor tipo “mancal dependente”, com Kp = 27, Fig. 6.24, observou-se um pequeno
aumento da vibragdo local em uma das extremidades do rotor, aumento este que é
imperceptivel em termos de vibragdo global, como visto anteriormente, Fig. 6.18. Nos casos
de rotor na zona de “transi¢do” e rotor “eixo dependente”, apesar de ndo haver reducdes
aprecidveis nas vibragdes locais fora das faixas de ressonancias, também ndo ha ampliagoes
que merecam qualquer destaque ao logo do eixo do rotor. Em resumo, com o sistema de
controle empregando dois sensores de erro, consegue-se reduzir significativamente todas as
amplitudes modais e a possibilidade de amplificacao significativa das vibracGes nas faixas

fora das ressonancias € minima.
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Figura 6.23 — Vibracdo local com o sistema de controle empregando dois sensores, nas

freqii€ncias criticas, para Kp =27 e Kp =0,009 (“mancal dependente”).
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Figura 6.24 — Vibracao local com o sistema de controle empregando dois sensores de erro, nas

freqiiéncias de 30 e 86 Hz, para Kp = 27 e Kp =0,009 (“mancal dependente”).
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Figura 6.26 — Vibragdo local com o sistema de controle empregando dois sensores de erro, nas

freqiiéncias de 26 e 98 Hz, para Kp = 36 e Kp =0,012 (“transi¢ao”).
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Figura 6.27 — Vibracao local com o sistema de controle empregando dois sensores de erro, nas
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Figura 6.28 — Vibragdo local com o sistema de controle empregando dois sensores de erro, nas

freqiiéncias de 120 e 176 Hz, para Kp = 120 e K =0,037 (“‘eixo dependente”).



100

6.6. ESTRATEGIA DE CONTROLE USANDO UM ATUADOR E TRES SENSORES DE
ERRO

Nesta secao serdo apresentados os resultados da anélise de uma estratégia de controle
que utiliza um atuador e trés sensores de erro distribuidos ao longo do comprimento do rotor.
A idéia é verificar se com esta estratégia de controle se consegue alguma melhora no
desempenho do controlador nas freqii€éncias fora das ressonancias. Novamente, a escolha das
melhores posi¢des para a fixagdo dos sensores de erro se baseou na comparacao direta dos
desempenhos entre as varias combinagdes de trés posicdes ao longo do eixo do rotor.

As Figs. 6.29 a 6.33 apresentam o desempenho desse sistema de controle ativo, em
termos de vibracdo global, para ambos os atuadores e para todos os casos de Kp e Kp
analisados. As posi¢cdes Gtimas para a colocagcdo dos sensores de erro ao longo do rotor sao
em x = 0 mm (inicio do eixo0), x = 290 mm e x = 700mm quando se utiliza o atuador 1 e em x
= 97mm, x =410 mm e x = 628 mm quando se utiliza o atuador 2. Essas posi¢cdes 6timas sdo
vdlidas para todos os casos de rigidez do rotor e se observa uma distribuicdo mais ou menos
uniforme das posi¢des ao longo do rotor.

Comparando esses resultados com os obtidos com o sistema de controle operando
com dois sensores de erro, Figs. 6.18 a 6.22, verifica-se que nido houve ganho no desempenho
que justifique a utilizacdo desse sistema de controle com trés sensores de erro.
Comparativamente, as variacoes no desempenho das duas arquiteturas para controlar as
amplitudes modais foram minimas para todos os tipos de rigidez de rotores. Além disso, fora
das faixas de ressonancias, também ndo se observa reducdo da vibracdo global. Assim,
conclui-se que o sistema de controle com dois sensores de erro € a opg¢do mais vidvel
economicamente considerando menor custo de equipamentos e de capacidade computacional
necessdria para a sua operacao, sem qualquer perda de desempenho em relacdo ao sistema

com trés sensores de erro.



[Amplitude de vibragao| (dB)

-100
-110

-120
u]

101

-30

T T T T T T I T T

: : : : — Sem controle

=== At 1eEr 0/290/700mm ||
At. 2 e Er. 97 £ 410 / 628mm

A0 o]

-50

-60

7o [---

=) SR . NPT . SO SRS S | S U SRR U A

-80

e

i
160

=1 100 120
Freguencia (Hz)

140 180 200
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para Kp =27 e Kp = 0,009 (“mancal dependente”).
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Figura 6.31 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando trés sensores,

para Kp =36 e Kp =0,012 (“transi¢cao”).
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Figura 6.32 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando trés sensores,

para Kp =48 e Kp = 0,016 (“eixo dependente”).
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Figura 6.33 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando trés sensores,

para Kp =120 e Kp = 0,037 (“eixo dependente”).

Em termos de vibracao local, as Figs. 6.34 e 6.35 mostram, a titulo de ilustracdo, os

resultados do controle das freqiiéncias criticas e de duas freqiiéncias fora das faixas de

ressonancias para o caso de rotor “mancal dependente”, onde Kp = 27 e Kp = 0,009. Como ja

era esperado, as freqiiéncias criticas reduziram drasticamente, mas mesmo com trés sensores

de erro o sistema de controle ndo foi capaz de reduzir as amplitudes locais das freqiiéncias em

questdo como também ndo foi capaz de eliminar por completo as pequenas amplificacdes

observadas em algumas faixas. Situacdo andloga acontece para o rotor na zona de “transicao”

e rotor “eixo dependente”.
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Figura 6.34 — Vibracao local com o sistema de controle empregando trés sensores, nas

freqii€ncias criticas, para Kp = 27 e Kp =0,009 (“mancal dependente”).
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Figura 6.35 — Vibracdo local com o sistema de controle empregando trés sensores de erro, nas

freqiiéncias de 26 e 86 Hz, para Kp = 27 e Kp =0,009 (“mancal dependente”).
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6.7. ESTRATEGIA DE CONTROLE USANDO DOIS ATUADORES E DOIS SENSORES DE
ERRO

Como apresentado nas secOes anteriores, as estratégias de controle empregando um
unico atuador nio conseguem aumentar o seu desempenho mesmo empregando mais que dois
sensores de erro. Assim, um avango adicional na andlise sera verificar o desempenho de uma
estratégia na qual se utilizam simultaneamente os dois mancais magnéticos que suportam o
rotor como atuadores. A escolha das melhores posi¢des para instalacdo dos dois sensores de
erro foi feita de forma andloga as andlises anteriores. As Figs. 6.36 a 6.40 mostram o
desempenho deste sistema de controle ativo para todos os casos de rigidez de rotor analisados.

Nestes resultados primeiramente se observa que a duas posi¢des para os sensores de
erro que admitem os melhores desempenhos para o sistema de controle foram em x = 676 mm
e em x = 700 mm, ou seja, os dois sensores de erro posicionados bem préximos a extremidade
direita do rotor. Nesta extremidade a distribuicdo de massa é menor (disco de menor massa) e
os sensores ficam mais distantes da excitacdo (desbalanceamento no disco maior). Segundo,
diferentemente do que se esperava, esta estratégia conduziu a desempenhos piores que quando
sdo utilizados um tunico atuador com dois sensores de erro. Em geral, as atenuagdes das
freqiiéncias criticas sdo menores e ainda ocorrem pequenas amplificacdes nas faixas de
freqiiéncias fora das ressonancias. Entretanto, vale ressaltar que a estratégia com dois
atuadores e dois sensores de erro foi muito mais eficiente para atenuar as duas primeiras
freqiiéncias naturais do rotor na condi¢cdo de “mancal dependente”, do que as demais
estratégias, conforme mostram as Figs. 6.36 e 6.37, onde se pode verificar a grande atenuacdo
nas baixas freqiiéncias. Portanto, se € desejdvel atenuar notavelmente as duas primeiras
freqiiéncias criticas e se o rotor tem um mancal bem flexivel, entdo esta opcdo de controle
pode ser considerada.

E muito proviavel que aumentando o ndmero de sensores de erro para o
funcionamento dos dois atuadores, o desempenho ird melhorar, mas torna-se uma arquitetura
totalmente invidvel economicamente, tendo em vista a necessidade de equipamentos mais

complexos com maior nimero de entradas e saidas e de grande capacidade computacional.
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Figura 6.36 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando dois

atuadores e dois sensores, para Kp = 27 e Kp = 0,009 (“mancal dependente”).
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Figura 6.37 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando dois

atuadores e dois sensores, para Kp =29 e Kp = 0,01 (“mancal dependente”).
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Figura 6.38 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando dois

atuadores e dois sensores, para Kp = 36 € Kp = 0,012 (“transi¢ao”).
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Figura 6.40 — Nivel global de vibragdo com um sistema de controle empregando dois

atuadores e dois sensores, para Kp = 120 e Kp = 0,037 (“eixo dependente”).

Na Fig. 6.41 pode-se ver as atenuagdes locais das amplitudes das freqiiéncias criticas
utilizando os dois atuadores simultaneamente. Como nos sistemas de controle anteriores as
amplitudes reduziram praticamente a zero. Por outro lado, conforme mostra a Fig. 6.42, e
como ja visto nas curvas de vibracdo global, ocorrem amplificacdes significativas nas faixas

de freqiiéncias distintas das faixas de ressonéncias.
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CAPITULO 7

CONCLUSOES FINAIS E PROPOSTAS PARA TRABALHOS
FUTUROS

7.1. CONCLUSOES FINAIS

Neste trabalho realizou-se uma anélise tedrica para verificar o desempenho de um
sistema de controle ativo “feedforward” em um rotor empregando os mancais magnéticos
como atuadores. As arquiteturas de controle foram analisadas considerando-se variagdes nos
ganhos proporcional e derivativo do controlador PID, os quais influenciam sobre as
caracteristicas dinamicas do sistema e sobre o desempenho do controlador para reduzir os
niveis de vibracdo do rotor. O efeito da posi¢do dos sensores de erro, bem como o mancal
utilizado como atuador também foram analisados. Para o sistema de controle ativo adaptativo
“feedforward” utilizou-se um algoritmo LMS que minimiza a fun¢do custo definida como a
soma dos quadrados das saidas dos sensores de erro sobreposto ao sistema ‘“‘feedback” do
mancal magnético. As estratégias de controle ativo utilizadas neste trabalho se mostraram
eficientes para o controle de vibrag@o nas velocidades criticas do rotor, conseguindo redugdes
significativas das vibragoes.

A rigidez dos mancais exerce grande influéncia sobre a velocidade critica dos
rotores, fazendo do ganho proporcional do filtro PID (Kp), que é o grande responsdvel pela
variacdo desta caracteristica dinamica, um parametro que deve ser analisado no desempenho
do controle ativo de vibragdes. Verificou-se que o desempenho do sistema de controle ativo,
considerando sua operacdo com um “sensor perfeito”, se mostrou mais eficiente quando o
rotor estd na regido “eixo-dependente”, para Kp acima de 36, e independente do atuador
utilizado, consegue-se uma reducdo das amplitudes de freqiiéncias criticas em controle,
principalmente das duas primeiras freqiiéncias.

Com relagdo ao ganho derivativo (Kp) percebe-se que com o seu aumento, ocorre

uma diminui¢do dos picos de amplitudes das freqiiéncias criticas do rotor, e isso ocorre
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devido ao aumento do amortecimento dos mancais (controle passivo), porém a sua variagao
influencia muito pouco sobre o desempenho do controle ativo.

A variac@o do ganho proporcional também determina a escolha dos mancais a serem
utilizados como atuadores e o posicionamento dos sensores. De uma forma geral, nos casos
em que o rotor analisado esteja na regido “mancal-dependente” ou “transi¢dao”, o melhor
atuador € o mancal 1. J4 para a regido de “eixo-dependente”, o melhor atuador ¢ o mancal 2.
Particularmente, o atuador 1 se apresenta mais eficiente para a atenuar as primeiras
freqiiéncias criticas, enquanto que o atuador 2 € mais eficiente para atenuar as freqiiéncias de
maior ordem. Isso provavelmente se deve ao fato do atuador 1 estar localizado mais préximo
da fonte de excitacdo, ou seja, do disco desbalanceado. Quando se utilizam os dois atuadores
simultaneamente, percebe-se apenas uma atenuacdo maior de vibragdo nas primeiras
freqiiéncias criticas, comparadas ao uso dos atuadores separadamente. Com relacdo ao
posicionamento dos sensores, nota-se que as melhores posi¢des variam de acordo com a
varia¢cdo do ganho proporcional, porém, somente para o caso em que utiliza um atuador € um
sensor de erro se percebe uma tendéncia de posicionamento, em que eles se aproximam para o
centro do rotor na medida em que Kp aumenta até certo ponto, depois retornam para as
extremidades.

Vale ressaltar que a variacdo dos ganhos proporcional e derivativo ndo interferem no
desempenho de controle quando se utilizam os dois mancais simultaneamente como
atuadores. Neste caso, a regido de operacao do rotor (“mancal-dependente”, “transi¢ao” ou
“eixo-dependente”) pode ser escolhida pelo comportamento da curva sem controle comparada
a curva controlada, ja que esta ultima € sempre constante com relacao a variacao de Kp.

Com relacdo a otica de controle ativo, global e local, uma reducdo global a uma
determinada freqiiéncia ndo significa necessariamente que a amplitude da vibracdo foi
atenuada em todos os pontos ao longo do rotor. Poderdo existir regides do rotor com grandes
atenuagdes e outras com uma certa ampliacao.

A estratégia de controle ativo utilizando um sensor de erro e um atuador € eficiente
para atenuar vibracdes nas freqiiéncias criticas, mas pode ter um desempenho muito pobre ou
até mesmo amplificar as vibragdes em outras freqiiéncias. Como os rotores sdo projetados
para operar fora das velocidades criticas, entdo a possibilidade de ocorrerem problemas em
estratégias de controle utilizando um sensor € um atuador é muito grande. J4 com o sistema de
controle empregando dois sensores de erro, consegue-se reduzir significativamente todas as
amplitudes modais e a possibilidade de amplificacio das vibracdes nas faixas fora das

ressonancias € minima.



110

A estratégia de controle com um atuador e trés sensores de erro nao apresentou
qualquer melhoria significativa com relagdo a estratégia com dois sensores, ndo justificando o
uso de mais um sensor de erro, pois demandaria um maior custo e esforco computacional. J4 a
estratégia de controle com dois atuadores e dois sensores de erro conduziu a desempenhos
piores do que a estratégia com apenas um atuador e dois sensores. Com esta estratégia
ocorrem pequenas ampliacdes nas faixas de freqiiéncias fora da ressonédncia. Entretanto, esta
estratégia foi a que apresentou o maior desempenho para a atenuacdo das duas primeiras
freqiiéncias criticas do rotor. E muito provavel que com o aumento do nimero de sensores
esta estratégia apresentaria melhores resultados, porém tornaria a arquitetura de controle
invidvel do ponto de vista econdmico e de esforco computacional, fazendo da estratégia de
controle com um atuador e dois sensores a melhor op¢do para ser empregada no rotor
analisado.

A possibilidade de variagdo do ganho proporcional € muito importante para melhorar
o desempenho do controle ativo das vibracdes dos rotores que utilizam mancais magnéticos. E
uma alternativa de controle que pode oferecer varias vantagens, dependendo da escolha dos
atuadores como do posicionamento dos sensores de erro. A possibilidade de variacdo do
ganho proporcional também ¢é importante pelo fato de permitir a alteracdo da dindmica dos

rotores, afastando operacdes proximas as faixas de freqii€ncias criticas.

7.2. PROPOSTAS PARA TRABALHOS FUTUROS

Como proposta para futuros trabalhos, podem-se enumerar as seguintes:

- Proceder a uma andlise experimental a fim de se obter dados experimentais para
comparar com os dados de simulacao.

- Otimizar o processo para determinacdo dos pontos 6timos para a instalacdo dos
sensores de erro;

- Analisar rotores com maior nimero de mancais € com outras fontes de excitacao;

- Fazer uma andlise quando o mancal magnético ativo € utilizado apenas como

atuador e nao como mancal de sustentacao do rotor.
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