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OLIVEIRA, M. V. F., Controle de rotores flexíveis suportados por mancais

magnéticos, 2019, 136 f., Tese de Doutorado, Universidade Federal de Uberlândia,

Uberlândia-MG, Brasil.

RESUMO

O presente trabalho é dedicado à síntese de controladores utilizados em rotores super-

críticos suportados por mancais magnéticos. Em primeiro lugar, construiu-se um modelo

numérico/computacional em ambiente MATLAB/Simulink com base nas especiĄcações

fornecidas pelo fabricante da bancada de e em conjunto com o processo de validação ex-

perimental, que resultou em um modelo representativo do comportamento dinâmico do

sistema físico real. O passo seguinte foi a síntese de dois controladores PID; o primeiro

trata-se de um controlador PI baseado no controlador fornecido pelo fabricante e, o se-

gundo, é um controlador PID adaptativo. Ambos foram avaliados a partir de suas funções

de transferência em malha fechada e sob o ponto de vista da sua reposta ao desbalancea-

mento, sendo esta conduzida de acordo com as diretrizes da norma API 684 e classiĄcada

com base nos critérios deĄnidos na norma ISO 14839-2. Com base nestes resultados, foi

possível selecionar o controlador com melhor desempenho para a criação de um metamo-

delo Kriging, que foi avaliado utilizando os mesmos critérios aplicados aos controladores

PI e PID adaptativo. Com base nestes resultados, foi possível aĄrmar que a principal

contribuição deste trabalho foi a sistematização da utilização de metamodelos Kriging

para o estudo e projeto de rotores supercríticos suportados por mancais magnéticos.

Palavras-chave: Mancais magnéticos, rotores flexíveis, PID, metamodelagem
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OLIVEIRA, M. V. F., Control of a Flexible Rotor Supported by Magnetic Bea-

rings, 2019, 136 f., PhD Thesis, Federal University of Uberlândia, Uberlândia-MG, Brazil

ABSTRACT

The present work is devoted to the development of controllers utilized in supercritical

rotors supported by magnetic bearings. The Ąrst step was the conception of a nume-

rical/computational model in the MATLAB/SIMULINK environment, as based on the

speciĄcations provided by the test rig manufacturer. Following, this model was tested

through an experimental validation process, resulting a mathematical model that repre-

sents closely the dynamic behavior of the actual physical system. Next step was the

synthesis of two PID controllers, the Ąrst being a manufacturer-supplied PI controller

and the second is an adaptive PID controller. Both the controllers were evaluated from

their closed-loop transfer functions in the perspective of their corresponding imbalance

responses, which was conducted according to API 684 guidelines and classiĄed as based on

the criteria deĄned in the standard ISO 14839-2. Then, it was possible to select the best

performing controller for the creation of a Kriging sorrogate model, which was evaluated

by using the same criteria applied to the PID and adaptive PID controllers. The results

obtained permit to state that the main contribution of the present research work was the

systematization of the application of Kriging surrogate model on the study and design of

supercritical rotors supported by magnetic bearings.

Keywords: Magnetic bearings, flexible rotors, PID, surrogate model
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CAPÍTULO I

Introdução

Este trabalho tem como principal objetivo desenvolver um metamodelo que seja capaz

de representar um controlador PID adaptativo para que possa ser implementando em

uma bancada experimental e utilizado como controlador substituto dos controladores

convencionais utilizados.

1.1 Controle de Vibrações

Nas últimas décadas tem sido observada a necessidade de utilização de técnicas ca-

pazes de otimizar a utilização dos recursos disponíveis para que seja possível manter

a competitividade nas mais diversas áreas e linhas produtivas da indústria, como, por

exemplo, na exploração de petróleo, setor automotivo, geração de energia e aeroespa-

cial. Com o aumento da demanda aliado à maior exigência do mercado, as máquinas e

equipamentos são colocados em condições de operação cada vez mais severas, sujeitos a

altas velocidades, carregamento excessivo e ambiente agressivo, tornando a garantia de

sua conĄabilidade um grande desaĄo tanto na fase de projeto, como na fase operacional.

Neste contexto, surge a necessidade de monitoramento e controle dos níveis de vibração e

ruído com o objetivo de mantê-los dentro de determinados limites (geralmente previstos

em normas técnicas), assegurando a qualidade dos bens produzidos e evitando falhas que

comprometam a conĄabilidade e a segurança das instalações industriais.

Com a Ąnalidade de manter a vibração em equipamentos rotativos sob controle, foram

desenvolvidos ao longo dos anos diversos métodos de atenuação. Dentre estes, pode-se

encontrar desde métodos mais simples e de baixo custo, como o Controle Passivo de

Vibrações, até métodos mais soĄsticados, tais como o Controle Ativo em malha fechada,

que utilizam atuadores controlados digitalmente.
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O Controle Passivo de Vibrações é o método mais tradicional de se atenuar os níveis de

vibrações em sistemas mecânicos. Consiste na alteração das propriedades do sistema, tais

como massa, rigidez e amortecimento, com a Ąnalidade de minimizar a vibração e/ou o

ruído, além de aumentar a estabilidade do sistema. No caso de sistemas rotativos, alguns

procedimentos básicos podem contribuir signiĄcativamente para a redução dos níveis de

vibração, tais como o reĄnamento do balanceamento do rotor, o alinhamento do conjunto,

a redução das folgas nos mancais ou até mesmo a sua substituição. Quando estes procedi-

mentos não são suĄcientes para controlar os níveis de vibração, o uso do controle passivo

visando o aumento do amortecimento do sistema rotativo é uma alternativa bastante co-

mum. Isso pode ser feito, por exemplo, através do emprego de amortecedores de Ąlme

fluido e da utilização de materiais viscoelásticos nos mancais (SALDARRIAGA, 2007).

Como principais vantagens do emprego das técnicas de Controle Passivo de Vibração,

se pode mencionar seu baixo custo e simplicidade de implementação. Além disso, não

necessitam de fontes externas de energia para operarem (SALDARRIAGA, 2007). Em

contrapartida, possuem como principais limitações a falta de versatilidade, pois não se

adaptam a alterações no comportamento dinâmico do sistema para o qual foram inici-

almente projetados, e a sua pouca robustez (SIMÕES, 2006). Além disso, para que a

implementação do Controle Passivo seja bem sucedida, é necessário conhecer bem tanto

as propriedades físicas do sistema quanto o tipo de problema de vibração a ser solucionado

(SIMÕES, 2006).

O Controle Semi-Ativo é o passo seguinte na evolução dos métodos de atenuação de

vibração. Estas técnicas se baseiam no projeto de mecanismos que utilizam sistemas de

controle para modiĄcar indiretamente alguns parâmetros físicos do sistema, tais como

rigidez e amortecimento. Como exemplo de aplicação destas técnicas na área de máqui-

nas rotativas, pode-se citar o uso de amortecedores magneto-reológicos e eletro-reológicos,

além de dispositivos como os sendo denominados Smart Spring Mechanism Ű SSM (CA-

VALINI et al., 2011).

O método de atenuação de vibrações com maior soĄsticação é o Controle Ativo de

Vibrações. Estas técnicas baseiam-se na aplicação de forças dinâmicas no sistema de

forma a combater a vibração indesejada (TAMMI, 2007). De maneira simpliĄcada, um

sistema de controle ativo de vibrações geralmente é constituído por sensores, atuadores e

por uma unidade de controle. Os sensores possuem a função de fornecerem informações

a respeito das variáveis a serem controladas. A unidade de controle é responsável pelo

processamento das informações provenientes dos sensores de forma a aplicar os algoritmos

de controle correspondentes, produzindo os sinais de comando. Por Ąm, aparecem os

atuadores que convertem os sinais de comando fornecidos pela unidade de controle em

ações efetivas sobre o sistema. Como exemplo, pode-se mencionar a utilização de mancais

híbridos contendo atuadores eletromagnéticos que operam a partir de diferentes estratégias
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de controle (KOROISHI et al., 2014).

De acordo com Saldarriaga (2007), as técnicas de controle ativo de vibrações em sis-

temas rotativos podem ser divididas em duas categorias. A primeira é o controle ativo

propriamente dito, que consiste na aplicação de forças laterais com a Ąnalidade de con-

trapor as forças causadas pelas vibrações. A segunda categoria é o balanceamento ativo,

que realiza a redistribuição de massa ao longo do eixo de forma a balanceá-lo automatica-

mente. Como exemplo de uma aplicação bem sucedida do primeiro caso, pode-se citar o

trabalho realizado por Simões (2006), que desenvolveu uma metodologia de controle ativo

de rotores flexíveis utilizando atuadores piezelétricos do tipo pilha (piezoelectric stack ac-

tuator). Para tanto, foi empregado um controlador ótimo do tipo Regulador Quadrático

Linear, com a Ąnalidade de atenuar os quatro primeiros modos de flexão do rotor. Para a

aplicação desta técnica de controle, foi necessário empregar o método modal para reduzir

o tamanho do modelo e torná-lo controlável, sendo necessário o emprego de observadores

de estado para estimar os estados modais.

A aplicação de técnicas de identiĄcação e correção de desbalanceamento tem sido

uma linha de pesquisa bastante explorada em MMA’s. Noshadi e Zolfagharian (2019)

utiliza um controlador MIMO baseado na norma 𝐻∞ e um sistema híbrido utilizando

𝐻∞ aliado a um controlador baseado em um observador de perturbação repetitiva para

controlar os efeitos do desbalanceamento e das excitações harmônicas de uma bancada

experimental contendo mancais magnéticos ativos. O controlador híbrido apresentou

performance melhor tanto em regime permanente quanto em regime transiente, quando

comparado ao controlador 𝐻∞.

(YAO et al., 2018) propõe a utilização de duas técnicas para modiĄcar as características

de desbalanceamento de máquinas rotativas. A primeira opera no domínio modal e é capaz

de estimar as forças de desbalanceamento pela expansão dos deslocamentos modais para as

coordenadas generalizadas da equação do movimento do sistema. A segunda metodologia

faz uso de uma expansão modal aliada a um problema inverso que permite identiĄcar a

posição axial, a magnitude e a fase do desbalanceamento.

A utilização de controladores PID (proporcional-integral-derivativo) é algo comum

em mancais magnéticos, segundo Schweitzer, Maslen et al. (2009). Com a proposta de

utilizar um controlador PD viscoelástico, que consiste em um controlador PD onde a

ação derivativa tem a banda limitada em altas frequências e que é equivalente à geração

de um elemento viscoelástico semi-sólido com as características de levitação dos MMA’s.

Com isso, Roy, Das e Dutt (2016) analisou o comportamento de um sistema composto

por um rotor rígido suportado por mancais magnéticos ativos a partir de um modelo não

linear. Os resultados obtidos mostraram que o controlador PD viscoelático foi muito mais

eĄciente que o PID convencional ao atenuar a vibração do sistema ao longo de toda a

banda de operação.
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1.2 Contribuições Anteriores no contexto institucional

Diversos trabalhos de pesquisa na área de dinâmica de rotação e controle ativo de

vibração vêm sendo desenvolvidos na Faculdade de Engenharia Mecânica (FEMEC) da

Universidade Federal de Uberlândia (UFU).

No ano de 2006, Simões propôs o controle ativo de vibração em rotores flexíveis uti-

lizando atuadores piezelétricos tipo pilha (piezeletric stack atuator), dispostos ortogonal-

mente em um plano de controle localizado em um dos mancais do rotor. As simulações

foram realizadas empregando-se o método dos Elementos Finitos. Para a aplicação do

controle, foi utilizado um controlador ótimo do tipo Regulador Quadrático Linear, com

a Ąnalidade de atenuar os quatro primeiros modos de flexão do rotor. Para implementar

esta técnica, foi necessário utilizar o método modal para reduzir o tamanho do modelo e

torná-lo controlável, sendo necessário o emprego de observadores de estado para estimar

os estados modais não medidos diretamente.

Em 2007, (SALDARRIAGA, 2007) propôs uma metodologia para o controle passivo

de vibração de sistemas com rotores flexíveis utilizando conjuntos de absorvedores visco-

elásticos nos apoios dos mancais do sistema. Para reduzir a vibração a níveis aceitáveis,

foram elaborados modelos matemáticos para determinar as características mais adequa-

das a serem usadas nos suportes, levando em consideração o efeito viscoelástico sobre o

comportamento dinâmico do sistema rotor-mancais. Durante a fase de validação da meto-

dologia, foi possível comprovar que as velocidades críticas previstas pelo modelo estavam

em concordância satisfatória com as identiĄcadas experimentalmente. Além disso, os ní-

veis de vibração do sistema físico foram sensivelmente reduzidos, apesar do aparecimento

de não linearidades devido às rótulas usadas para o acionamento dos absorvedores.

Um trabalho muito interessante a respeito de não-linearidades em rotores flexíveis in-

teligentes foi apresentado por Morais (2010). Enfoque especial foi dado a não-linearidades

localizadas, conforme encontradas em rotores com parâmetros variantes no tempo, tais

como eixos trincados com atuadores eletromagnéticos (AEM), que introduzem forças que

são funções inversas do quadrado do deslocamento. Como principais destaques deste

trabalho podem-se citar, em primeiro lugar, a investigação de uma metodologia para a

identiĄcação de parâmetros variantes no tempo para caracterizar trincas em eixos de má-

quinas rotativas, através de sinais temporais expandidos por meio de séries de funções

ortogonais. Em segundo lugar, foi proposta a utilização de atuadores eletromagnéticos

para manter a trinca fechada ao longo da rotação do eixo, abrindo espaço para a aplicação

de conceitos de auto-correção da trinca (self-healing). Por último, foi feita a identiĄcação

do desbalanceamento em rotores não-lineares devido à presença de AEM, demonstrando

o sucesso da metodologia de balanceamento proposta para casos onde as técnicas conven-

cionais de balanceamento não podem ser aplicadas.
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Dois trabalhos de doutoramento que se enquadram no contexto desta dissertação fo-

ram concluídos na FEMEC no ano de 2013. O primeiro foi apresentado por CAVALINI

Jr (2013), onde são investigadas algumas técnicas de Monitoramento da Integridade Es-

trutural (Structural Health Monitoring - SHM) voltadas para a detecção e identiĄcação

de trincas transversais ainda incipientes em eixos de máquinas rotativas. Neste trabalho,

destaca-se a proposição de uma nova técnica de SHM baseada na Impedância Eletromecâ-

nica do sistema. O outro trabalho foi apresentado por Koroishi (2013), onde foi realizado

um estudo sobre o controle ativo de vibrações em máquinas rotativas utilizando um man-

cal híbrido. Neste caso, o eixo é suportado por um rolamento convencional de esferas,

que é Ąxado no interior de uma base de alumínio, nas laterais desta base estão Ąxados os

atuadores eletromagnéticos com quatro bobinas. Desta forma, é possível implementar as

ações de controle através da manipulação das forças magnéticas provenientes do atuador.

Para calcular as ações de controle, são empregadas diversas técnicas formuladas com base

em desigualdades matriciais lineares (Linear Matrix Inequalities Ű LMI’s e Lógica Fuzzy).

Alves (2015) apresentou um trabalho que consistiu no projeto e na construção de

uma bancada com um rotor flexível, cujo controle de vibrações é realizado mediante

o aquecimento de Ąos confeccionados com ligas com memória de forma conectados aos

mancais, de forma a aproveitar o amortecimento por histerese decorrente do uso dos

referidos materiais inteligentes.

Oliveira (2015) desenvolveu um modelo numérico/computacional para representar o

comportamento dinâmico de um kit acadêmico, fornecido pela SKF, composto por um

rotor flexível suportado por dois Mancais Magnéticos Ativos (MMA’s) radiais. Em seguida

realizou a validação experimental deste modelo através da comparação entre as Funções

de Transferência numéricas e experimentais. Após um processo de correlação e ajuste,

foi obtido um modelo representativo do sistema físico real, que foi utilizado para permitir

a análise e a síntese dos controladores desenvolvidos nesta tese de doutoramento. Este

processo de modelagem é revisitado no Capítulo III. O modelo construído foi ajustado

com dados experimentais. Borges (2016) projetou um controlador modal para a bancada

experimental usada por Oliveira (2015). Neste caso, um controlador modal robusto foi

avaliado.

Carvalho (2017) propôs uma técnica de balanceamento robusto baseado em modelos

matemáticos considerando as incertezas que atuam no balanceamento. Os resultados

obtidos demostraram que a técnica proposta é mais eĄciente que as técnicas convencionais

de balanceamento de máquinas rotativas.

Júnior e Samora (2017) investigou o comportamento dinâmico de um rotor subme-

tido a excitações pela base. Um modelo teórico foi determinado a partir das equações

de Lagrange e do método dos elementos Ąnitos. Os resultados experimentais obtidos

demonstraram a representatividade do modelo formulado.
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Barbosa (2018) apresentou o desenvolvimento de modelos para mancais hidrodinâmi-

cos cilíndricos radiais, segmentados radiais (tilting-pad) e segmentados axiais (thrust) no

contexto de uma abordagem termohidrodinâmica. Os efeitos térmicos devido ao atrito

viscoso encontrados no Ąlme de óleo foram determinados por meio da solução simultânea

das equações de Reynolds e da energia.

Sicchieri (2019) aplicou técnica de metamodelagem Kriging aos mancais de uma uni-

dade geradora do tipo Francis, composta por quatro mancais, a saber, um mancal hidro-

dinâmico segmentado axial, dois mancais hidrodinâmicos segmentados radiais e um man-

cal hidrodinâmico cilíndrico radial. Os resultados obtidos neste trabalho mostram que a

metamodelagem Kriging apresenta bons resultados, conĄgurando-se, portanto, como uma

ferramenta poderosa para viabilizar a substituição dos modelos termohidrodinâmicos para

mancais hidrodinâmicos de máquinas rotativas, reduzindo signiĄcativamente o tempo de

cálculo, sem perda da qualidade do trabalho.

1.3 Mancais Magnéticos Ativos

De acordo com Schweitzer, Maslen et al. (2009) os primeiros estudos envolvendo levita-

ção utilizando campo magnéticos surgiram com EARNSHAW (1842) e Braunbek (1939).

A primeira aplicação industrial de Mancais Magnéticos Ativos (Active Magnetic Bearings

- AMB) foi apresentada por Habermann e Liard (1977) visando aplicações em rodas de

reação de satélites terrestres. Apesar desta tecnologia não ser tão recente, o desenvolvi-

mento da área de eletrônica e informática nos últimos 20 anos tem viabilizado a utilização

dos mancais magnéticos ativos em um número cada vez maior de aplicações industriais.

O trabalho de Steffen Jr e Lepore Neto (1984) relata o início da pesquisa envolvendo

mancais magnéticos ativos na Universidade Federal de Uberlândia.

O Controle Ativo de Vibrações usando MMA’s é uma das soluções mais promissoras

para aplicação em máquinas rotativas. Nestes tipos de dispositivos, o rotor literalmente

levita sustentado por forças geradas por campos magnéticos. Desta forma, não há ne-

nhuma espécie de contato entre os mancais e o rotor, permitindo que a máquina opere sem

desgaste mecânico, dispensando o emprego de qualquer tipo de lubriĄcante (JAYANTH;

BUCKNER, 2002).

Os AMB’s são considerados como sendo um sistema mecatrônico, pois combinam com-

ponentes mecânicos com dispositivos eletrônicos, além de códigos computacionais dedica-

dos. Estes últimos vêm ocupando posição de destaque na evolução dos AMB’s. De acordo

com Schweitzer, Maslen et al. (2009), a capacidade de sensoriamento, processamento de

dados e atuação dos mancais magnéticos ativos lhes conferem grande potencial para se

tornarem elementos-chave no projeto de máquinas inteligentes, pois além de permitirem o

controle ativo do comportamento dinâmico destes sistemas, possibilitam o monitoramento



7

online do seu estado de conservação (SHM Ű ŞStructural Health MonitoringŤ). Com isto,

abre-se espaço para a concepção de projetos totalmente inovadores de máquinas capazes

de operar a velocidades muito elevadas, sem desgaste mecânico e com níveis reduzidos

de vibração. Todos estes aspectos contribuem para a redução de custos de operação e

aumento da segurança e da conĄabilidade das plantas industriais.

Como exemplos de áreas de aplicação dos MMA’s, pode-se citar o isolamento e controle

de vibrações conforme encontrado em ultra centrífugas, máquinas ferramentas, aciona-

mentos elétricos, aplicações aeroespaciais e turbo compressores. Os trabalhos realizados

por Yoon, Lin e Allaire (2012) e Sanadgol (2006) apresentam a incorporação da tecnolo-

gia de AMB’s em turbo compressores centrífugos. Além disso, propõem um método de

supressão do fenômeno de ŞsurgeŤ baseado no controle adequado da folga axial do rotor

através dos AMB’s para compensar as flutuações do fluxo, estabilizando a operação do

sistema.

Mancais magnéticos ativos necessitam de um sistema de controle para que o rotor seja

levitado como, por exemplo, um controle PID, impondo a necessidade de conhecer as prin-

cipais características do sistema para que a levitação do rotor seja estável (SRINIVASAN;

CHO, 1995), (ŠTIMAC et al., 2013).

Para utilizar técnicas mais avançadas de controle é necessário obter um modelo repre-

sentativo do sistema. Diversos trabalhos estudam técnicas numéricas e experimentais de

identiĄcação de parâmetros dos MMA’s para o desenvolvimento de um modelo conĄável

do sistema dinâmico em tela.

No trabalho de Srinivasan e Cho (1995) é feita a modelagem de um sistema de man-

cais magnéticos ativos utilizando métodos numéricos e experimentais para identiĄcar os

parâmetros dos ampliĄcadores de potência, sensores, rotor e atuadores magnéticos.

Gähler (1998) utiliza MMA’s com sensores Hall para mensurar o fluxo magnético dos

atuadores e relacioná-lo com a força gerada durante a operação do mancal. Para que isso

seja possível foi projetado um controlador que engloba as melhores características das

principais técnicas de controle disponíveis na literatura.

Swanson et al. (2008) apresenta de forma concisa como proceder no projeto e na

identiĄcação de mancais magnéticos, onde o autor faz uma revisão dos conceitos básicos

dos principais componentes dos MMA’s. Vale a pena mencionar o trabalho realizado por

Lösch (2002), que realizou a identiĄcação de um sistema de MMA’s para implementar

um controlador automatizado com o controle do tipo Û-síntese. Semelhantemente, Bean,

Schoor e Rand (2016) realizou um estudo de caso em um circulador de um reator nuclear

para aplicar técnicas de caracterização e modelagem de mancais magnéticos.

Neste contexto, destaca-se o trabalho de Mushi, Lin e Allaire (2012) que analisa a

instabilidade em máquinas rotativas suportadas por mancais magnéticos ativos. O autor

faz uma análise completa das características do MMA estudado, análise esta que foi
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Figura 1.1: Bancada experimental utilizada por Wróblewski (2008)

realizada numérica e experimentalmente, servindo como base para o desenvolvimento

deste trabalho.

Pesch (2008) e Wróblewski (2008) realizaram estudos utilizando técnicas de SHM

aplicadas a uma bancada experimental, apresentada na Fig. 1.1, com o objetivo de

detectar trincas em rotores. A bancada estudada opera com o rotor suportado por dois

MMA’s e utiliza um terceiro MMA como atuador para inserir uma força externa que

auxilia na detecção de trincas no rotor.

Uma bancada experimental contendo dois tipos de mancais, apresentada na Fig. 1.2,

consiste em um mancal utilizando uma bucha de bronze e um mancal magnético ativo,

Li (2011), trabalhou com um modelo capaz de representar a bancada operando com os

dois mancais. O trabalho estuda a performance e os benefícios oferecidos por cada um

dos mancais no sistema.

Figura 1.2: Bancada experimental suportada por dois tipos de mancais (LI, 2011)
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Figura 1.3: (a) Áreas críticas de densidade de fluxo, (b) minimização das concentrações
de fluxo com a atualização da geometria (PIčAT, 2004)

Um recurso bastante explorado na identiĄcação de mancais magnéticos é a utiliza-

ção de programas comercias de elementos Ąnitos. Programas como o ANSYSTM e o

COMSOLTM são muito úteis, principalmente para detectar características de projeto dos

mancais que podem ser otimizadas. O trabalho de Pişat (2004) utiliza o software FEMLab

para visualizar e otimizar a geometria do estator nas áreas críticas, eliminando a satura-

ção magnética causada pela presença de cantos vivos; a Fig. 1.3 apresenta os resultados

obtidos por Pişat (2004).

No trabalho de Ahmed e Wahab (2010) realizou-se a modelagem e a análise em duas

etapas separadamente utilizando o software de elementos Ąnitos ANSYSTM para projetar

e otimizar um MMA. Foi realizada uma análise transiente do modelo de elementos Ąnitos

para investigar os efeitos da fuga de corrente (Eddy Current) no MMA estudado. Mushi,

Lin e Allaire (2012) utilizou o programa FEMM para obter a capacidade de carga do MMA

investigado, sendo construído um modelo em duas dimensões contendo as características

físicas do MMA para determinar a força estática produzida e o comportamento do fluxo

magnético no mancal magnético.

Bouaziz et al. (2013) analisaram o comportamento de mancais magnéticos ativos

quando submetidos a desalinhamento no acoplamento utilizado para transmitir rotação

e torque do motor para o rotor. O trabalho foi realizado em um modelo numérico-
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computacional com dez graus de liberdade, onde foram testados MMA’s com quatro,

seis e oito polos. As análises em regime transiente mostram como os modos torcionais e

laterais foram excitados devido ao desalinhamento.

1.4 Metamodelagem Kriging

Na atualidade, os modelos computacionais estão Ącando cada vez mais complexos,

incorporando diversos fenômenos físicos que ocorrem na realidade. No entanto, normal-

mente, essa alta complexibilidade acaba ocasionando um custo computacional elevado, o

que inviabiliza a sua utilização em diversas aplicações. Neste contexto, os processos de

metamodelagem vêm ganhando cada vez mais força no cenário cientíĄco.

A metamodelagem tem como objetivo ajustar um modelo substituto a partir de um

conjunto de amostras do modelo original. O metamodelo (ou, o modelo do modelo) deve

ser o mais representativo possível e possuir um baixo custo computacional, viabilizando a

sua utilização em processos pesados numericamente, como a otimização e a análise de sen-

sibilidade, dentre outros. Neste cenário, o metamodelo Kriging vem se destacando como

uma ferramenta flexível, com alto potencial de aplicações (ERICKSON; ANKENMAN;

SANCHEZ, 2018).

O nome Kriging tem sua origem numa homenagem ao geoestatistico sul africano Daniel

G. Krige (1919 - 2013), que desenvolveu trabalhos com processos de interpolação aplicados

na mineração de ouro (KRIGE, 1951). A metodologia utilizada por Daniel G. Krige

foi formalizada pelo matemático francês George Matheron (1930 - 2000) (MATHERON,

1963).

A metodologia Kriging foi inicialmente utilizada pela geoestatistica para realizar infe-

rências, estimar parâmetros e efetuar previsões espaciais. Sacks et al. (1989) apresentaram

a aplicação do Kriging para substituir modelos computacionais determinísticos. Neste tra-

balho, destaca-se que, em geral, modelos computacionais não apresentam erros aleatórios.

Desta forma, as amostras utilizadas na construção do metamodelo Kriging determinístico

devem preencher todo o espaço de projeto sem a necessidade de réplicas em determinados

pontos amostrais. Sacks et al. (1989) também demostraram a utilização da metamodela-

gem Kriging para substituir um código computacional utilizado na simulação de circuitos

eletrônicos.

O trabalho desenvolvido por Simpson et al. (2001a) fez uma revisão de diversas técni-

cas de metamodelagem aplicadas a modelos computacionais determinísticos, destacando

a superfície de resposta, as redes neurais artiĄciais, o aprendizado indutivo e o Kriging.

Foi apresentada uma comparação entre os métodos, discutindo as vantagens e desvan-

tagens na escolha de cada um, apresentando inclusive os cenários mais indicados para

suas aplicações. Foram apresentadas algumas vantagens na utilização de modelos substi-
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tutos, quais as principais diĄculdades que podem surgir na metamodelagem de modelos

determinísticos, além de algumas recomendações para evitá-las.

Wang et al. (2008) apresentaram as vantagens que a utilização de metamodelos podem

promover nos projetos de engenharia, dando enfoque na otimização de projeto baseado

em metamodelo, de forma que os metamodelos substituem os códigos computacionais

caros, viabilizando a aplicação de métodos de otimização para a obtenção dos melho-

res parâmetros de projeto. Kleijnen (2015) apresenta vários métodos estatísticos para

o projeto e análise de eventos discretos e simulações determinísticas. O autor mostra a

metamodelagem Kriging, que combina uma resposta global do espaço de projeto junta-

mente com desvios localizados obtidos a partir da interpolação dos pontos amostrais e

algumas das suas aplicações. São discutidos diferentes modelos, como o Kriging comum

para simulações determinísticas, o qual utiliza como resposta global uma constante.

Também é abordado o Kriging universal para simulações determinísticas, o qual utiliza

uma função polinomial de baixa ordem, normalmente de primeira ou segunda ordem, para

representar a resposta global do espaço de projeto. Além disso, o Kriging estocástico

também é apresentado, sendo esta uma variação amplamente empregada em simulações

aleatórias. Este método vem ganhando abrangência no cenário cientíĄco. Adicionalmente,

a análise de sensibilidade é discutida por meio dos modelos Kriging, destacando também

a análise de incertezas e a sua aplicação em processos de otimização.

Uma boa referência sobre Kriging estocásticos pode ser encontrada em Ankenman,

Nelson e Staum (2010). Neste trabalho, é contabilizada a variabilidade de amostragem

inerente a uma simulação estocástica. Mostra-se, assim, que a contabilização correta

da amostragem e da incerteza da superfície de resposta tem um impacto no projeto de

experimentos, na estimativa da superfície de resposta e na inferência.

Erickson, Ankenman e Sanchez (2018) constataram que diferentes pacotes de softwa-

res empregados na metamodelagem Kriging podem apresentar resultados distintos, visto

que há diferenças nas formas como os parâmetros dos metamodelos são determinados.

Nesse trabalho, foram comparados oito pacotes de ajustes diferentes destacando as indi-

vidualidades existentes em cada um. Também foram discutidos novos avanços que estão

ocorrendo no Kriging.

Como pode ser observado, os metamodelos Kriging são flexíveis e possuem um vasto

campo de aplicação a ser explorado. Yang et al. (2005) propuseram a utilização de cinco

técnicas distintas de metamodelagem, entre elas a Kriging, para substituir um modelo de

impacto frontal formulado em elementos Ąnitos de alta deformação, com comportamento

altamente não linear e complexo. Neste trabalho, não foi possível obter grandes conclusões

sobre qual metamodelo é o mais adequado para esta aplicação.

Ciuffo, Punzo e Quaglietta (2011) aplicaram metamodelos Kriging para veriĄcar a

eĄciência dos processos de calibração de modelos de micro simulação de tráfego. No mesmo
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contexto, Ciuffo et al. (2013) utilizaram metamodelo Kriging para realizar a análise de

sensibilidade em um modelo de simulação de tráfego.

Christen et al. (2014) destacou como a redução de ruído é uma questão importante na

indústria aeroespacial, visto que altos níveis de ruído podem daniĄcar a carga útil trans-

portada. Com o intuito de investigar o ruído dentro da cavidade de carga de um lançador,

foi utilizado um metamodelo Kriging para substituir um modelo de transmissão acústica

complexo, objetivando realizar uma análise de sensibilidade global para determinar quais

são os parâmetros mais influentes na acústica.

Yin et al. (2014) destacaram a capacidade de absorção de impacto que estruturas de

paredes Ąnas preenchidas por espuma possuem. Neste contexto, a metamodelagem Kri-

ging foi utilizada como ferramenta para modelar tubos cônicos preenchidos com espumas

de densidade variável ao longo das suas direções. O objetivo foi aplicar processos de

otimização para maximizar a resistência ao impacto dessa estrutura.

Du et al. (2014) utilizaram a metamodelagem Kriging para construir um modelo multi

escalas para baterias de íons de lítio. A partir deste modelo, foi realizada uma análise

de sensibilidade global para quantiĄcar o impacto relativo da concentração de íons e

da distribuição do potencial elétrico no perĄl da cinética eletroquímica. A partir dos

resultados obtidos, foi destacado o potencial da utilização deste modelo multi-escala em

processos de otimização para a obtenção de projetos de baterias mais eĄcientes.

Gidaris e Taflanidis (2015) aplicaram a metamodelagem Kriging em projetos de amor-

tecedores viscosos de tremores sísmicos. Esta técnica foi aplicada para descrever como as

diferentes conĄgurações de amortecedores afetam o seu custo. Na sequência, a modelagem

permitiu a otimização em diferentes cenários de projeto objetivando minimizar o custo do

ciclo de vida do amortecedor.

O estudo desenvolvido por Sinou, Nechak e Besset (2018) descreve o uso da meta-

modelagem Kriging na previsão das velocidades críticas e das amplitudes máximas de

vibração de um rotor flexível com múltiplas incertezas. Os resultados obtidos mostram

que a metodologia empregada retorna resultados precisos tanto para as velocidades críticas

quanto para as amplitudes vibracionais máximas, mesmo no caso de evoluções complexas

do comportamento dinâmico do sistema.

Diante do que foi apresentado, o objetivo deste trabalho é apresentar uma nova aplica-

ção para metamodelagem Kriging, empregando esta técnica na construção de controlado-

res substitutos para os controladores utilizados nos mancais magnéticos de uma bancada

experimental.
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1.5 Metodologia

A implementação de 2 controladores para a bancada de mancais magnéticos utilizando

uma abordagem que engloba métodos disponíveis na bibliograĄa, além de novas técnicas

conĄgura-se como o interesse central do trabalho. Assim, a metodologia desenvolvida

nesta tese consiste em quatro etapas (Fig. 1.4):

Figura 1.4: Metodologia de desenvolvimento do trabalho

• Etapa 1: Ajuste de um modelo numérico do sistema, com base na teoria de mancais

magnéticos. O modelo deve operar de forma que seja capaz de comunicar-se com a

bancada experimental.

• Etapa 2: Desenvolvimento de um controlador equivalente ao utilizado na bancada

experimental para utilizar como referência. Projetar um controlador PID adapta-

tivo com melhor desempenho que o do controlador fornecido pelo fabricante. Nesta

etapa obtêm-se as funções de transferência do sistema, bem como as respostas tem-

porais dos controladores para que sejam avaliados segundo a norma ISO e API para

avaliação de performance.
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• Etapa 3: Nesta etapa, é desenvolvido controlador utilizando um metamodelo Kri-

ging é criado a partir do controlador selecionado na etapa anterior. O metamodelo

é avaliado numericamente e experimentalmente sob as mesmas condições que o con-

trolador original, para validar sua representabilidade.

• Etapa 4: Por Ąm, é feita a implementação do controlador de interesse.

1.6 Organização da Tese

O trabalho foi dividido em cinco capítulos. Assim sendo, além deste capítulo introdu-

tório, são apresentados mais quatro capítulos, conforme brevemente descritos a seguir:

• No Capítulo II são abordados de forma concisa os principais fundamentos teóricos

que regem o funcionamento dos mancais magnéticos ativos. Primeiramente será

apresentada uma pequena introdução a respeito da modelagem de rotores flexíveis

com base no método dos elementos Ąnitos. Em seguida, trata-se dos rotores flexíveis

suportados por mancais magnéticos, incluindo a representação destes sistemas sob a

forma de equações de estado. São abordados os principais fundamentos relacionados

ao funcionamento dos Mancais Magnéticos Ativos, bem como é feita uma discus-

são a respeito da aplicação de um controlador PID descentralizado e um controlador

PID adaptativo em rotores suportados por MMA’s. Por Ąm são apresentadas as for-

mulações utilizadas na memodelagem Kriging que serão aplicadas nos controladores

avaliados no Capítulo IV.

• No Capítulo III são descritas as principais características da bancada experimental

estudada, e apresenta-se o desenvolvimento do modelo numérico/computacional do

sistema rotativo em análise. Com base nas especiĄcações de projeto, foram desen-

volvidos modelos matemáticos para cada um dos principais componentes que cons-

tituem a bancada experimental, tais como, o rotor, os ampliĄcadores e os mancais

magnéticos.

• No Capítulo IV são descritos os controladores propostos para este trabalho e com-

parados com o controlador fornecido pelo fabricante. No decorrer do texto os dados

obtidos através de simulações numérico-computacionais são comparados com os re-

sultados experimentais para veriĄcação e validação do modelo e dos controladores.

• No Capítulo V são apresentadas as conclusões gerais e as perspectivas de trabalhos

futuros.



CAPÍTULO II

Fundamentação Teórica

Neste capítulo serão abordados de forma concisa os principais fundamentos teóricos

que regem o funcionamento dos mancais magnéticos ativos. Primeiramente será apresen-

tada uma pequena introdução a respeito da modelagem de rotores flexíveis com base no

método dos elementos Ąnitos. Em seguida, será abordado rotores flexíveis suportados por

mancais magnéticos, incluindo a representação destes sistemas sob a forma de equações de

estado. Por Ąm, são abordados os principais fundamentos relacionados ao funcionamento

dos Mancais Magnéticos Ativos, bem como uma discussão a respeito da aplicação de um

controle PID descentralizado em rotores suportados por MMA.

2.1 Modelagem de Rotores Flexíveis

Os rotores flexíveis possuem uma distribuição contínua de massa e rigidez ao longo

da direção axial, compostos por elementos tais como eixos flexíveis, discos, mancais, selos

mecânicos e acoplamentos. As equações do movimento destes sistemas podem ser obtidas

a partir da aplicação da formulação de Lagrange, apresentada na Eq.(2.1):

𝑑

𝑑𝑡

⎠

𝜕𝑇

𝜕𝑞i

⎜

−
𝜕𝑇

𝜕𝑞i

+
𝜕𝑈

𝜕𝑞i

= 𝐹𝑞i 𝑖 = 1, 2, 3 . . . , 𝑛 (2.1)

onde:

𝑞i: são as coordenadas generalizadas

𝐹𝑞i: são as forças generalizadas

𝑈 : é a energia de deformação do sistema

𝑇 : é a energia cinética do sistema

𝑛: número de graus de liberdade.
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Figura 2.1: Modelo Físico de um elemento de eixo flexível (SIMÕES, 2006)

De acordo com esta abordagem, o eixo possui tanto energia cinética quanto energia

de deformação. Já os discos são normalmente assumidos como corpos rígidos e, portanto,

possuem apenas energia cinética. Na Fig. 2.1 apresenta-se um elemento Ąnito de eixo

que possui dois nós, com quatro graus de liberdade cada um. Desta forma, tem-se duas

translações, representadas por ui e w, e duas rotações, 𝜃i e åi.

Com base nos graus de liberdade do elemento, pode-se criar dois vetores, Óui e Ówi,

representando os deslocamentos ao longo das direções 𝑥 e 𝑧, respectivamente:

Óu = [𝑢i, åi, 𝑢j, åj]
T (2.2)

Ów = [𝑤i, 𝜃i, 𝑤j, 𝜃j]
T (2.3)

Para aplicação do método dos elementos Ąnitos, os deslocamentos u e w podem ser

aproximados por:

u = 𝑁i (𝑦) Óu (2.4)

w = 𝑁j (𝑦) Ów (2.5)

onde 𝑁i (𝑦) e 𝑁j (𝑦) são funções de forma cúbicas para uma viga em flexão. As relações

entre deslocamentos e rotações são dadas pelas equações (2.6) e (2.7), respectivamente:

𝜃 =
𝜕𝑤

𝜕𝑦
(2.6)
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𝜃 =
𝜕𝑤

𝜕𝑦
(2.7)

As expressões para a energia cinética 𝑇S e para a energia de deformação 𝑈S do eixo

podem ser obtidas pelas equações (2.8) e (2.9):

𝑇S =
𝜌𝐼

2

∫︁ L

0

⎭

⎞

𝜃
)︁2

+
⎞

å̇
)︁2
⎨

𝑑𝑦+

𝜌𝑆

2

∫︁ L

0

{︁

(𝑢̇)2 + (𝑤̇)2
}︁

𝑑𝑦

−2𝐼𝜌Ω
∫︁ L

0
å̇𝜃𝑑𝑦 + 𝜌𝐼𝐿Ω2

(2.8)

𝑈S =
𝐸 · 𝐼

2

∫︁ L

0

⋃︀

⨄︀

⎠

𝜕2𝑢

𝜕𝑦2

⎜2

+

⎠

𝜕2𝑤

𝜕𝑦2

⎜2
⋂︀

⋀︀ 𝑑𝑦 (2.9)

onde 𝐼 é o momento de inércia de área da seção transversal do eixo, 𝑆 é a área da seção

transversal do eixo, 𝜌 é a densidade do material e 𝐿 representa o comprimento do elemento.

Substituindo-se as aproximações para o deslocamento, equações (2.4) e (2.5), nas

equações (2.8) e (2.9) e aplicando a equação de Lagrange na expressão resultante, obtém-se

a matriz de massa clássica (M), a matriz de massa secundária (MS) , a matriz giroscópica

(𝐺) e a matriz de rigidez (K) para todos os elementos do eixo. Para se obter a matriz

de massa do rotor, deve-se somar as matrizes de massa clássica e de massa secundária

provenientes dos elementos do eixo, (M) e (MS), às matrizes de massa dos elementos dos

discos. Além disso, também deve-se somar as matrizes giroscópicas dos elementos do eixo

e dos discos. Já para se obter a matriz de rigidez global, deve-se somar as matrizes de

rigidez dos elementos do eixo às matrizes de rigidez dos mancais. Uma descrição mais

detalhada a respeito da modelagem de rotores por elementos Ąnitos pode ser encontrada

em Lalanne e Ferraris (1998), Vance, Zeidan e Murphy (2010) e Friswell et al. (2010).

Na Fig. 2.2 apresenta-se um rotor flexível operando com um mancal magnético em

cada uma de suas extremidades, MMA A e MMA B.

Para se obter as equações de movimento do sistema rotor-mancais, deve-se conside-

rar tanto as forças geradas pelos dois atuadores magnéticos, quanto os seus respectivos

deslocamentos, conforme apresentado nas equações (2.10) e (2.16), respectivamente:

fa =

⋃︀

⨄︀

fA

fB

⋂︀

⋀︀ =

⋃︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⨄︀

fAx

fAy

fBx

fBy

⋂︀

⎥

⎥

⎥

⎥

⎥

⎥

⋀︀

a

(2.10)
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Deve-se destacar que o vetor de forças nos mancais, fa, é uma função não linear das

correntes de controle nos mancais e da distância entre os mancais e o eixo (air gap). As-

sumindo pequenas variações em torno da posição de equilíbrio estático é possível escrever

uma relação linearizada (SCHWEITZER; MASLEN et al., 2009):

fa =

⋃︀

⨄︀

fA

fB

⋂︀

⋀︀

a

= 𝑘s

⋃︀

⨄︀

zA

zB

⋂︀

⋀︀+ 𝑘i

⋃︀

⨄︀

iA

iB

⋂︀

⋀︀ (2.17)

fa = 𝑘sza + 𝑘iia (2.18)

onde:

ks : fator força/deslocamento, também chamado de rigidez negativa do mancal [N/m]

ki : fator força/corrente [N/A]

O vetor de corrente nas espiras pode ser relacionado às coordenadas za;

ia =

⋃︀

⨄︀

iA

iB

⋂︀

⋀︀

a

=

⋃︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⨄︀

𝑖Ax

𝑖Ay

𝑖Bx

𝑖By

⋂︀

⎥

⎥

⎥

⎥

⎥

⎥

⋀︀

(2.19)

Combinando a Eq.(2.14) com a Eq.(2.18), obtém-se:

fMMA = 𝑇A
T fa = 𝑇A

T . [𝑘sza + 𝑘iia] (2.20)

Deve-se mencionar que, na Eq.(2.20), ks e ki são considerados como os mesmos para

as quatro forças nos mancais. Caso sejam diferentes, duas matrizes adicionais devem ser

introduzidas para acomodar estes parâmetros.

Introduzindo a Eq.(2.14) na Eq.(2.20) e o vetor de força nos mancais fMMA na Eq.(2.13)

tem-se:

𝑀 z̈ +𝐷ż +
[︁

𝐾 − 𝑘s𝑇 A
T𝑇A

]︁

z = fu + 𝑘i 𝑇A
T ia (2.21)

Analisando a Eq.(2.21), pode-se identiĄcar uma matriz de rigidez adicional, Ka, devido

aos mancais magnéticos:

𝐾a = −𝑘s𝑇 A
T𝑇A (2.22)

O sinal negativo indica o efeito desestabilizador produzido pelas forças magnéticas

que, contrariamente às forças restauradoras exercidas por molas, somente são capazes de

exercer força de atração.

Observando o lado direito da Eq.(2.21), pode-se notar a segunda parte da força eletro-

dinâmica, que é dependente da corrente nas espiras dos mancais magnéticos ativos. Esta

corrente pode ser usada com a Ąnalidade de controlar as forças nos mancais e estabilizar

o sistema mancais-rotor.
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Durante o desenvolvimento do trabalho optou-se por utilizar a nomeclatura adotada

pelo fabricante da bancada experimental (SKF) para referenciar os mancais, o mancal do

lado acoplado que foi apresentado como MMA B na Fig. 2.2 será referenciado ao longo

do trabalho como eixo VW24, e o eixo livre será tratado como eixo VW13 equivalente

ao MMA A. Na Fig. ?? apresenta-se a conĄguração dos polos dos MMA’s utilizados na

bancada de testes.

Figura 2.7: Rotor flexível com mancais magnéticos

Conforme pode ser observado na Fig. ??, os MMA’s utilizados são do tipo heteropolar,

com 8 polos distribuídos em 4 quadrantes, obedecendo um esquema de polarização N-S-S-

N, que reduz signiĄcativamente as perdas devido a corrente de Foucault (Eddy current).

Cada um destes quadrantes possui um par de polos, formando um atuador magnético que

opera de forma independente.

2.3 Representação de Rotores Flexíveis com Mancais Magnéticos ativos uti-

lizando a formulação de Espaço de Estados

As equações de movimento de rotores flexíveis com mancais magnéticos ativos podem

ser usadas para obter uma representação do seu comportamento na forma de espaço

de estados. O emprego deste procedimento é fundamental para a análise do problema

de controle, pois as técnicas mais avançadas de projeto de controladores baseiam-se na

representação do comportamento dinâmico do sistema através da formulação no espaço

de estados (OGATA; SEVERO, 1998).

Com base na Eq.(2.13), pode-se deĄnir o vetor de espaço de estados xS:

xS =

⋃︀

⨄︀

z

ż

⋂︀

⋀︀ (2.35a)
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ẋS =

⋃︀

⨄︀

ż

z̈

⋂︀

⋀︀ (2.35b)

O próximo passo é isolar z̈ na Eq.(2.21):

z̈ = M−1fu +M−1fAMB − M−1Dż − M−1Kz (2.36)

Substituindo-se a Eq.(2.20) na equação (2.36), obtém-se:

⋃︀

⨄︀

ż

z̈

⋂︀

⋀︀ =

⋃︀

⨄︀

0 I

−M−1 (K − Ka) −M−1D

⋂︀

⋀︀

⋃︀

⨄︀

z

ż

⋂︀

⋀︀+

⋃︀

⨄︀

0

M−1

⋂︀

⋀︀ 𝑘iT
T
Aia +

⋃︀

⨄︀

0

M−1

⋂︀

⋀︀ fu (2.37)

ẋS = ASxS + BSAia + BSU fu (2.38)

onde:

AS : matriz dinâmica sistema, englobando as matrizes M e D e a matriz de rigidez dos

mancais magnéticos ativos K .

BSA : matriz de entrada para a corrente nos mancais 𝑖a
BSU : matriz de entrada para a força de desbalanceamento fu

A segunda equação do espaço de estados deĄne as relações de saída, yS , que corres-

pondem aos deslocamentos medidos nas posições dos sensores, zS :

yS = zS =
[︁

TS 0
]︁

⋃︀

⨄︀

z

ż

⋂︀

⋀︀ (2.39)

yS = zS = CSxS (2.40)

Os vetores zS e yS representam os sinais que conectam o sistema ao controlador, onde

o primeiro corresponde à entrada e o segundo à saída deste elemento do sistema. A Fig.

2.8 mostra uma representação do espaço de estados do sistema rotor flexível Ű mancais

magnéticos ativos utilizando diagrama de blocos.

Após a obtenção da equação do sistema em malha aberta em espaço de estados, é

necessário fechar a malha através da conexão do controlador GS, o que é realizado pela

inclusão da Eq. (2.41).

uS = ia = GSyS (2.41)

A Fig. 2.9 apresenta o sistema resultante usando diagrama de blocos.

Para se obter a matriz de ganho GS, diversas técnicas de controle podem ser usadas de

forma a satisfazer as condições de desempenho e de estabilidade do problema (INMAN,

2001).
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Figura 2.8: Rotor Flexível no espaço de estados Ű Mancais Magnéticos Ativos (SCHWEIT-
ZER; MASLEN et al., 2009)

Figura 2.9: Controle em malha fechada: sistema Rotor Flexível/MMA’s (SCHWEITZER;
MASLEN et al., 2009)

2.4 Controle PID Aplicado a Mancais Magnéticos Ativos

De acordo com Schweitzer, Maslen et al. (2009), a abordagem mais simples e intuitiva

para se controlar um rotor suportado por mancais magnéticos ativos se dá através do

emprego de um controle PID (Proporcional, Integral e Derivativo) descentralizado, tam-

bém denominado controle local. Neste método, cada mancal possui dois controladores
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Figura 2.10: Estrutura de Controle PID descentralizado (controle PID local) (SCHWEIT-
ZER; MASLEN et al., 2009)

independentes entre si, um em cada eixo, conforme apresentado na Fig 2.10.

Apesar da simplicidade que o controle descentralizado proporciona, deve-se mencionar

que podem ocorrer problemas de estabilidade devido ao fato de que os sensores e os

atuadores, em geral, não compartilham o mesmo plano axial. Desta forma, há uma

distância entre o local da atuação da força magnética e o local onde o deslocamento é

medido (não se conĄgura, portanto, exatamente o chamado collocated control). Além

disso, não se considera no modelo efeitos de acoplamento entre os planos, o que pode

ocorrer devido ao efeito giroscópico e a problemas de simetria do sistema. Portanto, o

uso desta abordagem se restringe a aplicações nas quais as condições acima podem ser

satisfatoriamente aceitas.

De acordo com a Fig 2.10, o controle é realizado por quatro controladores PID similares

e independentes, conforme apresentado na Fig 2.11.

Na Fig 2.12 apresenta-se o diagrama de blocos de um sistema linearizado de suspensão

magnética, juntamente com um controlador PD (proporcional e derivativo), sendo que o

ganho integral será incluído mais adiante.

Conforme pode ser observado, o deslocamento 𝑥 é medido e ampliĄcado usando um

sensor de posição com ganho 𝑘sn e então comparado com uma posição de referência 𝑥∗.

Em seguida, o erro passa pelo controlador 𝐺c, produzindo uma corrente de alimentação

𝑖b para o mancal magnético. Este subsistema possui uma rigidez de corrente ki e uma
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Figura 2.11: Representação de um dos sistemas do controle PID descentralizado
(SCHWEITZER; MASLEN et al., 2009)

Figura 2.12: Representação de um dos sistemas do controle PID descentralizado
(SCHWEITZER; MASLEN et al., 2009)
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rigidez de posição ks. A força 𝑓d representa um distúrbio sobre o sistema.

Os sistemas com mancais magnéticos possuem funções de transferência instáveis; por-

tanto é necessário empregar um controlador para estabilizá-los em malha fechada. Neste

sentido, um dos controladores mais simples para mancais magnéticos é o PD, cuja função

de transferência é dada pela equação:

𝐺c = 𝐾p + 𝑇d𝑠 (2.42)

onde 𝐾p é o ganho proporcional e 𝑇d é a constante de tempo derivativa do controlador.

Desta forma, a função de transferência entre o sinal de saída 𝑥 e o sinal de referência

𝑥∗, assumindo que o distúrbio seja nulo, pode ser calculada por:

𝑥

𝑥∗

=
(𝐾p + 𝑇d𝑠) 𝑘i

𝑚𝑠2 + 𝑇d𝑘i𝑘sn𝑠+ (𝐾p𝑘i𝑘sn − 𝑘x)
(2.43)

Como o primeiro passo é garantir a estabilidade do sistema, então é necessário que

a Eq.(2.43) possua polos localizados do lado esquerdo do plano complexo, ou seja, com

parte real negativa. Portanto, é necessário que duas condições sejam satisfeitas:

𝑇d > 0 (2.44)

𝐾p𝑘i𝑘sn − 𝑘x > 0 (2.45)

Portanto, veriĄca-se que para garantir a estabilidade do sistema, é necessário que o

controlador possua um ganho proporcional mínimo, associado a uma constante de tempo

de ganho derivativo maior que zero.

De maneira análoga à função de transferência entre o sinal de saída e o sinal de

referência, é também interessante determinar a função de transferência entre a aplicação

de uma força de perturbação (distúrbio) e o sinal de saída. De acordo com Chiba et al.

(2005), esta pode ser denominada rigidez dinâmica:

𝑥

𝑓d

=
1

𝑚𝑠2 + 𝑇d𝑘i𝑘sn𝑠+ (𝐾p𝑘i𝑘sn − 𝑘x)
(2.46)

2.5 PID adaptativo

Atualmente, muitos dos sistemas de controle precisam de um controlador flexível para

atingir o requisito de operação com precisão e rapidez para superar aspectos como não-

linearidade, incerteza, desaĄos de implementação digital e alcançar ao mesmo tempo

ambos os objetivos do sistema, ou seja, o controle de perturbações o acompanhamento dos

pontos de ajuste. Este capítulo tem como objetivo projetar e analisar um PID adaptativo
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para atingir e melhorar o comportamento apresentado pelo PID convencional fornecido

na bancada desenvolvida pela SKF.

2.5.1 Introdução

No campo da automação, um objetivo primário da teoria de controle é ajustar a saída

de um processo dinâmico que tenha um comportamento característico (ALFARO; VILA-

NOVA, 2016). Para isso, várias estratégias de controle são implementadas, planejadas e

aplicadas no controle de processos dinâmicos. No entanto, a complexidade destes sistemas

estão se tornando mais amplas e contém incertezas que precisam ser quantiĄcadas e consi-

deradas. Além disso, resolver e gerenciar a complexidade, incerteza e comunicação através

do projeto do sistema de controle é uma questão muito crítica, especialmente quanto às

não linearidades e incertezas do sistema, a Ąm de se obter níveis ótimos de precisão e

tempo de resposta, incluindo a capacidade de executar movimentos complexos e precisos

de alta qualidade (ANG; CHONG; LI, 2005), (MARTELLI, 2005). Dessa forma, cada

controlador apresenta suas vantagens e desvantagens.

Portanto, o projetista deve selecionar o controlador apropriado para atender a todas

as especiĄcações do projeto, incluindo a simplicidade de estrutura, custo, conĄabilidade,

técnicas de desenvolvimento e implementação de hardware digital (ARAKI; TAGUCHI,

2003). Além disso, existem muitos fatores que podem influenciar o processo de seleção,

incluindo integração, espaço, potência do processador, robustez, além dos critérios de

segurança da aplicação. Portanto, a escolha de um controlador especíĄco se baseia na

experiência do projetista, na precisão do modelo matemático, e nas limitações da técnica

de projeto aplicada.

Para muitos controles de realimentação única, a rejeição de perturbações é mais pre-

cedente do que o rastreamento do ponto de ajuste. Com isso, os métodos de ajuste têm

um papel dominante para atingir esse objetivo. Infelizmente, um simples controlador PID

pode organizar apenas um parâmetro, de modo que não seja possível ajustar o ponto em

torno da referência e a rejeição de distúrbios. Se os parâmetros fornecerem uma resposta

boa o suĄciente para o rastreamento do ponto de ajuste, resultará uma resposta lenta para

a rejeição de perturbações e vice-versa. Isso leva à diĄculdade de estabilizar a resposta

de controle (SEBORG et al., 2010).

Simultaneamente, do ponto de vista da implementação digital e de sua utilidade para

o desenvolvimento do desempenho do algoritmo de controle, existe a preferência de usar

a arquitetura Proporcional, Integral e Derivativa em paralelo ou em série. Existem vá-

rias razões para preferir controladores PID clássicos, incluindo simplicidade de estrutura,

desempenho satisfatório (na maioria dos casos) e técnica de ajuste bastante direta (ÅS-

TRÖM; HÄGGLUND, 2001), (BINGI et al., 2017).
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Para melhorar essas desvantagens, uma estratégia de controle simples foi desenvolvida

para organizar o controle de ponto de ajuste e o controlador de rejeição de perturbações

independentemente, sem afetar um ao outro. Esse método é conhecido como controlador

PID adaptativo ou PID de dois graus de liberdade. A pesquisa desse controlador se estende

desde os meados de 1984. Na estrutura do controlador PID adaptativo, os controladores

utilizados para o rastreamento do ponto de ajuste e as rejeições de distúrbios são os

mesmos presentes na literatura convencional, podendo ser PI, PD ou PID.

2.5.2 Avaliação do ponto de ajuste do controlador PID adaptativo

O controlador adaptativo pode ser entendido como a independência das funções de

transferência em malha fechada para cada parte do controlador, criando uma indepen-

dência entre os termos.

Geralmente, a estrutura desse controle possui duas entradas representada pela refe-

rência 𝑟(𝑠), e pela resposta do sistema 𝑦(𝑠) para uma única saída, e o erro 𝑢(𝑠) que pode

possuir formas diferentes, todas com o mesmo desempenho, incluindo o tipo feedforward,

feedback, dentre outros.

Esses controladores baseiam-se na ponderação do ponto de ajuste nos termos propor-

cional e derivativo. O erro na parte integral deve ser um erro de controle real para evitar

erros de controle em estado estacionário; portanto, não há peso de ponto de ajuste nos

termos integrais.

O Ąltro diferenciador utilizado como ponto de ajuste é uma das formas mais comuns

desse controlador, sendo usadas para lidar com as desvantagens apresentadas pelo PID

clássico devido à sua simplicidade e metodologia de ajuste (SALEM, 2013), (ESCH et al.,

2013), (SALEM; RASHED, 2013). Na conĄguração do tipo de Ąltro, o PID adaptativo

é decomposto em um controlador PID SISO convencional (controlador do tipo feedback)

representado por 𝐶(𝑠) e um Ąltro feedforward no sinal de referência 𝐹 (𝑠), como mostra a

Fig. 2.13.

Um problema comum resultante das implementações ideais do PID é o integrador win-

dup. Após uma grande mudança no ponto de ajuste, o termo integral pode acumular um

erro maior que o valor máximo para a variável de regulação. Assim o sistema ultrapassa

e continua a aumentar fazendo com que o sistema perca a estabilidade. Esse problema

pode ser resolvido desativando a integração até que o sistema entre na região controlável,

adicionando uma chave com um termo de saturação pré-determinados com valores limites

superiores e inferiores. Caso o limite da saturação seja ultrapassado o integrador deve ser

resetado para que o sistema se mantenha na região de estabilidade.

O diagrama de blocos do controlador PID adaptativo desenvolvido no software Ma-

tlab/Simulink é apresentado na Fig. 2.14.
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(a)

(b)

Figura 2.13: Diagrama de blocos do controlador PID adaptativo - (a) Estrutura do con-
trolador PID adaptativo; (b) Diagrama de blocos para setagem dos ganhos 𝑏 e 𝑐

A relação entre a saída do controlador e suas duas entradas 𝑟(𝑠) e 𝑦(𝑠) pode ser

representada nas seguintes equações:

𝑢(𝑠) = 𝐾p

⎟

𝑏𝑟(𝑠) − 𝑦(𝑠) +
𝐾i

𝑠
(𝑟(𝑠) − 𝑦(𝑠)) +

𝐾d𝑠

𝑇f𝑠+ 1
(𝑐𝑟(𝑠) − 𝑦(𝑠))

⟨

(2.47)

𝐶(𝑠)r = 𝑏𝐾p +
𝐾i

𝑠
+

𝑐𝐾d𝑠

𝑇f𝑠+ 1
(2.48)

𝐶(𝑠) = −

⎟

𝐾p +
𝐾i

𝑠
+

𝐾d𝑠

𝑇f𝑠+ 1

⟨

(2.49)

𝐹 (𝑠) = −

⎟

𝐶(𝑠)r

𝐶(𝑠)

⟨

=
𝐾i + (𝑏𝐾p + 𝑇f𝐾i)𝑠+ (𝑏𝐾p𝑇f + 𝑐𝐾d)𝑠

2

𝐾i + (𝐾p + 𝑇f𝐾i)𝑠+ (𝐾p𝑇f +𝐾d)𝑠2
(2.50)

onde𝐾p, 𝐾i, 𝐾d compõem o controle clássico do PID, 𝑇f é o coeĄciente do Ąltro derivativo,

𝑏 é o peso do ponto de ajuste no termo proporcional e 𝑐 é o peso de ajuste no termo

derivativo. Observe que ambas as funções de transferência nas Eq.(2.49) da entrada para

a saída representam um controlador PID com pesos diferentes. Consequentemente, há
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Figura 2.14: Diagrama de blocos do controlador PID adaptativo desenvolvido via Ma-
tlab/Simulink

um desacoplamento da rejeição da perturbação da carga em relação ao ponto de ajuste

que não depende dos pesos em questão (PRASHANTI; CHIDAMBARAM, 2000).

O parâmetro de ponderação do ponto de ajuste não afeta a resposta ao desempenho

da rejeição de perturbação. Isso é aplicado para reduzir o overshoot, erro de estado

estacionário na saída, após as alterações no ponto de referência (VILANOVA; ARRIETA,

2007). Assim, os parâmetros do PID podem ser selecionados para obter uma alta rejeição

à perturbação de carga e, em seguida, o ponto de ajuste pode ser otimizado seleciona-se

adequadamente o valor dos parâmetros 𝑏 e 𝑐 (VILANOVA; ARRIETA, 2007).

2.5.3 A Metodologia de Ajuste de Parâmetros

Os parâmetros de ajuste do controlador proposto são escolhidos nas seguintes etapas

(ESCH et al., 2013):

• Os parâmetros clássicos do controlador (𝐾p, 𝐾i, 𝐾d) são ajustados para o desem-

penho de rejeição de perturbação de carga aceito (de acordo com os objetivos do

sistema de controle);
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• Os pesos (𝑏, 𝑐) são ajustados para deĄnir os zeros da função de transferência de malha

fechada e, assim, melhorar o comportamento em relação à referência do sistema de

controle;

• Geralmente, o valor dos pesos é compreendido entre 0 e 1;

• AĄm de se evitar experimentos demorados, foram elaboradas regras de ajuste para

determinar os valores adequados de 𝑏 e 𝑐, utilizando um modelo numérico que será

apresentado no capítulo seguinte.

• Em algumas implementações do controlador PID, a Ąm de evitar tentativas deriva-

tivas e proporcionais, os pesos das partes derivativas e proporcionais são igualados

a 0.

2.5.4 Avaliação do Controlador

Como citado anteriormente, uma das alternativas para resolver o problema de ajuste

do controlador PID clássico é o de usar o desempenho ideal de rejeição de distúrbios

e limitar a taxa de alteração no sinal de referência. Nos sistemas de controle reais, a

mudança no sinal do ponto de ajuste ocorre quando é necessária uma mudança de etapa

na variável controlada. O efeito do controlador de ponderação do ponto de ajuste faz com

que uma mudança na taxa da variável do ponto de ajuste seja mais lenta.

A técnica proposta usada para evitar o overshoot é a mesma no controlador PID clás-

sico e no PID adaptativo. No entanto, elas se diferem quando aplicadas para condições de

operação não lineares (GAMAL et al., 2015). O controle clássico oferece um desempenho

aceito somente dentro da estrutura linear, já o PID adaptativo fornece um desempenho

aceito em sistemas lineares e não lineares.

O controlador PID adaptativo é capaz de rejeitar rapidamente os distúrbios sem au-

mentar signiĄcativamente o overshoot no rastreamento do ponto de ajuste, além de serem

úteis para suavizar a influência de alterações do sinal de referência no sinal de controle.

Isso é possível pela realocação dos zeros da função de transferência do ponto de ajuste

para a variável controlada. A eĄcácia desse controlador é baseada na otimização do com-

pensador de avanço, onde a função de sensibilidade é minimizada.

O efeito de diminuir o valor do peso do ponto de ajuste é tornar a resposta menos

oscilatória. Implicando na redução da ação controle. Além disso, o aumento do tempo de

subida devido a um baixo valor de 𝑏 é considerado um efeito colateral a sua redução. No

entanto, existe uma solução para superar esse problema, aplicando uma ponderação de

ponto de ajuste variável durante o processo de controle, usando qualquer técnica moderna

de controle, como por exemplo a lógica Fuzzy (SEN et al., 2018).
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2.5.5 Otimização dos parâmetros do controlador adaptativo

Os parâmetros do controlador 𝐾p, 𝐾i, 𝐾d são calculados usando o método do ganho

ótimo que é uma técnica simples e bem difundida. Na literatura, veriĄca-se que 𝑟(𝑠) e

𝑦(𝑠) são escritos para pesos de ponderação de referência 𝑏 e 𝑐 que são compreendidos entre

0 e 1, para evitar uma ação de controle proporcional quando o ponto de ajuste mudar. A

Eq.(2.51) é usada para determinar o valor de 𝑐.

𝑐 = min

⎟

𝐾i

𝐾d𝐾p

, 1

⟨

(2.51)

Na otimização dos parâmetros é utilizado o algoritmo de evolução diferencial e o

método de Monte Carlo para a geração dos indivíduos. O algoritmo de evolução diferencial

foi escolhido por ser uma técnica rápida e bastante conhecida. Foram selecionadas 400

amostras que foram criadas com base em um critério de convergência de minimização da

resposta em frequência da função sensibilidade.

Tabela 2.1: Parâmetros do controlador adaptativo via otimização.

Parâmetros Descrição VW13 VW24

𝐾i Ganho integral 0.226 0.471

𝐾p Ganho proporcional 0.0034 0.0105

𝐾d Ganho Derivativo 1.77 0.805

𝑇f CoeĄciente do Ąltro 10 10

𝑏 Peso proporcional 0.438 0.511

𝑐 Peso derivativo 0.042 0.038

A otimização visa encontrar os melhores parâmetros baseados na menor oscilação de

overshoot e com tempo de resposta em torno de 0,05 [s] para a resposta ao degrau. Além

disso, o sistema deve atender aos critérios de sensibilidade de acordo com a norma ISO

(ISO14839-4:2012, 2012). As Figuras 2.15 e 2.16 apresentam a curva de resposta ao degrau

do sistema para diferentes valores de 𝑏 e 𝑐 dos mancais VW13 e VW24.

Com a técnica de otimização para minimizar a função 𝑐 e o overshoot, foi possível

encontrar os valores propostos pela Tab. 2.1 que foram utilizados como os ganhos iniciais

do controlador PID adaptativo durante as análises numéricas e experimentais.

Através dos parâmetros selecionados uma análise de sensibilidade do sistema será

apresentada no capitulo que se refere à análise dos controladores propostos para validar

o controlador desenvolvido de acordo com a norma ISO14839-4:2012 (2012).
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Figura 2.15: Resposta ao degrau do mancal do lado acoplado baseado na variação dos
parâmetros 𝑏 e 𝑐 e tempo de resposta de 0,05 [s].
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Figura 2.16: Resposta ao degrau do mancal do lado livre baseado na variação dos parâ-
metros 𝑏 e 𝑐 e tempo de resposta de 0,05 [s]
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2.6 Metamodelagem

Análises baseadas em simulações são amplamente utilizadas em todas as etapas do

desenvolvimento de um projeto de engenharia. Por exemplo, utilizam-se modelos de

elementos Ąnitos para prever o comportamento estático e/ou dinâmico de uma estrutura.

Igualmente, os modelos de fluidodinâmica computacional são utilizados para estimar o

comportamento de um fluido em movimento e suas iterações (NETO et al., 2017).

Os exemplos apresentados são algumas das simulações computacionais realizadas na

atualidade. Esses modelos possuem um grande custo computacional e, dependendo da

sua aplicação, podem demorar horas, dias ou até mesmo meses para obter um resultado,

inviabilizando sua utilização. Neste sentido, modelos substitutos ou metamodelos vêm

sendo utilizados.

Metamodelos são modelos substitutos de códigos de simulação de elevado custo com-

putacional. Esses metamodelos são formados por um conjunto de equações simpliĄcadas

capazes de representar o código original de forma precisa e eĄciente. A aplicação de me-

tamodelos permite, por exemplo, a exploração do espaço de projeto, a otimização e a

análise de conĄabilidade.

Os trabalhos de Simpson et al. (2001a), Wang e Shan (2005) e Simpson, Lin e Chen

(2001b) apresentam uma boa revisão sobre as técnicas de metamodelagem. Conforme

descrito por Simpson et al. (2001a), o processo de metamodelagem possui três etapas

principais: amostragem, formulação e ajuste.

• Amostragem: esta etapa consiste em selecionar um conjunto de dados associa-

dos ao modelo original (entradas e saídas) que será utilizado para a construção do

metamodelo;

• Formulação: seleciona a função ou o conjunto de funções que serão utilizados na

representação do modelo original;

• Ajuste: nesta etapa é realizado o ajuste das funções escolhidas ao conjunto dos

dados amostrados.

Além das etapas descritas, pode-se incluir uma quarta etapa: a validação. Na maioria

dos casos, a validação em metamodelagem é feita através da deĄnição de amostras não

consideradas na etapa de amostragem. Neste caso, os resultados obtidos a partir do

modelo original e do metamodelo são comparados utilizando métricas de precisão (Wang

et al. (2008).
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2.6.1 Amostragem

A técnica de planejamento experimental utilizada para determinar as amostras é de

grande importância para o processo de metamodelagem. As técnicas de planejamento

experimental podem ser divididas em dois grupos: os métodos clássicos e os métodos de

preenchimento de espaço.

Os métodos clássicos foram as primeiras técnicas de amostragem desenvolvidas. Eles

têm origem no planejamento experimental dedicado aos experimentos físicos. Esses mé-

todos objetivam planejar experimentos para que os erros aleatórios associados aos experi-

mentos físicos tenham influência mínima na aprovação ou desaprovação de uma hipótese.

As técnicas clássicas tendem a espalhar os pontos amostrais em torno das fronteiras do

espaço de projeto e obter alguns pontos em torno da sua região central. Além disso, elas

costumam gerar réplicas de um mesmo ponto, como mostra a Fig 2.17(a). As técnicas

clássicas mais utilizadas são: planejamento fatorial, composto central, ótimo alfabético e

o planejamento de Plackett-Burman (MYERS; MONTGOMERY, 1995), (MITCHELL,

1997), (GIUNTA et al., 1997).

Simulações computacionais possuem, na grande maioria dos casos, erros sistemáti-

cos e não erros aleatórios, ou seja, repetidas simulações computacionais considerando os

mesmos parâmetros de entrada resultam na mesma resposta. Assim, uma boa técnica de

amostragem deve tentar preencher todo o espaço amostral Sacks et al. (1989). Na prática,

a maioria das técnicas clássicas são ineĄcientes e, em alguns casos, até mesmo inapropria-

das para a geração de modelos computacionais determinísticos. Existem diversas técnicas

que tentam preencher todo o espaço amostral, conforme sugerido por Lophaven, Nielsen

e Søndergaard (2002b). A técnica de grid simples (grid regular ou ainda grid retangular)

e o Hipercubo Latino são algumas das mais utilizadas. A Fig 2.17(b) representa de forma

esquemática o resultado obtido por uma técnica de preenchimento do espaço amostral

para um caso onde há duas variáveis de projeto 𝑥1 e 𝑥2.

O método do grid regular garante que alguns valores igualmente espaçados são selecio-

nados para cada variável de projeto Urban e Fricker (2010). Esses valores são combinados

de forma que cada valor de uma variável de projeto se associe com todos os valores sele-

cionados das demais variáveis de projeto. Esse método é bastante utilizado por possuir

uma concepção simples, auxiliar na análise de sensibilidade dos parâmetros e preencher

todo o espaço de projeto de forma uniforme.

De acordo Minasny e McBratney (2006), o método do Hipercubo Latino é um procedi-

mento de amostragem aleatória estratiĄcada que fornece uma eĄciente forma de amostra-

gem de variáveis a partir de suas distribuições multivariadas. Considerando um problema

com 𝑘 variáveis de entrada, o espaço amostral de cada uma das 𝑘 variáveis é dividido em

𝑛 intervalos equiprováveis, e um ponto é escolhido em cada um destes intervalos; isto gera

uma matriz de 𝑘 colunas, formadas pelas amostras de cada variável, que são permutadas
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Tabela 2.2: Características e recomendações das técnicas de metamodelagem (SIMPSON
et al., 2001a)

Modelo Característica e indicações de uso

Superfície de Resposta

• Fácil de usar e bem estabelecida teoricamente;

• Mais adequada para aplicações com erro aleatório;

• Não é indicada para modelos não lineares ou irre-
gulares;

• Adequada para número de variáveis de entrada in-
ferior a 10.

Rede Neural

• Indicadas para problemas não lineares;

• Adequada para problemas com alto número de va-
riáveis de entrada;

• Mais adequada para aplicações determinísticas;

• Alto custo computacional (geralmente se utiliza
mais de 10000 pontos de treinamento).

Aprendizado Indutivo

• Mais adequado quando as variáveis de entrada e
as respostas são avaliados discretamente;

• Formas de modelos são regras ou árvores de deci-
são;

• Mais indicados para diagnósticos do que para pro-
jetos de engenharia.

Kriging
• Extremamente flexível, mas possui uma complexi-

bilidade superior à da superfície de resposta;

• Adequado para aplicações determinísticas;

• Pode lidar com aplicações com até 50 variáveis de
entrada.

2.6.2 Superfície de resposta - Ajuste polinomial

A superfície de resposta é um dos métodos mais utilizados e simples para a obtenção

de metamodelos. Ela consiste em ajustar uma função polinomial, normalmente de baixa
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ordem (até segunda ordem), aos pontos experimentados na etapa de amostragem e, dessa

forma, representar o modelo original por uma superfície. As superfícies de resposta são

de fácil concepção e em geral possuem custo computacional baixo. No entanto, não são

indicadas para modelar comportamentos não lineares ou irregulares (SIMPSON; LIN;

CHEN, 2001b).

2.6.3 Redes neurais artiĄciais

Redes Neurais são modelos computacionais inspirados pelo sistema nervoso central

de seres humanos e são capazes de adquirir conhecimento através da experiência. Elas

são normalmente apresentadas como sistemas de neurônios interconectados capazes de

receber informações, computá-las e enviá-las para outros neurônios, simulando assim o

comportamento das redes neurais biológicas (MCCULLOCH; PITTS, 1943).

Os neurônios são modelados por regressão linear múltipla com uma transformação

não-linear em 𝑦. Se as entradas para cada neurônio são denotadas como {x1,x2 . . . ,xn}

e os coeĄcientes de regressão são indicados pelos pesos 𝑤i, então a saída 𝑦 pode ser dada

pela Eq.(2.52).

𝑦 =
1

1 + 𝑒−η/T
(2.52)

onde Ö =
∑︀

𝑤i𝑥i + Ñ sendo Ñ o valor de polarização de um neurônio e 𝑇 o parâmetro de

inclinação do sigmoide deĄnido pelo usuário.

Uma rede neural é então criada pela montagem dos neurônios em uma arquitetura. A

mais comum é a arquitetura feedforward (redes sem realimentação) que possuem neurônios

agrupados em camadas. O sinal percorre a rede em uma única direção, da entrada para

a saída. Os neurônios da mesma camada não são conectados. A Fig 2.19 apresenta

um exemplo com três camadas: a camada de entrada, em que as unidades recebem os

padrões, a camada intermediária (ou oculta), onde é feito o processamento e a extração

de características, e a camada de saída que conclui e apresenta o resultado.

Existem duas questões principais na construção de uma rede neural, a saber, especiĄcar

a arquitetura e treinar a rede neural para um bom desempenho com referência a um

conjunto de treinamento. Isso equivale a especiĄcar um modelo de regressão e estimar os

parâmetros do modelo dado um conjunto de dados (CHENG; TITTERINGTON, 1994).

Treinar uma rede neural signiĄca determinar valores apropriados para todos os pesos na

arquitetura (RUMELHART; WIDROW; LEHR, 1994). Isso requer um conjunto amplo

de dados de treinamento, para que a rede neural possa responder de maneira satisfatória

para as mais diversas situações. As redes neurais são mais indicadas para aproximação

de funções determinísticas.
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2.6.5 Kriging

A metamodelagem Kriging é uma técnica que vem sendo muito utilizada na engenha-

ria devido à sua grande versatilidade. Essa técnica combina uma função polinomial 𝑓(x)

que fornece uma aproximação global do espaço de projeto com uma função de correla-

ção espacial 𝑍(𝑥). Desvios localizados são obtidos de forma que o metamodelo Kriging

interpole os pontos amostrais.

De acordo com os quatro modelos de aproximação apresentados, para o desenvolvi-

mento do presente trabalho optou-se pela utilização do Kriging. Este método é adequado

para aplicações determinísticas e, de forma geral, necessita de menos amostras para sua

construção quando comparado com a Rede Neural, por exemplo.

O metamodelo Kriging consiste em representar a resposta de um sistema como a

combinação de um modelo polinomial e perturbações localizadas. A principal diferença

entre o formalismo Kriging e outras abordagens se baseia na exploração de correlações

espaciais entre os valores de função para ajustar o comportamento médio do modelo de

regressão. As principais características e equacionamentos do Kriging são descritas a

seguir, conforme apresentados por Xiaobo (2017), Simpson et al. (2001a), Wang et al.

(2008) e Sinou, Nechak e Besset (2018).

Normalmente, na construção de metamodelos costuma-se normalizar o conjunto de

amostras de entrada e saída para evitar o mal condicionamento de matrizes no seu de-

senvolvimento. A representação matricial do conjunto amostral pode ser visualizada na

Eq.(2.53).

S = [s1, ..., sN𝑠 ]T

si = [𝑠1
i, ..., 𝑠k

i]

Y = [𝑦1, ..., 𝑦N𝑠 ]T

(2.53)

onde S é o conjunto de dados de entrada da amostra, Y são os dados de saída da amostra,

𝑁s o número total de amostras e 𝑘 é o número de variáveis de entrada. O procedimento

de normalização conforme descrito por Lophaven, Nielsen e Søndergaard (2002a) é dado

pela Eq.(2.54).

⌢

Sj =
Sj − Û (Sj)
√︁

V (Sj)
; 𝑗 = 1, . . . , 𝑘

Ŷ =
Y − Û (Y)
√︁

V (Y)

(2.54)

onde Û[ ] simboliza o operador media e 𝑉 [ ] é a variância. O símbolo ˆ indica que se

trata de uma amostra normalizada. Como consequência da normalização, o conjunto
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amostral normalizado estará contido entre -1 e 1 com média zero e variância igual a um.

A expressão geral para o modelo Kriging é apresentada na Eq.(2.55).

𝑦(x) = 𝑓(x) + 𝑍(x) (2.55)

onde 𝑦(x) representa a função de interesse, para um vetor x contendo as variáveis de

entrada, 𝑓(x) é uma função polinomial de x e 𝑍(x) representa a realização de um processo

Gaussiano de distribuição normal, com média zero, variância à2 e covariância não-nula.

O termo 𝑓(x) é semelhante ao modelo polinomial de uma superfície de resposta, pro-

duzindo um modelo global para o espaço de projeto. Já 𝑍(x) gera desvios localizados na

resposta através de interpolações realizadas nos pontos amostrados. A matriz de covari-

ância de 𝑍(x) é apresentada na Eq.(2.56).

Cov [𝑍 (x) , 𝑍 (w)] = à2𝑅 (θ,x,w) (2.56)

onde à2 representa a variância do processo e 𝑅 (θ,x,w) é a função de correlação espacial

deĄnida na Eq.(2.57).

𝑅 (θ,x,w) =
k
∏︁

j=1

𝑅j (𝜃j, 𝑥j, 𝑤j) (2.57)

onde θ é o conjunto dos parâmetros de correlação desconhecidos usados para ajustar o

modelo, x e w são dois vetores quaisquer pertencentes ao espaço de projeto amostral

utilizado, que possuem comprimento 𝑘, onde 𝑘 representa a quantidade de variáveis de

entrada do modelo. A função de correlação é especiĄcada pelo usuário. As principais

funções de correlação são mostradas na Tab. 2.3, onde o parâmetro 𝜃j mais adequado é

obtido por um processo de minimização conforme descrito na Eq.(2.67).

Tabela 2.3: Funções de correlação

Modelos de Correlação 𝑅j (𝜃j, 𝑥j, 𝑤j)

Linear max {0, 1 − 𝜃j |𝑥j − 𝑤j|}

Gaussiano exp
⎞

−𝜃j|𝑥j − 𝑤j|
2
)︁

Exponencial exp (−𝜃j |𝑥j − 𝑤j|)

A estimativa 𝑦(x) do metamodelo para valores não amostrados e x pode ser calculada

conforme a Eq.(2.58). Para isso, é necessário um conjunto pré-determinado de amostras

do modelo original.

𝑦(x) = 𝑔T (x) β̂+ rT (x) R−1(Y − G β̂) (2.58)

onde 𝑔(x) representa a função polinomial escolhida, podendo ser constante, linear ou qua-

drática (Eq.(2.59), Eq.(2.60) e Eq.(2.61), respectivamente). G é uma matriz (𝑁s × 𝑝),
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com 𝑝 sendo o número de fatores do polinômio, contendo a função 𝑔 aplicada nos dados

de entrada amostrados (Eq.(2.63)). R é a matriz de correlação (𝑁s ×𝑁s) com entradas

deĄnidas por 𝑅ij = 𝑅 (θ, si, sj), r (x) é o vetor de correlação de dimensão 𝑁s entre um

valor não experimentado x e os pontos amostrados (Eq.(2.64)) e β̂ são os coeĄcientes de

regressão estimados utilizando a Eq.(2.65).

Constante, 𝑝 = 1

𝑔1(x) = 1 (2.59)

Linear, 𝑝 = 𝑘 + 1

𝑔1(x) = 1, 𝑔2(x) = 𝑥1, . . . , 𝑔p(x) = 𝑥k (2.60)

Quadrática, 𝑝 = 1

𝑔1(x) = 1

𝑔2(x) = 𝑥1, . . . , 𝑔k+1(x) = 𝑥k

𝑔k+2(x) = 𝑥21, . . . , 𝑔2k+1(x) = 𝑥1𝑥k

𝑔2k+2(x) = 𝑥22, . . . , 𝑔3k(x) = 𝑥2𝑥k

𝑔p(x) = 𝑥2k

(2.61)

𝑔(x) = [𝑔1(x), . . . , 𝑔p(x)]T (2.62)

G =

⋃︀

⋁︀

⋁︀

⋁︀

⨄︀

𝑔T (s1)
...

𝑔T (sN𝑠)

⋂︀

⎥

⎥

⎥

⋀︀

(2.63)

r (x) =
[︁

𝑅
⎞

x, s1
)︁

, 𝑅
⎞

x, s2
)︁

, ..., 𝑅
⎞

x, sN𝑠

)︁]︁T
(2.64)

β̂ =
⎞

GT R−1G
)︁

−1
GT R−1Y (2.65)

A variância é estimada pela Eq.(2.66).

σ̂
2 =

(Y − Gβ̂)
T
R−1(Y − Gβ̂)

𝑁s

(2.66)

O melhor modelo Kriging é encontrado resolvendo um problema de otimização não

linear irrestrito k-dimensional dado pela minimização da Eq.(2.67). O procedimento de

otimização utilizado é o método de Hooke & Jeeves modiĄcado, este é um método de

busca direta, ele é conhecido por ser um método de busca de padrões. Mais informações
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sobre esse procedimento podem ser obtidas em Lophaven, Nielsen e Søndergaard (2002a).

min
θ

{å(θ)} ≡ |R|
1/N𝑠 à̂2 (2.67)

onde |R| é o determinante de R.

Como mencionado, o modelo Kriging é dependente da função de correlação estabe-

lecida para representar o conjunto de amostras. Assim, torna-se interessante realizar

análises para melhor compreender o comportamento das funções de correlação.

Conforme discutido anteriormente, partindo de um conjunto de amostras normaliza-

dos, −1 ≤ 𝑠i
j ≤ 1 , considerando x um vetor qualquer dentro do espaço de projeto e sendo

𝑑j = 𝑠j − 𝑥j (consequentemente −2 ≤ 𝑑j ≤ 2), pode-se apresentar de forma esquemática

como as funções de correlação linear, gaussiana e exponencial se alteram com o valor de

𝑑j para diferentes valores de 𝜃j na Fig. 2.21.

É possível observar que em todos os casos a correlação é igual a 1 na origem e diminui

com o aumento de |𝑑j|. Além disso, valores maiores de 𝜃j implicam em diminuições

mais rápidas da correlação. Como esperado, o tipo de função de correlação altera o

comportamento das curvas mostradas na Fig. 2.21.

Para ilustrar a ação da função de correlação no processo de metamodelagem, dois

modelos substitutos para a função não linear da Eq.(2.68) foram determinados. O primeiro

deles foi obtido através da metodologia da superfície de resposta e o outro utilizando o

método Kriging. Este exemplo foi retirado de Xiaobo (2017).

Neste caso, considerou-se um total de 121 amostras divididas uniformemente no espaço

de projeto através do planejamento retangular. A construção da superfície de resposta foi

realizada através de um polinômio de segunda ordem. Para o modelo Kriging, utilizou-se

uma função de correlação gaussiana com um polinômio de segunda ordem.

𝑓 (𝑥) = (30 + 𝑥1 · s𝑒𝑛 (𝑥1))
⎞

4 + 𝑒−(0,5·x2−1)2
)︁

, 𝑥1 e 𝑥2 ∈ [−5, 5] (2.68)

A Fig. 2.22 apresenta os resultados encontrados, juntamente com os pontos amostrais

utilizados. A Fig. 2.22(a) apresenta o modelo original, a Fig. 2.22(b) mostra os resultados

obtidos pela superfície de resposta e a Fig. 2.22(c) apresenta o modelo Kriging. Por esse

exemplo Ąca claro como o metamodelo Kriging é capaz de representar com eĄciência o

modelo original.

2.6.6 Validação

A validação do metamodelo construído é uma etapa bastante importante e possui

desaĄos similares à veriĄcação e à validação de outros modelos computacionais. É através

da validação que se pode veriĄcar se o metamodelo construído foi capaz de substituir o

modelo original de forma precisa.
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Figura 2.21: Funções de correlação para −2 ≤ 𝑑j ≤ 2 e 𝜃j = 0, 5; 𝜃j = 1, 0 e 𝜃j = 5, 0 :
a) Linear, b) Exponencial e c) Gaussiana

A forma mais utilizada para se validar modelos substitutos é através de pontos adicio-

nais (amostras não utilizadas na construção do metamodelo), de modo a utilizar métricas

de precisão para comparar os resultados obtidos mediante o modelo original e metamodelo

para esses pontos (WANG et al., 2008).

Existem diversas métricas de precisão, sendo que neste trabalho serão utilizadas: a

raiz do erro médio quadrático (Root Mean Square Error - RMSE), a raiz relativa do erro

médio quadrático (Relative Root Mean Square Error - RMSErel), o erro máximo absoluto

(𝐸𝑅𝑅𝑂mx) e o coeĄciente de determinação (𝑅2).

A RMSE é uma métrica de precisão geral que mostra a ordem de grandeza do erro

médio. Quanto mais próximo do zero for o valor da RMSE, mais próximas são as respostas

do metamodelo em relação ao modelo original. A RMSE pode ser calculada através da
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Figura 2.22: Comparação das resposta entre: a) Função original, b) Superfície de resposta
e c) Metamodelo Kriging

Eq.(2.69).

𝑅𝑀𝑆𝐸 =

⎯

⎸

⎸

⎸

⎸

⎷

N𝑎
∑︀

i=1
(𝑦i − 𝑦i)

2

𝑁a

(2.69)

onde 𝑦i é a saída do modelo original, 𝑦i é a saída prevista pelo metamodelo e 𝑁a é o

número de amostras adicionais.

A 𝑅𝑀𝑆𝐸rel mostra a diferença global relativa entre a saída obtida pelo modelo original

e pelo metamodelo. A Eq.(2.70) deĄne a RMSErel.

𝑅𝑀𝑆𝐸rel =
1

𝑁a𝑦

⎯

⎸

⎸

⎷

N𝑎
∑︁

i=1

(𝑦i − 𝑦i)
2 (2.70)

sendo 𝑦 o valor médio das saídas do modelo original.

O 𝐸𝑅𝑅𝑂mx é uma métrica para avaliar a precisão local do metamodelo. Este valor

informa qual a máxima diferença entre o metamodelo e o modelo original. O 𝐸𝑅𝑅𝑂mx é
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obtido através da Eq.(2.71).

𝐸𝑅𝑅𝑂mx = max |𝑦i − 𝑦i| , 𝑖 = 1, · · · ,𝑁a (2.71)

O CoeĄciente de determinação 𝑅2 avalia a representatividade do metamodelo, sendo

seu valor dado entre 0 e 1. Quanto mais próximo de 1, mais Ądedigno é o metamodelo.

A Eq.(2.72) apresenta o cálculo de 𝑅2.

𝑅2 = 1 −

N𝑎
∑︀

i=1
(𝑦i − 𝑦i)

2

N𝑎
∑︀

i=1
(𝑦i − 𝑦)2

(2.72)



CAPÍTULO III

Modelagem e Caracterização da Bancada Experimental

Neste capítulo, apresenta-se a concepção de um modelo numérico/computacional re-

presentativo da bancada experimental de MMA’s utilizada neste trabalho, que terá como

Ąnalidade suportar as análises e o projeto das estratégias de controle propostas. Portanto,

serão discutidos nas próximas seções tanto o processo de modelagem dos diversos subsis-

temas que compõem a bancada quanto a validação destes modelos com base em ensaios

de laboratório. Neste ponto, deve-se mencionar que este trabalho foi desenvolvido como

uma sequência do trabalho de Oliveira (2015). Portanto, para maiores detalhes a respeito

da identiĄcação e da modelagem, sugere-se a leitura desta referência.

3.1 Bancada experimental

Neste trabalho utilizou-se uma bancada experimental que consiste em três módulos

principais, sendo eles a bancada suportada por MMA’s, o controlador, o módulo de aquisi-

ção/injeção de sinais MBResearchTM. O conjunto contendo os três módulos é apresentado

na Fig. 3.1.

Figura 3.1: Controlador, Placa de Aquisição/Injeção de sinais e a Bancada de Mancais
Magnéticos (vistos da esquerda para a direita)
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Figura 3.2: Placa de Aquisição/Injeção de sinais dSPACE 1202 MicroLabBox

O módulo de aquisição/injeção de sinais MBResearchTM é conectado à placa dSPACE

1202 MicroLabBox que por sua vez é conectado ao computador utilizando a interface

do software ControlDesk 5.8 disponibilizada pela dSPACE. Mais detalhes sobre a inter-

face utilizada no ControlDesk e as informações de comunicação com o MATLAB serão

apresentados na sequência.

Tabela 3.1: EspeciĄcações dos MMA’s

Parâmetro Unidade

Número de voltas de corrente elétrica, N 276 Ű

Entreferro, g0 0.364 mm

Área projetada do pólo, Ag 430.74 mm2

Tensão de operação 10 V

Corrente de bias, ib 1 A

Rigidez de corrente, Ki 99.15 N/A

Rigidez de posição, Kx 214.2 N/m

Capacidade de carga estática 283 N

Comprimento do eixo 645 mm

Massa do rotor com o Disco 5.89 kg

Potência do motor 500 W

Faixa de operação 0-12000 rpm

Na Fig. 3.3 é possível identiĄcar a localização dos principais componentes da bancada.
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Figura 3.3: Componentes da bancada experimental (Traduzido de SKF User Manual
(SKF, 2009))

O eixo é construído em aço 1020. Já a região compreendida entre os planos do sensor

e do atuador é equipada com discos Ąnos de aço laminado M-19 com a Ąnalidade de

reduzir as perdas por fuga de corrente. A massa total do conjunto rotativo é de 5,89 kg,

sendo que 1,5 kg correspondem à massa do disco central. Na Fig. 3.4 apresenta-se as

dimensões do conjunto. A Tab. 3.1 apresenta alguns dos parâmetros de projeto utilizados

na modelagem dos MMA’s.

Para operar a bancada utiliza-se o software MBScope.NET disponibilizado pelo fabri-

cante da bancada, SKF. O software comunica-se com a bancada através de um conversor

USB/RS-485 que conecta o computador ao controlador MBG4. A Tab. 3.2 mostra um

resumo das funções do software utilizado. Uma das propostas deste trabalho é operar a

bancada experimental sem depender do software do fabricante. Algumas das principais

funções do software serão apresentadas nas próximas sessões. Na Fig. 3.5 é possível obser-

var a interface principal do ConĄguration Panel, onde são inseridos os dados do controle

PID, corrente de bias e Ąltros. O software permite também controlar os dados para cada
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Figura 3.4: Painel de conĄgurações do controlador

eixo dos mancais individualmente ou por mancal.

Tabela 3.2: Descrição das funções do software MBScope

Função Descrição

Analyzer
Utilizado para obter as funções de transferência dos mancais
magnéticos

Calibration
Permite calibrar os sensores de posição e checar o funciona-
mento dos alarmes.

Configuration Panel Utilizado para conĄgurar o controlador.

Event Viewer
Armazena e apresenta os dados dos desligamentos devido a
alguma anormalidade.

Firmware Loader Utilizado para atualização do Ąrmware do controlador.

Orbits
Exibe as órbitas ou correntes do sistema em tempo real para
cada plano dos mancais magnéticos.

Snapshots
Apresenta em tempo real dados dos mancais magnéticos no
domínio do tempo, domínio da frequência e dados estatísticos.

Trending
Ferramenta utilizada para aquisição e armazenamento de
diversos sinais em tempo real ou em um intervalo pré-
determinado.
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Tabela 3.3: Frequências naturais não amortecidas para o rotor na condição livre-livre

Modo Descrição Valor [Hz]

Nc1 Modo Cônico de corpo rígido 0,0

Nc2 Translação de corpo rígido 0,0

Nc3 1o modo de flexão 109,5

Nc4 2o modo de flexão 412,8

Nc5 3o modo de flexão 808,5

Nc6 4o modo de flexão 1179,3

Na Fig. 3.8 apresenta-se um gráĄco da variação das frequências naturais em função

da rigidez nos mancais, juntamente com a máxima velocidade de operação contínua da

máquina (Maximum Continuous Operation Speed - MCOS). Pode-se observar que, para

baixos valores de rigidez, o rotor apresenta um comportamento análogo ao da condição

livre-livre, que predomina até aproximadamente 1.105 N/m, quando as frequências natu-

rais dos modos Nc1 e Nc2 (corpo rígido) começam a aumentar. Em contrapartida, para

valores altos de rigidez, a partir de 3.106 N/m, as frequências naturais já não aumen-

tam com o crescimento da rigidez nos mancais, conferindo ao sistema um comportamento

análogo à condição de suporte engastado.

De acordo com Swanson et al. (2008) e Schweitzer, Maslen et al. (2009), deve-se

almejar uma rigidez alvo para o sistema localizada em uma região do gráĄco Rigidez dos

Mancais x Frequências naturais, onde as curvas dos modos mais importantes apresentem

uma inclinação signiĄcativa, pois tais valores de rigidez levam a um balanço razoável

entre a energia de deformação dos mancais e do rotor, permitindo introduzir valores de

amortecimento signiĄcativos através do sistema de controle. Considerando as curvas dos

3 primeiros modos (Nc1, Nc2 e Nc3), os valores de rigidez recomendados estariam em

uma faixa entre 1.105N/m e 3,5.105 N/m.

A rigidez efetiva para o sistema, operando com um controlador PID a baixas veloci-

dades, pode ser estimado de acordo com a Eq.(3.1):

𝑘ef = 𝐾i𝐾amp

⎠

𝐾p +
𝐾s

𝐾i𝐾amp𝐾sen

⎜

𝐾sen (3.1)

onde 𝑘ef é a rigidez efetiva dos mancais, 𝐾i é a rigidez de corrente, 𝐾amp é o ganho do

ampliĄcador, 𝐾p é o ganho proporcional do controlador, 𝐾s é a rigidez de posição e 𝐾sen

é a sensibilidade do sensor de posição. Na Tab. 3.4 apresentam-se os dados necessários,

fornecidos pelo fabricante.
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Figura 3.8: Modos Próprios do rotor na condição Ű 0 rpm

Tabela 3.4: Dados para o cálculo da rigidez efetiva dos mancais

Parâmetro Valor Unidade

𝐾i 102,06 N/m

𝐾amp 1,0 V/A

𝐾p 0,043 -

𝐾s 2,36e+05 N/m

𝐾sen 160 Ûm/V

Com base na Tab. 3.4, o valor estimado para a rigidez eĄcaz do sistema é 𝑘ef =

2, 37.105 𝑁/𝑚, valor este que se encontra dentro da região alvo.

Na Fig. 3.9 apresenta-se o diagrama de Campbell para o sistema, considerando que a

rigidez dos mancais é igual a rigidez equivalente estimada.

Observando-se a Fig. 3.9, veriĄca-se que apenas os três primeiros modos estão lo-

calizados abaixo da máxima velocidade de operação; apesar disso, os modos Nc4 e Nc5

também devem ser considerados no projeto de controladores, pois estão dentro da banda

de frequência do controlador que, de acordo com o fabricante, é de aproximadamente 1000

Hz.

Os modos Nc1, Nc2 e Nc3 são muito pouco sensíveis à variação da velocidade de

operação, pois os modos de precessão direta e reversa se separam muito pouco conforme

a velocidade aumenta. Já os modos Nc4 e Nc5 são bastante influenciados pelo efeito

giroscópico. Assim sendo, esta variação também consiste em um problema interessante a

ser considerado na concepção do controle.
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Figura 3.9: Diagrama de Campbell

Figura 3.10: Diagrama de Campbell experimental

De acordo com Skogestad e Postlethwaite (2007), uma ferramenta muito importante

para se determinar os modos predominantes do sistema é a distribuição da magnitude

relativa dos valores singulares de Hankel. Analisando-se os valores singulares de Hankel

para o sistema em estudo, apresentados na Fig. 3.11, pode-se concluir que os modos

dominantes são apenas os dois primeiros de corpo rígido (Nc1 e Nc2) e os dois primeiros de

flexão (Nc3 e Nc4). Com isto, seria possível representar adequadamente o comportamento

dinâmico do rotor empregando um modelo modal de ordem 8; porém, preferiu-se uma

abordagem um pouco mais segura, incluindo também os modos Nc5 e Nc6.

Na Fig. 3.12 apresenta-se os primeiros 4 modos de flexão do rotor, juntamente com as

posições dos sensores e dos MMA’s, sendo possível veriĄcar que o controle é não colocado.

Com base nestas informações é possível avaliar a controlabilidade e a observabilidade do

sistema do rotor (Schmied e Kosenkov (2013); Schweitzer, Maslen et al. (2009)). Caso

um modo possua um nó coincidente com um sensor, ele não é observável; analogamente,
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se um modo possui um nó coincidente com o plano de um atuador ele não é controlável.

Caso haja um nó localizado entre o plano do sensor e do atuador correspondente deve-se

atentar para este aspecto, pois há uma defasagem de 180o entre o sinal medido e a força

aplicada, comprometendo a estabilidade do sistema.
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Figura 3.11: Valores Singulares de Hankel do modelo modal do rotor

Na Fig. 3.12 pode-se veriĄcar que o modo Nc3 possui boa observabilidade e boa con-

trolabilidade em ambos os mancais. Já o modo Nc4 possui boa observabilidade em ambos

os mancais, mas possui um nó muito próximo do atuador do lado livre, comprometendo

a sua controlabilidade. Os modos Nc5 e Nc6 possuem boa observabilidade e controlabili-

dade nos dois mancais, mas ambos apresentam um nó entre o atuador e o sensor do lado

livre, inspirando cuidados durante a fase de projeto do controlador.
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Figura 3.12: Modos Próprios do rotor na condição livre-livre Ű 0 rpm
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3.3 Modelagem dos Componentes Eletrônicos do Sistema

Nesta seção será abordada a modelagem dos principais componentes eletrônicos do sis-

tema, tais como atuadores, ampliĄcadores de potência, sensores, além do próprio contro-

lador. Conforme mencionado anteriormente, toda a modelagem matemática das funções

de transferência foram implementadas em ambiente MATLAB/SIMULINK.

Uma representação esquemática da malha de controle com uma entrada e uma saída

pode ser observada na Fig. 3.13.
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Figura 3.13: Diagrama do sistema de controle por eixo (Adaptado de SKF Hardware
Manual (2009))

O sinal de posição passa por um Ąltro anti-aliasing para eliminar componentes de

alta frequência antes de ser comparado ao sinal de referência para determinar o erro

de posição em relação ao centro geométrico do mancal (posição zero). Em seguida, o

sinal passa por um conversor Analógico-Digital e alimenta o controlador. Por sua vez,

o controlador calcula a corrente necessária para estabilizar o sistema e envia um sinal

de comando aos ampliĄcadores para que a força requerida seja gerada pelos atuadores.

Entretanto, antes de chegar aos ampliĄcadores, a corrente requerida (ou de controle) é

somada a uma corrente de bias e este sinal resultante passa por um conversor Digital-

Analógico, alimentando o atuador inferior. Já a corrente que alimenta o atuador superior

é obtida subtraindo-se a corrente de controle da corrente de bias, que então passa por um

conversor Digital-Analógico antes de chegar a este atuador.
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3.3.1 AmpliĄcadores de Potência

Os ampliĄcadores são empregados para fornecer às bobinas dos atuadores as corren-

tes necessárias para a geração das forças magnéticas requeridas para manter a posição

desejada do rotor. De acordo com o fabricante, os ampliĄcadores empregados são sim-

plesmente comutadores de tensão que são ligados em alta frequência por um sinal PWM

(pulse-width modulation, modulação por largura de pulso) provido pelo controlador. De

acordo com Sanadgol (2006), o comportamento de um ampliĄcador pode ser representado

por uma função de transferência de primeira ordem:

𝐺amp = 𝐾amp
1

1
ω𝑐𝑎𝑚𝑝

𝑠+ 1
(3.2)

onde:

𝐺amp é a função de transferência do ampliĄcador;

𝐾amp é o ganho do ampliĄcador;

æamp é a largura de banda do ampliĄcador.

Para obter o modelo para os ampliĄcadores foram utilizados os valores fornecidos pelo

fabricante para a solução da Eq.(3.2). De acordo com o fabricante, 𝐾amp é próximo de 1

[A/V] e a banda do controlador, æcamp , está em torno de 1000 Hz. A banda de frequência

dos ampliĄcadores é deĄnida a partir da frequência de cruzamento, ou seja, a frequência

na qual amplitude é reduzida em 3 dB.

Com a Ąnalidade de validar este modelo, foi necessário levantar as funções de trans-

ferência dos ampliĄcadores. Para tanto, empregou-se um osciloscópio Tektronix modelo

TPS 2014 e uma fonte de alimentação MINIPA modelo MFG-4220. O procedimento con-

siste em inserir um sinal senoidal com amplitude e frequência conhecidas na entrada dos

ampliĄcadores com o auxílio da fonte de alimentação. Em seguida, empregando o oscilos-

cópio, registra-se o sinal de entrada, o de saída e a defasagem relativa entre ambos. Este

procedimento foi repetido para 63 valores de frequência localizados em uma faixa entre

10 e 1000 Hz. Na Fig. 3.14 apresenta-se a montagem experimental.

Com base no gráĄco da magnitude, apresentado na Fig. 3.15, nota-se que o modelo

ajustado representa adequadamente o sistema real para uma faixa de frequências compre-

endidas entre 20 e 1000 Hz. Entretanto, para frequências abaixo do limite inferior, há um

distanciamento entre a resposta do modelo e a do sistema real. Um comportamento simi-

lar pode ser visualizado nas curvas de fase em uma faixa entre 20 Hz e aproximadamente

800 Hz. Esta discrepância, principalmente nas frequências abaixo de 20 Hz, pode ser

atribuída à saturação dos ampliĄcadores e a outras diĄculdades relacionados aos circuitos

eletrônicos empregados, tais como os Ąltros.
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Figura 3.14: Set up experimental usado no levantamento das Funções de Transferência
dos AmpliĄcadores
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Figura 3.15: Funções de Transferência dos AmpliĄcadores

3.3.2 Sensores de Posição e Filtros Anti-Aliasing

Para medir a posição do eixo são utilizados dois sensores de relutância variável por

eixo, que é determinada pela diferença entre os sinais provenientes de ambos os sensores.

Este sinal resultante é então subtraído do valor de referência (set point) para fornecer o

sinal de erro, este usado para alimentar o controlador.

De acordo com o fabricante, são instalados Ąltros anti-aliasing em cascata com os

sensores de posição com a Ąnalidade de suprimir componentes de alta frequência. A função
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de transferência completa do sistema de medição, englobando os sensores de posição e os

Ąltros anti-aliasing, é obtida a partir de uma sequência em cascata de quatro Ąltros passa

baixa de segunda ordem e um de primeira ordem, sendo as funções de transferência

descritas pelas Eq.3.3 e pela Eq.3.4, respectivamente.

𝐿𝑃i =
æ2

i

𝑠2 + 2Ýiæi𝑠+ 1
, 𝑖 = 1, ..., 4 (3.3)

𝐿𝑃5 =
æ5

𝑠+ æ5

(3.4)

onde:

æ1 = æ2 = 1, 289 × 105 𝑟𝑎𝑑/𝑠

æ3 = 6, 28 × 104 𝑟𝑎𝑑/𝑠

æ4 = 1, 256 × 105𝑟𝑎𝑑/𝑠

æ5 = 1, 24 × 105 𝑟𝑎𝑑/𝑠

Ý1 = Ý2 = 0, 29

Ý3 = Ý4 = 1, 00

VeriĄca-se na Fig. 3.16 que a função de transferência do sistema de medição de posição

possui uma faixa de resposta plana bastante ampla, que chega até aproximadamente 1000

Hz para a fase e vai até aproximadamente 3000 Hz em magnitude. Desta forma, a sua

banda de frequência é muito superior à do controlador, o que limita muito a sua influência

sobre o comportamento dinâmico da planta. Portanto, não foi necessário realizar o levan-

tamento experimental das funções de transferência para este modelo. Em contrapartida,

empregou-se a ferramenta Calibration, que faz parte do software MBScope.NET, para

obter a sensibilidade estática para cada um dos eixos, conforme se observa na Tab. 3.5.

Tabela 3.5: Sensibilidade Estática para o sistema de medição de posição

Eixo Valor Unidade

V13 159,0 Û𝑚/𝑉

W13 142,0 Û𝑚/𝑉

V24 171,3 Û𝑚/𝑉

W24 170,1 Û𝑚/𝑉
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3.3.3 O atraso do sistema

Para representar o atraso devido ao processamento do controlador relacionado aos

conversores A/D e D/A, empregou-se uma aproximação de Padé de 2a ordem, com uma

frequência de amostragem que segundo o fabricante é de 10kHz.

A função de transferência que descreve a aproximação de Padé é baseada na frequência

de amostragem do controlador é apresentada na Eq.(3.5), onde 𝑇s = 100Û𝑠 corresponde

ao tempo de atraso (tempo morto), que é dado pelo inverso da frequência de amostragem

do controlador, sendo obtida a partir da inversão da frequência de amostragem do con-

trolador que, de acordo com o fabricante, é de 10 kHz. Entretanto, é comum na literatura

(SCHWEITZER; MASLEN et al., 2009) e (YOON; LIN; ALLAIRE, 2012) considerar que

o tempo de atraso total é dado por 1, 5𝑇s com a Ąnalidade de considerar também o atraso

decorrente das conversões A/D (Analógico-Digital) e D/A (Digital- Analógico).

VeriĄca-se na Fig. 3.17 que a função de transferência não altera a amplitude do sinal,

mas provoca uma defasagem de aproximadamente -20o na região próxima a 650 Hz, que é

a frequência de cruzamento do ampliĄcador. Portanto, a consideração do atraso de tempo

é imprescindível para que se obtenha um modelo representativo.

𝑒−T𝑠s ≈

(︂

1 −
𝑇s𝑠

2𝑛

)︂n

(︂

1 +
𝑇s𝑠

2𝑛

)︂n (3.5)



CAPÍTULO IV

Análise de Resultados

Neste capítulo são apresentados os controladores propostos neste trabalho, a saber,

um controlador PI, um controlador PID adaptativo e um controlador utilizando metamo-

delagem Kriging. Para tanto, a primeira atividade foi a deĄnição dos requisitos de projeto

a serem cumpridos, tais como os Ąltros e o tempo de amostragem. A seguir são apre-

sentadas as métricas de avaliação dos controladores que serão utilizadas para comparar o

desempenho e a estabilidade de cada um dos controladores. Inicialmente serão avaliados

os controladores através de uma análise numérica utilizando o modelo apresentado no

capítulo anterior. Posteriormente as métricas de análise de desempenho e estabilidade

dos controladores são aplicadas aos resultados experimentais obtidos.

4.1 Controlador PID e Ąltros

Como é necessário um controlador para estabilizar a planta para a realização dos

ensaios de validação dos modelos, optou-se por empregar o controlador original que foi

entregue pelo fabricante, principalmente devido a sua praticidade.

O controlador possui uma estrutura descentralizada entre os quatro eixos e emprega

uma série de recursos para permitir a levitação do rotor, tais como o Ąltro PID, Ąltros de

avanço de fase e Ąltros genéricos de segunda ordem. Estes elementos são conectados em

cascata, de acordo com a Eq.(4.1).

𝐺ctrl = (𝑃𝐼𝐷) (𝐿𝑒𝑎𝑑/𝑙𝑎𝑔) (𝐺𝑒𝑛) (4.1)

onde 𝐺ctrl é a função de transferência do controlador, sendo que os elementos do lado di-

reito da equação representam as três funções de transferência: do controlador PID (𝑃𝐼𝐷),

dos Ąltros de avanço de fase (𝐿𝑒𝑎𝑑/𝑙𝑎𝑔), e dos Ąltros genéricos (𝐺𝑒𝑛). É importante res-
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saltar que os controladores apresentados nas próximas seções seguem a mesma estrutura

da Eq.(4.1).

4.2 O controle PID

O controlador PID é um dos mais empregados na indústria, inclusive em aplicações

com MMA’s, principalmente devido a sua simplicidade e eĄciência. Em contrapartida,

apenas o Ąltro PID não é suĄciente para garantir a estabilidade do sistema, conforme

mencionado anteriormente.

Na Eq.(4.2) apresenta-se a função de transferência para um controle PID contínuo.

𝑃𝐼𝐷 =
𝐾T (𝐾D𝑠

2 +𝐾P 𝑠+𝐾I)

𝑠
(4.2)

Onde 𝐾T é o ganho total, que multiplica todos os outros ganhos simultaneamente; 𝐾P ,

𝐾D e 𝐾I são os ganhos proporcional, derivativo e integral, respectivamente. Em geral, o

ganho proporcional afeta principalmente a rigidez do sistema, pois multiplica diretamente

o deslocamento. Já o ganho derivativo afeta o amortecimento, pois multiplica a velocidade

e, por Ąm, o ganho integral possui a Ąnalidade de eliminar o erro em regime estacionário

(offset).

Na Tab. 4.1 são apresentados os valores dos ganhos usados em cada um dos eixos

para o controlador fornecido pelo fabricante. Nota-se que os ganhos derivativos são nulos,

caracterizando um controlador PI.

Tabela 4.1: Ganhos do controle PID

Parâmetro
Eixo

V13 W13 V24 W24

𝐾T 0,0062 0,00620 0,0046 0,0046

𝐾P 1,05 1,05 1,07 1,07

𝐾D 0,0 0,0 0,0 0,0

𝐾I 60,0 60,0 35,0 35,0

O controlador PI foi implementado numericamente utilizando o software MATLAB/Simulink.

A Fig. 4.1 mostra o diagrama de blocos utilizado para controlar cada um dos eixos dos

mancais magnéticos, onde o controlador é alimentado com os dados de posição do sistema

gerados pelo modelo e a saída é o sinal de corrente que será inserido novamente no modelo.
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Ði é o fator de atenuação. Para 0 < Ði < 1 tem-se um Ąltro de avanço de fase, já para

1 < Ði tem-se um Ąltro por atraso de fase;

−1/Ði𝑇i é a localização do polo;

−1/𝑇i é a localização do zero; deĄne se é o primeiro ou o segundo Ąltro de avanço (ou

atraso) de fase.

Tabela 4.2: Parâmetros dos Ąltros de avanço/atraso de fase

Filtro Parâmetro
Valor [rad/s]

V13 e W13 V24 e W24

𝐿𝑒𝑎𝑑/𝑙𝑎𝑔1
−1/𝑇1 (Zero) 483 157

−1/Ð1𝑇1 (Polo) 2513 471

𝐿𝑒𝑎𝑑/𝑙𝑎𝑔2
−1/𝑇2 (Zero) 779 1634

−1/Ð2𝑇2 (Polo) 2569 10619

4.3.2 Filtros genéricos de segunda ordem

Além dos Ąltros de avanço/atraso de fase, é possível empregar Ąltros genéricos de

segunda ordem para auxiliar no controle do sistema. Com isto, é possível alterar tanto o

ganho quando a fase do sistema. Na Eq.(4.4) apresenta-se a função de transferência dos

Ąltros genéricos de segunda ordem utilizados.

𝐺𝑒𝑛i =
𝑠2 + 2ÝNiæNi𝑠+ æ2

Ni

𝑠2 + 2ÝDiæDi𝑠+ æ2
Di

, 𝑖 = 1, 2 (4.4)

Os valores empregados na Eq.(4.4) estão agrupados na Tab. 4.3.

Tabela 4.3: Parâmetros dos Ąltros genéricos

Filtro Parâmetro
Eixo

V13 e W13 V24 e W24

𝐺𝑒𝑛1

æN1, ÝN1 2350 rad/s, 0,08 1791 rad/s, 0,41

æD1, ÝD1 1759 rad/s, 0,37 1791 rad/s, 0,26

𝐺𝑒𝑛1

æN2, ÝN2 4712 rad/s, 0,03 2513 rad/s, 0,27

æD2, ÝD2 4178 rad/s, 0,16 2953 rad/s, 0,21
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4.4 Métricas de avaliação de desempenho dos controladores

A análises apresentadas nesta seção seguem as diretrizes das normas ISO14839-4:2012

(2012) e API:684 (2005). Os controladores propostos serão analisados nas seguintes con-

dições:

• Análise de sensibilidade e de malha fechada;

• Regime transiente;

• Nas rotações próximas à primeira velocidade crítica do rotor (aproximadamente

6480 rpm) e no intervalo de 8500 e 12000 rpm, pois pretende-se lidar com rotores

supercríticos;

• Consumo de energia em toda a faixa de operação;

• O controlador deve operar com valores máximos de corrente abaixo de 2 A para

garantir margem de segurança para as bobinas eletromagnéticas;

• Resposta ao desbalanceamento;

• Manter níveis de vibração abaixo de 30% do valor de folga mínima do sistema.

4.4.1 Avaliação da Margem de Estabilidade

Segundo a norma ISO 14839, as principais funções de transferência para sistemas

rotativos suportados por MMA’s são a função de transferência do ramo direto, 𝐺o , a

função de transferência em malha fechada, 𝐺c , e a função de sensibilidade, 𝐺s.

A medição das funções de transferência no ramo direto e de sensibilidade são apresen-

tadas na Fig. 3.42, onde 𝐺r representa a função de transferência do controlador, 𝐺p é a

função de transferência da da planta em malha aberta e 𝐹d é a força de distúrbio.

Observa-se na Fig. 2(a) que o processo de medição da função de transferência no ramo

direto baseia-se na inserção de um sinal de excitação, 𝐸(𝑠) (que pode ser tanto um sinal

harmônico quanto um sinal aleatório) e na medição dos sinais 𝑉1 e 𝑉2 . Desta forma,

estima-se 𝐺o de acordo com a Eq.(4.5).

𝐺o (𝑠) = −
𝑉2 (𝑠)

𝑉1 (𝑠)
(4.5)

Um ponto importante que deve ser esclarecido é que a função de transferência 𝐺o(𝑠)

também é denominada como função de transferência em malha aberta. Entretanto, a

sua deĄnição é bastante especíĄca, pois a sua medição é realizada com todas as malhas

de controle fechadas por se tratar de um sistema instável em malha aberta. Na Eq.(4.6)
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Tabela 4.4: Limites para o pico da Função Sensibilidade Ű ISO 14839-3

Zona Limites

A/B 𝑆max < 9, 5 𝑑𝐵

B/C 9, 5 𝑑𝐵 ≤ 𝑆max < 12 𝑑𝐵

C/D 12 𝑑𝐵 ≤ 𝑆max < 14 𝑑𝐵

canais do sistema (ou eixos), para a faixa de frequência analisada. Desta forma, é possível

classiĄcar a margem de estabilidade de acordo com os limites apresentados na Tab. 4.4.

Na Tab. 4.4 pode-se observar que a norma ISO 14839-3 estabelece quatro zonas de

estabilidade:

• Zona A - Funções de Sensibilidade de máquinas novas que, em geral, localizam-se

nesta zona;

• Zona B - Máquinas com as funções de sensibilidade localizadas nesta zona são

consideradas aceitáveis, sem restrição de operação quanto à sua operação contínua;

• Zona c - Funções de sensibilidade localizadas nesta zona indicam máquinas insatis-

fatórias para a operação contínua, mas podem operar por um tempo limitado, até

o aparecimento de uma oportunidade adequada para realização de reparos;

• Zona D - Funções de sensibilidade nesta zona são consideradas grandes o suĄciente

para causar danos severos à máquina.

Nas Fig. 4.3 a Fig. 4.6 são apresentadas as comparações entre as Funções de Sensibi-

lidade elaboradas a partir da planta utilizando o controlador PID adaptativo e as obtidas

para o controlador PI. A linha em vermelho representa o limite superior da ZONA A.

Pode-se observar que o controlador PID adaptativo mantém-se na ZONA A/B em toda a

faixa de operação; já o controlador PI apresenta picos maiores que 9,5 dB, o que classiĄca

a máquina na ZONA B/C, sendo esta uma classiĄcação que não é satisfatória segundo a

norma ISO.

4.4.2 Funções de Transferência em Malha Fechada

A maior parte dos trabalhos encontrados na literatura utilizam a avaliação da perfor-

mance de sistemas dinâmicos com base em análises da resposta no domínio da frequência

(Swanson et al. (2008),Li (2006),Yoon, Lin e Allaire (2012)). Porém, também é possível

realizar esta análise no domínio do tempo. Neste trabalho, preferiu-se a primeira opção

devido a sua praticidade, pois observando-se as funções de transferência de um sistema
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Figura 4.7: Funções Transferência do Ramo Direto para o eixo V13 - Lado acoplado

é possível ter uma visão ampla a respeito do seu comportamento para toda a banda de

frequência de interesse. Sendo assim, apresenta-se nas Fig. 4.7 a Fig. 4.10 a comparação

entre as Funções de Transferência do ramo direto, obtidas experimentalmente.

Deve-se lembrar que 𝐺o (𝑠) = 𝐺p (𝑠)𝐺r (𝑠) .

Nas Fig. 4.7 a Fig. 4.10 observa-se que as Funções de Transferência no Ramo Di-

reto obtidas com ambos os controladores possuem um ganho mais elevado para baixas

freqüências, com a Ąnalidade rejeitar distúrbios externos nesta região, além de estabilizar

o sistema. Observa-se que o controlador PID adaptativo não apresenta grandes variações

de ganho no intervalo de 0 a 100 Hz.Também é possível observar que não há nenhum

pico adicional devido ao sistema de controle ou a componentes eletrônicos, tais como

ampliĄcadores e sensores. As Funções de Transferência em Malha Fechada utilizando o

controlador PI original são comparadas às suas contrapartidas obtidas com o controlador

PID adaptativo nas Fig. 4.11 a Fig. 4.14.

Ao se analisar a Fig. 4.11 a Fig. 4.14, nota-se que não há nenhum fator de ampliĄcação

elevado para os casos avaliados, o que indica que ambos os controladores foram capazes

de lidar adequadamente com os modos próprios do sistema. Nestas Ąguras, veriĄca-se

também que ambos os controladores conferem à planta um comportamento dinâmico

parecido para frequências em todo o intervalo analisado. Já para a faixa de frequência

localizada entre 20 Hz e 50 Hz, o controlador PID adaptativo proporciona um fator de

ampliĄcação inferior ao obtido com controlador PI. Entretanto, para a toda a faixa de

operação deĄnida como prioritária, ou seja, entre 6000 rpm (100 Hz) a 12000rpm (200
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Figura 4.10: Funções Transferência do Ramo Direto para o eixo W24 - Lado livre
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Figura 4.14: Funções Transferência da Planta em Malha Fechada para o eixo W24 - Lado
livre

Hz), o controlador PID é capaz de fornecer uma atenuação levemente maior do que a

obtida para o controlador PI do sistema em malha fechada.

4.4.3 Análise em regime permanente

Para avaliar a condição da bancada experimental em regime permanente com os con-

troladores propostos foram utilizadas as métricas propostas pela norma 14839-2, que trata

especiĄcamente de sistemas com MMA’s, deĄne os critérios para a avaliação de vibração

com base no deslocamento total em relação à linha de centro nominal, medido no plano

dos sensores, conforme apresentado na Fig. 4.15

Tabela 4.5: Limites recomendados para os limites das Zonas Ű ISO 14839-2

Zona Limites

A/B 𝐷total < 0, 3𝐶min

B/C 𝐷total < 0, 4𝐶min

C/D 𝐷total < 0, 5𝐶min
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Figura 4.16: Órbitas em 5500 rpm
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Figura 4.17: Órbitas em 8500 rpm

5500 rpm), pouco acima (a 8500 rpm) e na velocidade máxima de operação (a 12000 rpm).

Observa-se que em todas as velocidades analisadas o controlador PID adaptativo obteve

amplitudes de deslocamento próximas às que foram obtidas com o PI para os mancais

do lado acoplado (eixos V13 e W13) e uma atenuação de vibração de cerca de 40% nos

mancais do lado livre (eixos V24 e W24).

Através das Fig. 4.22 a Fig. 4.25 é possível observar o comportamento de vibração

do sistema na faixa de operação de 0 a 12000 rpm. Esta análise gráĄca evidencia que o

controlador PID adaptativo consegue manter a máquina operando na zona A em toda a
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Figura 4.18: Órbitas em 12000 rpm

Figura 4.19: Resposta no tempo a 5500 rpm

faixa de operação e com níveis de amplitude inferiores aos apresentados pelo controlador

PI.

4.4.4 Resposta ao desbalanceamento

Para avaliar a resposta dinâmica ao desbalanceamento é utilizada uma combinação

das normas API:617 (2016) e API:617 (2016), como proposto por Swanson et al. (2008),

pois os critérios de classiĄcação da severidade de vibração empregados para máquinas
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Figura 4.20: Resposta no tempo a 8500 rpm

Figura 4.21: Resposta no tempo a 12000 rpm

rotativas com mancais convencionais, baseados na velocidade de rotação, tais como os

deĄnidos pelas normas ISO14839-4:2012 (2012), API:617 (2016) e API:617 (2016), não se

aplicam diretamente a sistemas rotativos suportados por MMA’s.

Desta forma, lança-se mão das normas API 684 e API 617, pois fornecem diretrizes

bastante claras a respeito da condução das análises necessárias para prever as amplitudes
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Figura 4.22: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm
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Figura 4.23: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm
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Figura 4.24: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm
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Figura 4.25: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm
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Figura 4.26: Cálculos dos desbalanceamentos e sua Localização axial (Norma API 684)

a serem desenvolvidas pelo sistema, principalmente durante a passagem pelas velocidades

críticas, assumindo que o rotor está sujeito a condições desfavoráveis de desbalanceamento.

A partir daí, emprega-se os critérios deĄnidos pela norma ISO 14839-2 para avaliar a

severidade da vibração e determinar a condição da máquina.

De acordo com a Norma API 684, o primeiro passo consiste na avaliação da forma dos

modos localizados na banda de frequência de interesse, com a Ąnalidade de deĄnir tanto

os planos axiais, quanto os ângulos de fase dos desbalanceamentos a serem considerados.

Desta maneira, garante-se que os modos selecionados serão excitados de forma satisfatória

durante o processo de aceleração do rotor (runup). Por Ąm, deĄne-se a quantidade de

desbalanceamento a ser adicionado com base na Eq.(4.8):

𝑈B =
6350𝑊

𝑁
(4.8)

onde 𝑈B é a quantidade de desbalanceamento em 𝑔 ·𝑚𝑚, 𝑊 é a massa do rotor em 𝑘𝑔 e

𝑁 é a máxima rotação em rpm.

Na Fig. 4.26 apresenta-se as recomendações da norma API 684 para o cálculo dos

desbalanceamentos a serem inseridos, bem como a sua localização sugerida para excitar

os quatros primeiros modos do rotor.

Conforme pode ser observado na Fig. 4.26, a norma API 684 recomenda que os

modos simétricos Nc1 e Nc3 sejam excitados utilizando um desbalanceamento equivalente

a 8𝑈B, que deve ser posicionado próximo ao centro do eixo. De maneira análoga, os modos

antissimétricos Nc2 e Nc4 devem ser excitados pelo mesmo desbalanceamento empregado

no caso anterior. Entretanto, o desbalanceamento deve ser dividido igualmente entre

dois planos axiais localizados próximos aos mancais. Além disso, como os modos são
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Figura 4.27: Localização dos Planos de Desbalanceamento/Correção

antissimétricos, é necessário que o ângulo de fase entre eles seja de 180.

Neste momento é oportuno mencionar que o rotor da bancada de teste permite a

instalação de massas de desbalanceamento/correção em três planos axiais distintos ao

longo do seu comprimento, conforme ilustrado na Fig. 4.27.

Em conformidade com as recomendações da Norma API 684, a seguinte condição de

desbalanceamento foi analisada: rotor com um desbalanceamento de 8𝑈B = 86350 (4,52)
12000

=

19, 13 𝑔 ·𝑚𝑚 , posicionado no disco central, ou seja, no 2 plano da Fig. 4.26.
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Figura 4.28: Run-up com desbalanceamento Ű Lado acoplado (eixo V13)
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Figura 4.29: Run-up com desbalanceamento Ű Lado acoplado (eixo W13)
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Figura 4.30: Run-up com desbalanceamento Ű Lado livre (eixo V24)

Ao realizar a análise utilizando o desbalanceamento apresentado anteriormente, notou-

se que o controlador PI não foi capaz de ultrapassar o primeiro modo flexível do rotor e,

para garantir segurança, optou-se por limitar a faixa de análise entre 0 e 7000 rpm para este

controlador. Já o controlador PID adaptativo conseguiu manter o sistema operando em

segurança entre 0 e 12000 rpm. Com relação ao run-up realizado com desbalanceamento,

o controlador PID adaptativo manteve a tendência observada na seção anterior, tendo

apresentado resultados superiores aos obtidos com o controlador PI.
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Figura 4.31: Run-up com desbalanceamento Ű Lado livre (eixo W24)

4.4.5 Análise em regime transiente

Por Ąm, foi realizada uma análise para avaliar o tempo de estabilização do sistema

partindo do repouso até a o setpoint dos MMA’s que foi conĄgurado para o centro dos

mancais.
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Figura 4.32: Análise em regime transiente Ű Lado acoplado (eixo V13)
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Figura 4.33: Análise em regime transiente Ű Lado acoplado (eixo W13)
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Figura 4.34: Análise em regime transiente Ű Lado livre (eixo V24)
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Figura 4.35: Análise em regime transiente Ű Lado livre (eixo W24)

Novamente, o controlador PID adaptativo apresentou resultados melhores comparados

com os do controlador PI, apesar do tempo de estabilização do PI ser aproximadamente

26 vezes menor que o do PID adaptativo, sendo que este não é o fator mais importante

a ser analisado. Em todos os eixos o controlador PI leva a um overshoot muito elevado

se comparado ao PID adaptativo. Observe que na Fig. 4.34 o overshoot chega a 275 Û𝑚,

ou seja, chega a tocar o interior do mancal de rolamentos auxiliar que possui uma folga

de 100 Û𝑚. Ao se transferir esta situação para equipamentos industriais, lembra-se que

partidas com elevados picos de vibração podem daniĄcar alguns dos selos da máquina.

4.5 Metamodelagem Kriging

Uma vez que o controlador PID adaptativo apresentou bons resultados nas análises

apresentadas na seção 4.4, optou-se pela criação de um metamodelo Kriging a partir deste

controlador. Em seguida, os resultados experimentais da utilização deste metamodelo são

analisados utilizando as mesmas métricas aplicadas na comparação entre o controlador

PI e o controlador PID adaptativo.

Os dados utilizados para criar o metamodelo Kriging foram obtidos na velocidade com

maior amplitude de deslocamento, através da Fig. 4.23 e Fig. 4.25, observando que na

faixa entre 5000 e 6000 rpm o sistema possui as maiores amplitudes de deslocamento.

Com isso foi feita a aquisição de dados de entrada (Deslocamento [ Û𝑚]) e saída dos

controladores PID adaptativo (Corrente [𝐴]) para cada um dos eixos. A amostragem foi

feita com uma taxa de aquisição de 19,639 𝑘𝐻𝑧. A velocidade de rotação escolhida para

gerar o metamodelo foi de 5500 rpm. Com base na taxa de aquisição utilizada sabemos

que, para cada volta do rotor, são necessários pelo menos 215 pontos.
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Tabela 4.6: Funções de correlação Ű Eixo V13

SAÍDA V13

Número
Métricas

CORRELAÇÃO

de pontos LINEAR GAUSSIANA EXPONENCIAL

231

∑︀

ERRO 41.569877 44.493747 41.757081
∑︀

ERRO REL 193.21 200.10 192.63

ERRO MÉDIO 0.075444 0.080751 0.075784

ERRO MÉDIO REL 0.350657 0.363136 0.349615

77

∑︀

ERRO 42.569983 35.352803 41.428166
∑︀

ERRO REL 196.03 158.11 189.82

ERRO MÉDIO 0.077259 0.064161 0.075187

ERRO MÉDIO REL 0.355772 0.286954 0.344497

33

∑︀

ERRO 41.833515 35.242721 41.417204
∑︀

ERRO REL 186.78 159.03 186.83

ERRO MÉDIO 0.075923 0.063961 0.075167

ERRO MÉDIO REL 0.338988 0.288619 0.339080

8

∑︀

ERRO 38.345978 42.383865 37.429749
∑︀

ERRO REL 167.70 177.66 165.40

ERRO MÉDIO 0.069593 0.076922 0.067931

ERRO MÉDIO REL 0.304357 0.322431 0.300176

Para selecionar um metamodelo que seja capaz de representar de maneira Ądedigna o

sistema original foram analisadas quatro amostras com diferentes números de pontos em

cada, com 231 pontos, 77 pontos, 33 pontos e com 8 pontos. A partir destas amostras,

foram gerados os metamodelos.

As funções de correlação que foram utilizadas em cada um dos metamodelos foram

selecionadas a partir das métricas de erro apresentadas nas Tab. 4.6 a 4.9, comparando o

sinal de saída do metamodelo com o sinal de saída do controlador PID adaptativo utilizado

como referência, quando ambos são alimentados com os mesmos dados de entrada.

Um metamodelo foi escolhido para comparação com o PID adaptativo nas análises

de performance. Neste sentido, foi selecionado o metamodelo com 8 pontos. Após com-

paração envolvendo as respostas dos quatro metamodelos nota-se que todos são capazes

de representar o controlador de maneira satisfatória; sendo assim, o critério de escolha
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Tabela 4.7: Funções de correlação Ű Eixo W13

SAÍDA W13

Número
Métricas

CORRELAÇÃO

de pontos LINEAR GAUSSIANA EXPONENCIAL

231

∑︀

ERRO 40.080063 37.616644 39.614475
∑︀

ERRO REL 83.39 78.44 82.01

ERRO MÉDIO 0.072741 0.068270 0.071896

ERRO MÉDIO REL 0.151336 0.142361 0.148830

77

∑︀

ERRO 43.764881 32.307556 40.040724
∑︀

ERRO REL 88.80 66.55 82.30

ERRO MÉDIO 0.079428 0.058634 0.072669

ERRO MÉDIO REL 0.161163 0.120772 0.149363

33

∑︀

ERRO 40.500957 34.399813 39.994871
∑︀

ERRO REL 83.99 70.25 82.82

ERRO MÉDIO 0.073504 0.062432 0.072586

ERRO MÉDIO REL 0.152433 0.127490 0.150302

8

∑︀

ERRO 37.226664 54.052423 36.561070
∑︀

ERRO REL 77.00 110.33 75.87

ERRO MÉDIO 0.067562 0.098099 0.066354

ERRO MÉDIO REL 0.139747 0.200247 0.137708

foi o custo computacional para o processamento que, conforme esperado, diminui com a

redução do tamanho do metamodelo.

4.5.1 Análise em regime permanente

Seguindo os mesmos critérios apresentados na seção 4.4.3, o metamodelo foi analisado

conforme as órbitas e as respostas temporais. Neste ponto é desejável que o metamodelo

seja capaz de controlar os MMA’s mantendo níveis de deslocamento próximos aos do PID

adaptativo que foi utilizado para gerar o metamodelo em questão.

Nas Fig. 4.39 a Fig. 4.41 observa-se que o metamodelo apresentou uma representa-

tividade satisfatória comparado ao controlador PID adaptativo, sendo que na Fig. 4.36

veriĄca-se que este metamodelo possui níveis de deslocamento inferiores aos apresentados
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Tabela 4.8: Funções de correlação Ű Eixo V24

SAÍDA V24

Número
Métricas

CORRELAÇÃO

de pontos LINEAR GAUSSIANA EXPONENCIAL

231

∑︀

ERRO 35.614898 29.414624 33.117244
∑︀

ERRO REL 1877.00 1004.99 1916.06

ERRO MÉDIO 0.064637 0.053384 0.060104

ERRO MÉDIO REL 3.406534 1.823950 3.477425

77

∑︀

ERRO 32.457694 29.804388 32.084405
∑︀

ERRO REL 1087.20 1615.78 1225.31

ERRO MÉDIO 0.058907 0.054091 0.058229

ERRO MÉDIO REL 1.973146 2.932453 2.223798

33

∑︀

ERRO 32.724964 28.972694 32.290607
∑︀

ERRO REL 1342.69 1310.62 1341.57

ERRO MÉDIO 0.059392 0.052582 0.058604

ERRO MÉDIO REL 2.436837 2.378631 2.434793

8

∑︀

ERRO 31.897554 40.971507 31.192984
∑︀

ERRO REL 20366.68 1974.49 2016.97

ERRO MÉDIO 0.057890 0.074358 0.056612

ERRO MÉDIO REL 3.696312 3.583484 3.660580

pelo PID adaptativo no lado acoplado (eixo VW24).

Os níveis de amplitude de vibração do metamodelo permitem sua classiĄcação na zona

A em toda a faixa de operação, segundo a norma ISO 14839-2.

4.5.2 Resposta ao desbalanceamento

Ao realizar a análise de reposta ao desbalanceamento observa-se uma das deĄciências

do metamodelo que foi projetado no intervalo de amplitude de vibração de 30 Û𝑚. Assim,

ao ser submetido às forças de desbalanceamento, este não conseguiu manter a estabilidade

do sistema como mostram as Fig. 4.48 e 4.49.
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Tabela 4.9: Funções de correlação Ű Eixo W24

SAÍDA W24

Número
Métricas

CORRELAÇÃO

de pontos LINEAR GAUSSIANA EXPONENCIAL

231

∑︀

ERRO 44.390591 32.159858 44.480188
∑︀

ERRO REL 144.41 108.71 144.56

ERRO MÈDIO 0.080564 0.058366 0.080726

ERRO MEDIO REL 0.262103 0.197306 0.262367

77

∑︀

ERRO 43.029178 30.234351 43.174841
∑︀

ERRO REL 140.97 102.02 140.07

ERRO MÈDIO 0.078093 0.054872 0.078357

ERRO MEDIO REL 0.255848 0.185150 0.254215

33

∑︀

ERRO 42.897612 30.196660 40.890892
∑︀

ERRO REL 143.08 101.19 137.55

ERRO MÈDIO 0.077854 0.054803 0.074212

ERRO MEDIO REL 0.260269 0.183661 0.249635

8

∑︀

ERRO 34.803559 534.151580 33.163343
∑︀

ERRO REL 119.73 1962.90 114.62

ERRO MÈDIO 0.063164 0.969422 0.060188

ERRO MEDIO REL 0.217296 3.562431 0.208032

4.5.3 Análise em regime transiente

Por Ąm foi realizada uma análise para avaliar o tempo de estabilização do sistema

partindo do repouso até o setpoint dos MMA’s, sendo este conĄgurado para o centro dos

mancais.

Neste aspecto o metamodelo proposto apresentou resultados signiĄcantemente melho-

res que aqueles obtidos a partir do controlador PID adaptativo. O metamodelo foi capaz

de estabilizar o sistema após aproximadamente 80 ms, ou seja, num tempo cerca de 40

vezes menor que o do PID adaptativo, embora não seja este o fator mais importante a ser

analisado. Observa-se na Fig. 4.51 que o metamodelo possui o maior nível de overshoot no

eixo W13. Mesmo assim, o valor de overshoot é de 30% do overshoot veriĄcado para o con-

trole PID adaptativo; na Fig. 4.52 nota-se a ausência de overshoot na partida do sistema,
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Figura 4.36: Órbitas em 5500 rpm
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Figura 4.37: Órbitas em 8500 rpm

o que é satisfatório quando aliado à alta velocidade de estabilização do metamodelo.
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Figura 4.38: Órbitas em 12000 rpm

Figura 4.39: Resposta no tempo a 5500 rpm
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Figura 4.40: Resposta no tempo a 8500 rpm

Figura 4.41: Resposta no tempo a 12000 rpm
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Figura 4.42: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm

0 2000 4000 6000 8000 10000 12000

Rotação [rpm]

0

20

40

60

80

100

D
es

lo
ca

m
en

to
 [

m
]

Eixo W13

Metamodelo

PID adaptativo

Figura 4.43: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm
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Figura 4.44: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm
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Figura 4.45: Amplitude de vibração do sistema de 0 a 12000 rpm
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Figura 4.46: Run-up com desbalanceamento Ű Lado acoplado (eixo V13)
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Figura 4.47: Run-up com desbalanceamento Ű Lado acoplado (eixo W13)

0 50 100
-60

-40

-20

0

20

40

60

D
es

lo
ca

m
en

to
 [

m
]

0

2000

4000

6000

8000

10000

12000

14000

R
o
ta

çã
o
 [

R
P

M
]

Metamodelo

0 50 100
-60

-40

-20

0

20

40

60

D
es

lo
ca

m
en

to
 [

m
]

0

2000

4000

6000

8000

10000

12000

14000

R
o
ta

çã
o
 [

R
P

M
]

PID adaptativo

Figura 4.48: Run-up com desbalanceamento Ű Lado livre (eixo V24)
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Figura 4.49: Run-up com desbalanceamento Ű Lado livre (eixo W24)
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Figura 4.50: Análise em regime transiente Ű Lado acoplado (eixo V13)
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Figura 4.51: Análise em regime transiente Ű Lado acoplado (eixo W13)

0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5

Tempo [s]

-200

-150

-100

-50

0

50

100

150

D
es

lo
ca

m
en

to
 [

m
]

Regime transiente - Eixo V13

Metamodelo
PID adaptativo

Figura 4.52: Análise em regime transiente Ű Lado livre (eixo V24)
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Figura 4.53: Análise em regime transiente Ű Lado livre (eixo W24)



CAPÍTULO V

Conclusão

Neste trabalho de doutoramento foram apresentados os resultados obtidos através da

aplicação de uma metodologia própria com o objetivo de sistematizar o projeto de siste-

mas de controle ativo aplicados a rotores supercríticos suportados por mancais magnéticos.

Para tanto, são discutidas com detalhes todas as etapas envolvidas no projeto, desde a

modelagem da planta, passando pelo processo de identiĄcação experimental dos seus pa-

râmetros, correlação e ajuste do modelo, síntese dos controladores PI e PID adaptativo e,

por Ąm, a avaliação da sua estabilidade e desempenho, sob o ponto de vista das normas

técnicas vigentes. Um metamodelo Kriging foi gerado a partir dos dados do controlador

PID adaptativo e seu desempenho foi avaliado sob as mesmas condições estabelecidas

para os dois outros controladores. Deve-se mencionar que um dos principais fatores que

motivaram o empreendimento deste trabalho foi o desenvolvimento de controladores Ą-

sicamente possíveis de serem incorporados a diferentes tipos de sistemas de engenharia,

de fácil implementação devido a sua baixa ordem e capazes de conferir estabilidade e

desempenho robusto plenamente satisfatórios para o sistema estudado.

O primeiro passo foi a concepção de um controlador PI que foi implementado seguindo

as características do controlador fornecido juntamente com a bancada experimental para

ser utilizado como referência nas comparações com os resultados obtidos pelos contro-

ladores propostos na tese. É importante mencionar que, para garantir que todos os

controladores fôssem testados nas mesmas condições, todos os controladores foram mode-

lados em ambiente MATLAB/Simulink e embarcados em uma unidade de prototipagem

compacta, a dSpace DS1202, pois o controlador PI fornecida pelo fabricante que opera

onboard na unidade controladora da bancada, possui algumas vantagens por comunicar-se

diretamente com o hardware.

A síntese do controlador PID adaptativo e toda fundamentação teórica para a cons-
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trução do metamodelo Kriging é apresentada no Capítulo II. Durante a concepção do

controlador PID adaptativo foi necessário inserir o integrador windup para evitar que o

erro acumulado pelo integrador, responsável pela perda de estabilidade do sistema, com-

prometa seu funcionamento. Assim, após observar os bons resultados com a utilização

deste recurso, este foi inserido também no controlador PI para evitar a saturação do

integrador. Fez-se uso do algoritmo de evolução diferencial (técnica de otimização evo-

lutiva) para determinar os ganhos 𝐾p, 𝐾i e 𝐾d do controlador, utilizando como critérios

multi-objetivos o overshoot e o tempo de resposta para uma entrada degrau.

No Capítulo III é apresentado um modelo numérico/computacional representativo da

planta experimental, com a Ąnalidade de permitir a síntese e as análises de desempenho

e de estabilidade das estratégias de controle propostas. Para tanto, a abordagem utili-

zada consistiu no desmembramento do sistema em seus principais componentes, os quais

foram então modelados em ambiente MATLAB/Simulink, levando-se em consideração as

especiĄcações fornecidas pelo fabricante. Em seguida, cada modelo individual passou por

um processo de ajuste experimental.

No Capítulo IV foram feitas as medições experimentais das Funções de Sensibilidade,

das Funções de Transferência em Malha Fechada e da reposta ao desbalanceamento. Com

base nos padrões deĄnidos pela norma ISO 14839-3, o controlador PID adaptativo foi

capaz de assegurar uma margem de estabilidade equivalente à de uma máquina nova, pois

o pico máximo da sua Função de Sensibilidade está localizado dentro da Zona A. Já o

controlador PI conferiu à planta uma margem de estabilidade inferior, mas considerada

aceitável, pois o máximo pico registrado para a Função de Sensibilidade localiza-se no

interior da Zona B.

O controlador PID adaptativo foi capaz de manter os níveis de vibração dentro da

ZONA A para toda a faixa de operação, apresentando valores de vibração inferiores aos

do controlador PI. Em contrapartida, ambos os controladores apresentaram níveis de

vibração muito próximos, principalmente para velocidades acima de 7000 rpm.

Com relação à resposta ao desbalanceamento, procedeu-se a análise conforme as dire-

trizes da norma API 684; entretanto, os critérios empregados para a avaliação de severi-

dade dos níveis de vibração foram deĄnidos de acordo com a norma ISO 14839-2. Este

estudo permitiu observar que o controlador PID adaptativo foi capaz de proporcionar um

desempenho superior ao do controlador PI, principalmente pelo fato do controlador PI

não conseguir manter a estabilidade do sistema acima de 7000 rpm. Adicionalmente, na

análise em regime transiente na condição de levitação do rotor, o controlador PI apre-

sentou um tempo de resposta 26 vezes mais rápido que o controlador PID adaptativo;

contudo, os níveis de overshoot apresentados pelo controlador PID foram 25% menores

que os do controlador PI, chegando a 80% de redução na melhor condição.

Em vista dos resultados obtidos, pode-se aĄrmar que o projeto do controlador PID
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adaptativo foi muito bem-sucedido, pois foi possível cumprir satisfatoriamente todos os

requisitos de projeto que foram estabelecidos.

Uma vez que o controlador PID adaptativo mostrou-se eĄcaz, foi gerado um meta-

modelo Kriging a partir dos dados de entrada e saída do controlador PID adaptativo. A

proposta de gerar um metamodelo para controlar a bancada experimental surgiu em fun-

ção do interesse de reduzir o tamanho dos sistemas de controle que devem ser compilados

e embarcados na dSpace. Para gerar o metamodelo foi escolhida a rotação de 5500 rpm,

que é a velocidade de rotação onde o PID adaptativo possui maior amplitude de vibração.

Por Ąm, o metamodelo foi submetido a todas as análises para as quais o controlador

PID adaptativo foi avaliado. Os resultados mostraram que o metamodelo foi capaz de

substituir o controlador com um comportamento semelhante ao do controlador para o

qual foi concebido, com apenas uma ressalva em duas avaliações, a saber: primeiramente,

durante a análise de resposta ao desbalanceamento o metamodelo não foi capaz de garantir

a estabilidade do sistema ao longo de toda a faixa de operação, mostrando que não é

possível utilizá-lo em condições que extrapolam muito aquelas que dizem respeito ao

intervalo em que o metamodelo foi gerado; a segunda análise em que o metamodelo

apresentou comportamento diferente do controlador PID adaptativo foi no estudo do

regime transiente, onde o metamodelo apresentou um tempo de resposta de 80 𝑚𝑠 que

é 40 vezes mais rápido que o controlador PID adaptativo. Além disso, os níveis de

overshoot apresentados pelo metamodelo são de no máximo 30% do valor de overshoot

do controlador PID adaptativo. As comparações dos resultados não foram apresentadas

entre o metamodelo e o controlador PI, pois o controlador PID adaptativo tornou-se

uma referência para o metamodelo por apresentar resultados melhores que o do PI. O

funcionamento não satisfatório do metamodelo para condições que se distanciam daquelas

para as quais este foi gerado, é realmente esperado, ou seja, o metamodelo representa o

sistema apenas dentro de um pequeno intervalo.

Portanto, pode-se aĄrmar que a principal contribuição deste trabalho foi a utilização

da técnica de metamodelagem Kriging voltada para controle algo até então não explo-

rado. Através das análises realizadas neste trabalho foi possível conhecer as vantagens da

utilização de metamodelos no controle de mancais magnéticos e também suas limitações.

Adicionalmente, deve-se mencionar outras contribuições relevantes, a saber: desen-

volvimento de modelos representativos de sistemas rotativos para aplicação em plantas

com controle ativo; projeto e implementação de arquiteturas de controle ativo com real

possibilidade de utilização na indústria; projeto e caracterização de controladores para

mancais magnéticos com foco na relação custo computacional versus eĄciência no con-

trole de vibração.
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Esta tese de doutoramento permitiu a realização das seguintes publicações:

Artigos completos apresentados em congressos cientíĄcos

OLIVEIRA, M. V.F; BORGES, A. S.; BORGES, A. S.; KOROISHI, E. H.; STEFFEN

JR., V. Modeling and Characterization of a Flexible Rotor supported by AMB. In: IMAC-

XXXIV A Conference and Exposition on Structural Dynamics, 2016. Bethel: Society for

Experimental Mechanics. Proceedings of IMAC-XXXIV.

OLIVEIRA, M. V. F.; CARVALHO, F. C.; BORGES, A. S. ; CAVALINI JR, A. A.;

STEFFEN JR, V. . Modeling and Characterization of a Flexible Rotor Supported by

Active Magnetic Bearings. In: International Conference on Structural Engineering Dyna-

mics - ICEDyn 2017, 2017, Ericeria. Proceedings of the International Conference

on Structural Engineering Dynamics - ICEDyn 2017.

OLIVEIRA, M. V.F; CARVALHO, F. C.; BORGES, A. S.; CAVALINI, A. A.; STEFFEN

JR., V. Modal Control of Magnetic Suspended Rotors. In: IMAC-XXXVI A Conference

and Exposition on Structural Dynamics, 2018. Bethel: Society for Experimental Mecha-

nics. Proceedings of IMAC-XXXVI.

CARVALHO, F. C.; OLIVEIRA, M. V. F.; PEREIRA, B. L.; CAVALINI JR, A. A.;

STEFFEN JR, V. Modeling and Characterization of a Flexible Rotor Supported by Ac-

tive Magnetic Bearings Using Model Reduction Techniques. In: DINAME 2019 Ű XVIII

International Symposium on Dynamic Problems of Mechanics, 2019, Búzios, Rio de Ja-

neiro. Proceedings of the DINAME 2019 Ű XVIII International Symposium

on Dynamic Problems of Mechanics.

CARVALHO, F. C.; OLIVEIRA, M. V. F.; PEREIRA, B. L.; CAVALINI JR, A. A.;

STEFFEN JR, V. Systematic Approach to the Design of Robust Controllers Applied

to Supercritical Rotors Supported by Magnetic Bearings. In: International Conference

on Structural Engineering Dynamics - ICEDyn 2019, 2019, Viana do Castelo. Procee-

dings of the International Conference on Structural Engineering Dynamics -

ICEDyn 2019.

Obs: Dois artigos para periódicos encontram-se em fase de preparação.

Perspectivas de Trabalhos Futuros
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Como sugestão para a continuidade do trabalho apresentado nesta tese de doutorado,

pode-se elencar:

• Incluir na modelagem os efeitos dinâmicos da base/suporte, que foram negligencia-

dos nesta tese;

• Aplicação da metodologia proposta em sistemas de rotores embarcados em veículos

terrestres, marítimos e aeroespaciais;

• Utilização de metamodelos Kriging aliados a controladores voltados para a compen-

sação dos esforços causados pelo desbalanceamento;

• Testar outros tipos de controladores, inclusive quanto a sua simplicidade e consumo

de energia;

• Avaliar falhas e defeitos que surgem em rotores supercríticos suportados por mancais

magnéticos ativos.
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