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ANALISE DE SERVO-SISTEMA ELETRO-HIDRAULICO

12 PARTE : ESPECIFICACAO TECNICA




I - PROPOSTA

Em se tratando de um estudo de sistema de controle ele -
tro—hidréulico, deve-se primeiramente determinar precisamente os

parametros externos que regem o sistema mecadnico a ser controlado.

Também devem ser colocados 03 motivos que levaram o au -
tor & realizacgdo deste projeto. Sendo a Engenharia de Controle de
fundamental importancia na modernizagdo da inddstria, pretende— se
fornecer mais uma ferramenta que facilite sua compreensio e aplica

G&o.

Através de observagdes e contatos com engenheiros das
dreas que mais se:utilizam de sistemas de controle, devido as pre-
cisBes que os processos exigem, concluiu-se que © uso de um servo-
sistema eletro-hidraulico para o acionamento e controle de bobina-
deiras em um laminador de tiras a frio, o qual utiliza atualmente
motores elétricos de corrente continua, pode ser um campo bastante
interessante de aplicagdo de servo-sistema eletro-hidréulico se

verificada a 'sua viabilidade.

Assim, este estudo tem por objetivo ndo sé cumprir um re
quisito academico, mas também possibilitar a utilizacido de seus re

sultados na indGstria de base atual.



II = TEORIA-

Um servomecanismo & um sistema de controle realimenta
do, no qual a saida é alguma posigio mecanica, velocidade ou acele
ragao. Portanto, os termos servomecanismos e sistemas de controle
de posigao (ou de velocidade, ou ainda, de aceleragio) sio sinéni-
mos. 08 servomecanismos sao muito usados na industria moderna ,
Por exemplo na operagao automatica de méquinas operatrizes, que
Juntamente com instrugoes programadas, pode ser realizada com o

uso de servomecanismos.

Um sistema de controle em malha-fechada, e aguele no
qual o sinal de saida possui um efeito direto na agao de contrdle.
0 sinal erro atuante, que é a diferenga entre o sinal de entrada e
O sinal realimentado {(que pode ser o sinal de saida ou uma fungao
do sinal de saida e suas derivadas), € alimentado no controlador
de modo a reduzir o erro e manter a saida do sistema em um wvalor

desejado.

Entrada =} Saida
lanta ou -

Controlador __"’]Ecesso (
J

Etemento | l

1 de medida
|




Uma vantagem do sistema de controle em malha-fechada
€ que o0 uso de realimentagao, torna a resposta do sistema relati
vamente insensivel a disturbios externos e variagoces internas em

parametros do sistema,

Deve-se notar que qualquer sistema de controle deve
ser estével, sendo esta uma exigencia fundamental.Alem da estabi
lidade absoluta, um sistema de controle deve possuir uma estabi-
lidade relativa razoavel,isto &, a velocidade de resposta deve
seér razoavelmente répida e esta resposta deve possuir um amorte-
cimento razoavel.Um sistema de controle deve Ser capaz de reduy -
zir erros a zero ou a algum valor pequeno toleravel,A exigénecia
de estabilidade relativa razoavel e precisaoc em estado estaciona
rio tendem a ser incompatlvels Nos projetos de sistemas de con -
trole deve-se,portanto, estabelecer © compromisso mais eficiente

entre estes dois requisitos.

Na pratica de projetos de sistemas de controle, quase
sempre sao encontradas situactes onde & fornecida uma certa plan
ta e o engenheiro de controle deve projetar o resto do sistema ,
de modo que, o conjuntc apresente asg especificacges dese jadas de
sempenhando uma dada tarefa. (As especificagoes devem ser inter -~
pretadas em termos matematlcos).E importante lembrar que algumas
das especificagoes podem nao ser realistas, e, neste caso, devem

ser revistas nos estégios iniciais do projeto.

Dentro deste contexto, convem aqui fazer-se uma bre—
ve introdugdo do que se constitui a laminagao,operagao a qual se
pretende controlar com um servomecanismo eletro-hidraulico para
entao fazer-se a especificagdo técnica do processo, necessaria !

para o projeto do sistema de controle. (vide ap@ndice 1)

Neste processo de conformagaoc mecanica o metal e for
gado a passar entre dois cilindros, girando em sentidos opostos,

com a mesma velocidade superficial,distanciados entre si a uma

distancia menor que © valor da espessura da peca a ser deformada,



Ao passar entre os cilindros, o metal sofre deformacao
pléstica; a espessura € reduzida € O comprimentoc e a largura s30

aumentados.

Pela 1aminag§o, 0 perfil obtido pode ser o definitivo e

a pega resultante pronta para ser usada; por exemplo, trilhos, wvi

gas, ete; ou o perfil obtido corresponde ao de um produto in-

termediario a ser empregado em outros processos de conformagao me

canica. A classificacao de laminador de tiras a frio significa que

a temperatura de trabalho do metal o inferior a temperatura de re

cristalizacdao do metal.



IIX -  ESTABELECIMENTO DA NECESSIDADE

Entenda-se como necessidade a ser satisfeita, a utiliza-
gao de servo-sistemas de controle eletro-hidraulico no acionamento

e controle das bobinadeiras de um laminader de tiras a frio,

Atualmente, o mercado vem sendo suprido por motores de
corrente continua com realimentacao. Entretanto, se verificada a
viabilidade de utilizagao de sistemas hidréulicos, poder-se-a a—
brir uma nova perspectiva para indistrias do ramo, como RexRoth 5

Vickers, Racine, Moog, entre outras.

Desta forma, existe um interesse economico muito grande
no projeto, sem entretanto modificar especificagoes ja consegui-
das com o sistema de controle atual, podendo-se somente melhora-

las, se possivel.

Em poucas palavras, a necessidade do usuario e 0 contro-
le e acionamento de bobinadeiras, mantendo-se uma forga consgtante
na chapa, imposicao a qual é decorrente do processo de laminacgao,
Para tal, como o diametro das bobinadeiras (incluindo-se agqui a
chapa em volta) varia (uma vez que toda a chapa enveolta na desbg
binadeira devera passar para a bobinadeira) e sendo o torque fun
gao do diametro (T = F x d ), dever-se-a variar o torque
na bobinadeira de tal forma 2 que, com & variagao do diametro, a

forga 1iquida de tragao na chapa seja constante.

Sendo o acionamento das bobinadeiras feito por motores
hidréulicos, o torque util no eixo e fungao da pressao disponivel

no sistema,

Assim,o sistema de acionamento e controle devera promo-
ver a monitoragao do processo dentro de tolerancias especificadas
para gue nao resulte na variacao da eéspessura nominal final da cha

bPa,oroveniente da variagao do esforgo resultante nas cadeias de



laminagao, que sdo projetadas para determinado esforco e, com a
variacao do esforgo liquido da chapa, sofrem o impacto ou ate da

nos maiores,

A utilizagao de uma forga de tragio na laminagao é
importante no sentido em que reduz os esforgos a que serao subme

tidas as cadeias de laminagao.

0 mercado de produtos de laminagdo é bastante impor-
tante para o pais, uma vez que representa um produto e um proces
80 muito utilizados na indastria de base. Por se tratar de um in
vestimento elevado e estando o pais numa instabilidade econdmica
preocupante, os resultados deste projeto nio sfo de aplicacgao i-

mediata,

Entretanto, havendo sinais de melhora na economia do
pais, sera este setor que devera promover o crescimento economi-
co. Logo, este estudo tem uma grande importancisa para um futuro

proximo.

Este sistema que se propoe utilizar devera ter vanta
gens consideraveis sobre o atualmente utilizado para dgue sua

substituigao seja justificada,
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Iy FORMULAGAC DO PROJETO -

ESPECIFICAGCOES TECNICAS

Antes de iniciar o estudoc de solugoes,é necessario que
© problema de engenharia do projeto esteja totalmente identificado
e formulado. Procura-se formular © problema em termos técnicos sem
pensar fisicamente na solugao final, como detalhes de construgao ,
tipos de sensores, etc., o que sera feito oportunamente. SO depois
Que o problema estiver formulado com precisac suficiente e dgue se

passa a pensar em solucgdes.

a) FUNCIONAIS

1. Desempenho: o servo-sistema devera manter a tensao  1iquida
na chapa durante a laminagao dentro 5% de variagao da mesma,
ne maximo. A resposta em freqii€ncia devera ser de tal forma
que nao comprometa o processo de laminagao.

Também a amplificagio do circuito K _, que € o produto dos fa
tores de amplificagaoc dos componentes transmissores no 01rcu1
to de regulagac, deve sepr © maior possivel. Isto porque, quan

to maior o kv escolhido, tando menor sera © erro de ajuste ,

e tanto mais rigido serd o sistema em relagac as forgas per-

tubadoras, Entretanto, existe um limite K acima do qual,

VRT?
O sistema torna-se imstavel. A composicao dos ¢lementos do
sistema deve ser tal que seja garantida, portanto, a rigidez

do sistema.

Em termos gerals, as especificagSes de desempenho de -
vem ser fornecidas em termos de valores numéricos precisos.Em ou -
tros casos, podem ser dadas parcialmente em termos de valores nume
ricos precisos e, parcialmente, em termos de hipoteses qualitati -~
vas. Neste ultimo caso, as espe01flcagoes podem ser modificadas du
rante o desenvolvimento do projeto, ja que as especificagoes soli-

citadas podem ou nao ser possiveis de satisfazer (devido a requisi
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tos conflitantes) ou resultar em um sistema muito caro.

Desta forma, tem-se por objetivo obter um indice de de

sempenho no minimo igual ao produzido pelo sistema atualmente uti-

lizado pelo processo de laminag@o, o qual fornece uma variagao ma-

xima de 5% na tensao aplicada a chapa, e ao longo do projeto deter

minar-se o ajuste do ganho, a amplificagao, a repetibilidade, en -

fim, os parametros do sistema de controle.

2.

Conforto: o nivel de ruido do equipamento em operagao nac de
ve ultrapassar 70 dBA, medidos a 1 metro de distancia confor

me DIN 45.635,

Segurang : 0 sistema de controle deve permitir o monitorameg
to sem falhas do processo de laminagao e em caso de avarias,
deve ser suficientemente capaz de garantir ao gperador sus in
tegridade fisica, através da parada instantanea do processo
e também sinalizagio de alerta conforme norma.

Isso pode ser feito automaticamente.

Precisao de Medig&o:é caracterizado pelo fator de transmis -

s80, isto €, a relaglo entre a tensio de saida, ou corrente,
para a grandeza de medigéo. Sua precisao deve ser no minimo,
5 vezes a precisao desejada de regulacio, devendo seguir ime
diatamente a qualquer alteragio da grandeza de medigao.

O fator de transmissao e o ponto zero precisam ser constan -
tes em todas as condigoes de trabalho, O sinal elétrico pre-
cisa estar de tal maneira preparadoc (filtrado), de modo que
¢ mesmo fique livre de interferéencias de elementos de alta
corrente vizinhos; o acoplamento do sistema de medigao com o
acionamento deve ser extremamente rigido e sem folgas.

0O sistema de medigaoc deve ser montado de tal maneira, que a
grandeza de regulagéo seja captada diretamente, a fim de que

a mesma nao seja falsificada por efeitos colaterais.
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b) OPERACIONAIS

c)

1.

CON

Durabilidade : A vida util dos principais componentes do sis

tema nao deve ser inferior a 8.000 horas de trabalho.

Confiabilidade: Pela prépria condigao de durabilidade verifi

cada, deve fornecer condigoes para que nenhuma falha inter-
rompa o processo de laminacao durante a vida (til dos princi

pais equipamentos, no minimo.

Operacionalidade: Deve ser previsto um pequeno porte para o

sistema de controle e acionamento para gue, além de wvanta
geng funcionais, a vantagem do espago ¢cupadoe reduzido seja

verificada.

STRUTIVAS E INERENTES AO PROCESSO DE LAMINAGAO

Pre
vas
mat
nec

fri

tende-se, neste item, fornecer as caracteristicas construti-

do processo de 1aminag§o, bem como da méquina em si e do
erial a ser laminado. Segue anexo um folheto ilustrativeo da
eéssidade real existente, ou seja, um laminador de tiras a

o real, para ilustragao.

A necessidade a que se deseja satisfazer com este projeto tem

as

1)

2)

seguintes caracteristicas:

medidas basicas de gaiola:

— comprimento "ativo" das gaiolas : 5720 mm
- comprimento "ativo" dos travessSes : 2200 mm
~ dimensdo média das colunas : 660 x 780 mm

travessao inferior : 660 x 1180 mm

- ’ » 3 .
medidas basicas das bobinadeiras:

- diametro basico: 610 mm

- diametro maximo do rolo bobinado : 1700 mm



3) material: ago carbono SAE 1010

13

T (kgr/mm* | 28 | 42 | 48] 53 | 57 | &1 63,5| 65 |66,5 | 68| 70
& © 10,1 ]0,2]0,3 0,4 |o,5 |o,6 |0,7 |o,8 |o,9l1,0
& = 1n (he/ni)
4) espessura de entrada 1,24 mm
espessura de saida 1,00 mm
largura : 1010 mm
5) condigoes operacionais:
tensao avante - 15,6 kgf/mm?
tensao a ré - 14,6 kgf/mm?

coeficiente de atrito - 0,07 (acabamento fosco
e oleo soluvel )

6) velocidade periférica: 3,0 m/s {(max.)
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CONCLUSAO DA 12  PARTE

Durante o 1° semestre de 1990 foi feito um estudo das
possiveis aplicagoes reais para servo-sistemas eletro—hidréulicos,
com o intuito de se projetar um sistema que tenha caracteristicas

L4 ~ L4 N
proximas as de uma maquina real.

Assim, com a introdugao tedrica e as especificagces téc-
nicas constantes nesta 12 PARTE, pretende-se realizar o projeto
de um sistema de acionamento e controle eletro-hidraulico que sa-—

tisfaga tais imposigses.

Se, eventualmente, for verificada a necessidade de mais
dados para a caracterizacao fisica do processo, sera feita a inclu
sao, oportunamente, na elaboragac do projeto, sem que seja altera

da a validade e a importancia desta 12 PARTE.



I - SERVO-MECANISMOS ELETRO-HIDRAULICOS

2% PARTE
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I - SERVO-MECANISMOS ELETRO-HIDRAULICOS

Tém a melhor performance entro todos os tipos de servo.
Grandes inércias e cargas podem ser manipuladas com acuidade ele-
vada e com respostas muito répidas. Estes sistemas tem na eletro-
nica a sua flexibilidade e na hidraulica a sua potencia, A grande
variedade de transdutores eletricos permitem o controle de diver-
sas grandezas. A versatilidade dos amplificadores eletronicos per

mitem mudangas e compensagaes de ganhos no loop.

E importante determinar as condigoes de maxima transfe—
rencia de potenc1a para a carga com um atuador controlade por ser

vo—valvula. Admitindo~-se um centro critico temos:

Q, = Cd.ufxv.[ 1 .(Pg - Py) ] T
L

1
hp/carga =h-Q = Cdjd}v.( Ps) (2 /PL\f1 - PL 1/2
L Ps Fs
Fazendo: dhp/carga = 0 tem-se S e

dPi,

w

Esta é a condigao na qual existe a maxima transferéencia

de poténcia para a carga,

Quanto a selegao do atuador hidréulico, duas considera-

¢oes basicas sao de grande importancia®

a) o tamanho nominal deve ser suficiente para operar as
cargas previstas durante o cicloc de trabalho.Este &
normalmente a fungao principal de um atuador e re -
quer uma analise dos ciclos tipicos de trabalho para

obtengao de parémetros como poténcia, torque,etc.;

b) a resposta de um servo-sistema com loop fechado & 1i

mitada pela menor ressonancia em loop aberto.Por ser
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esta normalmente a frequencia natural da carga, ela
deve ser tal que possibilite uma resposta aceitével.
Assim, o tamanho do atuador deve ser tal que a fre -

quencia natural hidraulica associada e adequada,



II_ - -SERVO-VALVULA ELETRO-HIDRAULICA DE DOIS ESTAGIOS
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II — __ SERVO-VALVULA ELETRO HIDRAULICA DE DOIS ESTAGIOS

As servo-valvulas de dois estag:Los com feedback de posi
¢ao sao as mais comuns € suas curvas pressac-vazao estao na figu-~

oy 4l

Figura 1 - Curva pressfo x vazao,

Este feedback de posigdo pode ser obtido de trés formas:
feedback direto, como mostra a figura 2; com uma mola que conver-
te o peicionamento em forga e realimenta o motor de torque (fig .
3); e finalmente, atraves do diferencial de pressao causado pela

valvula piloto.

Armature mounted gn

stitf torsion spring ~ ’ i

Pole piace

w m;?r Permanent magnet

)

2 -

Flapper and nozziss

Iy

Figura 2 - Servo-valvula com feedback direto,
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Nr— fermanent magnet

- Pol
» Pole piace

Armature mounted on
[~ weak torsion spring

- Flapper and nozzies

Leaf type
— feedback

:_f/[-_'- spring

— Spool

Fixed upstream
onfice

Figura 3 - Servo-valvula com feedback de forga.
Propoe-se aqui o egstudo das caracteristicas dinamicas e

estéticas das servo-vélvulas com feedback direto e com feedback

de forga, os mais usados.

IT.1., - Servo-valvula com Feedback Direto

Assumindo-se uma valvula de centro critico e de Quatro
vias com gradiente linear de area, tem—se:

o = caWlxy.[ 1 (Ps - x, pp] /2

? X, |

Considerando-se ainda que nao existam compensagaes das
forgas de fluxo nem forgas de reagao no movimento de §mbolo, rela

cionadas com as forgas do fluxo no "nozzle", obtém-se:

P[\?.Av = Mv,dZXv + 0,43.UI(P5 -~ Py). X,
dt?
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Onde: PLp = Pip - ng = pressao de pilotagem na vélvE
la)PSi
Pip» Ppp = pressoes nas linhas de pilotagem da

valvula’Psi

A area do embolo, in?

v
M

massa do émbolo, 1b - sec?/in.

]

v
Linearizando-se para PLO=O e tomando-se a transformada

de Laplace, tem-sge:
2
AV,APLD = M,.AiXy + 0,43.W.Ps . X, - 0,43,WX, 0. 4PL

As forgas de fluxo no embolo sao do tipo forga de mola,
adicionada a inércia do émbolo. A fungao de transferéncia para !

tal combinagao sera:

Kagp
XV = llffAV
3 S +1/8® 4+ 28hp s + 1
Wt 3 o
e (o

Onde: Xe = Xf - Xv = variagéo ha abertura do "flapper",

in %

U.]-hp= (2, e.Ax’;z = frequencia natural hidraulica
ogﬁ”v do estagio piloto, rad/sec—

Srmm w%p.Kepﬁ4v= razao de amortecimento do esta_

2 AvV? gio piloto adimensional.

UI} = O,43MIPS.ch= frequencia amortecida devido

Av? asforgas de fluxo no émbolo, rad/
sec.
ﬂJ;p= volume nas camaras de pilotagem atras do em
bolo, in®
Kap= ganho de fluxo de piloto (flapper),in®/sec/

in



Kep =
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coeficiente fluxo-pressaoc do piloto, in®/sec/psi

O motor de torque tem sua equagfc basica (considerando-

se as forgas de

reagéo no flapper e a carga na armadura do motor

de torque), descrita abaixo:

Kogg . 1 (1 + 8 Ty,
Kae.(l - Km ) Wa
o= Kae
S +1 S + 2&?0 .8 + 1
O 2

Onde:

TL = r,An.Plp + r.( BJdefa.Ps.Xfo).Xv=

carga na armadura do motor de torque in X 1b;

Kae= Ka - rz.(BﬁT.Cdfz,Ps_Xfo ) = taxa efetiva da

mola da armadors.

An =TDN® - 4rea "nozzle", in?
4
Xfo = abertura entre flapper e nozzle no ponto nu

lo, in

1l

Y
Ujﬁ (Kae): frequencia natural da armadura,rad /

Jt
sec.
r = raio de trabalho do motor de torque, in
Ko 2 ktu =
(Kc + rp).Kae . (1 - km/kae)
constante de ganho, rad/volt.
Kt = constante de torque do motor de torque in-pp/
amp.
) = ganho amplificador para cads lado, adimen-
sional.
Rc = resisténcia da cada bobina, Qhms,
Vb = resisténcia interna do amplificador no cir
cuito de cada bobina, ohms.
Ka = constante mecanica de torsao de mola do pi-



vot da armadura, in/ib/rad,
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Km = Constante de mola magnética do motor de torque
in-1b/rad.
aE1 =f{Rc + rb =frequéncia critica do circuito da armadu

2-Lc ra, sec/rad.

Ja = inércia da armadura e qualquer carga associada

in-lb-gec? .

Torque motor dynamics

1

=% —(g~ @)ooy 122

Gals)a(s)

Spoo! position loop
with direct feedback
A Motor-load
A dynamics
K¢
s 4z, oy

Afp,

(

2

[1] 28,

w—h’j+7n;l‘-l+l

)

l(w—':! + %-s+ l)

Gi(s) )}

87 CiPexpy

;-:7 +1 AT

Figura 4 - Diagrama de bloco da

+

Ay

AP,

Teedback direto e um motor com inercia,

Deve-se:

=1 043uwx,g

al

Jis? | |

b,

servo - valvula com

Com base na figura 4, analisar a estabilidade dos loops

na servo-valvula e determinar algumas relacgodes uteis entre parame

tros. O loop de posicionamento com feedback direto pode ser defi-

nido, considerando—se‘v} pequeno:



24

Kqp
G1(s) = = - (a partir de Xv)
Ss g8° + 2 8 hp + 1) XE
(Ufhpz uJ-1'"1p

Através do critério de estabilidade de Routh, encontra-
s€ que serd estavel se: Kvp < 2 8hp » onde: Kvp = Kqp
tuhp Av

O diagrama de Bode de B1 (S) esta na figura 4, onde We~
Kup e‘dé deve ser consideravelmente menor que Ufhp quando drhp e
pequenc, a fim de se prevenir contra um pico de ressonancia atin-
gindo um nivel unitario de ganho e consegiientemente ocorrera a

instabilidade, assim, a Zestabilidade exige que:

_MIQ_ {2 Onp

161 Gw)|

Log scale

N ] rad/sec

Figura 5 - Diagrama de Bode de G1 (S)

Existe, entretanto, um loop resultante da pressac hi -
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draulica atuando sobre o flapper do motor de torque. Este loop e

indesejavel pois:

a) o ganho depende de forgas induzidas de fluxo as quais
nao sao facilmente previsiveis e controlados no proje
to, podendo aparecer instabilidades em certas aplica-
goes;

b) nao se deve confundir este loop com agquele formadeo !
quando a diferenga de pressac é utilizada como um
feedback intencional. Este loop, ao contrério, nao
traz nenhum beneficio comprovado quanto ao problema !

de estabilidade,

A resposta do loop fechado é:

AXV = G1 (8) ® 1
A xr 1+G1(S) S + 1)/ s® +(2cﬂap -%S)S+1
Z
Kvp wl:zp2 w—hp

A2

Assumindo-se que (0,43.“[%’5/MV)I>>WD, Mv pode ser despre

zado e sendo Kq/Kc = 2Ps/Xvo e 2C¥h /Whn = KcJt/Dm* , tem-se:
0,43 WPs ( s> - 2&n . s+ 1)
2

A PLp - Av Wn Wh

A ( s° + 20 h S+ 1 )
Xv

Wh? W h

Entretanto, pode-se establecer um criterio que se satis-

feito no projeto, pode-se desprezar o caminho de feedback de pres- i

sdo na figura 4. Este critério &:

| G Hy | max = Krl + (AN [Av) Kr < 1
1 - Kgpp
onde: KR1 = r*. (8., €dr*. ps .Xfo)
Ka - Km

KR = 0,43r (4J, Ps

Ka - Km
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Este critério assegura que a performance da servo-valilvu-

la é independente da carga e das forgas de fluxo do &mbolo.

Assumindo que o ecritério acima seri satisfeito, a respos

ta din8mica da servo-valvula torna-se:

~{
AQL = r Ko Kqg- (/KVP +1)
Aie: (_§_+ 1) s +2c)o S + 1 2dhp-Kvp

Wr Wo? .
Onde: AQL = Kq.ﬂ Xv = fluxoc para PL = 0O

Esta equagao pode ser simplificada com boa precisao, atra

ves de relagoes entre os parametros, para:

AQL i r Ko Kq
Ae S + 1 8° +2do S + 1
£ (Kup Wo* wo

Esta aproximagao s6 & valida em aplicagoces onde a servo-

valvula é muito mais répida que 08 outros elementos.

0 projeto da servo-valvula deve comegar com o estabeleci
mento de dados como capacidade de vazdo e faixa de pressao. Entao,
ao se dimensionar a servo-valvula é melhor comegar com o embolo e
depois com o motor de torque. Este procedimento & repetido intera-

tivamente até que parimetros compativeis sejam obtidos,

I1.2. Servo-valvula com Feedback de Forca

Conforme mostra a figura 3, o feedback de forga & obtido

através do equilibrio de torque no flapper.

Pretende-se aqui €quacionar este tipo de servo-valvula s

para estudo de sua resposta dinamica e estatica.
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A perda de tensao através dos circuitos da bobina pode
ser descrita:

peg =1 (Re +¥Vp) (1 + s )Ai + K _Se

b
a}a
onde: Wa =(Rc + Yé) = frequéncia critica do circuito !
2le da armadura.

A equagao de torque da armadura &:

Ip'N
. _ B a2 2 .
onde: Kan = Ka - Km - r (ijCd;. P Xfo)’ in 1b/rad

K, Al—\Ta,SQ+K 8 + r P A +(r + b)K _)(,[(r+b)9+XV]

Xf = rg, in
K, =3E.1, 1b/in
T —_—

A fungao de transferéncia da vélvula—flapper controlan-

do o embolo, considerando u¥->o, tem-se

Ax _ _Kap _
v Av
5° + 20'hp G+ 1)
Axf S(ufhp W hp

Com estas equagées e os desenvolvimentos feitos anteri-

ormente, pode-se construir o diagrama. da figura 6.

Torque motor dynamics
/ ‘S —\ Spool valve dynamcs

Koo

s+

2K
-ee—'._ [Ty e R, 'l"rp * + + 1 A8 ’ Axy A Ax,
+ C;_ L Jat2 4 Kon + K (r + b)? ( + 2‘»,+ 1

ety
1+
J'/lH
[}
r+b K
Al N Y !
AN

Force feedback path
Pressure

feedbhack

o tupper

Fig. 6-Diagrama de bloco da servo-valvula com feedback
de forga
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A constante de velocidade do loop de posicionamento do

émbolo é:
T & (r+b) Kf Kqp rad/sec
Av[Kan+Kf(r+b)?]
Onde Kan é geralmente nulo para se maximizar o ganho,is
to é:

Ka = km + r* (8 flcdf® Ps Xfo)

0 maximo valor de Kvf & limitado por consideragdes de
estabilidade & menos de 20}5da menor frequéncia natural do loop ,

normalmente Wmf (em alguns casos pode ser thp)

lA)'m](= (Kan + k£ ( r+b )? )1/2

Ja

Aqui tambem o loop do feedback de pressao pode causar !
problemas de estabilidade. A condigao ideal Para se evitar tais !

problemas é:
r . AN \ 0,43 W.ps !
r +b Av Kf

pocdendo-se desprezar o loop do feedback de pressao e obtendo-se g

resposta dinamica da servo-valvula com feedback de forga:

2n Kt
AXV = (re+ rp) {(r+b) kf
A R ) (1+

s)(s +2dmf S + 1)
Wa Wimf? wWmf

Kvf
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ITL — SERVO-CONTROLES ELETRO-HIDRAULICOS DE POSICAO

Eo tipo mais comum de servo-sistema de controle. Como o
nosso sistema prevé uma tens3o constante durante a laminagao;, ou
seja, nao existem folgas na tira enrolada sobre a bobinadeira. Des
ta forma, pode-se determinar o raio externo do conjunto bobinadei-
ra-tiras atraves de nﬁmero de voltas do motor que aciona a bobina-—

. » - ¢ ~
deira e da espessura da tira, que e constante apos a laminagao,

Desta forma tem-se:

Re = (r + e} + ne
Onde: Re = raio externo (bobina + tira enroladA);
r = raio da bobinadeira;
€ = espessura da tira apés a laminagao;
n = nimeroc inteiro de voltas da bobinadeira,
e = éngulo descrito pela bobinadeira, graus

A condigao essencial do processo & que a velocidade da

tira seja constante, ou seja:

vt = ol _Whe
Onde: Vt = velocidade da tira;

W = velocidade angular da bobina

Re = raio externo (bobina + tira enrolada).

Um servo-sistema eletro-hidraulico de controle simples e

sem compensagao € mostrado na figura 7.

Nele, existe um sistema de comparag@o entre a referdncia
' d e L4
(6r) e a saida (Ge), onde o erro & determinado. Entao, este erroc e

amplificado:

€s - Ke .sen (8r - 8c¢)
Onde Ke € a constante de amplificagao gue depende da vol
tagem de referéncia e as taxas de transformagaes entre rotores e

estatores das unidades de sincronismo.
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§ 0 pair
Reietence ynchea pai Error ampliher Power
woliage e amplitier
) discrimenator
) 5 [
|7 ] omn

Input (controlied)

{reference) / shaft -
shaft e

Figura 7 - Servo-sistema eletro-hidraulico de controle
de posigao,

Para se melhprar a precisaoc do sistema, utiliza-se um
sistema de transmissac entre o motor € 0 sistema a ser acionado,
de modo que, varias revolugaes do motor correspondam a poucas re
volugoes do sistema (bobinadeira). O sinal de erro €5 & amplifi
cado e alimenta um discriminador que remove a parte do sinal DC
da onda modulada.Este sinal eg ¢ entao amplificado num amplifica
dor de potencia que fornece um diferencial de corrente Z!i para

controlar a posigdo do émbolo da servo—valvula.

Devido ao fato de os componentes eletronicos terem uma
dinamica desprezivel em relagao aos componentes hidro-mecanicos,
eles podem ser descritos por suas constantes de ganho do estado

estético.

€g = Kd volts/volt
ed

{ganho de erro do amplificador e discriminador),

A fungao de transferéncia da tensSo de entrada do am -

plificador de poténcia para a posicio do &mbolo da servo-valvula

[ 2%

Ks

)é—v-‘(__s__+1) (8 + 1) (s® +(2d‘o)_3+1)
d w1 W2 Wo? Wo

Onde: Ks = constante de ganho do amplificador e da ser
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vo-valvula;

Wl e W2 = frequéncias devidas & constante de tempo in-
dutiva da armadura do motor de torque e crosseover do
loop de posigao do émbolo, respectivamente — rad/sec.

Wo = frequencia natural devido a ressonancia massa-mo-

la do motor de torque.

A fungao de transferéncia do arranjo valvula-motor po-

de entao ser descrito:

Kq_ Xv - Kce (1+Vt s) L,

om -_2m Dm’ 4/5eKce’ n
ol 5 52 + 2dhs + 1
wh? wh

Onde TL & o torgue disponivel no eixo do motor.

Estas equagdes sdo utilizadas na elaboragho da figura 8,

Ty, Kee v
in-b | ,.n..s(l ST ot ')
[]

Amplifier
and
Synchro discriminator
E2ID gain s
4 K, - ,

Motor and |

Powar ampliier and servovalve dynamics load gynamics

Gear
redu<tion

R

Ke p—d Ky B > %o | Ko m % |

volts -‘.’a"si (;’; +1)(NL’ +1)(n% + %3-]-1) Min. | Om + J(ML:1 +f—:fa+l)?;:j_4 "I‘ rad

rad '\T" ra¢

Ayfs)

Figura 8 - Diagrama de bloco de um servo-sistema ele -

tro hidraulico de controle de posigio.
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A estabilidade € com certeza a principal caracteristi-

ca que se deve ter em mente e fregiientemente prejudica a veloci-

dade de resposta. Para sug anélise, utiliza-se o diagrama de Bo-

de da fungao (de acordo com a figura 8).

Au(s)

-s Sz+20'-oS+ Yfs® + 26 h s+1
(we ( Wwh? wh

Onde: Kv= ke,Kd,ks (Kq/Din)(1/h)=constante de velocida
de,

0 erro do estado estatico para input de velocidade consg

tante & simplesmente esta velocidade dividida por Kv.

A fungao acima pode ser simplificada com relativa pre -
cisao para:

Au(sS) = Kv
. 2 +2&6h .5 + 1
Wh? Wwh

pois Wh é geralmente a frequencia critica e domina a

performance dinamica. Para esta fungdo, a figura 9, mostra o res_

pectivo diagrama, Log

scale

lAupw)|

e

]

Kof2byap (- —— 2

Kotwp e — — —

Figura 9 - Diagrama de Bode.
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0 ganho do diagrama assinteatico na frequencia Wh, 4

e
Kv/Wh, Este & amplificado pelo fator 1/2_(? h, que é o fator de am

plificagac da quadratica na ressonancia, Sendo o nivel de ganho '

no pico de ressonincia Kv/2.® hwh e devendo este ser menor do que

1, devido aos critérios de estabilidade, tem-se:
Kv < SO i o vy de Routh),

Wh

Admitindo-se g simplificagao feita na figura 10, tem-

AOc = 1

Aor W_h.(i)s +20n (Wn\(S\¥ s Wh 7§\ 41
o Kv \Wh Kv Wh Kv Wh

s5€e:

T
(in.~b}
Kee Y
ool tiREs
- Motor and
load dynamics Gear
Teduction
8 + 2, + —_t  |tm] [ 8
| K, | RS
rad 7 rad i 'f-T"a":.x"'“? rad| * rad

Y

D

Figura 10- Diagrama de blocos simplificados.

O denominador desta equagdo é g equagao caracteristica

de sistema, que & uma cUbica.Devido ao fato de que esta poderser ,|
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representada por um produto linear e quadratico, tem-se:

As figuras 11, 12 e 13 sao utilizadas para se relacio-

nar os coeficientes Wb, Wnc e Crnc, com os parametros Kv, wWh ed—h.

100 ‘ 202 = 3%
1 N i [ ? b
70 : 0 ; i ' /./; a3
1] . g yf L.
40 L1 } 1] m_‘vf.__-
! Va Q6.
‘ i u‘ '
20 —— 1 -
| Pl /i///
' !
wpiK, 10 ' i!?."h y .o
I < 7 rd yd z /
(e s e
- 77 A7 A T T ;
ul T 7 A7 T
“ NI vz emmunnni i
. | ‘ W ] s
73 T
0 - 02 0.4 0.7 3 2 4 7 10
& -r

Figura 11 -

10, S :
07 = &L‘%‘\\ — )
= \\'\\\ (o
04 BN '
h 0.2 l ' \b'\ L}\T‘::é;‘é"%
T
0i N 83
0.1 02 o4 07 1 2 N 7 10

Figura 12 -
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10

03

Figura 13 -

A seguir tem~se a analise da equagio acima, a partir !
da figura 14 que mostra a curva plotada, Esta curva é a medida °

da capacidade de resposta da servo.

Linear scale

1 wha War scale

Figura 14 -
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Existe um conceito geral de andlise desta curva que '
consiste em se reduzir todas as informacodes importantes da curvs

” . 4 n Ll . -3 L4 . L4 .
num unico valor numerico, Para isso, tem-se varias tecnicas:

a) utilizar a frequéncia na qual a razio de amplitude'’
se reduza a 0,707 (-3dB) do valor de menor frequen-
cia., Da figura 14, tem-se que este valor é aproxima

damente Wb. Normalmente & maior que We.

b) utiliza-se a frequéncia na qual o atrasc de fase é

de 90°. Também normalmente maior que Wc.



IV - SERVO-CONTROLES ELETRO-HIDRAULICOS DE VELOCIDADE
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IV - SERVO-CONTROLES ELETRO-HIDRAULICOS DE VELOCIDADE

Por duas razdes basica, & freglientemente desejavel con
trolar-se a velocidade de um atuador hidraulico através da rea-
limentagao desta grandeza (v) para fechar o loop de controle,

¢ a velocidade pode ser a saida principal do sistema;

® a velocidade pode ser utilizada como parametro de BE

alimentagac num loop intermediarioc comc uma forma de

Se compensar o loop de controle principal.

Tomando-se como base o diagrama da figura 15, pode-se!

determinar a fungao de transferéncia:

Fwesr Mator and load dynamics
Error arnphder and
amel-fier servovaive I
Velo<ity — Sy P
reference + i op ! 13 Ip D L]
vt NpTvons 70 Tl in. W2+ 2, ) =
- = E— D Ve .
n 1
r ¥
Tazhometer
E
volts &
Figura 15 -
Avu(s) = ko
h &
+28h . S + 1
Wh? Wh

O diagrama de Bode desta funglo é apresentado na figu-

ra 16,
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Log scale
'-Avn UW)I

T

Log scale

-B #&.

Figura 16 -

0 loop € estavel somente porque a dinamica do loop esta
representada de forma simplificada. Entretanto, se outros logs ,
como aqueles associados a servo-valvula ocorrem no range de fre -
quéncia entre Wh e We, o loop se tornara instavel. Na prética, is
so ocorre geralmente e até mesmo em loops com constantes de ganho

1 que serao instaveis. Devido ac fato de o feedback de con -

[

Ko
trole ser efetivo somente para valores de ganho maiores do gue 1,

a utilidade de baixos ganhos € questionavel.

Como os valores de ganho razoaveis sao da ordem de ....
Ko > 5, entao loops de controle de velocidade eletro-hidraulicos'
devem sempre ser compensados para atingir a estabilidade.(vide a-—
péndice II)

Um simples método de compensagZo é a utilizacio de  um
circuite RC na parte eletronica do circuito acima da servo-valvu-
la. A fungao de ganho corrigida do loop & entfo estavel. As fre —
quéncias criticas dos elementos hidraulicos ocorrem bem abaixo da
frequéncia de crossover e conseqgiientemente, nao influenciam a es—

tabilidade.

FIGURA 17 -
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Log scale

0 loop € dimensionado ao se selecionar um elemento de
poténcia e escolher um valor de Ko o qual esteja de acordo com
as especificagoes. Wc € entao limitado para um valor de 0,2 a

0,4 de Wh para manter o pico de ressonancia abaixo da unidade.

TC

Ko TC = constante de tempo.

We

Comc Wc deve ser fixado para manter a estabilidade, !

grandes TC sao necessariamente para grandes Ko,



V - ANALISE DO SISTEMA
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v - ANALISE DO SISTEMA

O sistema consiste numa servo-valvula que controla o a
tuador hidréulico, neste caso, um motor hidraulico. Normalmente, a
fonte de poténcia hidraulica & do tipo pressao constante, podendo’
utilizar tanto uma bomba de vazao fixa como uma bomba de vazao va-

riavel. (vide apéndices IIT e Iv).

Algumas caracteristicas notaveis do sistema sac lista-
das a seguir: respostas répidas as variagaes, devido as pequenas: '
dimensoes envolvidas eao fato da fonte de pressao ser constante |,
tendo menor eficiéncia pois o suprimento de pressao e constante in
dependentemente da carga e os vazamentos sao malores, aumentando
com isso a temperatura do sistema; varios sistemas controlados por

valvulas podem ser alimentadas por uma unica fonte de potencia.

A utilizagao de uma servo-valvula com motor hidraulico
e a combinagac mais utilizada devido aos seus bons resultados de
performance dinamicas. Este motivo foi fundamental para a escolha!
desta combinagao, em analise neste trabalho. As outras combinagoes
tém um problema sério: a diminuigao do tempo de resposta em fungao

de uma maior inercia em movimento.

Considerando-se o conjunto servo-valvula mais motor,fi
gura 18, pode-se determinar as equagoes do sistema. Assumindo que
a servo-valvula tem simetria e os orificios com bom acabamento, as
pressoes nas linhas variaraoc de modo a manter as perdas atra-
ves dos dois orificios idéenticos. Assim, os coeficientes para flu-
X0s de avango e retorno sac os mesmos. As equagoes resultantes da

linearizagao do sistema sao:

Figura 18 -~
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AN ALY

Q1
Q2
Ql, Q2 = fluxo de entrada e saida;

KagXv - 2 KcP1l
KgXv + 2KcP2, onde:

I

Pl, P2 = pressoes de entrada e saida;

XV = deslocamento do embolo em relagao a posigao
neutra;

Kq = ganho de fluxo de valvula;
Kc = coeficiente pressao-vazao da valvula.
Mas:QL = KgXv - Kec.PL

PL = P1 - P2

QL = Q4 + Q2

2

Que & a forma usual de se apresentar estes resultados.
QL nzo pode ser intepretado como sendo Q1 ou Q2, a menos que, vaza

mentos sejam nulos, o que nao e verdade.

Da analise do motor, tem-se:
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G = tgradiente de mola tossional da carga, in lb/rad; -
(o)

rsional. .
Tl = torque arbitrario no motor, in 1b.

Combinando-se as equagoes anteriores e simplificando-
as de modo a se obter uma fungao global de transferencia que des

creva o conjunto servo-valvula-motor, tem-se:

Kgq Xv - Kce (1+ vE S TL
om = Dm Dm® 4xﬂeche

Vt Jt 8° +fKcelt + Bm.Vt\ S° + fi+ BmKce + GV \GSs KceG
48 eDm® \ Dm’ 4fdeDm? Dm*  4feDm? Dm’

Onde: Kce = K¢ + Ctm = Ke + Cim + Cem/2

A partir desta equacao temos a resposta do motor para
ambos os input: posigac da valvula e carga. Entretanto, esta e-
quacao ainda pode ser simplificada se considerarmos que BmKce /

Dm* ¢ desprezivel em relacao & unidade e que 6 %0, o que leva a:
P

Kg .Xv - Kce (1+ vVt S) TL
om = Dm Dm? 4.pe.Ke

sf-52 +2dns +1
Wh? Wh
] _\| 2e Dm* = 4fe Dm®
Gl d'Vo.Jt vVt Jt C

”~ - . ¢ L) o~ r
frequencia natural hidraulica nao amortecida.

Sh-— Ke fleJt + Bm vt =
~ Dm Vt 4Dm Beit

taxa de amortecimento hidraulico.

Pode-se ainda, separar as duas fungaes de transferen-

cia relacionadas com Xv e TL:

Kg
HOm = Dm
Dy ° +26h s+ 1
Xy S \wne Wh
A - Kce (l + Vit S)
Om = Dm? 4fe Kce
ATL af 8% + 20h S + 1T
Wh? Wh
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As simplificacoes aqui feitas sao decorrentes da prati-
b L3 ~ s Iy -’ > >
ca, isto é, atraves de experiencias Ja realizadas por diversos au

tores e consideradas aproximagaes bastante validas e uteis.

A partir das equagaes acima deduzidas, pode-se desenvol
ver um diagrama de blocos que melhor se aplica ao sistema, consi-
derando-se um servo-sisitema com controle de torque. Para o autor!
deste trabalho, o sistema de controle de torque se mostra mais
pPreciso qgue outros sistemas de controle, uma vez que, a espessura
da chapa laminada nao é perfeita e também podem ocorrer variagoes
de forga decorrentes de variagoes de velocidade {(cuja integral

levara a uma deformagdo linear).

TL

Kce(1+ Vi a
Dm? \4feKce

1
ref ' Xv Q‘JL g9 [+ [Sz + 2 h S+1| Wm
7 : - ek T

Analisa-se entao:

Kq Xv - Kee x 1 + vt ). S x TL
Wm = Dm Dm® 4. p e. Kce

5% + 2 h .S + 1
Wh? Wwh

ESCOLHA DOS EQUIPAMENTOS:

F = Tlig XA=F=1,0x 1,0 x 1010 F = 1010 kgf.
V =2,0m/s = 200 cmjis (regime) e Ncmax = 62,62
® Ncmin = 22,47 rpm
® NC max- 1

Nc min i
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dvl + V1 dpP1

Ql - Cim (Pl—Pz)—CemP]_ =

dt fe dt
. _dv2 + V2 dp2
Cim (P1-P2)-CemP2 - Q2 = It s it

Onde: Cim =vazamento entre as duas conexdes do motor,

in’® /sec/psi:

Cem =vazamento externo, in®/sec/psi;

B e =coeficiente efetivo de dilatagio volumetri
ca do sistema, psi;

Vi =volume da camara de entrada (incluindo tu-
bulagoes, servo-valvula, etc.),in®;

V2 =volume da camara de saida(incluindo tubula
goes, servo-valvula, ete.), in®;

1 =tempo, sec.

Desenvolvendo-se as duas equagbes acima e linearizamn-

do-as, somando-as e aplicando a transformada de Laplace, tem-se:

QL = Dm.SOm + C+p.PL + Vt .5, PL

4pe
Onde: Ctm = Cim + Cem , in®/sec/psi
2
S = operador de Laplace, sec t
Vt = V1 + V2, in®
em = posigao angular do eixo do motor, rad;
DM = deslocamento geometrico do motor, in®/rad.

Também tem-se a equagao de balango do torque para o]

motor, que aplicando-ge Laplace fica;

Tg = (Pl-p2)Dm=J€s€Qm + BmSOm + GOém + TL
Onde: Tg = torque gerado ou desenvolvido pelo motor .
in-1b;
Jt = inercia total do motor e carga (referido
a0 eixo do motor), in-lb-sec?;
Bm = coeficiente de amortecimento viscoso da !

carga, in-lb-sec;
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D1
D2

610 mm = 61cm
1700 mm = 170 cm

]

Torque max 1010 x 170 = 171.700 Kgfxcm

Torque min = 1010 x 61 = 61.610 Kgfxcm
62,62 = 1 i = Mc max
800 i Mm max

i=12,775

Mm = 1,62 x Vg x Ap x?mh (Kpm)
1000

Ap max = 1717/12,775 x 1000 = 184,37 bar
1,62 x 500 x 0,9
8p min = 616,1/12,775 x 1000 = 66,16 bar

1,62 x 500 x 0,9

MOTOR ESCOLHIDO: A2F 500 R5P]

2 C1 Cl = [ vg/(2%))? x E oleo
Wh = \|=—= 7

J VL1 x 10

Onde: Vg = volume de absorgac do motor hidraulico(cm®)
rot

Eoleo = 1,4 x 10' Kg/cm.S?

VL1 = volume de tensao cm®
J = momento de inercia de massa; Kgm® J= 0,27x2

_ 15004. i
et = LR1" x 1.4 x 10 = 17.731,21

(259 + 250) x 104
1
Wwh 2 x 17.731,21 = 256,26 rad/s ~260 rad/s
0,27 x 2

fh = 41,4 Hz

Entretanto, existe um problema prético que impossibili-

ta tal sistema, alem de outros a serem colocados mais adiante:
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Se Vg = 500 cm’/rot e Nm = 800 rpm (para vazao maxima);
Q = 500 x 800 = 400 1/min.
1000

Nao existe servo-valvula com esta capacidade nominal no mer
cado.Alem disso, considerando-se que PL/PS = 2/3 (condigao maxima de
potencia), tem-se pv = 1/3 Ps = 90 bar

POtdiss = Q xApv_ = 400 x 90 = 100 cv

450321: 450 x 0,8

Comoc pode-se notar, a poténcia que seria dissipada na servo-
valvula é absurda e torna o sistema proposto inviavel. Desta forma,de
" . N
ve ser o sistema refeito e para potencias grandes, tem-se o sistema!

denominado transmissao hidrostatica (figura 19).

Este sistema tem menor tempo de resposta e custo mais eleva
do, entretanto, diante do argumento forte de economia de energia, tor

na-se a melhor solugao do ponto de vista geral.

Uma bomba de deslocamento variavel e ligada a um motor hi -
draulico de deslocamento constante, de forma que a variagao da rota -

¢ao do motor & obtida atraves da variagao da vazaoc da bomba.

Uma bomba de preenchimento € necessaria para a reposigao das
perdas nas linhas. Este suprimento evita a cavitagao e facilita a dis
sipagac de calor, pois troca o oleo quente da carcaca da bomba princi

pal por Oleo mais frio.

O circuito fechado permite a reversao do sentido de rotagio
do motor, bem como a necessidade de um reservatorio de menores dimen-
soes pois somente devera abastecer a bomba de preenchimento que e de
pequena capacidade, enquanto que a bomba principal pode ter grandes '

dimensoes.

0 servo-controle de vazao consiste de servo-valvulas e pis-
toes amplificadores com realimentagéo e pode ser abastecido pela bom-

ba de preenchimento.
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Para este sistema, deduz-se as equagaes abaixo com algu-
mas restricoes, a saber:

¢ pressaes uniformes, sem perdas nas linhas, sem saturg
¢ao de pressao, densidade e temperatura constantes do
fluido; volumes constantes nas camaras da bomba e mo-
tor; pressao de preenchimento constante; rotagao cons
tante da bomba e fluxos de vazamentos do tipo laminar.
Com as inumeras restrigdes, estas nao saem muito da '

realidade a descrevem com boa precisao.

DpNp - Cip (P1 -~ Pr)-CepPl1-Cim(P1-Pr)-CemP1-Dm dom =
dt

- Vo dP1 , onde:

Be dt
Dp = deslocamento geometrico da bomba, ina/rad;

Dm = deslocamento geomeétrico do motor, in®/rad;

Np = rotagao da bomba, rad/sec;

Om = posigao angular do eixo do motor;

Vo = volume nominal da camara frontal (inclui 1 lado da
bomba e motor, linhas de conexdo, etc.) in®;

Pl = pressao na camara frontal, psi;

P2 = pressao na camara de retorno, psi;
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Pr = pressac de preenchimento, psi;
Se = mbdulo de dilatagao volumétrica efetivo do sistema,
psi;

Cip = coeficiente de vazamento interno da bomba, ina/sec/

psi

Cim = coeficiente de vazamento interno do momor, in®/sec/

psi
Cep =

psi;
Cem =

psi
Dp =

.
’

'Zp.(ﬁ onde : [p

coeficiente de vazamento externo da bomba, ina/sec/

coeficiente de vazamento externo do motor, ina/sec/

constante da bomba, in®/rad/deg

¢

basculamento da bomba, deg.

Estas equagaes combinadas e gplicando-se Laplace, tem-se:

1{D-Np¢ +

Onde+ Cit
Cet
Ct
S

CitPr = Dm.SEGm + Ct.P1 + Vo SP1
Fe

=Cip + Cim

=Cep + Cem

=Cit + Cet

=0Operador de Laplace.

Tg = (P1-Pr)Dm= J d%6m + Bm d 6m + 6m (P1 + Pr)Cf.DmsT1

Onde: Tg
J

t
Bm

Cf

Tl

——gt? dt |Om|

torque gerado ou desenvolvido pelo motor,in-1b
inércia total do motr e carga (referida ao ei-
x0 do motor),in-lb-sec? .

coeficiente total de amortecimento viscoso,in-
lb-sec.

coeficiente de fricgao interna do motor, adi -
mensional;

torque arbitrario no motor, in-1b.

Usualmente Cf = 0 (e uma simplificagéo de ordem pratica)e

com a transformada de Laplace, tem-se:
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P1,Dm = Jt.sf’gm + BmSOm + PrDm + T1

Estas equagdes levam a fungio de transferéncia:

£o.Np . &0 - ct (1+ Vo )am
Dm E

Dm beCt
- VoJt S8° 4+ [CtJt + Bm Vo\ S° Cu- BmCt) S
p eDm® \ Dm® p eDm?

Mas como BmCt/Dm? <_<\ 1, pode-se simplifica-la para:
—;gp.Ng A -t [1+ o s) AT1

A Dm” BeCt L
M= 7 + 20h s + 1
wh? Wh

-6 \2
(500 x 107° )
.703066770 x \ o 4 _ 165,8 rad/s.

300 x 10-% x 0,54

Wh

Fh 26,4 Hz
fe = 703.066.770 N/m?

500 (10— m® /rad.
Dm = —2—'-77— )

Vo = 300 em® = 300 x(10-?)°

Jt = 0,54 N.ms?

Esta redugao na frequencia natural e previsivel pois so -
mente uma linha e controlada, a constante de mola do olec e reduzi-

da a metade, o que reduz a frequéncia em aproximadamente 1/ v 2,

Por se tratar de um processo que mantem a velocidade da
chapa constante, devido as dimensoes do laminador e devido a neces-
sidade de se manter a forga de tragao na chapa constante, tem-se a
potencia constante. Desta forma, propSe—se o variador LEISTUNGRECGLER
que mantem o ponto de operacao da bomba (PxQ), dentro de uma hiper-
bole, Com este sistema, tem-se uma perfeita economia de energia, re

duzindo-se ao maximo as perdas.
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Pode-se realimentar o sistema para que se altere a curva
de potencia quando ocorrem variagoes répidas de forga. Para se po
der avaliar em tempo este sinal, deve-se utilizar um controle deri
vativo, o qual inteferira no ramo principal, uma vez que este ramo
tem velocidade de resposta muito baixa. Logo, nao ha vantagens nes
te tipo de realimentacao, sem falar que a histerese da curva de po
téncia constante se confunde com a faixa de controle desejada. E
1ogico que existe uma realimentagio na bomba qQue regula a vazao em

fungao da pressao atuante, de forma a manter a poténcia constante.

Tambem, por ser um variador com prioridade de potencia
constante, a regulagao da vazao via pst (que faria com que a curva
de poténcia fosse mudada), ndo e de prioridade principal e assim

tal controle nao tem utilidade pratica.

1717 x 1000
Apmax = i = 350

1,62 x 500 x 0,9

i=#6,73 Ap min=616,1/6,73 x 1000 =125
1,62 x 500 x 0,9

62,62 = 1 Nm = 421,4 rpm
Nm 6,73

Q=Yg x N = 500 x 421,4 = 229,02 1/min.
1ood§v 1000 x 0,92

230 = Vg x N x Nv 230 x 1000 = Vg =142,86 cm® /rot
050 0,92 x 1750

BOMBA ESCOLHIDA : A4VSG 250.

A escolha da bomba levou em conta o limite de 350 bar de
pressao nominal, o que fez com que a redugao de i (para com isto
reduzir Vg bomba) se tornasse impossivel, bem como a necessidade !
de se manter uma certa flexibilidade na méquina, pois, se houver

uma variagao no difmetro maximo da bobinadeira a maquina pode ser
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reajustada para este novo ponto de operagao.

P+ = -——
i '—::::::—? i
| [t i
B Mg IMyAPy Rioy | S I}@p‘l ;
His——==n
S N =t
Lo -
Vo & A s =12 S
9 I | r n ] L R | ==
ngux1 i C ,u,; | =, 2}
r T\ il R R . =
/ e} r\ [—tr - =F MS!’
/ § \\‘\ |Imgeschalteter
/ B Oy~ Position gezeichnat
--" g \-\' - ) 1 |d.h.PbeaufschIagt
1 - £ | | - ’H“ % "% %
0 10 5 50 350 RILV K: K3 T
Steuerdruck pg, {bar} Betriebsdruck p (bar)
L

FIGURA 20 - Esquema da bomba e corte,

A seguir, tem-se os diagramas gerados a partir da fungao
transferéncia. Nestes, pode-se observar nitidamente o pico de res-
sonancia. Neste ponto houve um aumento da amplitude devido ao va -
lor admitido para o amortecimento do sistema. Este valor e muito '
dificil de ser estimado, variando para cada sistema, e s0 tera seu
valor real obtido na prética. Entretanto, este estudo tem grande
validade no sentido de que forneceu um diagrama para a resposta em

frequéncia do sistema "transmissio hidrostatica", adotado neste !

trabalho,o qual podera ser utilizado para estudos posteriores.



Destes graficos, pode-se concluir que a pertubagao € bem

menor que a corregao e desta forma nao leva a instabilidades nao pre

vistas, bem como, pode-se concluir a faixa de frequéncia dentro

da

qual o sistema "transmissao hidrdstatica" responde com boa performan

ce. Esta faixa & de zero a 20 rad/sec, aproximadamente, e frequénci-

as maiores de pertubagac tornarao o sistema instavel ou, como dito

anteriormente, se o amortecimento for maior do que o adotado,ter-se-

& uma redugdc na amplitude e um atraso de fase idesejaveis. Sendo as

sim, obtém-se aquli a faixa de trabalho do sistema. Parametros utili—

zados nos calculos:
Ao

Dm

Np
f3 e

Vo

1,2835 cm® /rad
dég
39,79 cm®/rad

0,8762 cm® /sec
bar

183,26 rad/sec
703.066.770 N/m®
300 cm®

0,54 Nm sec?
165,8 rad/sec
26,4 Hz
2301/min
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VI -  CONCLUSAQ

Durante a realizagao deste trabalho, houve grandes modi
ficagoes de projeto no sentido de se adaptar a melhor solugdo e -
xistente ao processc em questao. £ exatamente este ponto que resi
de o maior valor deste trabalho, que nao se deteve simplesmente a
dimensionar um servo-sistema eletro-hidréulico, bem como obter !
suas curvas de respostas dinamicas para comparagdo da correcac e
interferencia. Ao longo da sua elaboragao, foram feitos desenvol-
vimentos teoricos que auxiliam na compreensao das vantagens de um
sistema sobre outro. Assim, a transmissao hidrostatica aqui dimen
sionada para fornecer poteéncia constante &€ o melhor sistema que

se adapta a necessidade do processo.



APENDICE 1

CALCULO DOS ESFORGOS NA LAMINACAO DE TIRAS A FRIO
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CALCULO DOS ESFORGOS NA LAMINAGAO DE TIRAS A FRIO

Este apéndice visa ilustrar o processo a ser controlado,

bem como fornecer base para determinagéo de importantes parametros

da laminagao.

A dificuldade de calcular esforgos durante a laminagac de

tiras a frio esta associada aos seguintes fatos:

a) encruamento do materiat ac longo do arco de contato;

b) este encruamento associado a alta tensao de deformagao,

c)

ocasiona um achatamento no cilindro de laminagéo,ocasig

nandeo um aumento do arco de contato;

diminuindo a espessura do material conduz a aproximagao

dos cones de deformagéo estrita, conduzindo ao aumento

do
da

De

¢

iES

achatamento dos cilindros, implicando na existencia

espessura limite de laminacao.

acordo com Ford, tem-se:

R{1 + 2¢cP (1) onde:
om.A b

raio do cilindro nao deformado (mm)

= raio do cilindro deformado (mm)

= largura média da chapa = bo (mm)

= variagao de espessura no passe (mm)
= forga de laminagao (kgf)

= coeficiente elastico do material do cilindro

= 8 (1 -?2) (2) onde:
T.E
= coeficiente de Poisson = 0,35(ago ou T.Fo )

= modulo de elasticidade

Eago= 21.000 kgf/mm?
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- 2
EFoFo = 10.500 kgf/mm

Resulta que:

-4 .
Cago = 1,06 x 10 mm*® /kg

—a
cFoFo = 2,06 x 10 mm® /kg

METODO DE EKELUND (determinagio da forga de laminacao a

frio).
1/2 1/2
P = b xo’Bix (R'Ah) / (1+1,6|J. (R'A h) /2_ 1,2 Ah\(3)
hl + h?2
Onde: b= largura da tira (mm);
G bi = tensao de deformagao homogénea biaxial (kgf/mm? )
R! = raio do cilindro deformado {mm)
Ah = variagao de espessura (mm)
i = coeficiente de atrito
hl’h2 = espessuras de entrada e saida (mm)
P = forga de laminacao (sem atuagao do sistema de !
tracionamento avante e a ré).
T bi =1,155 xQu (4)
u = tensao de deformagdo uniaxial (kgf/mm?).

Lembrando que durante a laminagaoc a frioc o material sofre
encruamentoc, procura-se determinarﬁzz—-valor medio da tensao de de

formacao uniaxial, partindo-se de:

I) Valores Ox & , para £ variando ao longo do arco de

contato;

I1) Valor de £ - valor médio da deformaqéo verificada !

durante o passe.

Como pode-se observar das equagoes (1) e (3), o processo

€ interativo procedendo-se assim:



a)
b)

c)

d)

para equagao (3) toma-se R' = R, calcula-se Py

com Py na equagao (1), estima-se R'1

reitera-se o método até que:

R'n 21,05
R'n -1

satisfeita a condigao acima, P', sera o valor final

objetivando:

FA

I=P {1- 1 (2 tgg + t,y) (5)

3qul

Vide figura AI,1

INFLUENCE OF COILER AND DECOILéR TENSION

no, - ]
b IO t~ax o COIL No3.
w ©
w -l
a
3 0 - .WOAL No.5.
g - n r\nh\r‘"\e
x S— —
* ’-‘-‘:S-'\‘r\n )
COL No.&. P~ _
OBl i Il !
o] 5 (o] 5 20 25 30 k1 40 45

(2, + 1)

Linear relarionship between 'mluzx an[.P Nld (2z,+3,) usng tommon walue of
a=2-8¢. Marerial nx,

Figura AI.i
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COMPENSACAO DE CARGA
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COMPENSACAO DE CARGAS

O sistema eletro-hidraulico proposto para controle do pro
cesso mantera a tensao constante na chapa a ser laminada.Isto sig
nifica dizer que, a todo instante, a tens3o na chapa a ser bobina
da e, portanto, a forga tangencial na bobinadeira deve permanecer
constante, dentro dos limites especificados na primeira parte des
te trabalho. Como o diametro (bobina + tira enrolada), aumenta a
pressao do motor hidraulico,que aciona o sistema, variara. Quando
se eleva a pressﬁo de carga no consumidor a vazao diminui; : quan-

do baixa a pressao de carga aumenta a vazao,

Como esta parte do sistema tera como funcgao principal man
ter a velocidade da chapa constante, a variagdo da carga trara !

problemas gquanto a sua fungic de controle.

Propoe-se entfo, a utilizacao de compensacao de cargas a-
través de balancas de pressfo. Estas podem ser de duas a trés vi-

as,

Na utilizacao de balangas de pressao de duas vias, na en-
trada (conforme figura AII.1), a queda de pressac & mantida cons-

tante na aresta de estrangulamento de entrada.

Variagoes na pressaoc de carga e variagoes na pressaoc  de

bomba, sac com isso compensadas.
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_ | Vévula mmdki
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|

|
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Balanca de pres-
880 de 2 vias na

Figura AII.1.

Na balanga de pressao de entrada de duas vias, o diafrag-
ma de regulagem Al e o diagrafma de medigao A2, estao ligados em
série. Para o equilibrio do 8mbolo, deve ser mostrado que a que-
da de pressaoc Ap: P, - P, no diafragma de medig&o,permanece cons
tante a uma pressao do consumidor variavel. Para a posicac de e -

quilibrio sem considerar a forca de vazao, tem-se:

P - A =P, . A +F
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Como € montada uma mola suave e o curso de regulagem &
curto, a alteragao da forca da mola e pequena e com isso, a que-
da de pressao é quase constante. O émbolo de regulagem s6 pode
alterar a seccao do diafragma de regulagem Al quandoc for vencida
a forgca da mola, A fungéo de regulagem de vazaoc somente ocorre |,

quando a diferenga externa de pressaoc P, - Py for maior que
FM/Ak.

Se a vazao foraumentada,a resisténcia 3 vazao ,entao deve
ra subir a diferenca externa de presséo, para que se consiga a

fungao de regulagem da vazso.

Al [B =
a < b
../ PplaT '
;Az Ar - ‘Fmola p2
Ak o] Ax

Figura AII.?2

As balangas de pressac por trés vias Fig. AII.3., sao
menos utilizadas, apesar da melhoria do grau de rendimento das

mesmas. Elas podem, em alguns casos, de maneira simples,serem ob
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tidas de balancas de pressﬁo de entrada de duas vias, através da
troca do embolo. A tomada de carga € correspondente a balanca de
pressao de entrada de duas vias. A capacidade de resolugéo e a de
pendéncia pressao-vazao sao iguais a balanga de pressio de entra-
da de duas vias. A utilizagao ocorre em conjunto com bombas de va

zao fixa.

Figura AIT.3.-

Na utilizacao da balanga de pessao de entrada de trés vi-
as, o diafragma de medigao A2, e o diafragma de secgao Al regula-

do pela balanga de presszo, estao em paralelo.

O diafragma de regulagem Al libera neste ponto uma deter-
minada secgao de vazao. Para a posicdo de equilibrio do émbolo de

regulagem, sem congiderar as forgas de atrito e de vazao, vale:
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Neste caso, & tambem mantido constante, a gueda de pres-
sao do diafragma de medigho e com isto uma vazio constante Q,in-

dependente de alteragoes de pressao.

Ao contrarioc do que ocorre com a balanga de pressao de
duas vias, na qual a bomba deve formar sempre a pressao maxima
da limitadora de pressao, a presséo de trabalho, na utilizagao 0
de balanga de pressaoc de tres vias, esta maior somente ao cor -
respondente Z]p do diafragma de medigao em relagao ac consumi -

dor, Com isto, a perda de poténcia e menor.

Figura AII.4,.
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INFLUENCIA DA DINAMICA DA SERVO-VALVULA SOBRE O CIRCUITO

DE REGULAGCAO

Pretende-se, neste apéndice, fornecer alguns conceitos

basicos necessarios para a compreensao do tema desenvolvido.

A amplificacao do circuito K, é igual ao produto dos fa
tores de amplificagéo dos componentes transmissores no circuito de

regulagao.

A constante de tempo & proporcional a 1/kv. Isto signifi
ca que, quanto maior a amplificagac do circuito, tanto mais rapido

.
sera o sistema.

Geralmente, e necessario menos de 5% da vazao da valvula
para que num circuito de regulacao de posigao, a velocidade seja e
levada a zero, ou entao compensar uma forca de interferéncia. Para

0 erro de ajuste, tem-se:

Ax \4 0,05, U—‘max

K
v

Quanto maior for o KV escolhido, tanto menor sera o erro
de ajuste e tanto mais rigido sera o sistema em relacdo as forgas

de interferéncia.

Ur'max é no caso a velocidade que iria ocorrer a 100% de

abertura da servo—vélvula.

Disto se conclul ainda que a vazao nominal da servo-val-

vula a ser escolhida, devera ser a menor possivel.

Por motivos de condigoes de estabilidade, a amplificagio

do circuito nao podera ser selecionada a vontade,
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Se a amplificagao do circuite Ky for maior que uma fre -
quéncia critica de circuito Ksopit.» €ntao o sistema entra em osci
lagao guando houver interferéncias, isto €, © sistema se torna ins

tavel.

Para se determinar o valor maximo de KV:

a) a frequéncia da servo-valvula ( Uxf },(em 902 de atra
go de fase, por exemplo), & bem mais elevada que a
frequencia propria de carga (W, ),

Neste caso pode-ze desprezar a dinamica do sistema !
parcial com a frequ%ncia mais elevada, com isto o sis

tema € reduzido a um de 3% ordem:

Ky < chr‘it.= 2 D(‘E

D = fator de amortecimento.

A figura ATIII.1,, mostra qualitativamente o comportamen-—
to em relagac ao tempo de um circuite de regulagaoc de 32 ordem, on
de o amortecimento relativo e a amplificagéo relativa servem como
parametros. O valor otimizado de Ky € concluido deste comportamen—
to, portanto da resposta instantanea. Se para um amortecimento da-
do, se manter o KV pequeno, entaoc isto resulta numa resposta ins -
tantanea com ascengéo bem uniforme, se por ocutro lado, o Ky for ex

tremamente grande se tera uma intensa oscilagao sobreposta,
Figura AIIT.1.-

10 07 05 04 03

7 e Amplificagsio
de circuito relativa
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Muitas vezes € usado o critérioc ITAE (Integral of Time

multiplied with Absclute Error).

@
TITAE ~_-jt | Xgp - Xpl . odt

0

E considerada como otimizada aquela amplificagaoc no cir

cuito, na qual o valor ITAE chega a um minimo.
Deste estudo tem-se a regra 1, ou seja:

Kyopt., ~ 1/3 qu
Esta amplificagao, também chamada amplificacg3o de velo—
cidade, e o produtp da amplificagao hidraulica e da amplificagao’

elétrica.

b) sac consideradas as duas frequéncia proprias.
Com isto surge um sistema de 52 ordem.
Consideragoes de estabilidade fornecem para o caso "

uma frequéncia critica(U; Que depende das duas

rit
frequencias proprias M}e uﬂ .

A frequéncia propria uﬁrit. € Sempre menor que a me-—

nor das frequéencias LUZe U();/ .

Dai, tem-se a regra 2:

(U;rit. - Ud:/ M).L
Ujh+ UIL

A amplificacao de circuito otimizada é neste caso:

Kvapf 173 Wopgy,
Precisao de posigdo e rigidez em relagao as forgas de
interferéncia, exigem uma alta amplificagao elétrica
Kp.

Utilizar valvulas com a menor vazao nominal pessivel,
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Isto é a regra geral, e tambem & a valvula com dinamica mais alta.



APENDICE 1V

CONSIDERAGOES GERAIS SOBRE SERVO-VALVULAS
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CONSIDERAGOES GERAIS SOBRE SERVO-VALVULAS

Servo-valvulas sfo elementos que convertem sinais ele-
tricos em saida hidraulica gue controla aceleragao, velocidade e

posigao de um atuador,

As servo-valvulas sao dimensionadas pelo fluxo de car-
ga (QL) obtido com a maxima corrente de entrada (neste caso deno
minada QR), e a um dado valor de queda de pressao Pv=Ps-PL. Unma
queda de pressao de 1000 psi é normalmente standard e se baseia
no fato de que a maxima transferéncia de poténcia para a carga ,
se da com esta perda na valvula. Apesar de as servo-valvulas se-
rem especificadas com 1000 psi de perda de carga, o fluxo em ou-—

12

tras perdas pode ser avaliado com QR x (P\’/lOOO

As curvas pressao—vazao, figura AIV.la., define comple
tamente a performance estatica da servo-vélvula, mas, sao difi -
ceis de se medirem e proximos do nulo, dai a dificuldade de  se
obterem dados precisos e nestes pontos ocorrem a maioria das a -
plicagaes. 0 principal metodo de dimensionamento da servo-valvu-
la consiste em selecionar a valvula cuja faixa de vazdo & larga’
¢ suficiente para gque com Aiﬂmx todos os pontos de vazao e pres
sao previstos para o sistema sejam obtidos, tomando-se o cuidado
para PL << _2 Ps,

3

Figura AIV.1,
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)

< -P,

(c) . (d)

A curva de ganho de vazao, figura AIV.1.b., & um gré -
Ticode QL xlﬁi para um dado diferencial de pressao, normalmente!

1000 psi.

Nesta curva, pode-se observar as caracteristicas da !

valvula na posigao neutra (cobertura da valvula).

A curva de sensibilidade a pressao, figura AIV.l.c., é
obtida através do blogueioc das linhas do consumidor e medindo-se
a pressao de carga ao longe de variagao de corrente, para um da-
do diferencial de pressao. Uma larga sensibilidade a pressio &
dese javel, pois uma baixa sensibilidade indica fluxo grande na

posigao central e pode resultar em baixa performance.



A curva de vazamento, figura AIV.1.d., € plotada atra-
vés do fluxo da servo-valvula com linhas de consumidor bloquea -

das e corrente variada em toda a faixa.

As caracteristicas dinfmicas das servo-valvulas sao ge
ralmente especificadas atraves da resposta em frequéncia da cor-
rente de entrada para a vazao efetiva num atuador de teste.As di
namicas do atuador, especifiicamente a frequéncia de ressonsncia'
Wh e das linhas de conexao devem ser mais altas que a da valvula
para o dado obtido ter validade. A frequéncia na qual o atraso !
de fase € - 90°¢ e geralmente chamada comprimento de banda, que €

uma medida da velocidade de resposta da servo-valvula,.

S ] t’
A C 3
| Il
tofei= (1 + Tes)"}
T.= RC

| ——

Figura AIV.2. -

E sabido que as servos sfo limitadas pela menor frequén
cia natural que ocorre no loop. Normalmente a frequéncia natural’
do motor Wh € a mais baixo e & o fator limitante na resposta ser-
vo. A servo-valvula é normalmente especificada de forma que o com
primento de banda maior do que todas as frequéncia naturais do
loop. Entretanto, nao deve ser muito répida, pols pode transmitir

sinais de alta frequéncia a carga.



Servo-valvulas tém histerese no ganho de vaz3o devido
aos passoes magnéticos no motor de torque. O comprimento de histe-
rese varia diretamente com a amplitude do sinal de entrada, e e
geralmente expressa com uma porcentagem da corrente maxima que !

também vale para menores valores de corrente.
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