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RESUMO

Este trabalho apresenta o desenvolvimento de procedimentos para modelagem dinâ-
mica e controle de um atuador eletromagnético linear tubular para aplicação em sistemas
de suspensão ativa. A suspensão ativa é um conceito de suspensão que utiliza um ele-
mento ativo para inserir força no sistema e atenuar as vibrações indesejadas entre duas
partes móveis. A modelagem dinâmica do atuador é desenvolvida, os parâmetros da má-
quina necessários neste modelo são obtidos, e a descrição é feita no espaço de estados
com realimentação linearizante. Um ambiente de cossimulação entre modelo de elemen-
tos finitos, parte mecânica e acionamento, é criado para auxiliar na validação do modelo
dinâmico. Este modelo também é validado em malha aberta através de ensaios experi-
mentais que permitem avaliar o comportamento dinâmico do atuador quando submetido a
diferentes referências de tensão elétrica. Partindo deste modelo, o controle de posição do
atuador é desenvolvido para seguimento ou rejeição de sinais periódicos considerando va-
riações harmônicas e componente CC, operando com e sem carga. Para alcançar este ob-
jetivo uma estratégia multi-loop é desenvolvida com controladores Proporcional-Integral
e Proporcional-Integral-Ressonante, baseada na estratégia de controle por orientação de
campo. Os parâmetros de sintonia do controlador são projetados a partir da solução de
um problema de otimização com restrições na forma de desigualdades matriciais lineares.
Após isso, um aparato experimental que caracteriza uma plataforma de suspensão para
representar vibrações e um sistema com massa-mola-amortecedor é modelado e carac-
terizado em função da sua resposta em frequência para representar perfis normatizados
de rodovias e outros sinais periódicos. O atuador eletromagnético linear, inserido neste
aparato, forma um sistema de suspensão ativa. O controle do atuador no sistema de sus-
pensão é realizado baseado na estratégia skyhook, alocação de polos e minimização da
norma H∞. Os resultados mostram que o atuador linear é capaz de atuar num sistema
de suspensão ativa, garantindo seguimento da pista ou melhorando significativamente o
conforto dos passageiros através da redução de aceleração na massa suspensa.

Palavras-chave: Atuador eletromagnético, Controle de posição, Desigualdades ma-
triciais lineares, Modelagem dinâmica, Suspensão ativa.



ABSTRACT

This work presents the development of procedures for dynamic modeling and control
of a linear tubular electromagnetic actuator for application in active suspension systems.
Active suspension is a concept of suspension that uses an active element to insert force
into the system and reduces undesirable vibrations between two moving parts. The dy-
namic modeling of the actuator is developed, the machine parameters necessary for this
model are obtained, and the state-space description is made using feedback lineariza-
tion. A co-simulation environment between the finite element model, mechanical part,
and drive is created to improve the validation process of the dynamic model. This model
is also validated in open-loop through experimental tests that allow the evaluation of the
dynamic behavior of the actuator when subjected to different excitation voltages. Based
on this model, the actuator position control is developed for tracking or rejecting periodic
signals considering harmonic content and DC component, operating with load and no
load. To achieve this goal, a multi-loop strategy is developed with Proportional-Integral
and Proportional-Integral-Resonant controllers, based on the field-oriented control strat-
egy. The controller tuning parameters are designed from the solution of an optimization
problem with constraints in the form of linear matrix inequalities. After that, an exper-
imental apparatus featuring a suspension platform to represent vibrations and a mass-
spring-damper system is modeled and characterized in terms of its frequency response to
represent normalized road profiles and other periodic signals. The linear electromagnetic
actuator, placed into this apparatus, creates an active suspension system. The actuator
control in the suspension system is performed based on the skyhook strategy, pole allo-
cation, and minimization of the H∞ norm. The results show that the linear actuator can
operate to ensure tracking of references, or significantly improve passenger comfort by
isolating the sprung mass of vibrations.

Keywords: Active suspension, Dynamic modeling, Electromagnetic actuator, Linear
matrix inequalities, Position control.
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1 INTRODUÇÃO

Com o passar do tempo e com avanços tecnológicos, o apelo para o uso de fontes

de energia limpa cresce significativamente. Neste contexto, surgem novas topologias e

aplicações de máquinas elétricas voltadas para o uso, por exemplo, em veículos elétricos,

buscando desempenho, autonomia e eficiência. Nessa gama de novas máquinas é possível

identificar o aumento do interesse no estudo e aplicação de atuadores eletromagnéticos

lineares em sistemas de suspensão automotiva (ECKERT et al., 2018; MENG et al., 2020;

LI et al., 2020; SHI; LIN; LU, 2020; SUN et al., 2021; YANG et al., 2022; DAI et al.,

2023). Atuadores surgem para suprir a demanda em aplicações de alto desempenho, como

suspensão ativa, ou também o propósito de eficiência energética, como a possibilidade da

regeneração de energia a partir do movimento da suspensão. A motivação do uso de

atuadores eletromagnéticos nesses dois cenários está ligada ao fato deles apresentarem

vantagens em relação a atuadores hidráulicos e pneumáticos. Nestes, o tempo de resposta

é maior, a eficiência é inferior e a regeneração de energia é de difícil implementação

(GYSEN et al., 2010; SHI; LIN; LU, 2020). Apesar disso, atuadores eletromagnéticos

apresentam menor densidade de força e maior custo, logo, o desenvolvimento de novas

topologias visa melhorar estes aspectos para incrementar a competitividade de sistemas

baseados em nesses dispositivos.

Além do fato da suspensão eletromagnética poder ser utilizada em veículos de passeio

ou militares (GYSEN et al., 2009; HAYES et al., 2005), ela pode também ser empregada

em diversas outras aplicações referentes à atenuação de vibrações na qual se deseje isolar

parte de um sistema. Essas aplicações geralmente buscam atender parâmetros de conforto

ou desempenho e podem ser encontradas em articulações e veículos robóticos (CHOI;

OH, 2014; ZHONG et al., 2013), trens de alta velocidade (XU; ZHOU, 2011; NGUYEN;

NGUYEN, 2015), elevadores (LÓPEZ; PERONDI, 2010), bancos de caminhões ou car-
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retas (NING et al., 2018), eliminação de vibração em máquinas de corte (TONOLI et al.,

2011) e estruturas prediais como pontes ou prédios (SHEN; ZHU, 2014).

Este trabalho aborda o emprego de atuadores eletromagnéticos lineares em sistemas

de suspensão ativa com foco na modelagem e controle do dispositivo. Vale ressaltar neste

contexto que sistemas de suspensão ativa foram desenvolvidos para suprir uma restrição

de desempenho de sistemas passivos, que é o compromisso entre atenuar a frequência

de ressonância natural sem comprometer o desempenho em altas frequências. Mesmo

que sistemas semiativos consigam atingir esse objetivo, somente sistemas de suspensão

ativa conseguem atenuar vibrações em baixas frequências de forma satisfatória e isso é

um aspecto importante do ponto de vista de segurança em sistemas automotivos.

1.1 Motivação e Objetivos

A motivação deste trabalho é viabilizar a aplicação de atuadores eletromagnéticos

lineares em sistemas de suspensão ativa. Esta pesquisa é importante, pois esses atuadores

são capazes de oferecer vantagens significativas em relação aos atuadores convencionais

(hidráulico ou pneumático), como maior eficiência energética e velocidade de resposta

mais rápida. Além disso, existe uma tendência nos veículos comerciais na utilização de

suspensão ativa, principalmente em topologias híbridas ou elétricas, com potencial para

melhorar significativamente a eficiência energética, segurança e conforto dos veículos.

O objetivo final deste trabalho é modelar dinamicamente o atuador como um elemento

ativo do sistema de suspensão e aplicar métodos de controle que levem em conta as variá-

veis associadas aos seus aspectos eletromagnéticos no sistema de suspensão ativa. Para

alcançar esse objetivo, serão realizadas duas etapas fundamentais. A primeira envolve

o estudo da máquina, onde serão analisadas as características do atuador eletromagné-

tico linear através de sua modelagem dinâmica, que será utilizada para desenvolvimento

de métodos de controle. A segunda etapa envolve o estudo do sistema de suspensão,

onde serão desenvolvidos um aparato experimental para emular uma fonte de distúrbios

relevantes, e aplicação de métodos de controle para garantir o desempenho desejado no

sistema de suspensão, o qual será validado através de ensaios experimentais.

Este processo forma um método sistemático que envolve a obtenção e validação do

modelo da máquina, projeto e validação de controladores para máquinas elétricas lineares,

definição de um aparato experimental de suspensão envolvendo caracterização de vibra-
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ções conforme normas internacionais e análise de desempenho da suspensão, a partir de

diferentes métricas de desempenho e variações nos métodos de controle. Cada uma das

etapas deste processo possui uma inovação associada, o que justifica o objetivo proposto

como forma de atender a motivação.

Em razão disso, além do objetivo final, é possível definir os seguintes objetivos espe-

cíficos:

- desenvolver um modelo dinâmico para o atuador eletromagnético linear levando em

consideração seus aspectos eletromagnéticos e mecânicos;

- elaborar uma metodologia para obter parâmetros elétricos e mecânicos do modelo

dinâmico do atuador a partir de resultados numéricos ou experimentais;

- criar um ambiente de cossimulação multifísico entre modelo eletromagnético, acio-

namento elétrico e modelo mecânico, para validação numérica e experimental do modelo

dinâmico analítico;

- desenvolver uma bancada horizontal instrumentada e equipada com acionamento

trifásico para testes experimentais no protótipo do atuador;

- propor uma estrutura de controle do atuador eletromagnético linear visando o segui-

mento e a rejeição de sinais constantes e periódicos de posição;

- validar os controladores por LMIs no protótipo para sinais com conteúdo harmônico

e avaliar o seu desempenho operando com e sem carga mecânica;

- instrumentar uma plataforma para ensaios de suspensão com um grau de liberdade,

de modo a operar com excitação de base de sinais do tipo degrau, ondas senoidais ou

perfis rodoviários;

- realizar a modelagem dinâmica da plataforma de suspensão utilizada nos ensaios

experimentais;

- aplicar técnicas de controle para suspensão ativa considerando o modelo dinâmico

do atuador eletromagnético e da plataforma de suspensão;

- realizar a comparação das técnicas de controle de suspensão ativa frente a figuras

de mérito de um sistema de suspensão, como transmissibilidade e densidade espectral de

potência do deslocamento e aceleração.
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1.2 Contribuição

A principal contribuição deste trabalho é desenvolver um sistema de suspensão ativa

aplicando uma máquina linear tubular síncrona de ímãs permanentes com duplo arranjo

de quase-Halbach, considerando o seu modelo dinâmico para na aplicação de técnicas de

controle moderno. Em muitos trabalhos, a máquina é vista apenas como uma fonte de

força, o que do ponto de vista de avaliação energética é um ponto negativo, uma vez que o

consumo de energia elétrica pode ser um aspecto fundamental de acordo com a aplicação.

As contribuições intermediárias são os capítulos deste trabalho que abordam o desenvol-

vimento do modelo dinâmico do atuador eletromagnético linear com uma metodologia

para obtenção dos parâmetros através de ensaios numéricos e validação do modelo dinâ-

mico através de um modelo de cossimulação; o desenvolvimento de técnicas de controle

para uma máquina linear através de LMIs garantindo o seguimento de referências perió-

dicas com conteúdo harmônico mesmo com operação sob carga; e desenvolvimento de

um aparato de testes para suspensão ativa baseado em referências periódicas e perfis de

rodovia baseados na norma ISO 8608 (ISO 8608 - Mechanical Vibration–Road Surface

Profiles–Reporting of Measured Data, 2016).

1.3 Visão Geral

As etapas principais do desenvolvimento da tese, desde o início até o objetivo final,

podem ser visualizadas no diagrama ilustrado na Figura 1. É possível observar que a

primeira parte se refere a trabalhos relacionados ao atuador operando de forma isolada e

a segunda parte se refere a trabalhos relacionados a suspensão ativa. Referente ao atu-

ador, essas etapas envolvem o estudo de sua topologia, modelagem dinâmica, validação

numérica e experimental do modelo dinâmico e desenvolvimento controladores de posi-

ção através de LMIs, os quais serão validados considerando operação com e sem carga.

Após isso, o problema da suspensão é abordado com o atuador acoplado em uma bancada

capaz de representar um modelo de suspensão com um grau de liberdade, que será instru-

mentada, modelada e condições de perturbação e vibração serão definidas e validadas em

relação à sua reprodução pela plataforma. Com isso é possível utilizar e avaliar técnicas

de controle para suspensão ativa utilizando um atuador eletromagnético linear.

Este trabalho é dividido em 7 capítulos, sendo o primeiro de introdução e os demais
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Figura 1 – Diagrama representativo da divisão da tese em etapas.
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divididos da seguinte forma:

- No capítulo 2 é apresentada a revisão da literatura, a qual contém os conhecimentos

necessários para o entendimento deste trabalho. Ela é dividida em quatro partes que são:

sistemas de suspensão ativa e suas topologias mecânicas, suspensões ativas que utilizam

atuadores eletromagnéticos lineares, técnicas de controle para máquinas lineares síncro-

nas de ímãs permanentes e suspensão ativa envolvendo modelagem dinâmica de atuadores

eletromagnéticos lineares no sistema de referência síncrono, e avaliação do desempenho

de suspensões.

- No capítulo 3 é apresentado o modelo dinâmico do atuador. O modelo do atuador

é desenvolvido em analogia à máquina rotativa e transformado para o espaço de estados,

resultando em um modelo não-linear. Com base nesse modelo matemático, um ambiente

multifísico de cossimulação é desenvolvido para validação do modelo dinâmico. Nessa

etapa também é realizada a validação de maneira experimental no protótipo.
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- No capítulo 4 é apresentado o controle do atuador. O modelo dinâmico obtido no ca-

pítulo anterior é convertido para o espaço de estados. Baseado neste modelo, o projeto do

controlador é realizado através de LMIs. A aplicação do controle é ensaiada experimen-

talmente no atuador para referências periódicas com conteúdo harmônico considerando

operação com e sem carga (variável e fixa).

- No capítulo 5 é desenvolvido o aparato para o ensaio do sistema de suspensão. Isso

envolve a modelagem dinâmica de uma plataforma de suspensão, sua instrumentação,

definição de cenários de teste, validação do comportamento dinâmico da plataforma e de

sua capacidade em reproduzir os distúrbios de interesse.

- No capítulo 6, o atuador eletromagnético linear é aplicado no sistema de suspensão

para constituir o modo ativo. Os modelos dinâmicos do atuador e da plataforma são

integrados e validados através de um ensaio experimental. Além disso, controladores são

projetados e o sistema é ensaiado considerando distúrbios periódicos e perfis de rodovia

e seu desempenho é avaliado e discutido.

- No capítulo 7 são apresentadas as conclusões gerais, pontuando as questões princi-

pais do trabalho. Por fim são apresentadas sugestões para trabalhos futuros.



29

2 REVISÃO DA LITERATURA

Este capítulo aborda a revisão da literatura sobre sistemas de suspensão ativa, siste-

mas de suspensão utilizando atuadores eletromagnéticos lineares e técnicas de controle

e modelagem de atuadores eletromagnéticos no sistema de referência síncrono. O con-

ceito de suspensão ativa é inicialmente apresentado, seguido pelas topologias de atuadores

utilizadas para esse fim (com ênfase em topologias eletromagnéticas). Com base nessa

topologia, técnicas de controle e modelagem deste atuador são apresentadas de modo a

permitir o controle isolado do atuador e a permitir o controle do atuador acoplado ao

sistema de suspensão.

2.1 Sistemas de Suspensão Ativa

Esta seção aborda os seguintes tópicos: conceito de suspensão passiva, semiativa e

ativa, apresentação das possíveis topologias de suspensão ativa em relação ao elemento

ativo (hidráulica, pneumática e eletromagnética) e estudo comparativo das topologias.

2.1.1 Conceito de suspensão passiva, semiativa e ativa

A principal função de sistemas de suspensão, usualmente, é isolar o usuário ou sistema

de alguma oscilação ou vibração indesejada (Mohd Riduan et al., 2018). Em se tratando

de suspensões veiculares, a funcionalidade pode ser expandida para atingir objetivos como

a garantia da integridade mecânica do veículo frente a distúrbios de inércia ou forças ex-

ternas quando em frenagem, curvas e ação do vento; prover conforto ao usuário, isolando

a cabine de imperfeições das vias; garantir a segurança e dirigibilidade; evitar o curso

excessivo da suspensão quando em frenagens rápidas ou impactos (TSENG; HROVAT,

2015). Embora existam diversas topologias estruturais de sistemas de suspensão, como

passiva, semiativa, adaptativa (alterna entre modos de operação), ativa parcialmente car-
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regada (com mola) ou totalmente carregada (sem mola) (FISCHER; ISERMANN, 2004),

desenvolvidas para compor inúmeras aplicações, esta seção se restringe a apresentação de

topologias tradicionais (passiva, semiativa, e ativa parcialmente carregada – tratada neste

trabalho apenas como ativa). As principais categorias de sistemas de suspensão podem ser

classificadas como: passiva, semiativa e ativa, as quais têm um esboço de suas estruturas,

para um grau de liberdade, representadas na Figura 2.

Figura 2 – Sistemas de suspensão (a) passiva, (b) semiativa e (c) ativa.

Fonte: do autor

Suspensões passivas, também conhecidas como suspensões convencionais (por com-

porem a maioria dos sistemas), são compostas de elementos passivos não controláveis,

como mola (com constante elástica ks) e amortecedor (com constante de amortecimento

cs), conforme ilustrado na Figura 2(a). Estes elementos são geralmente colocados em

paralelo e trabalham em conjunto para suportar e isolar a massa suspensa (ms) de uma

base de vibrações (XUE et al., 2011). Nesse caso, geralmente o amortecedor é um dispo-

sitivo mecânico composto de uma câmara preenchida com óleo ou gás e um pistão que se

movimenta dentro dessa câmara, convertendo/dissipando assim a energia da vibração em

energia térmica (Mohd Riduan et al., 2018).

Suspensões semiativas são similares às suspensões passivas, pois na sua concepção

também não possuem elementos ativos em sua composição. É possível visualizar na Fi-

gura 2(b) o diagrama de uma suspensão semiativa com um grau de liberdade. A mola

é mantida, e o seu diferencial está na introdução de um elemento amortecedor com co-

eficiente de amortecimento variável (EZETA; MANDOW; CEREZO, 2013). O controle

desse coeficiente de amortecimento se dá através de alguma técnica de controle que per-

mite uma melhor dissipação de energia, ocasionando em um melhor desempenho dessa

suspensão em relação à passiva (Mohd Riduan et al., 2018). Nesse caso, a topologia do
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amortecedor variável pode ser magnetorreológico (quando o fluido interno é suscetível a

um campo magnético), eletrorreológico (quando o fluido interno é suscetível a um campo

elétrico), pneumático (quando existe gás na câmara e a pressão interna é variável) ou de

atrito (quando servomecanismos são utilizados) (EZETA; MANDOW; CEREZO, 2013).

Alguns autores sugerem a utilização de máquinas elétricas como elementos amortecedo-

res para alteração do coeficiente de amortecimento, baseados na força de Laplace (força

de resistência variável no motor desde o regime de curto-circuito até circuito aberto),

possuindo como principal vantagem, a possibilidade de regeneração de energia (HUANG

et al., 2015; HSIEH et al., 2016; ZANATTA et al., 2018; KOPYLOV; CHEN; ABDEL-

KAREEM, 2020).

Suspensões ativas substituem o elemento amortecedor por um elemento capaz de pro-

duzir força, dada uma excitação. É possível observar um exemplo de suspensão ativa

com um grau de liberdade na Figura 2(c), onde a suspensão ativa é um sistema com-

posto por massa, mola e uma fonte de força, a qual é regulada através de alguma técnica

de controle (XUE et al., 2011). Essa fonte de força pode trabalhar inserindo forças no

sistema, dependendo da técnica de controle utilizada e do propósito da suspensão (con-

forto ou dirigibilidade) (Mohd Riduan et al., 2018), e tem como característica operar em

uma faixa mais ampla de frequências em relação aos demais sistemas de suspensão (XUE

et al., 2011). O elemento ativo pode ter diferentes topologias, tais como: hidráulico,

pneumático ou eletromagnético (EZETA; MANDOW; CEREZO, 2013), cada um com

suas particularidades, as quais são discutidas na Seção 2.1.2. O sistema ativo apresenta

melhor desempenho em relação às demais (passiva e semiativa) para operações principal-

mente em baixas frequências (Mohd Riduan et al., 2018). Sistemas de suspensão ativa

podem ser aplicados em sistemas veiculares, onde pode se buscar conforto (isolação da

massa suspensa à vibração imposta pela rodovia), dirigibilidade (aderência ao solo) (SUN;

GAO; SHI, 2020; SAVARESI et al., 2010) ou mitigação de vibrações em assentos de veí-

culos (HEIDARIAN; WANG, 2019). Além disso, pode ser aplicada em estruturas civis,

para atenuar vibrações por eventos climáticos (MENG et al., 2018), na isolação de vi-

brações periódicas (ZHU et al., 2018); em plataformas offshore (ZHANG; TANG, 2013;

KÜCHLER et al., 2010), etc.
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2.1.2 Topologias de suspensão ativa

O elemento ativo, que insere força no sistema, pode ser dos tipos: hidráulico (CHEN;

HUANG, 2006; MA; WONG; ZHAO, 2019), pneumático (LI; FENG; WANG, 2019; LO

et al., 2016) ou eletromagnético (DING et al., 2019; GYSEN et al., 2011; ECKERT et al.,

2018; KIM; WOO, 2021).

Atuadores hidráulicos são os mais utilizados em suspensão ativa devido a sua alta den-

sidade de força, simplicidade de projeto, maturidade da tecnologia, confiabilidade, entre

outros (Mohd Riduan et al., 2018). Esses atuadores têm o fluido hidráulico gerenciado

por alguma válvula ou motor elétrico, onde a energia consumida pelo sistema é fornecida

por baterias ou algum sistema de potência, e o nível de força é ajustado pelo controle da

válvula ou motor (XUE et al., 2011). Sistemas de suspensão ativa com atuadores hidráu-

licos podem ser encontrados na indústria, a exemplo do sistema da empresa Clearmotion

(ANDERSON; JACKOWSKI; BAVETTA, 2018), ilustrado na Figura 3. Nele, é possí-

vel visualizar um sistema de suspensão veicular formado por um atuador hidráulico e

uma mola. O controle da força no atuador hidráulico se dá através de um motor elétrico

rotativo (acoplado neste atuador), cuja vista expandida também é ilustrada na Figura 3.

Figura 3 – Suspensão ativa hidráulica da fabricante Clearmotion.

Fonte: (SILVEIRA, 2018)

Outras empresas também buscam encontrar soluções para suspensão ativa veicular.

A Mercedes-Benz é um dos exemplos, pois possui um atuador hidráulico controlado por

uma bomba elétrica, conforme apresentado na Figura 4. A bomba elétrica faz a pressuri-
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zação do óleo dentro de duas câmaras no amortecedor hidráulico para controlar e alterar

o amortecimento. Esse sistema é conhecido como E-Active Body Control e é fornecido

comercialmente nos veículos Mercedes-Benz GLE.

Figura 4 – Suspensão ativa hidráulica da fabricante Mercedes-Benz.

Fonte: (CYTRYNSKI et al., 2018)

Atuadores pneumáticos possuem características similares aos atuadores hidráulicos,

exceto pelo fato de que o fluido líquido é substituído por algum fluido gasoso. A em-

presa Vibracoustic fornece uma solução com atuadores pneumáticos para aplicação em

suspensão ativa. Seu modelo de atuador é mostrado na Figura 5. Este atuador possui

três câmaras de ar que são utilizadas de acordo com a situação de dirigibilidade desejada.

Este modelo de atuador pode ser encontrado comercialmente em determinados modelos

do veículo Porsche Cayenne.

A Mercedes-Benz também possui uma solução de suspensão ativa com atuadores

pneumáticos, conhecido como Airmatic, sendo que este sistema é utilizado em veícu-

los de grande porte como minivans, vans e furgões. A montadora Audi também utiliza

suspensão pneumática no veículo Audi A8. Apesar de suspensões hidráulicas e pneumá-

ticas serem disponibilizadas comercialmente, elas possuem algumas desvantagens como:

necessidade de um sistema de pressurização constante, maior tempo de resposta (em rela-

ção à eletromagnética) devido à pressurização, perdas de pressão nas mangueiras e danos

ambientais caso exista vazamento no sistema hidráulico (Mohd Riduan et al., 2018).
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Figura 5 – Suspensão ativa pneumática da fabricante Vibracoustic.

Fonte: (TREGO, 2019)

Atuadores eletromagnéticos para suspensão ativa são, em geral, máquinas elétricas

acopladas a um sistema de suspensão, trabalhando em conjunto com uma mola e podem

ser de topologia rotativa ou linear. Caso sejam de topologia rotativa, precisam de um

sistema auxiliar para conversão de movimento, como um fuso de esferas recirculantes ou

engrenagens. Como a conversão de movimento linear-rotacional ocasiona perdas energé-

ticas no sistema, atuadores lineares são preferidos para esta aplicação. Portanto, estudos

buscando maior atenuação de vibrações focam o estudo em atuadores eletromagnéticos li-

neares para suspensão ativa (XUE et al., 2011). Estes trabalhos serão abordados na Seção

2.2. A utilização de suspensão eletromagnética ativa com atuadores lineares em veículos

comerciais não é comum. Apesar disso, um protótipo de suspensão foi desenvolvido em

parceria entre a Universidade de Eindhoven e as fabricantes SKF e BMW. Este protótipo

foi aplicado em um veículo BWM 530 para fins de avaliação de desempenho (GYSEN

et al., 2011), o qual tem sua topologia ilustrada na Figura 6.

Atuadores eletromagnéticos têm vantagens em relação a hidráulicos e pneumáticos

como, por exemplo, maior eficiência energética, menor tempo de resposta dinâmica,

ajuste mais preciso do nível de força, possibilidade de operação como gerador, entre ou-

tras. Entre as desvantagens estão a menor densidade de força em relação aos hidráulicos

e pneumáticos, maior consumo de energia em determinadas topologias, custo mais ele-

vado e necessidade de alimentação contínua de energia elétrica em certas topologias que

não utilizam molas (Mohd Riduan et al., 2018). Uma vez definidas suspensões passi-
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Figura 6 – Protótipo de suspensão ativa eletromagnética testada em um veículo da fabri-

cante BMW.

Fonte: (GYSEN et al., 2011)

vas, semiativas e ativas utilizando atuadores hidráulicos, pneumáticos e eletromagnéticos,

é possível esboçar uma tabela comparando características dessas suspensões, conforme

Tabela 1.

Tabela 1 – Comparativo de topologias de suspensão.

Parâmetro
Suspensão

Passiva
Suspensão
Semiativa

Suspensão Ativa
Hidráulica/
Pneumática

Suspensão Ativa
Eletromagnética

Estrutural Muito simples Complexa Muito Complexa Simples

Volume Mais baixo Baixo Alto Mais Alto

Custo Mais baixo Baixo Alto Alto

Conforto Ruim Médio Bom Muito Bom

Dirigibilidade Ruim Médio Bom Muito Bom

Confiabilidade Mais alta Alta Média Alta

Desempenho

dinâmico
Ruim Razoável Médio Bom

Regeneração

de energia
Não Não Sim (indireta) Sim (direta)

Maturidade

comercial
Sim Sim Sim Não

Fonte: Adaptado de (Mohd Riduan et al., 2018; XUE et al., 2011)

Através da análise da Tabela 1 é possível verificar as vantagens da topologia ativa em
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relação às topologias passiva e semiativa quando critérios de desempenho são considera-

dos (conforto, dirigibilidade, confiabilidade e desempenho dinâmico). As desvantagens

da suspensão ativa estão relacionadas ao fato de apresentarem maior volume e custo ele-

vado. Já no que concerne suspensão ativa, a topologia eletromagnética também possui

as mesmas vantagens observadas em termos de desempenho com relação às topologias

hidráulicas e pneumáticas. Apesar dessas vantagens, é uma topologia que não tem ma-

turidade comercial para aplicações que exigem alta densidade de força, embora existam

diversos trabalhos acadêmicos neste aspecto. Em razão das vantagens apresentadas pela

suspensão eletromagnética ativa, principalmente no que diz respeito a desempenho, efici-

ência e possibilidade de regeneração de energia, esta é a topologia de suspensão que será

considerada neste trabalho.

2.2 Suspensão Ativa com Atuadores Eletromagnéticos Lineares

Nesta seção são apresentadas referências relevantes encontradas na literatura que uti-

lizam atuadores eletromagnéticos lineares aplicados em sistemas de suspensão ativa. Este

estudo é feito para ilustrar as topologias de atuadores já empregadas nesse tipo de sistema.

Foram encontradas e categorizadas diversas topologias de máquinas elétricas utilizadas

para fins de suspensão ativa, cujas topologias são apresentadas no diagrama da Figura 7.

Embora a maioria das topologias aplicáveis em suspensão sejam desenvolvidas com

máquinas lineares, também são encontrados trabalhos que empregam máquinas rotativas.

Esses trabalhos, envolvem geralmente um motor de corrente contínua (CC) acoplado ne-

cessariamente a um servomecanismo para conversão de movimento rotacional em linear.

Em (HUANG; YU; ZHANG, 2011), um acionamento para suspensão eletromagnética

ativa é baseado em um mecanismo formado por motor CC rotativo acoplado a um fuso

para conversão de movimento rotativo-linear, conforme pode ser visualizado na Figura

8. Nesse aparato, o fuso roscado é visível, mas o motor não (apenas seus terminais). Os

resultados experimentais deste trabalho mostram uma melhoria de 30% no conforto do

usuário da suspensão quando utilizado no modo ativo em relação ao passivo e 10% de

melhoria quando utilizado no mesmo modo, porém, com regeneração de energia.

Em (MONTAZERI-GH; KAVIANIPOUR, 2014), um servomecanismo similar é uti-

lizado em uma suspensão ativa, empregando uma técnica híbrida de controle que possui

uma combinação de skyhook e groundhook. Essas técnicas de controle serão detalhadas
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Figura 7 – Topologias de atuadores eletromagnéticos aplicados em sistemas de suspensão

ativa.
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Fonte: do autor

Figura 8 – Protótipo de atuador eletromagnético com motor CC rotativo e fuso.

Fonte: (HUANG; YU; ZHANG, 2011)

na Seção 2.3.4. Nesta referência é possível observar que aspectos mecânicos do servo-

mecanismo influenciam no desempenho da suspensão, pois na conclusão sugere-se uma

mudança no mecanismo do fuso. Outro problema devido ao acréscimo deste aparato é

o aumento no tempo de resposta (dinâmica mais lenta devido ao mecanismo de conver-

são de movimento rotativo-linear) (ATAEI et al., 2017). Existem também topologias de

máquinas rotativas acopladas a sistemas de conversão de movimento por fuso magnético

(LIU; WANG, 2020), buscando alta densidade de força. Embora estes sistemas diminuam

o atrito e limitações mecânicas, exigem um estudo dedicado dependendo da aplicação.
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Para eliminar problemas relacionados a mecanismos de conversão de movimento, uma

alternativa é a utilização de atuadores eletromagnéticos lineares (MARTINS et al., 2006).

Em (KIM; MURPHY, 2004; LEE; KIM, 2010), um motor linear de corrente contínua

sem escovas, cuja topologia é ilustrada na Figura 9, é desenvolvido e aplicado em uma

suspensão ativa. É possível verificar que a parte móvel possui ímãs permanentes e a ar-

madura é estacionária. Nos testes executados, é relatado que os distúrbios de velocidade

e aceleração (da rodovia para com a massa suspensa) foram atenuados respectivamente

em 77% e 69%, para uma excitação senoidal.

Figura 9 – Vista da seção transversal de um motor linear CC sem escovas.

Fonte: (KIM; MURPHY, 2004)

O uso de atuadores lineares de relutância também é reportado na literatura, como por

exemplo em (ZHANG et al., 2012), conforme a Figura 10. A topologia utilizada em

suspensão ativa no trabalho de (LIN et al., 2013) foi baseada nessa mesma topologia, a

qual é apresentada na Figura 11. É constatado que as não linearidades que ocorrem devido

à saturação do material ferromagnético influenciam diretamente nos resultados de força,

e algum método de compensação deve ser estudado para atenuar este efeito. Em (LIN

et al., 2015), a mesma topologia de máquina é utilizada buscando minimizar os efeitos de

saturação magnética na força desenvolvida.

Atuadores síncronos com ímãs permanentes também foram estudados para aplicação

em sistemas de suspensão ativa. Estes atuadores podem ter sua topologia da armadura

(parte com enrolamento das fases) com ou sem ranhuras, e seu arranjo de ímãs pode ter

magnetização do tipo radial, axial ou quase-Halbach. Um exemplo deste atuador com



39

Figura 10 – Aparato experimental para teste de suspensão ativa veicular, aplicando um

atuador linear de relutância.

Fonte: (ZHANG et al., 2012)

Figura 11 – Vista longitudinal da estrutura de um motor linear de relutância.

Fonte: (LIN et al., 2013)

ranhuras na armadura e arranjo quase-Halbach simples é exibido na Figura 12.

Em relação a atuadores síncronos com ranhura, um dos primeiros trabalhos relevantes

na área de suspensão ativa, caracterizando essa topologia, é o artigo de (WANG et al.,

2008). Com base neste trabalho, é possível afirmar que essa topologia apresenta boa den-

sidade de força, o que é uma característica desejável para o elemento ativo em sistemas

de suspensão. Em (GYSEN et al., 2010) um atuador síncrono com ranhuras é apresen-
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Figura 12 – Atuador síncrono de ímãs permanentes com ranhuras e bobina móvel.

Fonte: (GYSEN et al., 2011)

tado para aplicação em suspensão ativa, e através de testes experimentais é constatado

que o comportamento da máquina tem boa resposta dinâmica. Em (WANG; WANG;

ATALLAH, 2011), um atuador tubular síncrono com ranhuras é projetado para fins de

suspensão, onde os testes apresentados mostram uma alta densidade de força para essa

topologia. Em continuação a (GYSEN et al., 2010), o trabalho (GYSEN et al., 2011)

mostra a aplicação do atuador em um sistema de suspensão onde são avaliadas as carac-

terísticas de eficiência da máquina em relação à capacidade de regeneração de energia.

Os testes mostram que, para um melhor desempenho, a eficiência do atuador é menor e

vice-versa, sendo, entretanto, possível encontrar um ponto ótimo de conforto e eficiência.

Atuadores síncronos sem ranhura têm funcionamento similar à topologia com ranhu-

ras. Um exemplo dessa topologia pode ser verificado em (MARTINS et al., 2006; GYSEN

et al., 2009), conforme mostra a Figura 13, onde são avaliados aspectos de projetos dessas

máquinas. Os testes mostram que elas possuem algumas vantagens em relação à máquina

com ranhuras, como menor oscilação de força e facilidade de fabricação, ocasionando um

custo menor. Entretanto, é importante ressaltar que em geral máquinas sem ranhura apre-

sentam menor densidade de força do que máquinas com ranhuras se o mesmo método de

arrefecimento for utilizado, se tornando alternativa para serem empregadas em máquinas

para recuperação de energia dissipada em suspensões (DAI et al., 2023; WEI et al., 2020;

LONG et al., 2020).

Independente de possuir ranhuras ou não, atuadores síncronos de ímãs permanentes

podem ter seu arranjo de ímãs na configuração quase-Halbach. Exemplos de topologias
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Figura 13 – Atuador síncrono de ímãs permanentes sem ranhuras e bobina fixa.

Fonte: (GYSEN et al., 2009)

com arranjo de quase-Halbach são identificadas em (GYSEN et al., 2009, 2011) e ilus-

trada na Figura 14. A configuração de quase-Halbach é um arranjo discreto em relação

à configuração de Halbach, e consiste em arranjar os ímãs de tal maneira que o campo

magnético seja intenso em um dos lados e praticamente nulo no outro lado (HALBACH,

1980). Dessa forma, é possível concentrar o campo magnético no entreferro da máquina

e evitar saturação magnética nas culatras (ferromagnéticas) do atuador (GYSEN et al.,

2009), desde que algumas considerações sejam feitas a respeito das suas extremidades

(BOFF et al., 2019; BOFF; ECKERT; AMARA, 2022). Quando o arranjo de ímãs do tipo

Halbach é segmentado, se dá a nomenclatura quase-Halbach, pois na prática a magneti-

zação em diferentes direções em uma única peça é um processo difícil de ser executado,

exigindo equipamentos específicos.

Figura 14 – Atuador síncrono de ímãs permanentes com arranjo quase-Halbach.

Fonte: (GYSEN et al., 2009)
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Buscando encontrar uma topologia com elevada densidade de força e massa móvel

reduzida, o estado da arte em relação a atuadores lineares é encontrado em atuadores

síncronos com duplo arranjo de quase-Halbach. Exemplos dessa topologia, voltados para

aplicação em suspensão ativa são descritos em (ECKERT et al., 2016, 2018; YANG et al.,

2022). Um exemplo dessa topologia é ilustrado na Figura 15, onde é possível identificar

que a máquina não possui ranhuras e tem bobina (armadura) móvel.

Figura 15 – Vista da seção de um atuador tubular síncrono de ímãs permanentes com

duplo arranjo quase-Halbach.

Fonte: (ECKERT et al., 2016)

Considerando as topologias de atuadores lineares reportadas na literatura, é possível

esboçar suas características conforme exibido na Tabela 2. Nesta tabela, é apresentada

uma comparação qualitativa considerando aspectos desejáveis para um dispositivo de sus-

pensão.

Com base na Tabela 2, é possível concluir que a topologia com maior potencial para

utilização em suspensão ativa eletromagnética é a síncrona com duplo arranjo de quase-

Halbach. Embora existam aspectos negativos nesta topologia, como o custo elevado de-

vido ao alto volume de ímãs utilizado e da complexidade topológica desse arranjo de

ímãs, que torna o processo de difícil fabricação e alinhamento, do ponto de vista técnico

é uma topologia que apresenta vantagens para uso na aplicação. Esta será a topologia

utilizada neste trabalho. A configuração eletromagnética do atuador utilizado, bem como

seu modelo dinâmico, são descritos no Capítulo 3.
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Tabela 2 – Topologias de atuadores eletromagnéticos para suspensão ativa em relação às
características desejáveis de um sistema de suspensão.

Topologia/Característica Massa da
parte móvel

Perdas
magnéticas

Densidade
de força

Força de
retenção

Rotativo sem escovas CC Alta Médias Média Nula

Linear sem escovas CC Alta Médias Média Nula

Linear de indução Alta Altas Pequena Nula

Linear de relutância Alta Altas Pequena Nula

Síncrono de
ímãs permanentes

sem ranhuras

Quase-

Halbach
Média Médias Média Nula

Tradicional Alta Médias Média Nula

Síncrono de
ímãs permanentes

com ranhuras

Quase-

Halbach
Média Altas Alta Alta

Tradicional Alta Altas Alta Alta
Síncrono com duplo arranjo
quase-Halbach sem ranhuras Pequena Pequenas Alta Nula

Característica desejada Pequena Pequenas Alta Nula
Fonte: Adaptado de (ECKERT, 2016)

2.3 Controle de Atuadores Eletromagnéticos Lineares

Esta seção aborda uma revisão sobre o sistema de coordenadas utilizado nos modelos

dinâmicos de máquinas lineares síncronas de ímãs permanentes (LPMSMs) que é refletido

nas técnicas de controle utilizadas para seu controle como elemento ativo. O controle de

máquinas de corrente alternada (trifásicas ou bifásicas), em sua maioria, é feito no sistema

de coordenadas síncronas (dq). Logo, a transformação para essas coordenadas a partir de

um sistema trifásico é inicialmente discutida. A seguir, a modelagem dinâmica é ilustrada

com base nesse sistema de coordenadas, e as estratégias de controle para LPMSMs são

apresentadas e caracterizadas. Por último, são discutidas técnicas aqui denominadas de

controle convencional e inteligente1 para aplicações em suspensão ativa.

1A terminologia inteligente não está associada com o desempenho do controlador, mas sim, com os

métodos de controle que são baseados em inteligência artificial (ou bioinspirados), podendo aprender e se

readaptar em determinada situação.
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2.3.1 Sistema de referência síncrono

Máquinas síncronas de ímãs permanentes, geralmente trifásicas com fases simétricas

e equilibradas, podem ser representadas por um modelo equivalente bifásico. A repre-

sentação trifásica passa por um processo de transformação para se tornar bifásica, que

é conhecido como Transformada de Clarke (KRAUSE et al., 2013). Considerando, por

exemplo, um sistema de alimentação trifásico do ponto de vista fasorial, ele representa

três vetores defasados de 120° que giram no domínio complexo a uma determinada velo-

cidade angular. Após a transformada de Clarke, isso se transforma em um sistema com

dois vetores defasados de 90° que giram com a mesma velocidade angular anterior (CHI-

ASSON, 2005). Do ponto de vista da utilização de modelos para o desenvolvimento de

métodos de controle, uma nova transformada é aplicada a este sistema de coordenadas,

chamada de Transformada de Park (KRAUSE et al., 2013). Esta transformada fixa o eixo

de referências no rotor da máquina (ou parte móvel, se for linear), e com isso o mesmo

sistema com dois vetores girantes possui agora um eixo de referências que também gira

junto a estes vetores, fazendo com que a projeção deles sobre o eixo seja constante durante

a operação em regime permanente e com velocidade fixa (PILLAY; KRISHNAN, 1989;

KRISHNAN, 2010). As variáveis relacionadas a estas transformações, bem como seu

processo de transformação, parte das grandezas trifásicas variáveis (representadas pelo

índice abc) para bifásicas variáveis (αβ) e, finalmente, para bifásicas constantes (dq). O

índice d se refere ao eixo direto e o índice q se refere ao eixo em quadratura. O eixo

direto representa o alinhamento ao campo magnético principal e o eixo em quadratura

representa quadratura ao campo magnético principal (UMANS, 2014). A Figura 16 ilus-

tra esse processo de transformação de uma forma gráfica e sistemática. Isso é aplicável

para todas as grandezas trifásicas, como tensões, correntes e fluxos. Esse processo tam-

bém pode ser realizado no sentido inverso, ou seja, de dq para abc, cuja nomenclatura se

chama transformada de Park inversa.

2.3.2 Modelagem dinâmica de atuadores eletromagnéticos lineares

Obter o modelo dinâmico de um sistema mecânico ou elétrico, significa obter um con-

junto de equações matemáticas que representem o comportamento dos sinais de interesse

(OGATA, 2011). No caso específico de atuadores eletromagnéticos lineares, esses sinais

estão relacionados a grandezas eletromagnéticas e mecânicas do atuador como tensão,
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Figura 16 – Diagrama ilustrativo do processo de transformação de coordenadas trifásicas

(abc) para coordenadas síncronas (dq), baseado nas transformadas de Clarke e Park.

Fonte: do autor

corrente, força, posição e velocidade. A modelagem dinâmica é um passo fundamental

no projeto de métodos de controle baseados no modelo, onde a efetividade do controlador

pode ser relacionada diretamente à precisão do modelo (VAS, 1998).

Uma estratégia amplamente utilizada na modelagem dinâmica visando controle de

máquinas lineares síncronas de ímãs permanentes (LPMSM) é a de expressar seu mo-

delo utilizando o sistema de referência síncrono por meio da teoria do eixo direto e de

quadratura (dq). Para isso, os parâmetros da máquina devem estar nessa referência. Em

LPMSMs, geralmente, o valor que precisa ser convertido é o das indutâncias, que repre-

sentam em parte os caminhos de fluxo magnético na máquina considerando os efeitos de

extremidade (BOFF; ECKERT; AMARA, 2022). Um exemplo de transformada de coor-

denadas para transformação de indutâncias de LPMSMs pode ser encontrado em (BOFF

et al., 2017), onde é apresentada uma transformação de uma referência trifásica (abc) para

a referência bifásica estacionária (dq), a partir da relação

Sdq0 = Θ−1
T SabcΘT , (1)

onde, Sdq0 representa uma matriz de grandezas no sistema de referência dq, Sabc repre-

senta uma matriz de grandezas no sistema de referência trifásico, e ΘT é a matriz de

transformação. Essas matrizes são expressas na forma

Sdq0 =


Sd Sdq Sd0

Sqd Sq Sq0

S0d S0q S0

 , (2)
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Sabc =


Sa Sab Sac

Sba Sb Sbc

Sca Scb Sc

 , (3)

ΘT =


cosχe − sinχe 1

cos(χe − 2π
3
) − sin(χe − 2π

3
) 1

cos(χe +
2π
3
) − sin(χe +

2π
3
) 1

 , (4)

sendo que χe é o ângulo elétrico da máquina linear, cujo valor pode ser encontrado pela

relação entre a posição do estator (ze) e o passo polar (τ p), expresso como

χe =
πze
τp

. (5)

O modelo de máquinas síncronas rotativas de ímãs permanentes no sistema de coor-

denadas dq é amplamente difundido na literatura (KRISHNAN, 2001; KRAUSE et al.,

2013; KRISHNAN, 2010; CHIASSON, 2005), e utilizado para fins de controle vetorial

(PILLAY; KRISHNAN, 1989). O controle vetorial é utilizado em máquinas CA pelo fato

de ser possível, através da transformada dq, ter uma representação da máquina com aci-

onamento similar à máquina CC, a qual tem características muito desejáveis do ponto de

vista do controle (por exemplo, a facilidade em manipular variáveis eletromagnéticas ou

mecânicas). Dessa maneira, visando o projeto de controladores, o modelo dinâmico de

máquinas de ímãs permanentes é definido no sistema de duas fases (dq). No presente

trabalho o modelo da máquina síncrona de ímãs permanentes utiliza este sistema de coor-

denadas (apresentado no Capítulo 3).

Esse modelo apresenta equações que relacionam as variáveis elétricas e mecânicas

da máquina. As equações que representam a dinâmica elétrica da máquina rotativa, são

obtidas por

vd (t) = Rid (t) +
dλd (t)

dt
− ωe (t)λq (t) , (6)

vq (t) = Riq (t) +
dλq (t)

dt
+ ωe (t)λd (t) , (7)

onde vd, vq, id, iq, λd e λq são as tensões, correntes e fluxos magnéticos concatenados,

respectivamente, no eixo direto e em quadratura, ωe é a velocidade angular elétrica e R é

a resistência elétrica por fase. Os fluxos magnéticos concatenados do eixo d e eixo q são

dados por λq (t) = Lqiq (t) e λd (t) = Ldid (t) + λmg, onde Ld, Lq, e λmg representam a

indutância de eixo direto e quadratura, e a componente fundamental do fluxo magnético
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concatenado por polo, produzidos pelos arranjos de ímãs permanentes, respectivamente.

O detalhamento destas equações é demonstrado no Apêndice A.

A equação típica de conjugado em uma máquina rotativa é

T (t) = J
dωm(t)

dt
+Bvωm(t) + TL(t), (8)

onde T, J, Bv, TL e ωm representam o conjugado eletromagnético produzido pelo motor, o

momento de inércia, o coeficiente de atrito, o conjugado de carga e a velocidade angular,

respectivamente.

A resistência, o fluxo magnético por polo, as indutâncias, o momento de inércia e

o coeficiente de atrito são parâmetros que dependem das características intrínsecas da

máquina. Estes parâmetros podem ser obtidos através de ensaios experimentais, análise

teórica ou por métodos numéricos. Após obter o modelo dinâmico da máquina, ele pode

ser validado através de testes experimentais. Alternativamente, caso não se possua um

protótipo, é possível fazer uma cossimulação entre modelo eletromagnético da máquina

(em elementos finitos) e software de acionamento, para verificar a adequação do modelo

teórico (BOFF et al., 2021).

A cossimulação consiste na utilização de pelo menos dois softwares ou ambientes

diferentes de simulação, permitindo uma abordagem multifísica do problema. Ela pode

ser feita, por exemplo, entre modelo analítico com parâmetros da máquina (acionamento

ou controle) (MATLAB Simulink, Portunus), análise eletromagnética transiente ou mag-

netostática (software de elementos finitos, como ANSYS Maxwell), ambiente dinâmico

com características mecânicas e acionamento (ANSYS Twin Builder, ANSYS Simplorer),

análise térmica (ANSYS Mechanical, ANSYS Fluent) e análise mecânica (SolidWorks,

ADAMS) (BOFF et al., 2021; LI; FENG; WANG, 2019; HUANG et al., 2016; MERSHA;

DU, 2021; ZHANG et al., 2020). Assim, é possível elencar algumas possilidades de ce-

nários para a cossimulação, que são ilustradas na Figura 17, envolvendo MATLAB e o

conjunto de módulos do software ANSYS. No caso do modelo dinâmico, a análise con-

templada deve pelo menos abordar a análise eletromagnética, características mecânicas

e acionamento. A cossimulação é uma ferramenta importante para avaliar e validar pro-

priedades básicas do modelo dinâmico, como estabilidade, desempenho, verificação dos

níveis de corrente e limites de operação.

Dependendo da natureza do sistema, um modelo de cossimulação pode ser a alterna-

tiva mais viável (ou única) para pesquisadores validarem seu trabalho. A cossimulação
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Figura 17 – Diagrama das possibilidades de cossimulação envolvendo MATLAB e o con-

junto de módulos do software ANSYS.

Fonte: do autor

é um recurso especialmente interessante quando se trata de modelagem de dispositivos

de alta potência como geradores eólicos máquinas elétricas, etc. Apesar disso, o tempo

de computação de métodos numéricos são geralmente maiores que métodos analíticos

(HEYA; HIRATA; NIGUCHI, 2018). Isso não elimina a possibilidade do uso de méto-

dos numéricos, pois eles podem ser utilizados para obter os parâmetros necessários para

completar o modelo analítico. A obtenção destes parâmetros para máquinas lineares tem

algumas particularidades em relação às máquinas rotativas (BOFF et al., 2021). A ob-

tenção do modelo dinâmico de uma máquina linear síncrona de ímãs permanentes, bem

como os detalhes de obtenção dos parâmetros do seu modelo dinâmico e validação, são

discutidos com detalhamento no Capítulo 3.

2.3.3 Controle para atuadores eletromagnéticos lineares

Os tipos de controle mais difundidos para máquinas síncronas de ímãs permanentes

são baseados no acionamento vetorial, e podem ser classificados como Controle por Ori-

entação de Campo (Field Oriented Control - FOC) ou Controle Direto de Conjugado (Di-

rect Torque Control - DTC), para máquinas rotativas, e Controle Direto de Força (Direct

Force Control - DFC), para máquinas lineares (BOLDEA, 2008).

Como máquinas CA possuem modelos dinâmicos, geralmente não lineares, com di-

versas variáveis em função do tempo, era difícil realizar seu controle no passado, dada a

complexidade dos modelos e limitação computacional. De acordo com (LI; YU; CHEN,
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2013), isso mudou em 1971, quando o engenheiro eletricista austríaco Felix Blaschke,

da empresa alemã Siemens, propôs o controle vetorial para motores CA utilizando um

método de transformada de coordenadas que desacoplava o controle do conjugado e do

fluxo magnético do campo, tornando o controle similar ao de um motor CC. Este método

vetorial de controle tem vantagens em relação ao escalar, como maior precisão, melhor

desempenho dinâmico e bom funcionamento para baixas velocidades. O controle veto-

rial recebe esse nome pelo fato de que a transformação abc/dq resulta em dois vetores

desacoplados (um de eixo direto e outro de quadratura) que permite controlar aspectos

individuais da máquina.

O controle por orientação de campo (FOC), muitas vezes chamado apenas de controle

vetorial, quando aplicado em PMSMs cujo objetivo não é operar com enfraquecimento

de campo, consiste em zerar o vetor responsável pela corrente de eixo direto, fazendo

com que o fluxo magnético gerado pelos ímãs não seja alterado e fique na posição fixa

de eixo direto, a qual é necessária para o acionamento em quadratura. Dessa maneira, o

controle é feito no elemento responsável pela corrente em quadratura, sendo possível es-

tabelecer uma relação entre ela e a saída de velocidade, posição ou força (LI; YU; CHEN,

2013; BIDA; SAMOKHVALOV; AL-MAHTURI, 2018). Neste controle, a corrente de

eixo direto é usada apenas quando se deseja trabalhar com enfraquecimento de campo ou

redução da força magnetomotriz, usualmente utilizado em aplicações que requerem ope-

ração com velocidade acima da nominal. Esta é a categoria mais popular de controle em

LPMSMs, sendo usualmente empregados controladores PI (Proporcional-Integral), por

modos deslizantes, por lógica fuzzy, preditivos, entre outros (BIDA; SAMOKHVALOV;

AL-MAHTURI, 2018).

O controle direto do conjugado (DTC), ou controle direto da força (DFC), no caso

de máquinas lineares, também é uma técnica de controle vetorial, alternativa ao FOC, na

qual o principal objetivo é o controle do conjugado (DTC) ou força (DFC) (BOLDEA,

2008). Esta estratégia de controle tem como parâmetros de entrada referências de fluxo e

conjugado, que são comparados com valores estimados a partir de medições de corrente.

Por conta disso, pode ser considerada uma técnica de controle sem sensores físicos (posi-

ção, velocidade ou conjugado). Um controlador atua na diferença entre referência e valor

estimado, fornecendo uma saída de tensão necessária para compensar essa diferença, que

geralmente é a entrada de uma tabela verdade que define o vetor de tensão no inversor



50

(LI; YU; CHEN, 2013). Uma das características dessa técnica é que a tensão de aciona-

mento da máquina pode ser do tipo liga/desliga, sendo desnecessária a utilização de um

inversor de frequência com PWM (BIDA; SAMOKHVALOV; AL-MAHTURI, 2018).

Em comparação com o FOC, o DTC apresenta usualmente melhor resposta para controle

do conjugado e é menos sensível à variação de parâmetros do motor ou distúrbios. En-

tretanto, ele apresenta elevada oscilação de corrente, fluxo e conjugado quando operando

em regime permanente, principalmente em baixas velocidades. Essas limitações têm feito

com que o DTC não seja adequado para aplicações de alto desempenho (LI; YU; CHEN,

2013; BIDA; SAMOKHVALOV; AL-MAHTURI, 2018), que é o caso de um sistema de

suspensão ativa.

2.3.4 Controle para suspensão ativa eletromagnética

A escolha da técnica de controle mais adequada para suspensão ativa é um tema de

ampla discussão na comunidade científica, o que acaba gerando publicações nas quais são

desenvolvidas, avaliadas e comparadas diversas técnicas. A escolha da técnica adequada

deve considerar as características desejadas, como conforto, dirigibilidade, eficiência, en-

tre outras. Não é possível definir o melhor controlador para um sistema de suspensão,

pois essa definição depende do desempenho que se deseja obter. Muitas vezes a técnica é

escolhida pela experiência do pesquisador em trabalhar com determinados tipos de con-

trole, e outras, quando se deseja um objetivo específico. No diagrama da Figura 18 são

apresentadas algumas técnicas de controle para suspensão ativa.

As técnicas de controle para suspensão ativa podem ser subdivididas em duas catego-

rias principais, que são o controle convencional, onde o projeto é baseado em um modelo

dinâmico, e o controle inteligente, nas quais o algoritmo de controle é capaz de atuar em

sistemas com alto grau de variabilidade. No caso das técnicas de controle convencional

voltadas para suspensão ativa, destacam-se o controle PID, o skyhook e o groundhook,

controle ótimo, controle robusto, controle por modos deslizantes e controle adaptativo

(EZETA; MANDOW; CEREZO, 2013).

O Controle PID é uma das técnicas de controle mais utilizadas em diversas aplicações

por conta de sua simplicidade e desempenho adequado no seguimento ou rejeição de si-

nais constantes. Ele trabalha em malha fechada e utiliza a diferença entre uma referência

e a saída da planta como entrada. Esse controlador apresenta uma grande variedade de
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Figura 18 – Diagrama das classificações de controle disponíveis para suspensão ativa.
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métodos de projeto como, por exemplo, os métodos de Ziegler-Nichols de sintonia base-

ada em tabelas e o método de alocação de polos via lugar geométrico das raízes (LGR)

(KUMAR, 2008).

A técnica Skyhook estabelece um conceito no qual existe um amortecedor virtual en-

tre a massa do veículo e uma referência virtual associada a uma referência “aérea vir-

tual” com relação ao sistema de coordenadas adotado, procurando reduzir a aceleração

na massa suspensa. Em razão disso, é considerada uma técnica que prioriza o conforto

(DING et al., 2019). Entretanto, “prender” a massa do veículo na referência virtual do

“céu” não considera necessariamente o aspecto da dirigibilidade. Como alternativa a essa

técnica, priorizando exclusivamente a dirigibilidade, foi proposta a técnica Groundhook.

Diferentemente da técnica skyhook, esta estabelece a referência como sendo vinculada ao

solo. Com o veículo “preso” ao solo, aumenta-se a aderência do pneu ao solo e, portanto,
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a dirigibilidade e estabilidade em qualquer tipo de terreno (TURNIP, 2016). Ambas téc-

nicas fornecem uma referência de força que o atuador (elemento ativo) deve inserir no

sistema de suspensão para atingir o objetivo desejado; portanto, para garantir este segui-

mento de força, um controlador deve ser agregado para garantir o seguimento. Usual-

mente, são aplicados controladores do tipo PID junto a técnica skyhook ou groundhook

(PRIYANDOKO; MAILAH; JAMALUDDIN, 2009; KALDAS et al., 2019).

O Controle Ótimo busca determinar uma lei de controle que minimiza uma dada fun-

ção custo, sujeita a uma série de restrições de desempenho. Exemplos desta classe são

o Regulador Linear Quadrático (LQR), que minimiza uma função custo quadrática que

geralmente depende dos estados e do sinal de controle (RAO; NARAYANAN, 2009), o

Regulador Linear Quadrático Gaussiano (LQG), que possui desempenho ótimo na pre-

sença de ruídos Gaussianos (SOHN et al., 2004), e o Controle Preditivo Baseado em

Modelo, que usa um modelo matemático do sistema para prever o seu comportamento

futuro e adapta o sinal de controle de acordo (BOUOUDEN; CHADLI; KARIMI, 2015).

O Controle Robusto é indicado quando existem incertezas ou variações paramétricas

não mensuráveis no sistema, projetando um controlador capaz de manter a estabilidade

e desempenho frente a essas variações. O conceito de robustez está associado ao fato da

capacidade do controlador manter o objetivo de controle (seguimento ou rejeição) frente

a variações indesejadas (distúrbios ou variações paramétricas). Métodos de controle ro-

busto podem ser baseados em minimização do pico da resposta em frequência do sistema

em malha fechada (Controle H∞) (SUN; GAO; YAO, 2013) ou do ganho do sistema em

toda faixa de frequências (controle H2) (YU et al., 2015). Geralmente são projetados

controladores usando uma formulação no espaço de estados e técnicas baseadas em desi-

gualdades matriciais lineares (LMIs).

O Controle por Modos Deslizantes é aplicado a sistemas não lineares, sendo usu-

almente caracterizado como robusto e com baixa sensibilidade a perturbações. A lei de

controle neste método não é fixa, ou seja, o controlador comuta entre diferentes condições

de operação de forma que as trajetórias do sistema não linear convirjam para uma dada

superfície relacionada ao desempenho desejado. No contexto de suspensão ativa, esse

controlador é utilizado para fazer o sistema responder a diferentes variações na rodovia

(SAM; OSMAN; GHANI, 2004).

O Controle Adaptativo é um método no qual o controlador pode se adaptar a variações
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nos parâmetros ou trabalhar com modelos incertos. É adequado para casos em que a planta

pode mudar algum parâmetro diante de alguma condição, pois, a lei de controle pode se

adaptar a diferentes situações (BASARAN; BASARAN, 2020; LI et al., 2020). Referente

a sistemas de suspensão, o controle adaptativo pode ser auto ajustável quando o foco

é conforto, pois, faz uma adaptação necessária quando a suspensão sofre deformações

elásticas devido à velocidade (KOCH et al., 2011; MACIEJEWSKI et al., 2020), ou com

modelo de referência quando o propósito é reduzir a vibração a um nível estabelecido

(SUNWOO; CHEOK; HUANG, 1990).

Com o avanço computacional das últimas décadas, metodologias computacionais de

inteligência artificial como lógica fuzzy, redes neurais artificiais e computação evolutiva

ganharam papel significativo no âmbito científico. Essas metodologias resultaram em

um campo chamado controle inteligente, que consiste em utilizar essas técnicas ou a

combinação delas em problemas de controle (CAO et al., 2008). São caracterizadas por

trabalharem em sistemas não lineares e com alto grau de incertezas.

O Controle Fuzzy busca uma alternativa à lógica binária e utiliza parâmetros numé-

ricos e linguísticos para o cálculo do sinal de controle, que varia de acordo com um

conjunto predefinidos de regras. O conjunto pode ter, por exemplo, formato triangular

para qualificar decisões mais importantes, e o controlador utiliza este termo linguístico e

o transforma em sinal de controle (CAO et al., 2008). Em conjunto com a lógica fuzzy,

são utilizados métodos de controle convencionais como os controladores PID (LI et al.,

2012). Este método é utilizado em sistemas de suspensão ativa que tenham incertezas no

modelo e atraso na resposta do atuador (LI et al., 2012).

O Controle baseado em Redes Neurais Artificiais permite criar uma rede de apren-

dizado, inspirada no funcionamento da rede neural biológica. Neste método, o sistema

aprende determinadas atividades, baseado na inserção de dados na sua entrada (CAO

et al., 2008). Em suspensão ativa, esse método utiliza como base um comportamento

ideal para a suspensão e a resposta do sistema; portanto, o modelo da máquina não é

explicitamente necessário (ESKI; YILDIRIM, 2009).

O Controle Evolutivo ou Bioinspirado pode trabalhar com sinais estocásticos e, de

modo geral, busca solucionar um problema de otimização para uma determinada aplica-

ção visando oferecer uma resposta eficiente. O controle utilizando algoritmo genético é

baseado na evolução natural das espécies, e busca atualizar fatores de ponderação ideais
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para o controlador de modo a melhorar a resposta do sistema (HADA; MENON; BHAVE,

2007). No contexto de suspensão ativa, ela pode trabalhar com inúmeros parâmetros de-

sejados de resposta (CAO et al., 2008). A otimização por enxame de partículas (PSO) é

baseado no comportamento de pássaros e cardumes, sendo uma técnica que busca o candi-

dato mais adequado em uma base de dados para determinada condição, visando o melhor

desempenho e, embora possua melhor convergência que o tipo fuzzy, demanda alto custo

computacional (QAZI et al., 2013). O recozimento simulado (simulated annealing) é um

algoritmo baseado no processo de recozimento do aço ou cerâmica, e busca otimizar e

obter a matriz de pesos (ganhos) para um determinado controlador (MENG; CHEN; HE,

2014).

Dadas essas opções de técnicas de controle e os objetivos de um sistema de suspensão

ativa (conforto ou dirigibilidade), as técnicas de controle escolhidas para validar a aplica-

ção do atuador em um sistema de suspensão neste trabalho são o skyhook associado a um

controle PID, e o Controle Robusto, baseado na minimização da norma H∞ para atenuar

o pico da frequência de ressonância do sistema.

2.4 Avaliação do Desempenho de Suspensões Veiculares

Considerando um sistema de suspensão ativa aplicado a veículos, ou relacionado di-

retamente a percepção dos efeitos de vibração pelo usuário, é possível definir os objetivos

principais que o sistema deve atender, os tipos de perturbações de entrada no sistema de

suspensão, os níveis de vibração de acordo com a reação do usuário e as métricas que se

pode adotar para avaliar o desempenho da suspensão ativa.

2.4.1 Objetivos do sistema de suspensão

A suspensão veicular é responsável por conectar o corpo do veículo nas rodas. Como

as rodas do veículo geralmente percorrem caminhos com ondulação e irregularidades,

estas perturbações seriam transmitidas integralmente à carroceria do veículo se não fosse

o sistema de suspensão. Paralelo a isto, a dinâmica entre a aderência das rodas do veículo

na rodovia (dirigibilidade) também é dependente do sistema de suspensão. Portanto, o

sistema de suspensão pode ter objetivos relacionados ao conforto, reduzindo a vibração

no corpo do veículo, e relacionados à dirigibilidade, onde o objetivo é garantir a aderência

das rodas do veículo com a pista (SUN; GAO; SHI, 2020). Com base nestes objetivos é
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possível categorizar dois cenários em que a suspensão pode atuar:

• Conforto (ride comfort): O sistema de suspensão deve minimizar o nível de vibra-

ção para os usuários do veículo e para a carroceria do mesmo. Esse fator pode

ser mensurado pela aceleração transmitida aos usuários e ao corpo do veículo. O

curso da suspensão é um fator limitante que deve ser considerado para atender esse

objetivo.

• Dirigibilidade/Aderência (road holding): O sistema de suspensão deve maximizar a

aderência dos pneus à pista para garantir segurança. Esse fator pode ser mensurado

através da deflexão do pneu ou dos elementos da suspensão.

Em (SAVARESI et al., 2010), estes aspectos são relacionados em termos do amorte-

cimento da suspensão. Um baixo amortecimento de vibrações faz com que o sistema de

suspensão fique mais rígido, portanto, a dirigibilidade e aderência são favorecidos. Um

alto amortecimento de vibrações faz com que o sistema de suspensão fique menos rígido,

portanto, o conforto é favorecido. No caso de suspensões passivas, onde diferentemente

da ativa o ponto de operação é fixo (o amortecimento não é controlado), se determina

este de forma que seja obtido um desempenho aceitável em termos de conforto e dirigi-

bilidade. A Figura 19 ilustra a relação do amortecimento de um sistema de suspensão

relacionando os objetivos de conforto e dirigibilidade. Em sistemas de suspensão ativa,

o amortecimento pode ser controlado a fim de obter simultaneamente bom desempenho

tanto em termos de conforto como dirigibilidade.

2.4.2 Modelos de perturbação

A entrada do sistema de suspensão corresponde à perturbação que, dependendo da

aplicação, pode ser um sinal determinístico (senoidal, trapezoidal ou degrau) ou randô-

mico (geralmente utilizado para representar um perfil de rodovia), conforme Figura 20.

O perfil de rodovia é um processo estocástico estacionário gaussiano de uma determinada

densidade espectral de potência de deslocamento (PSD) dada em m2/(ciclo/m) (ISO

8608 - Mechanical Vibration–Road Surface Profiles–Reporting of Measured Data, 2016).

Nos sinais de entrada existe uma variação de posição ou deslocamento em função do

tempo. No caso do sinal randômico, buscando demonstrar o comportamento da pista, ele

pode ser categorizado pela norma europeia ISO 8608 (ISO 8608 - Mechanical Vibration–

Road Surface Profiles–Reporting of Measured Data, 2016), a qual categoriza rodovias em
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Figura 19 – Curva representando o objetivo do sistema de suspensão de acordo com a

variação do amortecimento de vibrações.

Fonte: (SAVARESI et al., 2010)

Figura 20 – Tipos de sinais de entrada (perturbação) típicos em sistemas de suspensão.

Fonte: do autor.

classes, tendo como base a PSD do deslocamento vertical do perfil. De acordo com a ISO

8608, o perfil rodoviário é dividido em oito categorias, de A a G, sendo A uma rodovia

com pequenas imperfeições e G uma rodovia com grandes imperfeições.

Estes perfis podem ser obtidos com o auxílio do programa modificado McProfile de-

senvolvido pelo Grupo de Mecânica Aplicada (GMAp) da UFRGS, o qual oferece uma

interface gráfica para um algoritmo de desenvolvimento da PSD, caracterização com base

na norma ISO 8608 e recuperação do sinal através do método fractal de Weierstrass Man-

delbrot (SANTOS; MARCZAK, 2014). Essa interface é mostrada na Figura 21.

É possível verificar na Figura 21: o (a) perfil de amplitude em função do tempo, ge-
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Figura 21 – Interface gráfica do programa de caracterização de rodovias contendo a (a)

sinal de amplitude da rodovia analisada no domínio espacial, (b) sua função PSD e (c)

suavização, e (d) sua caracterização de acordo com a norma ISO 8608.

Fonte: adaptado de (SANTOS; MARCZAK, 2014)

rado para uma velocidade constante, o (b) cálculo de sua densidade espectral de potência

(PSD), o (c) gráfico suavizado da PSD e a (d) comparação da PSD suavizada com as mé-

tricas de avaliação da norma ISO 8608. Através deste programa é possível gerar perfis de

acordo com a especificação da norma e também caracterizar perfis experimentais.

2.4.3 Vibração, conforto e métricas de avaliação

A vibração é um fenômeno oscilatório de posição em relação a um ponto fixo. A

vibração nem sempre possui apenas um componente de frequência fundamental, geral-

mente são sinais compostos de múltiplas frequências harmônicas. Para definir a faixa de

operação da suspensão do ponto de vista de conforto ao usuário (isolamento de vibra-

ções), é importante saber quais frequências impactam de forma mais significativa o ser

humano. O corpo humano é mais sensível à vibração na direção transversal (de ombro

a ombro) na faixa de 1 a 2 Hz, e no sentido longitudinal (dos pés à cabeça), ele é mais

sensível na faixa de 4 a 8 Hz (KJÆR, 2022). A norma europeia ISO 2631 (ISO 2631 -

Mechanical vibration and shock – Evaluation of human exposure to whole-body vibration

– Part 1: General requirements, 1997), define que o conforto do usuário está relacionado

à faixa de 0,5 a 80 Hz, e o enjoo durante percursos, na faixa de 0,1 a 0,5 Hz.
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As vibrações podem ser causadas por contato físico ou acústico, dependendo da na-

tureza do fenômeno que as causou. Em relação aos efeitos observados em veículos, eles

podem ser classificados, de acordo com (MORELLO et al., 2011), em:

• Ride (rodagem): na faixa 0 a 5 Hz, corresponde às acelerações de baixa frequência,

às manobras do veículo em curvas e oscilações de veículo devido aos desníveis da

rodovia. Esta faixa de frequência está relacionada ao conforto provido pelo sistema

de suspensão;

• Shake (balanço): na faixa de 5 a 25 Hz, corresponde a ressonância de elementos

conectados ao chassi do veículo, como motor e suspensão, e também à massa não

suspensa sob os pneus;

• Harshness (ressonância): na faixa de 25 a 100 Hz, corresponde a ressonância de

elementos flexíveis conectados ao chassi do veículo. Existe nessa faixa de frequên-

cia uma sobreposição entre os ruídos que são perceptíveis como vibração e ruído

acústico;

• Noise (ruído): acima de 100 Hz, corresponde a vibração acústica percebida como

ruído sonoro, oriunda por exemplo do painel, e geralmente pouco perceptível. A

percepção de fenômenos nessa faixa de frequência está associada com o nível de

percepção de cada usuário, portanto, pode ser variável mesmo com eventos de igual

magnitude.

As métricas de avaliação para exposição humana a vibrações levam em consideração

o tempo de exposição do ser humano a este efeito e a magnitude da aceleração da vi-

bração. A aceleração em cenários práticos é mensurada através de um sensor/dispositivo

chamado acelerômetro, o qual possui uma saída de tensão elétrica proporcional à acele-

ração. Existem diversos métodos de avaliação para exposição do ser humano a vibrações,

dependendo da região: Na Europa, é utilizada a ISO 2631-1 (Mechanical vibration and

shock - Evaluation of human exposure to whole-body vibration), no Reino Unido, a BS

6841 (Guide to measurement and evaluation of human exposure to whole-body mechani-

cal vibration and repeated shock), na Alemanha e Áustria, a VDI 2057 (Human exposure

to mechanical vibrations - Whole-body vibration) e nos EUA e organização do tratado

do atlântico norte (OTAN), usualmente a average absorbed power com base no docu-

mento técnico NATO Reference Mobility Model (ELS, 2005). Estas normas ou métodos
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procuram analisar o efeito de diversas vibrações sobre o corpo humano, com múltiplos ei-

xos e graus de liberdade, inserindo uma ponderação para determinadas frequências. Para

análise de um sistema de suspensão com apenas um sentido de operação, considerando a

medição da aceleração, o método mais comum de se fazer a análise dos dados é através do

valor RMS da aceleração. As normas, em geral, também se baseiam nessa metodologia,

com a ressalva que existe uma ponderação de frequências.

Outra métrica interessante para avaliação de sistemas de suspensão, assim como quais-

quer sistemas vibratórios, é a medida de transmissibilidade. Esta métrica expressa a re-

lação entre a saída perante um distúrbio na entrada, que no caso da suspensão, são inter-

pretadas como o distúrbio da rodovia afetando a massa suspensa. A transmissibilidade

pode ser de deslocamento, velocidade ou posição, e indicam a razão entre a amplitude

máxima da massa suspensa para a amplitude máxima do distúrbio na entrada. Dado essa

característica, para essa análise ser realizada deve se ter um sinal vibratório conhecido na

entrada, como um sinal senoidal. Como a razão destas grandezas resulta em uma variável

adimensional, a transmissibilidade é geralmente expressa em dB em função da razão da

frequência de ressonância (DIXON, 1999).

Também é possível avaliar o desempenho de um sistema de suspensão através do seu

gráfico de resposta em frequência. Nesse método é possível fazer uma identificação grá-

fica dos pontos que são amplificados (geralmente perto da frequência de ressonância do

sistema) em um sistema passivo, e atenuados em um sistema de suspensão ativa (SA-

VARESI et al., 2010). Além disso, é possível constatar a faixa de operação do sistema

de suspensão em termos das frequências oriundas da perturbação das vias, e/ou sinais

periódicos.

2.5 Conclusões do Capítulo

Dos sistemas de suspensão existentes (passiva, semiativa e ativa), a suspensão ativa

pode proporcionar uma melhor resposta dinâmica, independente do objetivo. Em relação

a esse sistema, existem diversos tipos de atuadores (hidráulico, pneumático e eletromag-

nético) que podem ser aplicados, sendo que o atuador eletromagnético possui a melhor

resposta dinâmica (menor tempo de resposta). Dos sistemas de suspensão ativa que uti-

lizam atuadores eletromagnéticos, existem diversas topologias relacionadas ao tipo de

máquina elétrica (de indução, de relutância, síncrono, de corrente contínua), sendo que a
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topologia mais adequada para esse fim, em termos de desempenho, é a síncrona de ímãs

permanentes.

Para fins de controle, o modelo dinâmico é representado no sistema de coordenadas

síncronas (dq), para aplicação de técnicas de controle vetorial por orientação de campo.

Das estruturas de controladores aplicáveis a sistemas de suspensão, são destacadas técni-

cas de controle robusto com minimização da norma H∞ e skyhook com PID. Essas téc-

nicas consideram o modelo do atuador, portanto, sua modelagem dinâmica deve ser feita.

Com essas configurações definidas, o atuador pode ser controlado, tanto isoladamente

(para caracterização e validação do seu modelo e métodos de projeto de controle) quanto

inserido no sistema de suspensão, buscando objetivos de conforto ou dirigibilidade.

As perturbações no sistema de suspensão podem ser periódicas (senoidais) para veri-

ficar a atenuação das vibrações perante técnica de controle, que são verificadas através da

análise da transmissibilidade, ou estocásticas, buscando simular um perfil de rodovia em

uma aplicação prática. Analisando a resposta em frequência da posição e da aceleração,

e o valor eficaz da aceleração, será possível constatar o desempenho da suspensão em

relação às técnicas de controle e modos de operação da suspensão.

Considerando a fundamentação teórica apresentada nesse capítulo, o trabalho é de-

senvolvido a fim de: elaborar a modelagem dinâmica de um atuador linear; desenvolver

o controle para este atuador; implementar uma plataforma de suspensão; inserir o atua-

dor como elemento ativo nesse sistema de suspensão; avaliar seu desempenho variando

técnicas de controle.

Durante a elaboração deste capítulo, foram observados aspectos eletromagnéticos re-

levantes na estrutura de atuadores lineares, os quais levaram a produção dos seguintes

trabalhos envolvendo o estudo da topologia do atuador durante o desenvolvimento da

tese:

• BOFF, BEN HUR B.; TAVARES, RODRIGO B. ; FILHO, ALY F. FLORES ; EC-

KERT, PAULO R. Analysis of End Pole Sizing Effects in Linear Permanent Magnet

Synchronous Actuators with quasi-Halbach Arrays. Em: 2019 12th International

Symposium on Linear Drives for Industry Applications (LDIA), 2019, Neuchatel.

DOI: 10.1109/LDIA.2019.8770989.

• BOFF, BEN HUR BANDEIRA; ECKERT, PAULO ROBERTO; AMARA, YA-
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Eletromagnético Linear
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3 MODELO DINÂMICO DO ATUADOR

Neste capítulo são descritas a topologia do atuador utilizado e as etapas que envol-

vem a elaboração e validação do seu modelo dinâmico. O conhecimento deste modelo

é necessário tanto para avaliação do comportamento do atuador em malha aberta quanto

para desenvolvimento de controladores em malha fechada. A modelagem é feita de forma

analítica, validada através de cossimulação numérica entre modelo em elementos fini-

tos (eletromagnético) e acionamento, comprovada experimentalmente através de testes

no protótipo do atuador. A etapa de modelagem é demonstrada através de um método

sistemático, que envolve desde a obtenção das equações que descrevem o atuador, a ob-

tenção dos parâmetros (constantes ou variáveis) do modelo dinâmico, até a sua validação

(numérica e experimental), podendo assim ser reproduzida para diferentes topologias de

máquina linear síncrona de ímãs permanentes.

3.1 Topologia Utilizada

Este trabalho é baseado no estudo de caso de um atuador eletromagnético linear tu-

bular de bobina longa móvel sem núcleo, cuja validação experimental sobre aspectos

eletromagnéticos é encontrada na literatura em (ECKERT et al., 2016, 2018; BOFF et al.,

2017; ZANATTA et al., 2018). Sua topologia consiste em campo (estator) composto de

dois arranjos de ímãs quase-Halbach (um interno e outro externo) montados sobre cu-

latras de material sólido ferromagnético macio (também interna e externa), e armadura

(móvel) trifásica com enrolamentos de cobre montados sobre um carretel de material não

ferromagnético. A Figura 22 mostra uma vista tridimensional em corte da estrutura ele-

tromagnética do atuador. Já seus parâmetros geométricos de projeto são denominados e

quantificados na Tabela 3. Os materiais do atuador são definidos na Seção 3.3, e demais
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parâmetros eletromagnéticos no Apêndice B.

Figura 22 – Vista tridimensional isométrica em corte da estrutura eletromagnética do atu-

ador linear tubular de bobina móvel com duplo arranjo de Halbach.

Fonte: (BOFF, 2018)

A armadura trifásica do atuador é composta por 24 enrolamentos com conexão em

estrela, sendo assim 8 enrolamentos por fase. A Figura 23 mostra um diagrama equiva-

lente da conexão das bobinas da armadura e também uma vista bidimensional da posição

geométrica de cada uma delas montadas sob o carretel. A nomenclatura adotada para

denominar cada enrolamento utiliza uma letra que indica a qual fase ela pertence, se-

guido pelo número indicando sua ordem e o sinal contendo a sua polaridade (sentido de

enrolamento).

Nos arranjos de ímãs da Figura 24, as setas e diferentes tonalidades indicam a direção

de magnetização dos ímãs de maneira a formar um arranjo de quase-Halbach interno e

outro externo. Uma pequena parcela do fluxo se estabelece nas culatras, uma vez que

o arranjo de quase-Halbach intensifica a concentração de fluxo no entreferro magnético.

As culatras são dimensionadas de maneira a não sofrer saturação magnética (ECKERT,

2016).

A fim de definir uma referência para movimentação da parte móvel, é considerado

que a posição inicial (posição zero) ocorre quando a extremidade esquerda da bobina A1+

está alinhada axialmente com a extremidade esquerda do estator, e a posição final (curso

máximo) ocorre quando a extremidade direita da bobina C8- está alinhada axialmente à
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Tabela 3 – Características do atuador utilizado.

Símbolo Denominação Valor

l1 Comprimento axial do estator 133,2 mm

l2 Comprimento axial da armadura 212,32 mm

D1 Diâmetro externo do arranjo interno de ímãs 36 mm

D2 Diâmetro externo da armadura 64,4 mm

D3 Diâmetro externo da culatra externa 84 mm

RM Raio médio das bobinas 29,7 mm

Nb Número de enrolamentos 24

NC Número de bobinas por fase 8

NT Número de espiras por enrolamento 100

k Fator de ocupação 0,462

p Número de par de polos 3

mf Número de fases 3

δ Entreferro magnético 8 mm

g Entreferro mecânico 1 mm

τp Passo polar 26,64 mm
Fonte: Adaptado de (BOFF, 2018)

extremidade direita do estator, conforme ilustrado na Figura 24. Dessa maneira, com base

na Tabela 3 é possível verificar que o curso máximo do atuador é de 79,12 mm.

Do ponto de vista de modelagem dinâmica, é necessário agregar ao modelo as ca-

racterísticas mecânicas do atuador para determinação de parâmetros como coeficiente de

atrito e massa da parte móvel. A Figura 25 mostra o atuador completo e uma vista em

corte contendo a estrutura mecânica e eletromagnética. Na Figura 25 é possível observar

que a movimentação da parte móvel ocorre pelo engaste de um eixo linear em uma das

extremidades do carretel, e o alinhamento é feito por rolamentos lineares.

3.2 Modelagem Matemática

Conforme discutido no capítulo anterior, o modelo dinâmico da máquina síncrona,

será desenvolvido no sistema de coordenadas síncronas (dq). A definição de ângulo elé-

trico (χe) é análoga para as topologias rotativa e linear. Em máquinas lineares, também é
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Figura 23 – Conexão das bobinas da armadura do atuador no (a) diagrama elétrico e (b)

vista bidimensional axissimétrica indicando a disposição geométrica de cada uma das

bobinas.

Fonte: (BOFF, 2018)

Figura 24 – Vista bidimensional axissimétrica do atuador, indicando a (a) posição inicial

do deslocamento e (b) posição final do deslocamento.

Fonte: (BOFF, 2018)

expresso em radianos, e pode ser determinado em função da posição axial da parte móvel

em relação à parte estática (ze) e do passo polar (τp), de acordo com (5).

Considerando máquinas elétricas lineares tubulares, o eixo direto é definido como a

posição axial na qual a componente radial da densidade de fluxo magnético produzida

pelos arranjos de ímãs permanentes tem sua maior amplitude, que ocorre no centro axial

dos ímãs magnetizados no sentido radial nessa topologia. De modo similar, o eixo em

quadratura é definido como a posição axial na qual a componente radial da densidade de

fluxo magnético produzida pelos ímãs é zero, que ocorre no centro axial dos ímãs mag-
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Figura 25 – Vista tridimensional do atuador eletromagnético linear tubular com duplo

arranjo de Halbach, ilustrando sua composição mecânica estrutural.

Fonte: do autor

netizados no sentido axial, para esta topologia. Para realizar o acionamento do atuador

vetorial com fluxo de quadratura, o eixo magnético da componente radial da densidade de

fluxo magnético produzida pela armadura deve estar alinhada com o eixo em quadratura.

A Figura 26 exemplifica a condição na qual as fases A e B estão excitadas com corrente

elétrica de mesma magnitude e a corrente elétrica da fase C é zero. Isso representa uma

condição de um ângulo elétrico do sistema trifásico. A Figura 26 também ilustra as linhas

de fluxo magnético produzidas pelo arranjo de ímãs e a linha principal do caminho do

fluxo magnético produzido pela armadura.

O circuito eletromagnético de uma máquina síncrona de ímãs permanentes no sistema

de referência síncrono é similar para topologias rotativas (PMSM) e lineares (LPMSM).

Considerando que não existe saturação magnética nas culatras, que as perdas magnéticas
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Figura 26 – Vista bidimensional axissimétrica do atuador linear tubular com duplo arranjo

de quase-Halbach na posição de eixo em quadratura, mostrando as linhas principais de

fluxo das fases A e B quando essas bobinas estão excitadas, e as linhas de fluxo magnético

produzidas pelos arranjos de ímãs.

Fonte: do autor

são desprezíveis e que o fluxo magnético é constante e não se altera em relação à tempe-

ratura ou tempo, é possível determinar as equações para a máquina síncrona rotativa no

sistema de referência dq (KRISHNAN, 2001; KRAUSE et al., 2013) como

vd (t) = Rid (t) +
dλd (t)

dt
− ωe (t)λq (t) , (9)

vq (t) = Riq (t) +
dλq (t)

dt
+ ωe (t)λd (t) , (10)

onde vd, vq, id, iq, λd e λq são as tensões, correntes e fluxos magnéticos concatenados,

respectivamente, no eixo direto e em quadratura, ωe é a velocidade angular elétrica e R é

a resistência elétrica por fase.

Em uma máquina linear, a onda de fluxo magnético se desloca no sentido axial, fa-

zendo com que a velocidade elétrica υe seja diferente da máquina rotativa ωe. Apesar da

topologia linear, a velocidade υe também é expressa em radianos por segundo (BOLDEA,

2017), e é dada através da relação

υe (t) = Kmυm (t) =
pπ

τp
υm (t), (11)

onde υm é a velocidade linear mecânica e Km é uma constante a qual é função do número

de pares de polo p e do passo polar τp. Logo, as equações para máquinas lineares podem

ser expressas de maneira similar, ou seja, análogas às equações (9) e (10) como

vd (t) = Rid (t) +
dλd (t)

dt
− υe (t)λq (t) , (12)
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vq (t) = Riq (t) +
dλq (t)

dt
+ υe (t)λd (t) . (13)

Os fluxos magnéticos concatenados do eixo d e eixo q são dados por λq (t) = Lqiq (t)

e λd (t) = Ldid (t) + λmg, onde Ld, Lq, e λmg representam a indutância de eixo direto e

quadratura e a componente fundamental do fluxo magnético por polo, produzidos pelos

arranjos de ímãs permanentes, respectivamente. Logo, (12) e (13) podem ser reescritas

como

did (t)

dt
=

vd (t)−Rid (t) + υe (t)Lqiq (t)

Ld

, (14)

diq (t)

dt
=

vq (t)−Riq (t)− υe (t)Ldid (t)− υe (t)λmg

Lq

, (15)

respectivamente. As equações (14) e (15) representam a dinâmica elétrica de uma LPMSM

no sistema de referência síncrono.

A equação típica de conjugado em uma máquina rotativa é

T (t) = J
dωm(t)

dt
+Bvrωm(t) + TL(t), (16)

da onde T, J, Bvr, TL e ωm representam o conjugado eletromagnético produzido pelo

motor, momento de inércia, coeficiente de atrito viscoso equivalente do sistema rotativo,

conjugado de carga, e a velocidade angular, respectivamente. De maneira análoga, a

equação mecânica para uma LPMSM se movimentando na horizontal é dada por

Fa(t) = m
dυm(t)

dt
+Bvυm(t) + FL(t), (17)

onde Fa, m, Bv e FL representam a força eletromagnética produzida pela máquina linear,

a massa móvel, o coeficiente de atrito viscoso equivalente do sistema linear e a força de

carga, respectivamente. Como pode ser visto em (16) e (17), o conjugado em uma má-

quina rotativa é análogo à força no caso linear. A força eletromagnética de uma LPMSM

(Fa) em termos de propriedades elétricas, magnéticas e geométricas é definida por

Fa(t) =
3

2

π

τp
p (λmgiq (t)− (Ld − Lq) id (t) iq (t)) . (18)

Assumindo que a diferença entre as indutâncias síncronas da máquina é desprezível,

essa equação pode ser reduzida para

Fa(t) = KF iq (t) =
3

2

π

τp
pλmgiq (t) . (19)
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Substituindo (19) em (17) tem-se

dυe (t)

dt
=

πp

τpm

(
3

2

π

τp
pλmgiq (t)−

Bvυe (t) τp
πp

− FL(t)− FR

)
. (20)

Destaca-se o acréscimo da força de atrito, dada em newtons, provocada pelos rola-

mentos lineares do atuador, representado por FR, na equação de equilíbrio de forças (20).

Essa força é constante e tem sentido oposto em relação à movimentação da máquina.

Em uma máquina síncrona, a velocidade mecânica está diretamente relacionada a

velocidade elétrica por meio da expressão

υm(t) =
τp
πp

υe(t), (21)

onde se conclui que
dxm (t)

dt
=

τp
πp

υe (t) , (22)

onde (20) e (22) representam a dinâmica do movimento de uma LPMSM no sistema de

referência síncrono.

O modelo dinâmico de um máquina síncrona linear de ímãs permanentes (LPMSM) na

referência dq (BOFF et al., 2021), pode ser reescrito considerando as variáveis mecânicas

do atuador como

d

dt
id(t) =

1

Ld

[vd(t)−Rid(t) + ς1Lqiq(t)υm(t)], (23)

d

dt
iq(t) =

1

Lq

[vq(t)−Riq(t)− ς1Ldid(t)υm(t)− ς1λmgυm(t)], (24)

d

dt
υm(t) =

1

m
[ς2λmgiq(t)−Bvυm(t)− FL(t)− FR], (25)

d

dt
xm(t) = υm(t). (26)

Este modelo assume que a máquina analisada possui indutâncias síncronas iguais, ou

seja, Ld = Lq (ou tão semelhantes tal que a diferença seja desprezível), onde (23) e

(24) representam a dinâmica elétrica do atuador, e (25) e (26) representam a dinâmica
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mecânica do atuador. As variáveis dinâmicas do modelo são: correntes de eixo direto (id)

e de quadratura (iq), tensões de eixo direto (vd) e de quadratura (vq), velocidade linear

mecânica (υm) e posição linear mecânica (xm). As constantes ς1 e ς2 são definidas por

ς1 = πp
τp

e ς2 = 3
2
ς1. Considera-se que id, iq, υm e xm são medidos ou estimados com

precisão, e que vd e vq são as variáveis manipuladas. O sistema também é sujeito a um

sinal exógeno de distúrbio causado por FL(t), que representa a força de carga, e uma

constante de força de atrito seco dos rolamentos FR contrária ao sentido do movimento.

As equações dinâmicas da LPMSM no referencial dq são mostradas de (23) a (26). É

possível verificar que este sistema não é linear devido aos produtos υm(t)id(t) e υm(t)iq(t)

nestas equações.

3.3 Determinação dos Parâmetros do Modelo Dinâmico

Esta seção descreve em detalhes como os parâmetros do modelo dinâmico analítico

do LPMSM podem ser obtidos sem a necessidade do protótipo, ou seja, os valores são

estimados através de equações analíticas e simulação numérica. Após, o modelo analí-

tico descrito na Seção 3.2 com os parâmetros obtidos nesta seção são comparados com

resultados experimentais para fins de validação.

Os parâmetros do atuador que são necessários para a modelagem dinâmica analítica

são τp, Ld, Lq, R, λmg, m, Bv, p e FR. Estes parâmetros são requisitos para se obter o

modelo matemático apresentado na Seção 3.2, e podem ser obtidos através da análise da

geometria da máquina, de equações analíticas e do seu modelo em elementos finitos.

O software utilizado neste trabalho para a aplicação do método dos elementos finitos

é o ANSYS Maxwell®. Como a topologia do atuador é tubular, é possível realizar uma

simulação bidimensional (2D) selecionando a opção de simetria em torno do eixo z (ali-

nhado com o centro do eixo linear). Os materiais utilizados no atuador e o seu respectivo

modelo em elementos finitos (MEF) podem ser verificados na Figura 27. As condições

de contorno de Dirichlet (vetor potencial magnético igual a zero) foram impostas nas li-

nhas que delimitam o modelo, isto é, na região que contém o modelo. O tamanho dessa

região que cobre o modelo é alterada dinamicamente conforme a posição da bobina mó-

vel se modifica, enquanto a posição dos arranjos de ímãs e das culatras é estática. O

comprimento dessa região na direção axial foi definido em 100% a mais do que o com-

primento axial total, e o comprimento radial foi definido em 300% maior do que o raio
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externo do atuador. Dessa forma, os efeitos de extremidade são levados em consideração

apropriadamente (BOFF et al., 2017). O tamanho máximo dos elementos da malha foi

definido em 0,5 mm de forma a obter alta precisão nos resultados. A incerteza do MEF

está relacionada ao tamanho da malha, condições de contorno impostas e passo de tempo

para simulação, logo, esses parâmetros devem ser revisados de acordo com a topologia e

tamanho da máquina.

Figura 27 – Vista bidimensional axissimétrica do modelo em elementos finitos da es-

trutura eletromagnética do atuador, com a parte móvel na posição central. Os materiais

considerados no modelo são indicados.

Fonte: do autor

3.3.1 Passo polar e par de polos

O passo polar (τp) e o número de pares de polo (p) podem ser observados na geometria

da máquina, como mostrado nas Figuras 25 e 27. De acordo com essa consideração,

τp = 26,64 mm e p = 3.

3.3.2 Indutâncias síncronas

As indutâncias em máquinas trifásicas lineares não são constantes devido aos efeitos

de extremidade, ou seja, elas apresentam variação de acordo com a posição da parte mó-

vel (BOFF; ECKERT; AMARA, 2022). Os valores das indutâncias síncronas (Ld e Lq)

podem ser obtidos numericamente através dos valores de indutâncias próprias e mútuas,

e da respectiva transformação para o sistema de referência síncrono, por meio de (1)–(4),

conforme Apêndice B.

Apesar das indutâncias síncronas nessa topologia de atuador serem dependentes da

posição, devido ao efeito de extremidade (BOFF et al., 2017; BOFF; ECKERT; AMARA,

2022), a variação absoluta é pequena, com no máximo 13% acima da média. A variação
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de indutâncias pode causar força de relutância, e portanto, afetar o modelo dinâmico. En-

tretanto, considerando a equação de força apresentada em (18) e as indutâncias síncronas

obtidas, é possível concluir que a força de relutância relativa à diferença Ld e Lq não

é significativa para a topologia analisada, especialmente considerando que os testes em

malha aberta para validação do modelo dinâmico considera vd = 0, o que resulta em id

aproximadamente igual a zero (BOFF et al., 2017). Portanto, a variação nas indutâncias

não é significativa a ponto de afetar a força eletromagnética, e o modelo pode ser simplifi-

cado considerando apenas os valores médios de Ld e Lq. Os valores médios numéricos de

Ld e Lq são 8,33 e 8,43 mH, respectivamente. A metodologia de transformação também

foi aplicada de maneira experimental no protótipo, resultando em 8,36 e 8,43 mH para Ld

e Lq, respectivamente (BOFF et al., 2017).

3.3.3 Resistência elétrica

A resistência elétrica por fase (R) do atuador depende do formato da bobina, número

de espiras, material, área da seção transversal e ramos paralelos. Existem softwares que

estimam a resistência elétrica em dispositivos eletromagnéticos; contudo, o software uti-

lizado não possui esta ferramenta. Apesar disso, R pode ser avaliada usando um método

analítico, de acordo com (27). Por exemplo, no caso particular do atuador, através da

resistividade do material ρ, raio médio do condutor RM , área da seção transversal do con-

dutor A (nesse caso AWG24), número de espiras por bobina NT e número de bobinas em

série por fase NC , pode-se obter essa relação por

R =
ρ (1 + α (TA − 20◦C)) (2πRM)

A
NTNC , (27)

onde α é o coeficiente de temperatura do condutor a 20◦C, e TA é a temperatura do ambi-

ente de operação. Aplicando (27), para TA = 25◦C, resulta em R = 12,77 Ω. A resistência

também pode ser medida experimentalmente direto nos terminais da máquina, utilizando

ohmímetro. O valor medido foi de 12,74 Ω.

3.3.4 Fluxo magnético concatenado pelos ímãs

O fluxo magnético concatenado pelos ímãs (λmg) pode ser obtido através de três ma-

neiras distintas:

• através da diferenciação da tensão induzida com circuito aberto enquanto a arma-

dura é movimentada com velocidade mecânica constante;
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• através da integração da componente radial da densidade de fluxo magnético pro-

duzido pelos ímãs permanentes quando a corrente elétrica nas bobinas é zero;

• através da análise de força eletromagnética produzida pelo atuador quando o mesmo

é acionado em quadratura.

3.3.4.1 Tensão induzida

O método através da análise da tensão induzida (e) é interessante devido a sua capa-

cidade de incluir as características da máquina como efeitos de extremidade. Ele consiste

em medir a tensão induzida a circuito aberto produzida pelo atuador quando tracionado

a uma velocidade mecânica constante durante um período elétrico completo. Como em

LPMSM trifásicas somente a componente fundamental produz força síncrona, a análise

deve considerar somente a primeira harmônica. Com o respectivo pico da componente

fundamental (ep1), o fluxo magnético concatenado pelos ímãs pode ser definido por

λmg =
ep1
υe

=
ep1τp
υmπp

. (28)

Essa análise pode ser facilmente desenvolvida em um MEF transiente. Entretanto, é im-

portante ressaltar que para considerar o efeito de extremidade da máquina linear, a si-

metria axial deve ser evitada e as condições de contorno devem ser escolhidas de modo

com que o campo magnético nas extremidades axiais seja corretamente considerado. A

determinação experimental deste parâmetro utilizando este método exige um segundo

dispositivo com uma configuração experimental na qual uma velocidade mecânica linear

constante e controlada possa ser aplicada ao atuador. Embora este método não tenha sido

aplicado ao protótipo devido a limitações da bancada experimental, a simulação numérica

foi realizada para uma velocidade mecânica de 1 m/s, conforme demonstrado na Figura

28, e o valor numérico obtido através do FEM proposto é de 0,1826 Wb.

3.3.4.2 Componente radial do fluxo magnético

O método baseado na análise da componente radial da densidade de fluxo magnético

considera que o fluxo concatenado pode ser determinado através de λ = N
∫
S

B • dA,

e consiste em medir a componente radial de B sobre dois passos polares, em uma linha

colocada no centro radial do entreferro, sem corrente elétrica na armadura. Após, deve-se

determinar a componente fundamental B1(z) e depois integrá-la sobre um passo polar,
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Figura 28 – Resultados numéricos de tensão induzida nas fases A, B e C quando o atuador

é submetido a uma velocidade mecânica de 1 m/s.
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Fonte: do autor

considerando a área percorrida pelo fluxo magnético, número de espiras por bobina (NT )

e número de bobinas ativas (dentro do campo magnético) do atuador (NA), conforme

λmg = 2πKwRM
NT

2

NA

p

∫ τp

0

B1(z)dz. (29)

onde Kw é o fator de enrolamento da componente fundamental, que depende dos fatores

de distribuição e de passo relacionados ao enrolamento da armadura (no atuador estudado,

o valor de Kw = 1). Os resultados da componente magnética são preferencialmente

obtidos com MEF magnetostático. Uma consideração importante é de que a distribuição

de fluxo magnético é diferente nos polos próximos da extremidade axial dos arranjos

magnéticos (BOFF et al., 2019; BOFF; ECKERT; AMARA, 2022). Logo, este método

não considera os efeitos assimétricos de máquinas lineares, os quais podem ser relevantes

dependendo do aspecto construtivo da máquina. Outro ponto, é de que este método pode

ser de difícil aplicação experimental, especialmente em atuadores com ranhuras na qual

o entreferro é pequeno, dificultando a inserção de ponteiras do tipo Hall. Para o atuador

considerado, a componente radial foi medida removendo a armadura, a qual não afeta o

circuito magnético do atuador. Os resultados numéricos e experimentais da componente

radial são mostrados na Figura 29. O resultado numérico obtido através deste método é

de 0,1864 Wb e o valor experimental é de 0,1879 Wb.
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Figura 29 – Resultados numéricos (Num) e experimentais (Exp) para a componente radial

de densidade de fluxo magnético Br(z) em função da posição axial, no meio do entreferro.
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3.3.4.3 Força eletromagnética

O terceiro método para obter λmg é baseado na análise da força eletromagnética (19).

Esse método consiste em aplicar corrente CC entre duas fases, deixando a terceira fase

aberta, e mover a parte móvel na direção axial por um ou dois passos polares enquanto a

força é medida. Os resultados da Figura 30 foram obtidos aplicando 1 A entre os terminais

das fases A e B enquanto a fase C não era conectada. Isso representa uma condição na

qual o ângulo de excitação tem corrente zero em uma das fases e
√
3
2

da corrente de pico

nas outras duas fases (com a corrente em direções opostas) (ECKERT et al., 2018). Para

essa condição de excitação elétrica, o atuador está excitado com fluxo em quadratura

quando o pico da força (FABp) é observado. Com isso, λmg pode ser calculado utilizando

(19) como

λmg =
FABp

iqp

2

3

τp
π
, (30)

onde iq = 2√
3

A, para a condição de excitação mencionada previamente. Para este mé-

todo, o fluxo concatenado pelos ímãs é 0,1815 Wb para o modelo numérico e 0,1789 Wb

para o caso experimental. Esse método é implementado numericamente com FEM mag-

netostático e considera efeitos de extremidade (se o modelo permitir uma representação

adequada dos efeitos de extremidade). Em relação à validação experimental, este método
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Figura 30 – Resultados numéricos (Num) e experimentais (Exp) de força axial FAB em

função da posição axial, com excitação entre duas fases (A e B) enquanto a terceira (C)

está aberta.
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é mais fácil de ser implementado do que os outros métodos discutidos.

3.3.5 Massa

A massa (m) da parte móvel pode ser estimada pelo desenho adequado de todos ele-

mentos da parte móvel utilizando um software de modelagem mecânica (neste trabalho

foi utilizado SolidWorks®) com a definição aproximada da densidade de cada material.

Como os enrolamentos são representados por uma estrutura sólida, a densidade do cobre

deve ser ajustada considerando o fator de enchimento das bobinas. De maneira experi-

mental, a massa pode ser diretamente medida utilizando uma balança. O valor numérico

estimado é de 1,9 kg enquanto o valor medido é de 2 kg.

3.3.6 Força de atrito

O valor do coeficiente de amortecimento (Bv) pode ser negligenciado neste tipo de

máquina, pois o valor é muito pequeno devido as suas características mecânicas, especi-

almente em operações com baixa velocidade (SUSPERREGUI; TAPIA; TAPIA, 2007).

Entretanto, a força causada pelos rolamentos lineares (FR), embora pequena, pode ser

considerada para baixas velocidades. Isso implica em uma pequena e constante força de
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carga que pode ser estimada com base no coeficiente de atrito (µF ) e na força de atrito

(FB) dos rolamentos e obtida através do datasheet do fabricante de acordo com o modelo

do rolamento. Os testes desta seção consideram Bv = 0, e FR = sign(υm)µFFB que de

acordo com o datasheet levam a FR = sign(υm)0,0175 N.

Os parâmetros do atuador necessários para o modelo dinâmico analítico são mostrados

com seus respectivos valores na Tabela 4. Os valores utilizados no modelo matemático

foram os encontrados numericamente nesta seção, sendo que o λmg obtido com o terceiro

método foi considerado, uma vez que considera os efeitos de extremidade.

Tabela 4 – Parâmetros do atuador utilizados na modelagem.

Símbolo Descrição

Valor

Analítico/

Numérico

Valor

Experimental

τp passo polar 26,64 mm

Ld indutância de eixo direto 8,29 mH 8,36 mH

Lq indutância de eixo em quadratura 8,40 mH 8,43 mH

R resistência por fase 12,77 Ω 12,74 Ω

λmg fluxo magnético concatenado 0,1815 Wb 0,1789 Wb

m massa da parte móvel 1,9 kg 2 kg

Bv coeficiente de atrito viscoso negligenciável

p número de pares de polo 3

µF coeficiente de atrito dos rolamentos 0,005

3.4 Ambiente de Cossimulação

Esta seção apresenta o ambiente de cossimulação desenvolvido, com a descrição do

modelo em elementos finitos do atuador e seu acionamento. O acionamento do atuador

é desenvolvido em um módulo multidomínio (ANSYS Twin Builder®) da mesma série

de programas do software de elementos finitos. Desta maneira, é possível realizar uma

cossimulação entre acionamento elétrico (que produz a excitação do atuador), modelo em

elementos finitos (modelo eletromagnético) e modelo mecânico (com massa, coeficiente

de atrito e carga). A Figura 31 mostra o diagrama de cossimulação, onde é possível verifi-

car que existe um acionamento por fonte de tensão controlada (FTC) aplicada diretamente
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aos terminais da máquina. No eixo da máquina (parte móvel) são definidos a massa da

parte móvel e coeficiente de atrito, e são adicionadas medições de posição e velocidade

e uma fonte de força que permite inserir carga mecânica no sistema caso se deseje fazer

uma análise do atuador operando sob carga. A medição da posição mecânica da parte

móvel é transformada para posição elétrica para a correta transformação de coordenadas,

de acordo com (5). Este bloco estabelece a posição elétrica correta para a transformação

de coordenadas translacional para síncrona.

Figura 31 – Diagrama de cossimulação: acionamento elétrico, modelo eletromagnético e

parâmetros mecânicos.

Fonte: do autor

Na configuração mostrada na Figura 31, o atuador é alimentado por uma FTC. Outra

maneira de realizar essa simulação, de forma mais fiel em relação ao protótipo, é utili-

zar, por exemplo, um inversor do tipo fonte de tensão trifásico (VSI) com seis chaves.

Com a utilização desse acionamento é necessário empregar uma técnica de modulação

para comutação correta das chaves, e com isso é possível também observar os efeitos da

frequência de chaveamento no desempenho do atuador. A Figura 32 mostra um exemplo

de inversor VSI com seis chaves IGBT utilizando modulação por largura de pulsos se-

noidal (SPWM). A saída dos três comparadores (COMP1, COMP2 e COMP3) na Figura

32 é responsável por disparar as chaves superiores e o seu sinal inverso dispara as chaves
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inferiores.

Figura 32 – Circuito de acionamento do motor utilizando inversor fonte de tensão trifásico

com modulação SPWM.

Fonte: do autor

Para comparar o desempenho das simulações por FTC e VSI, um teste em malha

aberta foi executado para uma entrada do tipo degrau, com tensão em quadratura de 10 V, e

a saída de corrente em quadratura foi analisada. A Figura 33 ilustra uma comparação deste

teste, na qual a corrente de quadratura é avaliada para os dois acionamentos. A corrente

de eixo direto não é mostrada pois seu valor é muito próximo de zero. De acordo com

testes executados, a inclusão de um inversor VSI com uma frequência de chaveamento

de 10 kHz aumenta o tempo de simulação em cerca de 2000% sem apresentar diferenças

significativas nos resultados numéricos quando comparado à FTC. Dessa maneira, para

fins de análise do modelo dinâmico, o acionamento no modelo numérico utilizado neste

trabalho será idêntico ao apresentado na Figura 31, utilizando FTC.
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Figura 33 – Resultados numéricos de iq para FTC e VSI em malha aberta para vq = 10.
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3.5 Aparato experimental

O diagrama de conexões e o aparato experimental desenvolvido para a validação do

modelo dinâmico da LPMSM é mostrado na Figura 34. O atuador é posicionado hori-

zontalmente na bancada de testes, e os terminais localizados na esquerda do atuador são

conectados por cabo a um inversor VSI. Um encoder linear absoluto in-axis (Renishaw

LinACE™) é acoplado a extremidade direita do eixo do atuador para medição da posição.

O inversor VSI utilizado é trifásico da fabricante Texas Instruments, modelo BOOSTXL-

3PhGanInv, e tem medição de corrente inline através de resistores shunt associados a am-

plificadores INA240. A aquisição de sinais é feita pela placa de controle dSPACE modelo

DS1007 através do software Simulink/MATLAB. Os sinais de entrada na dSPACE são as

correntes abc e a posição. As saídas são os sinais para as seis chaves do inversor para

fazer a modulação de tensão, a qual é do tipo SPWM com frequência de chaveamento de

10 kHz. O tempo de amostragem da dSPACE é de 3·10-5 s. As correntes abc são transfor-

madas para correntes dq no Simulink e os valores de velocidade são obtidos indiretamente

através da derivada do sinal de posição.
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Figura 34 – Diagrama experimental das (a) conexões do acionamento e instrumentação e

(b) bancada experimental desenvolvida para execução dos testes experimentais no protó-

tipo.

(a)

(b)

Fonte: do autor

3.6 Resultados e Análises

Esta seção apresenta os resultados obtidos através dos modelos discutidos nas se-

ções anteriores. O estudo é feito a partir de três estudos de caso. Todos estes casos são

analisados em malha aberta para verificar o comportamento dinâmico das propriedades

transientes do atuador e validar os modelos obtidos. Em todos testes, a tensão de eixo
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direto (vd) é definida como zero e as quatro saídas analisadas são id, iq, υm e a posição

mecânica xm. No caso 1, é imposto um degrau de tensão em quadratura. No caso 2, uma

referência senoidal de tensão em quadratura é imposta, e no caso 3, uma onda triangular

de tensão em quadratura é imposta. Entradas do tipo degrau, como as consideradas no

caso 1, refletem o comportamento do modelo frente a mudanças súbitas na sua entrada.

Nos casos 2 e 3, o modelo é avaliado sob diferentes condições de excitação harmônica:

uma única frequência para o caso senoidal e infinitas componentes harmônicas para a

entrada triangular. Este tipo de teste é importante para ilustrar a resposta em frequência

do sistema e verificar a existência de alguma dinâmica relevante não modelada em alta

frequência.

Os resultados do modelo dinâmico são mostrados para o modelo analítico não linear,

o modelo de cossimulação numérica e as medidas experimentais. No modelo de cossimu-

lação, apenas a massa móvel, a força de atrito e a resistência por fase foram atribuídas.

A resposta eletromagnética à excitação imposta pelo acionamento elétrico é determinada

pelo modelo em elementos finitos. Os resultados experimentais são obtidos a partir de

testes no protótipo do atuador tubular linear descrito na sequência.

3.6.1 Estudos de caso

No caso 1, um degrau de 10 V é aplicado em vq no instante de tempo de 5 ms. A

tensão de eixo direto não produz força eletromagnética e nem deslocamento, logo seu

valor é definido como zero para todos os casos. Enquanto no modelo analítico não linear

as entradas são aplicadas diretamente na referência dq, no modelo em elementos finitos

e no aparato experimental elas passam por um processo de transformação para abc para

serem injetadas no atuador (Figura 31). Esta transformação de coordenadas é feita com o

valor da posição do atuador, de acordo com (5). Isso implica que esse valor é atualizado

conforme o atuador se desloca no sentido axial, para sempre manter o valor da tensão em

quadratura constante. De forma inversa, as correntes do atuador são medidas em abc e

convertidas para dq, para fins de comparação com o modelo analítico. O tempo total do

teste é de 150 ms. O resultado analítico, numérico e experimental de correntes, velocidade

e posição deste caso são mostrados na Figura 35.

No caso 2, as entradas de tensão são vd = 0 e vq = 5 · sen(2π10t) + 5 V em um tempo

de teste de 0,35 s. Os resultados de correntes, velocidade e posição deste caso são mostra-
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Figura 35 – Resultados analíticos, numéricos e experimentais para (a) corrente de eixo

direto e (b) quadratura, (c) velocidade, e (d) posição para vd = 0, e vq = 10 V, em um

tempo de teste de 0,15 s.
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Fonte: do autor

dos na Figura 36. No caso 3, as entradas de tensão são vd = 0 e vq é uma onda triangular

com pico de 5 V e offset de 5V, a uma frequência de 10 Hz em um tempo de teste de 0,35

s. Os resultados de correntes, velocidade e posição deste caso são mostrados na Figura

37. Como mencionado anteriormente, estes três casos de teste permitem visualizar como

o atuador se comporta para diferentes formas de excitação, sejam elas fixas ou variáveis.

3.6.2 Discussão

Pela observação dos gráficos das Figuras 35, 36 e 37, é possível verificar que o mo-

delo de cossimulação consegue descrever as características fundamentais do atuador em

termos de resposta transiente, verificadas no modelo analítico, e confirmadas com resul-
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Figura 36 – Resultados analíticos, numéricos e experimentais para (a) corrente de eixo

direto e (b) quadratura, (c) velocidade, e (d) posição para vd = 0 e vq = 5 · sen(2π10t) + 5

V, em um tempo de teste de 0,35 s.
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tados experimentais. Nos gráficos de corrente de eixo direto, a média dos valores é de

1 × 10-3 mA para os modelos numérico, analítico e experimental. Estes valores são pra-

ticamente desprezíveis se comparados as magnitudes da corrente de quadratura, o que

confirma que a máquina está sendo corretamente acionada em quadratura, uma vez que a

corrente de eixo direto próxima de zero significa que a posição de acionamento é correta

pois vd = 0.

No caso 1, a corrente de quadratura na Figura 35 é similar nos três modelos. Ini-

cialmente um valor mais elevado de corrente é requerido devido à inércia para retirar o

atuador de uma posição estática e, depois disso, a corrente decresce para valores próxi-

mos de zero. O valor máximo da corrente de quadratura no modelo numérico é de 0,602
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Figura 37 – Resultados analíticos, numéricos e experimentais para (a) corrente de eixo

direto e (b) quadratura, (c) velocidade, e (d) posição para vd = 0 e vq uma onda triangular

de 0 a 10 V com 10 Hz, em um tempo de teste de 0,35 s.
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Fonte: do autor

A, no modelo analítico é de 0,619 A e no modelo experimental é de 0,614 A. O valor

numérico dessa corrente é próximo de zero em regime permanente (3,2·10-5 A) como no

modelo analítico (1,8·10-4 A) e no experimental (2,0·10-4 A). Como vq é constante, o valor

da velocidade também deve ser, o que de fato ocorre. Seu valor nos modelos analítico,

numérico e experimental é de 0,155, 0,149, e 0,152 m/s, respectivamente. No modelo ex-

perimental essa velocidade é obtida de forma indireta pela derivada da posição, resultando

em algumas oscilações na parte transiente do sinal. Essas oscilações podem ser em parte

causadas por efeitos elásticos no acoplamento entre o eixo atuador e o eixo do encoder,

que podem ser melhoradas mudando o tipo de acoplamento mecânico para um que seja
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mais rígido1; entretanto, essas oscilações na velocidade não são perceptíveis no protótipo

em operação e não afetam o desempenho do atuador. Essas oscilações também podem ser

oriundas de problema de tratamento de dados causado pela forma de aquisição indireta da

medida de velocidade. Como o atuador sincroniza em uma velocidade constante, a curva

de posição é uma linha reta ascendente.

No caso 2, a corrente de quadratura apresenta um valor maior no início devido ao

nível CC do sinal de tensão (0,331, 0,318, e 0,303 A para os modelos analítico, numérico

e experimental, respectivamente), e depois disso um valor senoidal com valor de pico de

0,095, 0,090, and 0,094 A (para os modelos analítico, numérico e experimental, respec-

tivamente). A velocidade alcança níveis similares ao da referência em degrau quando a

tensão é a mesma, ou seja, 0,154, 0,148, e 0,154 m/s para os modelos analítico, numérico

e experimental, respectivamente. A posição é crescente com oscilações devido ao nível

CC do sinal e da entrada senoidal. No caso 3, a corrente de quadratura apresenta valor

de pico de 61,6, 57,8, e 68,7 mA para os modelos analítico, numérico e experimental,

respectivamente. A velocidade também alcança valores similares à referência em degrau

quando a tensão é a mesma, ou seja, 10 V (0,149, 0,142, e 0,148 m/s). A posição tem

oscilações devido à excitação senoidal e é crescente devido ao nível CC do sinal.

Nas medições de baixos níveis de corrente é possível perceber ruído com uma linha

de tendência ao redor dos valores analíticos e numéricos. Isso pode ser explicado pelo

fato de que na planta experimental existem vários fatores não modelados que influenciam

a análise, como ruídos de medição, conversão analógica/digital e incertezas paramétricas.

Uma das causas também pode ser o ruído causado pela frequência de chaveamento do

inversor de frequência.

A Tabela 5 mostra uma análise estatística da raiz quadrada do erro médio (RMSE) para

os três casos analisados, comparando dados dos modelos analíticos, numéricos e experi-

mentais. É possível afirmar que a escala dos valores da RMSE são baixos se comparados

a média dos valores obtidos nos testes, comprovando adequação entre os modelos. Os

menores valores de erro ocorrem entre resultados numéricos e analíticos, mostrando que

o modelo analítico desenvolvido representa bem o comportamento dinâmico do sistema.

A precisão dos modelos analítico e numérico são similares quando comparadas ao modelo

1Este acoplamento flexível foi modificado por um rígido para os ensaios de controle em malha fechada,

demonstrados no Capítulo 4, e esta oscilação reduziu significativamente.
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Tabela 5 – Análise da raiz quadrada do erro médio.

Caso Variável
RMSE

Analítico

x Numérico

Analítico

x Experimental

Numérico

x Experimental

1

id (A) 0,0049 0,0332 0,0326

iq(A) 0,0053 0,0324 0,0303

υm (m/s) 0,0014 0,0140 0,0144

xm (m) 1,07·10-4 2,33·10-4 3,15·10-4

2

id (A) 0,0036 0,0167 0,0218

iq(A) 0,0019 0,0213 0,0218

υm (m/s) 0,0009 0,0080 0,0083

xm (m) 1,53·10-4 2,40·10-4 3,78·10-4

3

id (A) 0,0030 0,0158 0,0146

iq(A) 0,0014 0,0214 0,0218

υm (m/s) 0,0009 0,0044 0,0044

xm (m) 1,39·10-4 1,39·10-4 1,05·10-4

experimental.

Em termos de tempo de processamento, o tempo da cossimulação para as entradas do

tipo degrau, senoidal e triangular é de 32,6, 54,6 e 46,2 horas, respectivamente, enquanto

o tempo de processamento analítico é menor que um segundo. Este tempo pode ser con-

siderado elevado no modelo de cossimulação; entretanto, trata-se de um método fácil e

confiável de análise transiente e pode ser uma ferramenta importante para validar modelo

dinâmico e obter parâmetros necessários no modelo analítico.

3.7 Conclusões do Capítulo

Este capítulo apresentou uma abordagem sistemática mostrando passo a passo como

determinar os parâmetros do modelo dinâmico analítico de uma máquina linear síncrona

de ímãs permanentes. O método proposto foi validado, mostrando um alto grau de con-

formidade com o protótipo experimental. A vantagem do modelo analítico é o baixo

consumo de tempo de processamento, sendo uma ferramenta importante para projetar
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controladores.

Além disso, o modelo de cossimulação para a análise dinâmica de máquinas lineares

foi validado com sucesso. Em comparação com o modelo analítico, a cossimulação re-

quer um tempo de processamento muito superior. No entanto, tem a vantagem de poder

levar em consideração aspectos que não são facilmente modelados por modelos analíti-

cos como, por exemplo, distribuição do fluxo magnético devido a efeitos de extremidade,

saturação magnética, perdas magnéticas, entre outros. Embora estes aspectos não tenham

sido relevantes para a topologia do atuador analisado, eles podem vir a ser em determi-

nadas condições de operação ou para diferentes topologias. A análise numérica também

mostrou que é possível utilizar uma fonte de tensão controlada ao invés de um inversor de

frequência de tensão no modelo numérico para reduzir significativamente o tempo de si-

mulação, sem que exista uma influência significativa nos resultados do modelo dinâmico.

Ambos os métodos abordados neste capítulo podem ser ferramentas confiáveis para

modelagem dinâmica de atuadores eletromagnéticos lineares sem a necessidade de um

protótipo. Assim, eles podem ser implementados no estágio inicial do projeto para prever

a resposta dinâmica dos atuadores. Com o modelo analítico validado, ele servirá como

base para o projeto de controladores tradicionais como proporcional-integral (PI) ou mais

avançados, conforme discutido no Capítulo 4.

Foram produzidos durante esta tese os seguintes trabalhos envolvendo o estudo da

modelagem do atuador:

• BANDEIRA BOFF, BEN HUR; FLORES, JEFERSON VIEIRA; ECKERT, PAULO

ROBERTO. Validação do Modelo Dinâmico de um Atuador Eletromagnético Li-

near Tubular Utilizando Cossimulação com Método dos Elementos Finitos. Em:

ANAIS DO 14º SIMPÓSIO BRASILEIRO DE AUTOMAÇÃO INTELIGENTE,

2019. DOI: 10.48011/ASBA.V2I1.1592.

• BOFF, BEN HUR BANDEIRA; FLORES, JEFERSON VIEIRA; FLORES FILHO,

ALY FERREIRA; ECKERT, PAULO ROBERTO. Dynamic Modeling of Linear

Permanent Magnet Synchronous Motors: Determination of Parameters and Nume-

rical Co-simulation. JOURNAL OF CONTROL, AUTOMATION AND ELECTRI-

CAL SYSTEMS, v. 32, p. 1782-1794, 2021. DOI: 10.1007/S40313-021-00749-2.
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4 CONTROLE DO ATUADOR

Existem diversas aplicações de máquinas lineares em seguimento ou rejeição de refe-

rências periódicas e senoidais, sejam elas em sistemas de suspensão ou não. Exemplos

dessas aplicações podem ser encontrados em compressores ressonantes lineares para refri-

geração (LIANG, 2017), válvulas para motores sem câmaras (DIMITROVA et al., 2019),

posicionamento de servos multi-eixo (ZHANG et al., 2014) e compensação de ondas ma-

rítimas em plataforma Stewart (CAI et al., 2021). Existem também exemplos dessas apli-

cações usando máquinas rotativas, como rastreamento de posição de motores síncronos

de ímãs permanentes aplicados a veículos elétricos (CHENG et al., 2020), seguimento

periódico de velocidade (LI et al., 2021) e rejeição de frequências em um sistema de

suspensão (WANG et al., 2015). Quando o movimento é linear, atuadores lineares são

os preferidos, pois agem diretamente nas partes móveis, permitindo uma operação com

maior eficiência e precisão no seguimento ou rejeição de referências de posição. Nesse

contexto, um sistema de controle deve ser projetado para garantir o seguimento de refe-

rências periódicas ou senoidais e a rejeição de distúrbios com o desempenho transitório e

de regime permanente desejados.

Controladores baseados no princípio do modelo interno (PMI) são alternativas do

ponto de vista teórico para resolver os problemas de seguimento de referências e rejeição

de perturbações. De acordo com este princípio, um sistema pode seguir uma referência

com erro nulo ou rejeitar uma perturbação em regime permanente se duas condições fo-

rem satisfeitas: o sistema em malha fechada ser assintoticamente estável e o controlador

ser capaz de gerar sinais com as mesmas características em regime permanente dos sinais

de referência e distúrbio (FRANCIS; WONHAM, 1976). Por exemplo, é através do PMI

que se pode mostrar que controladores de ação integral, como o proporcional-integral

(PI), podem seguir ou rejeitar sinais do tipo degrau com erro de seguimento nulo em
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regime permanente. No caso de sinais senoidais, a interpretação do PMI no domínio da

frequência requer um controlador com magnitude infinita nas frequências harmônicas que

descrevem os sinais de referência ou distúrbio. Isso é possível com o chamado controla-

dor ressonante, onde um par de polos complexos puramente imaginários são adicionados

à função de transferência do controlador (PEREIRA et al., 2014). Muitas aplicações prá-

ticas de controladores ressonantes podem ser encontradas na literatura: em plantas como

inversores ligados à rede (OSóRIO et al., 2019; RODARTE et al., 2020), conversores

de energia back-to-back (SOUZA et al., 2022) e sistemas de posicionamento sujeitos à

quantização de medidas (SALTON et al., 2022).

Para sinais periódicos com alto conteúdo harmônico, o controlador necessário para

satisfazer o PMI é de ordem alta e com um grande número de parâmetros de sintonia,

pois um par de polos imaginários complexos deve ser inserido para cada componente

harmônica a ser compensada. Neste caso, o projeto do controlador baseado na solu-

ção de um problema de otimização com restrições na forma de desigualdades matriciais

lineares (LMIs) oferece um método sistemático para ajustar os parâmetros do controla-

dor, garantindo estabilidade interna e desempenho transitório (PEREIRA et al., 2014).

Controladores ressonantes projetados com base em LMIs são frequentemente usados no

contexto de máquinas elétricas rotativas, por exemplo, para controle de velocidade em

motores síncronos de imã permanente (LAN et al., 2020; LI et al., 2021), controle de

velocidade de motores de indução (BAHLOUL et al., 2018) e controle de corrente em

geradores síncronos com ímãs permanentes (CHANG; TSAI; LU, 2019).

No entanto, quando se trata de atuadores eletromagnéticos lineares, eles apresentam

diferenças significativas em relação às máquinas rotativas. A diferença mais relevante é

que máquinas lineares apresentam comprimento finito, o que requer operação dentro dos

limites deste curso. O comprimento finito também afeta a distribuição de fluxo nas ex-

tremidades axiais da máquina, que cria efeitos assimétricos (BOFF; ECKERT; AMARA,

2022; BOFF et al., 2017) e pode afetar seu modelo dinâmico e a configuração do acio-

namento (BOFF; ECKERT; AMARA, 2022). Em (MERCORELLI; WERNER, 2017), o

controle de posição de um atuador piezo-hidráulico é desenvolvido para seguir referên-

cias periódicas para válvulas de admissão usando um controlador ressonante com duas

ações de avanço para compensar variações de velocidade. O controle de movimento

de um atuador linear de dois graus de liberdade para aplicações periódicas é proposto
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em (KIM; HIRATA, 2020), baseado em um controlador PI sensorless. Em (CHUNG;

MOON; JANG, 1999) um atuador oscilatório linear do tipo voice-coil é utilizado para

suprimir vibrações estruturais, sendo os ganhos do controlador determinados via LQR.

Existem poucos trabalhos na literatura abordando métodos de controle para seguimento

de referências periódicas em máquinas eletromagnéticas lineares, de forma que a proposi-

ção e validação de uma metodologia sistemática para solução desse problema se apresenta

como uma contribuição relevante.

Este capítulo aborda o seguimento periódico de posição e a rejeição de perturbações

de carga no atuador eletromagnético linear. Uma estratégia de controle multi-loop inspi-

rada no controle por orientação de campo (FOC) é considerada (BOLDEA, 2013), onde

um controlador proporcional-integral (PI) é inserido no laço de controle de eixo direto

para regular seu componente CC para zero. O seguimento/rejeição de sinais periódicos

de posição é garantido pela introdução de um controlador múltiplo ressonante com ação

integral (PI + ressonante – controlador PI-RES (LISERRE; TEODORESCU; BLAAB-

JERG, 2006)) no laço de controle do eixo de quadratura.

Através do uso de técnicas de realimentação linearizante, um modelo linear de estado-

espaço do sistema de malha fechada é derivado e o controlador é reescrito na forma de

uma realimentação de estados aumentada, conforme apresentado em (PEREIRA et al.,

2014). Os ganhos do controlador são calculados pela solução de problemas de otimi-

zação sob restrições de LMIs, garantindo estabilidade em malha fechada e desempenho

transitório, conforme demonstrado em (SALTON et al., 2013). A implementação digital

do controlador PI-RES também é apresentada. O método proposto é validado por meio

de estudos de caso no atuador descrito no Capítulo 3. São apresentadas simulações e re-

sultados experimentais que ilustram o seguimento preciso de referências periódicas com

componentes harmônicos (de até quinta ordem), deslocamento e perturbações de força de

carga estática e incremental.

4.1 Modelo no Espaço de Estados

A partir do modelo demonstrado na Seção 3.2, é possível representar este sistema

não linear por um sistema linearizado através de uma mudança na variável de controle

(TARCZEWSKI; GRZESIAK, 2016). Esta técnica possui vantagens em relação as que

consideram linearização em torno de um ponto de equilíbrio (CHEN, 1998), como a de
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poder operar em diferentes condições. Considerando as variáveis auxiliares vd
∗(t) =

ς1Lqυm(t)iq(t) e vq
∗(t) = ς1Ldυm(t)id(t), então (23) e (24) podem ser reescritas como

d

dt
id (t) = −Rid (t)

Ld

+
1

Ld

[vd (t) + vd
∗ (t)] , (31)

d

dt
iq (t) = −Riq (t)

Lq

− ς1λmgυm (t)

Lq

+
1

Lq

[vq (t)− vq
∗ (t)] . (32)

Definindo agora o vetor de estados xp ∈ R4 como

xp =
[
id(t) iq(t) υm(t) xm(t)

]T
, (33)

o vetor de entrada u ∈ R2,

u =

ud(t)

uq(t)

 , (34)

com ud(t) = vd (t) + vd
∗ (t), uq(t) = vq (t)− vq

∗ (t) e a posição linear do atuador como

saída controlada, ou seja,

yp =
[
xm(t)

]
, (35)

então, o sistema definido por (25), (26), (31) e (32) pode ser representado no espaço de

estados como ẋp = Apx(t) +Bpu(t) +BdFL(t)

yp = Cpx(t)

, (36)

onde

Ap =


− R

Ld
0 0 0

0 − R
Lq

− ς1λmg

Lq
0

0 ς2λmg

m
−Bv

m
0

0 0 1 0

 , Bp =


1
Ld

0

0 1
Lq

0 0

0 0

 , Bd =


0 0

0 0

0 − 1
m

0 0

 , (37)

Cp =
[
0 0 0 1

]
.

Devido a estrutura particular da matriz Ap, segue que a dinâmica de id é desacoplada

dos demais estados, formando assim dois subsistemas independentes. Definindo xd(t) =

id(t), então o primeiro estado de xp(t) pode ser descrito por

ẋd(t) = Adxd(t) +Bdud(t), (38)



94

onde Ad = − R
Ld

e Bd =
1
Ld

. De modo similar, definindo xq(t) =
[
iq(t) υm(t) xm(t)

]T
,

segue que ẋq = Aqxq(t) +Bquq(t) +BwqFL(t)

yq = Cqxq(t)

, (39)

que é representado por

Aq =


− R

Lq
− ς1λmg

Lq
0

ς2λmg

m
−Bv

m
0

0 1 0

 , Bq =


1
Lq

0

0

 , Bwq =


0

− 1
m

0

 , Cq =
[
0 0 1

]
. (40)

Conforme apresentado no Capítulo 3, fica claro que, para este protótipo em particular,

as suposições de indutâncias síncronas invariantes no tempo (Ld = Lq) e dinâmica linear

desacoplada (dadas por (38) e (39)) são verificadas, de acordo com o modelo validado

neste mesmo capítulo.

4.2 Estrutura e Projeto do Controlador

Com base na propriedade de desacoplamento apresentada anteriormente, uma estraté-

gia de controle multi-loop ilustrada no diagrama de blocos da Figura 38 foi implementada.

Este controlador é semelhante à estratégia de controle por orientação de campo aplicada

a máquinas lineares (como demonstrada em (BOLDEA, 2013), por exemplo).

Figura 38 – Estrutura de controle proposta.

Fonte: do autor

Como a operação com enfraquecimento de campo não será considerada, a referência

da corrente de eixo direto é definida como zero e o controle id é feito por um controla-

dor PI para levar o componente CC de id(t) a zero em regime permanente. O controle
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do subsistema de quadratura definido em (39) está associado à dinâmica do movimento.

Visando o seguimento de referências periódicas de posição e rejeição de perturbações de

carga, um controlador PI-RES modificado é considerado. A formulação do controlador

no espaço de estados e o método de projeto baseado em LMIs seguem o procedimento

apresentado em (PEREIRA et al., 2014), conforme detalhado nas próximas subseções.

4.2.1 Controlador PI-RES

Para a dedução deste controlador, seguindo a formulação apresentada em (FLORES

et al., 2012), se considera o sistema genérico em malha fechada com realimentação unitá-

ria apresentado na Figura 39, com funções de transferência da planta e controlador dadas

por G(s) e C(s), respectivamente. Além disso, os sinais R(s), E(s), U(s), Q1(s), Q2(s)

e Y (s) representam, nesta ordem, as Transformadas de Laplace da referência, erro de

seguimento, sinal de controle, distúrbio de entrada, distúrbio de saída e saída da planta.

Figura 39 – Diagrama de blocos de um sistema genérico em malha fechada com reali-

mentação unitária.

Fonte: do autor

Com base na Figura 39, as seguintes funções de transferência em malha fechada po-

dem ser determinadas como

TR(s) =
Y (s)

R(s)
=

C(s)G(s)

1 + C(s)G(s)
, (41)

TQ1(s) =
Y (s)

Q1(s)
=

G(s)

1 + C(s)G(s)
, (42)

TQ2(s) =
Y (s)

Q2(s)
=

1

1 + C(s)G(s)
. (43)

Com isso, baseado nessas funções de transferência, os sinais de saída Y (s) e erro E(s)

são dados por

Y (s) = TR(s)R(s) + TQ1(s)Q1(s) + TQ2(s)Q2(s) (44)
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e

E(s) = R(s)− Y (s) = (1− TR(s))R(s)− TQ1(s)Q1(s)− TQ2(s)Q2(s). (45)

Considerando uma referência puramente senoidal ou distúrbios com frequência ω0,

segue de (45) que o erro de seguimento será nulo em regime permanente se o sistema em

malha fechada for estável e

|TR(jω0)| =
∣∣∣∣ C(jω0)G(jω0)

1 + C(jω0)G(jω0)

∣∣∣∣ = 1 , ∠TR(jω0) = 0, (46)

|TQ1(jω0)| =
∣∣∣∣ G(jω0)

1 + C(jω0)G(jω0)

∣∣∣∣ = 0, (47)

|TQ2(jω0)| =
∣∣∣∣ G(jω0)

1 + C(jω0)G(jω0)

∣∣∣∣ = 0. (48)

Observe que (46), (47) e (48) são satisfeitos quando |C(jω0)G(jω0)| = ∞ e |C(jω0)| =

∞. Assim, o seguimento ou rejeição de sinais senoidais com erro zero em regime per-

manente pode ser garantido se o controlador apresentar magnitude infinita na frequência

ω0 e desde que não haja cancelamentos de polos no controlador com zeros da planta

nesta frequência. Este controlador satisfaz implicitamente o Princípio do Modelo Interno

(PMI), que estabelece condições necessárias para o seguimento e rejeição em regime per-

manente (FRANCIS; WONHAM, 1976). Da mesma forma, o seguimento de referências

periódicas pode ser garantido pelo uso de uma expansão da Série de Fourier e impondo

um controlador com magnitude infinita para todas as frequências harmônicas relevantes.

Uma forma de atender a essa condição é considerar no controlador uma função de

transferência com um par de polos imaginários puros em s = ±jω0, no chamado con-

trolador ressonante. Conforme apresentado em (PEREIRA et al., 2014), o controlador

ressonante pode ser descrito por

CR(s) =
YR(s)

E(s)
=

Kr1ω0 +Kr2s

s2 + ω2
0

+Ke, (49)

onde yR(t) é o sinal de saída do controlador e Kr1, Kr2 e Ke são parâmetros de sintonia

que devem ser escolhidos para que o sistema em malha fechada seja estável.

Este controlador pode ser representado no espaço de estados comoẋR(t) = ARxR(t) +BRe(t)

yR(t) = CRxR(t) +DRe(t)

, (50)
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onde xR(t) é o vetor de estados do controlador ressonante definido por

xR(t) = [xR1(t) xR2(t)]
T ∈ R2 (51)

e as matrizes do controlador são dadas por

AR =

 0 ω0

−ω0 0

 , BR =

0
1

 , CR =
[
Kr1 Kr2

]
, DR = Ke. (52)

Em diversas aplicações práticas, o objetivo é seguir sinais periódicos com um valor

médio diferente de zero. Nesse caso, o controlador ressonante apresentado em (49) pode

ser estendido para uma PI-RES dado por (LISERRE; TEODORESCU; BLAABJERG,

2006)

C(s) =
YC(s)

E(s)
=

Ki

s
+

h∑
j=1

Kr1jωj +Kr2js

s2 + ω2
j

+Ke, (53)

onde Kr1j , Kr2j , Ki, Ke e ωj são parâmetros livres de projeto para serem escolhidos.

Esse controlador pode ser realizado no espaço de estados na formaẋC(t) = ACxC(t) +BCe(t)

yC(t) = CCxC(t) +DCe(t)

, (54)

onde xC(t) = [xR1(t) xR2(t) · · · xRh(t) xi]
T ∈ R2h+1 é o vetor de estados do

controlador e

AC =



Ar1 0 · · · 0 0

0 Ar2 · · · 0 0
...

... . . . ... 0

0 0 · · · Arh
...

0 0 · · · 0 0


, BC =



Br

Br

...

Br

1


,

CC =
[
Cr1 Cr2 · · · Crh Ki

]
, DC = Ke.

Baseado nas matrizes definidas em (52), então Arj = AR|ω0=ωj
, Br = BR e Crj =

CR|Kr1=Kr1j ,Kr2=Kr2j
.

4.2.2 Formulação via realimentação de estados

Para empregar o método de projeto baseado em LMIs apresentado em (PEREIRA

et al., 2014), é necessário converter a formulação do controlador em uma realimentação da
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planta e dos estados do controlador. Considerando a dinâmica do eixo em quadratura apre-

sentada em (39) e a formulação do controlador PI-RES em (54), onde e(t) = r(t)−xm(t)

é o erro de rastreamento de posição em relação a um determinado sinal periódico r(t),

então é possível definir um vetor de estados aumentado xa(t) = [xq(t)
T xC(t)

T ]T ∈

R4+2h com dinâmica representada porẋa(t) = Aaxa(t) +Bauq(t) +BawFL(t) +Barr(t)

ya(t) = Caxa(t)

, (55)

onde

Aa =

 Aq 0

−BCCq AC

 , Ba =

Bq

0

 , Baw =

Bw

0

 , Bar =

 0

BC

 , Ca =
[
Cq 0

]
.

(56)

Para uma abordagem baseada em realimentação de estados, é considerado um sinal de

controle que combina a saída do controlador yC(t) com uma realimentação de estados da

planta, tal que

uq(t) = Kqxq(t) + yC(t) = Kqxq(t) + CCxC(t) +DCe(t) (57)

= Kqxq(t) + CCxC(t) +DCr(t)−DCCqxq(t),

onde Kq é um ganho a ser determinado. Este sinal de controle pode ser reescrito como

uq(t) = Kaxa(t) +DCr(t), Ka = [ Kq −DCCq CC ], (58)

tal que o sistema em malha fechada interconectado é dado porẋ = (Aa +BaKa)xa(t) +BawFL(t) +Barr(t)

y = Caxa(t)

, (59)

com Bar =

BqDC

BC

.

Observação 1 Considerando o diagrama de blocos da Figura 38, a formulação de reali-

mentação de estados apresentada nesta seção resulta em um bloco de controle de posição

que combina os controladores PI-RES e Proporcional-Derivativo (PD).
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Primeiro, considere Kq = [Kq1 Kq2 Kq3] tal que a entrada de controle uq(t) em

(57) pode ser reescrita como

uq(t) = Kq1iq(t) +Kq2vm(t) +Kq3xm(t) + yC(t).

Com base nas propriedades da transformada de Laplace e na função de transferência do

controlador definida em (53), então

Uq(s) = Kq1Iq(s) + I∗q (s)

com

I∗q (s) = (Kq2s+Kq3)Xm(s) + C(s)(R(s)−Xm(s)).

Observe que o termo (Kq2s + Kq3)Xm(s) corresponde a um controlador PD aplicado

diretamente na saída da planta. Estruturas de controle compostas por um controlador PI

no canal de erro e um controlador PD na saída da planta são usuais na área de controle

de processos (ONAT, 2019). No entanto, em vez de um controlador PI padrão, aqui

também é adicionada uma estrutura ressonante para garantir o seguimento e rejeição

periódicos. Por fim, fica claro que o bloco “controlador iq” corresponde à realimentação

direta de iq multiplicada pelo ganho Kq1.

4.2.3 Projeto de controladores baseados em LMIs

Nesta seção, é apresentado um método para determinar o ganho aumentado Ka (e,

consequentemente, as matrizes Kq, CC e DC) para garantir a estabilidade interna da malha

fechada e um desempenho transitório satisfatório. Isso será alcançado pela alocação de

polos em malha fechada nas regiões das LMIs, também conhecida como D-estabilidade

(CHILALI; GAHINET, 1996).

A estabilidade interna de (59) é obtida garantindo que a matriz Aa + BaKa seja

Hurwitz (todos os autovalores possuem parte real negativa). Além do requisito de es-

tabilidade, o desempenho transitório também pode ser levado em consideração a partir

da alocação dos autovalores de Aa + BaKa dentro de uma determinada região do plano

complexo definido como a interseção das seguintes sub-regiões (CHILALI; GAHINET,

1996)

RCR = {pi ∈ C : Re(pi) ≤ −σ, σ ∈ R+},

RDR = {pi ∈ C : |pi| ≤ γ,γ ∈ R+}, (60)

RNF = {pi ∈ C : arctan
(

|Im(pi)|
|Re(pi)|

)
≤ θ, θ ∈ R+},
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onde pi com i = 1,...,m são os autovalores de Aa + BaKa, σ, γ e θ são parâmetros

que devem ser escolhidos a priori com base no desempenho transitório desejado. Mais

especificamente, σ está diretamente relacionado ao tempo de acomodação, γ restringe

a máxima frequência natural e θ está associado ao fator de amortecimento (PEREIRA

et al., 2014). A Figura 40 ilustra a região criada pela interseção dessas sub-regiões no

plano complexo.

Figura 40 – Região do plano complexo que satisfaz as condições do posicionamento de

polos (D-estabilidade).

Fonte: (PEREIRA et al., 2014)

Segundo (CHILALI; GAHINET, 1996), se existe uma matriz simétrica positiva defi-

nida Q ∈ R4+2h×4+2h e uma matriz W ∈ R1×4+2h satisfazendo

L1 ⊗Q+M1 ⊗ (AaQ+BaW ) +M ′
1 ⊗ (AaQ+BaW )′ < 0,

L2 ⊗Q+M2 ⊗ (AaQ+BaW ) +M ′
2 ⊗ (AaQ+BaW )′ < 0, (61)

L3 ⊗Q+M3 ⊗ (AaQ+BaW ) +M ′
3 ⊗ (AaQ+BaW )′ < 0,

onde ⊗ denota o produto de Kronecker, e

L1 = 2σ,M1 = 1,

L2 =

−γ 0

0 −γ

 ,M2 =

0 1

0 0

 , (62)

L3 =

0 0

0 0

 ,M3 =

 sin(θ) cos(θ)

−cos(θ) sin(θ)

 ,
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então o sistema (59) com Ka = WQ−1 é internamente estável com autovalores de Aa +

BaKa confinados em (60).

O dimensionamento de Ka pode ser feito resolvendo um problema de factibilidade,

ou seja, encontrar as matrizes Q e W tais que as LMIs em (61) sejam satisfeitas. Este

problema pode ser resolvido em MATLAB (ou Python) usando pacotes computacionais

padrão (GAHINET; NEMIROVSKII, 1993). Dado Ka = [Ka1 Ka2] , então os parâ-

metros do controlador podem ser determinados resolvendo o sistema de equações lineares

definido por CC = Ka2 e Kq −DCCq = Ka1.

4.3 Resultados e Análises

Esta seção apresenta o ambiente de simulação, aparato experimental, instrumentação

do protótipo, definição dos casos de teste e seus respectivos controladores. Resultados

experimentais e de simulação são exibidos e discutidos em termos de desempenho do

seguimento e rejeição.

4.3.1 Aparato experimental

Em relação ao aparato experimental descrito na Seção 3.5, o inversor de frequência

(VSI) foi modificado para obter um acionamento com maior potência elétrica, e com isso

um aparato de alimentação trifásica foi implementado, conforme Figura 41 (a). Um trans-

formador isolador foi inserido para evitar curto-circuito fase-terra e um autotransformador

variável para ajuste da tensão de alimentação do inversor. O VSI trifásico é do modelo Se-

mikron Semix Stack e possui sensores de corrente de efeito Hall em linha (CSNF161). O

acoplamento entre os eixos do atuador linear e o sensor de posição foi modificado por um

do tipo rígido, como ilustrado na Figura 41 (b). Para os ensaios com carga, foram adicio-

nadas duas molas de tração (força de carga incremental) e uma massa suspensa (força de

carga constante), conforme ilustrado na Figura 41 (c). Assim também é possível avaliar o

desempenho do controlador quando o atuador está sujeito a duas condições diferentes de

carga.

4.3.2 Simulação em malha fechada

Para melhor emular o comportamento da configuração experimental, foi criado em

MATLAB/Simulink um ambiente de simulação onde a planta é simulada em tempo con-
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Figura 41 – Diagrama experimental das (a) conexões do acionamento e instrumentação,

(b) protótipo do atuador tubular linear colocado na bancada de testes para validação ex-

perimental, e (c) configuração da força de carga.

(a)

(b)

(c)

Fonte: do autor

tínuo e o controlador é implementado em tempo discreto, conforme apresentado na Fi-

gura 42. No bloco “modelo do atuador” são descritas as equações (23) a (26) e o bloco

“desacoplamento” é responsável por calcular a realimentação linearizante. Para isso, o

controlador de tempo contínuo (54) é discretizado através do método Zero-Order Hold
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(ZOH), resultando em xCd[k + 1] = ACdxCd[k] +BCded[k]

yCd[k] = CCdxCd[k] +DCded[k]

, (63)

onde as matrizes ACd, BCd, CCd, DCd são dadas por

ACd = exp(ACT ), BCd = BC

∫ T

0

exp(ACτ)dτ, CCd = CC , DCd = DC . (64)

O diagrama de simulação em malha fechada é mostrado na Figura 42 onde o contro-

lador PI de eixo direto também é discretizado usando o método ZOH.

Figura 42 – Ambiente de simulação desenvolvido em MATLAB/Simulink.

Fonte: do autor

4.3.3 Estudos de caso

Para ilustrar o desempenho transitório e em regime permanente do método proposto,

cinco casos de teste foram considerados. Em todos os casos, uma frequência fundamental

de ω0 = 1,6π rad/s foi considerada para o sinal de referência de posição, diferindo em

termos de conteúdo harmônico e condições de carga. O ensaio com variação de carga é

mais significativo para comparar o desempenho do controlador, principalmente na rejei-

ção de distúrbios, permitindo avaliar a capacidade de seguimento e rejeição em condições

dinâmicas.

O caso 1 considera o seguimento de uma referência puramente senoidal de 15 mm de

amplitude e com frequência de ω0, 3ω0 e 5ω0 para t ∈ [5,10), t ∈ [10,15) e t ∈ [15,20)

s, respectivamente. Além disso, um deslocamento no nível médio de 10 mm também é
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considerado. Portanto, o sinal de referência do caso 1 é dado por1

r1(t) = 10× 10−3Υ(1,∞) + 15× 10−3[sin(ω0t)Υ(5,10) (65)

+sin(3ω0t)Υ(10,15) + sin(5ω0t)Υ(15,20)] m.

O caso 2 considera um sinal com conteúdo harmônico crescente, ou seja, para t > 5

s apenas um sinal senoidal de frequência ω0 é considerado, então uma terceira harmônica

é adicionada à referência para t ∈ [10,25) s e uma quinta harmônica é adicionada para

t ∈ [15,20) s. Assumindo um nível médio de −10 mm e todas as harmônicas com 10 mm

de amplitude, o sinal de referência do caso 2 é

r2(t) = −10× 10−3Υ(1,∞) + 10× 10−3[sin(ω0t)Υ(5,30) (66)

+sin(3ω0t)Υ(10,25) + sin(5ω0t)Υ(15,20)] m.

Os casos 1 e 2 operam sem distúrbios de carga mecânica (FL = 0 N). Por outro lado,

os casos 3 e 4 aplicam os mesmos sinais de referência dos casos 1 e 2, respectivamente,

mas, assumindo uma força de carga FL(t) = FK + Ksxm N, onde FK é uma força

constante de 35 N, Ks é a constante da mola de 730 N/m, e xm é a posição do eixo. A

força FK é imposta definindo a posição inicial de forma que a mola já esteja tensionada. O

caso 5 considera uma força de carga constante de 20 N devido a um peso padrão suspenso

e o sinal de referência dado por

r5(t) = 15× 10−3[sin(ω0t)Υ(5,15)] m. (67)

Frequências harmônicas de ordem superior não foram consideradas no caso 5 devido a

vibrações no conjunto mecânico de peso e polia.

Em todos os estudos de caso, as métricas de avaliação do desempenho são: tempo

de acomodação após cada mudança de referência; raiz do erro quadrático médio (RMSE)

e erro percentual absoluto (APE) do sinal de posição em regime permanente. Como o

objetivo é avaliar as capacidades de seguimento harmônico em regime permanente, a

seguinte definição para o APE é considerada

APE =
máx{|ess|}

máx{|rss − média{rss}|}
, (68)

onde o subíndice ss denota a condição de regime permanente do erro de seguimento de

posição ess e da entrada de referência de posição rss.
1Υ(t1,t2) denota uma função que é 1 para t ∈ [t1,t2) e 0 caso contrário.



105

4.3.4 Parâmetros do controlador

Para o controlador PI que controla o subsistema id (38), os parâmetros da Tabela 4

resultam em uma função de transferência de ud(t) para id(t) dada por

Gd(s) =
120,7

s+ 1537
. (69)

A partir da análise do sistema em malha fechada, utilizando o aplicativo rltool do MA-

TLAB, conclui-se que um controlador PI com a função de transferência

Cd(s) = 5 +
500

s
, (70)

resulta em uma resposta ao degrau com tempo de acomodação inferior a 0,15 s e sem

sobressinal, e portanto considerada adequada para seguimento da corrente id(t), uma vez

que as referências de posição estão em uma escala de aproximadamente 20 a 30 segundos.

Com base em r1(t) a r5(t), fica claro que o controlador de eixo de quadratura deve

ser um PI-RES com h = 3 e ω1 = ω0, ω2 = 3ω0 e ω3 = 5ω0. Assim, considerando

as matrizes do controlador em (50), a função de transferência (53) com DR = 0 e os

parâmetros de desempenho transitório2 γ = 4800, σ = 4 e θ = π/4, o problema de

factibilidade sob restrições de LMIs (61) resulta em

KG = [−7,463 − 2,595× 101 − 8,341× 103] (71)

e

CC = [7,947× 104 8,264× 104 3,169× 104 1,533× 105 (72)

2,037× 105 5,007× 104 7,141× 104].

Este valor de σ resulta em um desempenho transitório com um tempo de acomodação

menor que 1 s, aproximadamente.

4.3.5 Resultados e discussão

Os resultados obtidos são mostrados nas Figuras 43, 44, 45, 46 e 47 para os casos 1

a 5, respectivamente. Em cada caso, os mesmos parâmetros são fornecidos tanto para a

simulação quanto para a configuração experimental. Os dados são analisados em termos

de RMSE e APE entre a posição experimental e a referência para os cinco casos, que são

mostrados na Tabela 6, para os intervalos de tempo discutidos abaixo.
2Escolhidos empiricamente para evitar a saturação do sinal de controle.
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Tabela 6 – Estatísticas do erro de seguimento de posição experimental.

Caso RMSE (mm) APE (%)

1 0,0865 1,67

2 0,0745 1,10

3 0,0987 1,89

4 0,0905 1,30

5 0,0391 1,19

O caso 1 mostra uma condição na qual uma referência de degrau de posição é imposta

e um sinal senoidal com frequência variável é inserido. Como esperado, a simulação

mostra um erro de seguimento nulo em regime permanente, enquanto os resultados ex-

perimentais exibem um erro absoluto de seguimento em regime permanente abaixo de

0,5 mm para todos os casos devido a fatores como ruído de medição, discretização do

controlador e incertezas paramétricas. Para a pior condição de rastreamento em regime

permanente, ou seja, t ∈ [16,20), o RMSE experimental do sinal de posição é de 0,0865

mm e o APE é de aproximadamente 1,67%. Essas métricas destacam o ótimo seguimento

em regime permanente do método proposto. Um ponto a ser destacado é a alta fidelidade

do modelo de simulação, com diferenças perceptíveis visualmente apenas em termos de

correntes de quadratura e de eixo direto, que são mais suscetíveis a ruídos de medição.

O caso 2 ilustra um cenário de seguimento de referência periódica no qual a compo-

sição harmônica do sinal de referência muda conforme o tempo, adicionando terceira e

a quinta harmônicas. Como no caso 1, o erro de seguimento da simulação não é signi-

ficativo e o erro de seguimento absoluto experimental em regime permanente é inferior

a 0,5 mm. A pior condição de erro experimental de seguimento em regime permanente

(t ∈ [16,20)) apresenta um RMSE de 0,0745 mm e um APE de aproximadamente 1,10%.

Uma diferença notável entre os casos 1 e 2 é que o caso 2 apresenta uma ondulação maior

em id, mas sem prejuízo do desempenho de seguimento. Esta ondulação pode ser redu-

zida pela introdução de um controlador PI-RES no laço de controle id (ver (LISERRE;

TEODORESCU; BLAABJERG, 2006)). Nesse caso, isso não é necessário, pois o de-

sempenho do controlador não foi significativamente afetado.

Os casos 3 e 4 representam um cenário em que o atuador deve seguir as mesmas

referências impostas nos casos 1 e 2, porém operando sob uma força de carga FL causada
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Figura 43 – Resultados experimentais de (a) posição do atuador, (b) erro de seguimento

de posição, tensões (c) e correntes (d) de eixo-direto e em quadratura, para o caso 1.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 44 – Resultados experimentais de (a) posição do atuador, (b) erro de seguimento

de posição, tensões (c) e correntes (d) de eixo-direto e em quadratura, para o caso 2.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 45 – Resultados experimentais de (a) posição do atuador, (b) erro de seguimento

de posição, tensões (c) e correntes (d) de eixo-direto e em quadratura, para o caso 3.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 46 – Resultados experimentais de (a) posição do atuador, (b) erro de seguimento

de posição, tensões (c) e correntes (d) de eixo-direto e em quadratura, para o caso 4.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 47 – Resultados experimentais de (a) posição do atuador, (b) erro de seguimento

de posição, tensões (c) e correntes (d) de eixo-direto e em quadratura, para o caso 5.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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pela mola de tração. Em ambos os casos, o controlador proposto foi capaz de rejeitar o

distúrbio de carga mantendo um desempenho em malha fechada semelhante ao caso sem

carga, em termos de tempo de acomodação e erro de seguimento em regime permanente.

As piores condições de erro de seguimento experimental em regime permanente (t ∈

[16,20)) apresentam um RMSE de 0,0987 mm e 0,0905 mm, respectivamente. Do mesmo

modo, os APEs nestes casos são 1,89% e 1,30%. As principais diferenças com relação

aos casos sem carga são os níveis mais altos na entrada de controle e a presença de offset

em iq, ambos necessários para compensar o distúrbio de carga.

O caso 5 representa um caso em que o atuador deve compensar uma força de carga

constante causada pelo conjunto da polia e peso padrão. Como no cenário de carga ante-

rior, a perturbação é rejeitada com o mesmo nível de desempenho de seguimento transi-

tório e em regime permanente do que no caso sem carga (valor RMSE de 0,0391 mm e

APE de 1,19% de 10 a 15 s). A corrente e a tensão de quadratura agora apresentam um

valor de offset e níveis de amplitude mais altos em relação ao teste sem carga.

Finalmente, é importante ressaltar que o desempenho transiente do sistema em malha

fechada satisfaz as restrições de projeto de tempo de acomodação definidas nas LMIs,

com a saída da planta atingindo o regime permanente em aproximadamente 1 s para todos

os casos de simulação e experimentais, e os erros absolutos de rastreamento abaixo de 0,5

mm (ou 2% da amplitude de referência periódica).

4.4 Conclusões do Capítulo

Este capítulo abordou o seguimento de referências periódicas em atuadores eletro-

magnéticos lineares através do uso de controladores ressonantes projetados a partir de

condições LMIs. Controladores proporcionais não são indicados para seguimento de si-

nais com alta frequência. Buscando um melhor desempenho, foram desenvolvidos con-

troladores mais específicos. Com base nas propriedades de desacoplamento e no controle

por orientação de campo (FOC), uma estrutura de controle multi-loop foi considerada

com um controlador PI-RES formulado no espaço de estados para regular a dinâmica de

posição do atuador e um controlador PI no laço de controle de eixo direto. O projeto do

controlador PI-RES foi feito usando LMIs, que podem lidar sistematicamente com um

grande número de parâmetros de sintonia, garantindo a estabilidade interna de malha fe-

chada e o desempenho transitório desejado. Simulações e resultados experimentais no
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atuador tubular linear mostraram erros absolutos de seguimento abaixo de 0,5 mm (ou

2% da amplitude de referência periódica) para diferentes cenários de referência e cargas,

com frequências harmônicas de sinais periódicos. O controlador desenvolvido consegue

atender aos requisitos de seguimento, tanto para o ensaio sem carga quanto para o com

carga3. Além disso, o desempenho transitório para mudanças de referência está de acordo

com a restrição de tempo de acomodação prescrita no projeto de LMIs. Usando o es-

quema de controle proposto, fica comprovado que os atuadores tubulares lineares podem

ser uma alternativa viável em aplicações que requerem o seguimento ou rejeição de sinais

periódicos como, por exemplo, sistemas de suspensão ativa e sistemas de posicionamento

de precisão.

Foram produzidos durante este tese os seguintes trabalhos envolvendo o estudo do

controle do atuador:

• BANDEIRA BOFF, BEN HUR; VIEIRA FLORES, JEFERSON ; ECKERT, PAULO

ROBERTO . Seguimento de Referências Senoidais em Atuadores Eletromagnéticos

Lineares Tubulares. Em: Congresso Brasileiro de Automática 2020. Anais do Con-

gresso Brasileiro de Automática 2020. DOI: 10.48011/ASBA.V2I1.1592.

• BOFF, BEN HUR BANDEIRA; FLORES, JEFERSON VIEIRA; ECKERT, PAULO

ROBERTO. Multi-loop resonant control applied to linear permanent magnet syn-

chronous motors for periodic position tracking, 2023. (Submetido para avaliação).

3Pode ser visualizado em https://youtu.be/A60_d0a-240.
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Parte II

Aplicação do Atuador em um Sistema

de Suspensão Ativa



115

5 APARATO EXPERIMENTAL DO SISTEMA DE SUSPEN-

SÃO

O aparato experimental é um conjunto composto por plataforma, softwares, sensores

e atuador que são utilizados para avaliar o desempenho e características de um sistema

de suspensão ativa sob diferentes condições de operação. No contexto desse trabalho, foi

considerada a plataforma de suspensão ilustrada na Figura 48. O atuador é inserido neste

Figura 48 – Plataforma de suspensão com o atuador inserido.

Fonte: do autor

sistema com duas bases, na qual uma delas, a inferior, é responsável pela excitação de

base, e a outra a superior, é livre para se movimentar na direção vertical. Nesse aparato

um conjunto massa-mola é acoplado ao eixo do atuador para caracterizar um sistema de
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suspensão.

O aparato experimental para a realização dos ensaios da suspensão ativa inclui ainda

uma variedade de componentes, tais como: motor rotativo acoplado a um fuso, inver-

sores de frequência, sensores de posição, sensores de corrente, mola, massa, sistema de

aquisição de dados e computador para processar e monitorar os resultados. Isto é deta-

lhado durante esse capítulo. Além disso, o aparato experimental pode ser configurado de

maneira a simular diferentes condições de terreno, que visam representar cenários expe-

rimentais como curvas, acelerações e desacelerações, obstáculos e pisos irregulares, ou

também para analisar a operação do sistema empregando diferentes controladores para

atingir determinado desempenho em termos de conforto ou dirigibilidade.

5.1 Modelagem Dinâmica da Plataforma de Suspensão

É preciso obter o modelo dinâmico da plataforma de suspensão, composta pelo sis-

tema ilustrado na Figura 48, para representar matematicamente o comportamento do sis-

tema e levar isso em consideração no projeto do controlador. Essa modelagem envolve

o equacionamento da dinâmica considerando parâmetros da bancada, tais como massa,

constante elástica de mola, além de forças de atritos envolvidos no sistema. Por fim, o

sistema é representado no espaço de estados em função das variáveis de interesse.

5.1.1 Modelo dinâmico da plataforma de suspensão

Embora faça parte do escopo deste trabalho realizar ensaios que também representem

perfis de rodovia, a plataforma de suspensão apresentada não é capaz de representar um

modelo de quarto de carro por se tratar de uma plataforma com apenas um grau de liber-

dade. Apesar disso, ela consegue reproduzir as características básicas desse modelo, pois

a dinâmica não representada está relacionada apenas com as rodas e pneus do veículo.

Essa plataforma possui uma massa suspensa (que representa a massa do veículo), uma

mola, um amortecimento intrínseco e um elemento ativo capaz de inserir força no sistema

de suspensão (que será o atuador eletromagnético linear). O modelo dessa plataforma

com um grau de liberdade pode ser representado pela Figura 49.

Neste modelo, a massa suspensa (ms) representa a massa do veículo, a mola (ks) e

o amortecedor (bs) representam parâmetros inerentes da plataforma, o eixo zr representa

a rodovia ou entrada de perturbação no sistema de suspensão oriunda da base, o eixo zs
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Figura 49 – Modelo da plataforma de suspensão ativa com um grau de liberdade.

Fonte: do autor

representa a movimentação da massa suspensa. As posições absolutas da rodovia zr e da

massa suspensa zs, respectivamente, também são representadas pelas variáveis auxiliares

x1 e x2, conforme segue. O elemento de força aplicado no sistema (Fa) representa o

atuador eletromagnético. Com base nesse modelo, é possível definir o diagrama de corpo

livre para a massa suspensa do sistema, conforme representado pela Figura 50.

Figura 50 – Diagrama de corpo livre da massa suspensa contida no modelo considerando

a plataforma de suspensão com um grau de liberdade.

Fonte: do autor

Para este sistema, considera-se que as entradas são a força imposta pelo atuador Fa

e a velocidade de deslocamento da rodovia żr. A mola em estado estático possui um

comprimento L. No equacionamento será considerado que os elementos massa, cons-

tante elástica da mola e coeficiente de amortecimento são invariantes. Com base nessas

considerações, é possível escrever a equação diferencial1

msẍ2 = Fa −msg − ks(x2 − x1 − L)− bs(ẋ2 − ẋ1). (73)

1A dependência temporal é suprimida quando a sua ausência não prejudicar o entendimento.
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Em repouso (ẋ(t) = ẍ(t) = 0 e Fa(t) = 0), a mola relaxada têm um comprimento

x2(t)− x1(t) = L. (74)

Considerando o valor da massa para obter o ponto de equilíbrio do sistema (x2eq),

segue que

ms0 = 0−msg − ks(x2eq − 0− L)− bs0, (75)

assim

x2eq(t) = L− msg

ks
, (76)

x2(t) = x2eq(t) + zs(t). (77)

Isso resulta no sistema que representa a dinâmica da plataforma com um grau de

liberdade como

msz̈s = Fa − ks(zs − zr)− bs(żs − żr). (78)

É possível transformar esta equação diferencial em um sistema no espaço de estados,

definindo o vetor de estados como

xs(t) =

 x1s(t)

x2s(t)

 =

 zs(t)− zr(t)

żs(t)

 , (79)

onde os estados representam respectivamente a deflexão da suspensão, velocidade vertical

da massa suspensa. Já o vetor de entradas pode ser escrito como

us(t) =

 u1s(t)

u2s(t)

 =

 żr(t)

Fa(t)

 , (80)

onde żr(t) representa a velocidade vertical de ação da rodovia no sistema (distúrbio a

ser rejeitado), e Fa(t) representa a força do atuador imposta no sistema para atingir o

desempenho desejado. Nesse modelo, o vetor de saídas é definido como

ys(t) =

 y1s(t)

y1s(t)

 =

 zs(t)− zr(t)

z̈s(t)

 , (81)

que representa a deflexão da suspensão e a aceleração da massa suspensa. Essas duas

saídas podem ser otimizadas de acordo com os critérios de suspensão exigidos.

Com base em (78), segue queẋs(t) = Asxs(t) +Bsus(t)

ys(t) = Csxs(t) +Dsus(t)

, (82)
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onde

As =

 0 1

− ks
ms

− bs
ms

 , (83)

Bs =

 −1 0

bs
ms

1s
ms

 , (84)

Cs =

 1 0

− ks
ms

− bs
ms

 , (85)

Ds =

 0 0

bs
ms

1
ms

 . (86)

Os parâmetros do sistema de suspensão (massa suspensa, constante elástica da mola

e coeficiente de amortecimento), conforme Apêndice C e (ZANATTA, 2018) são ms =

18,83 kg, ks = 3600 N/m e bs = 0,024 N/(m/s).

Para ilustrar qual é a massa suspensa deste sistema de suspensão, a Figura 51 mostra

uma vista da plataforma com um grau de liberdade e o atuador inserido, seguido por

uma vista em corte ilustrando o interior do atuador, e outra vista destacando a massa

suspensa considerada. Ela é composta pela soma da massa móvel do atuador, massa da

base superior, massa dos acoplamentos de fixação do atuador e massa da peça em metal

sob a base móvel superior, conforme destacado no Apêndice C.

5.1.2 Atrito de Coulomb

Devido a essa plataforma de suspensão possuir atrito de Coulomb, ou atrito seco (ZA-

NATTA, 2018), imposto pela presença dos rolamentos lineares que têm a função de li-

mitar o movimento em uma única direção, cria-se uma força que atua em oposição ao

movimento relativo entre dois corpos que geralmente é representada por um fator não li-

near. Segundo (PENNESTRÌ et al., 2016), este atrito pode ser modelado como uma força

dada por

Ac(t) = µN tanh(
vr(t)

vN
), (87)

onde µN e vN são constantes obtidas por testes experimentais, sendo µN = 2,684 N,

e vN empiricamente escolhido para adequar o atrito modelado com o modelo numérico

validado em (ZANATTA, 2018), resultando em vN = 0,1 m/s. Já vr(t) é a velocidade

relativa entre massa suspensa e a rodovia, podendo também ser expressa como vr(t) =
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Figura 51 – Vista frontal do atuador colocado na plataforma de suspensão ativa: completa,

em corte e com a massa suspensa destacada.

Fonte: do autor

żs(t)− żr(t). Logo, reescrevendo (78) considerando o atrito seco resulta em

msz̈s = Fa − ks(zs − zr)− bs(żs − żr)− µN tanh(
żs − żr
vN

). (88)

A partir do modelo com atrito apresentado em (88), é possível realizar a validação experi-

mental do sistema combinando a suspensão e o modelo dinâmico do atuador apresentado

no Capítulo 3. Para atender a esse propósito, as Figuras 52 e 53 representam os ensaio re-

alizados. Nestes ensaios, as entradas foram do tipo degrau (com amplitude de 5 a 20 mm)

e senoidal (com amplitude variável e frequência de 1 Hz), e foram avaliadas a posição da

massa suspensa, a deflexão (diferença entre a posição das bases superior e inferior) e a

aceleração da base superior. Estes ensaios permitem observar que a dinâmica do sistema

massa-mola-atuador é bem representada através do modelo dinâmico proposto. Existem

pequenas diferenças que não devem ser significativas para avaliação do sistema da sus-

pensão ativa, e ocorrem devido a efeitos não lineares no sistema mecânico experimental

que são de modelagem complexa, e podem ser considerados em trabalhos futuros.
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Figura 52 – Validação experimental do sistema dinâmico da bancada em relação ao mo-

delo numérico obtido para uma entrada do tipo degrau.

Fonte: do autor

Figura 53 – Validação experimental do sistema dinâmico da bancada em relação ao mo-

delo numérico obtido para uma entrada do tipo senoidal.

Fonte: do autor
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5.2 Instrumentação

Nesta seção, o conjunto de técnicas e equipamentos utilizados para medir, monito-

rar e controlar o sistema de suspensão e os processos que irão envolver o controle ativo

do atuador serão apresentados e definidos. A instrumentação e definição dos processos

necessários é essencial para garantir a correta avaliação do desempenho do sistema de sus-

pensão. O diagrama geral de blocos dos processos que envolvem o sistema de suspensão

utilizado para os ensaios experimentais é apresentado na Figura 54.

Figura 54 – Diagrama de blocos do processo de ensaios da suspensão ativa.

Fonte: do autor

É possível verificar nesse diagrama que todo o sistema é monitorado e controlado

através de um sistema supervisório no microcomputador que funciona em conjunto com

a controladora e placa de aquisição de dados dSPACE. A programação é realizada em

Simulink/MATLAB e visualizada juntamente aos sinais de leitura através de um sistema

supervisório desenvolvido para este trabalho. A dSPACE fornece ao servoconversor um

sinal de tensão proporcional à posição da base inferior. O servoconversor, por sua vez,

aciona o servomotor que é acoplado a um fuso de esferas recirculantes a fim de importar

a excitação de base na plataforma inferior. Assim é possível impor perfis de perturbação

desejados na base inferior da plataforma. Como a dSPACE também envia os sinais de

chaveamento ao inversor que alimenta o atuador, é possível controlar este de forma a
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produzir a força necessária no sistema de suspensão ativa.

A Figura 55 mostra o aparato experimental que foi realizado com base no diagrama

de blocos apresentado na Figura 54. Cada uma das bases da plataforma de suspensão

possui um sensor de posição acoplado (encoder linear) e um sensor de aceleração (unidade

de medição inercial – acelerômetro), além de sensores de fim de curso para proteger o

curso máximo e mínimo do atuador eletromagnético linear. As correntes de linha são

medidas por sensores de corrente de efeito Hall que estão dentro do inversor que alimenta

o atuador.

Figura 55 – Aparato experimental para ensaios da suspensão ativa.

Fonte: do autor

Ambos os encoders lineares são magnéticos sem contato e realizam medição digital

absoluta da posição (modelo RLS LMA10), os acelerômetros são analógicos do modelo

MEAS 4000A, o inversor do atuador eletromagnético linear é o Semikron Semix Stack

que possui sensores de corrente (CSNF161) e o servoconversor que controla o servomotor

é o WEG SCA06. Os sinais são medidos pela dSPACE modelo DS1007 e apresentados na

tela do microcomputador no sistema supervisório gerenciado pelo software ControlDesk,

que trabalha em paralelo com o Simulink/MATLAB para compilar os códigos de comando
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e leitura. Existe uma interface de controle e comando para isolar os sinais de controle e

potência entre inversores e dSPACE. Adicionalmente existe um botão de emergência que

zera a saída dos inversores e um transformador trifásico isolador para evitar curtos fase-

terra entre a carcaça do atuador e potenciais condutores.

A massa suspensa utilizada como parâmetro no modelo dinâmico da plataforma, con-

forme especificado no Apêndice C, as partes da massa suspensa foram medidas em parte

utilizando uma balança de precisão Urano UD 6000/1L e a massa da base móvel foi

medida utilizando a balança Ramuza DP 50. Já a constante elástica da mola foi ob-

tida considerando a Lei de Hooke (HALLIDAY; RESNICK; WALKER, 2011). Portanto,

manteve-se a base inferior da plataforma em uma posição estática, o atuador desenergi-

zado, fez-se a medida de posição da base superior com o encoder linear acoplado a ela

enquanto foram adicionados pesos padrão sobre a base superior.

5.3 Definição dos Cenários de Teste

É importante definir cenários de teste em sistemas de suspensão para poder avaliar

o comportamento dinâmico diante de diferentes condições de operação. Isso permite

avaliar a estabilidade, o desempenho e garantir um nível seguro de operação do sistema

em diferentes situações. Para contemplar a avaliação desses parâmetros, foram escolhidos

dois cenários de teste com perturbações distintas, que são, senoidal e perfil de rodovia.

Um cenário de teste com perturbações senoidais pode ser utilizado para avaliar a res-

posta do sistema a oscilações periódicas. Neste cenário, é importante considerar diferen-

tes frequências de operação para avaliar o comportamento do sistema, principalmente em

condições próximas à frequência de ressonância. A frequência de ressonância do sistema

massa-mola pode ser calculada (HALLIDAY; RESNICK; WALKER, 2011) através de

fres =
1

2π

√
ks
ms

, (89)

que, com os parâmetros discutidos na Seção 5.1.1, resulta em fres = 2,2 Hz. Um ensaio

experimental foi conduzido, conforme Apêndice C, para validar este valor de frequência.

Através desse teste, a frequência de ressonância experimental do sistema resultou em

fres = 2,17 Hz. A pequena diferença em relação ao valor teórico pode ser justificada

em função de incerteza em relação aos parâmetros ks e ms medidos. A frequência de

ressonância considerada nos testes subsequentes é aquela obtida experimentalmente. De
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forma a abranger uma gama de frequências no entorno de fres, os sinais senoidais serão

ensaiados em função da razão da frequência de ressonância, de 0,25fres até 2fres.

Outro cenário de teste é o perfil de rodovia, baseado na norma ISO 8608 (ISO 8608 -

Mechanical Vibration–Road Surface Profiles–Reporting of Measured Data, 2016). Neste

cenário é possível avaliar a resposta do sistema à vibrações estocásticas, que na prática

representam imperfeições na pista. Para isso, é necessário definir perfis de rodovia com

diferentes níveis de velocidade e imperfeições. Entretanto, também é necessário avaliar

quais os limites mecânicos da plataforma de suspensão em reproduzir esses perfis, seja

em limite de curso (deslocamento) ou de velocidade (frequência). Portanto, é necessário

avaliar o perfil em função do tempo e da frequência para definir qual perfil pode ser

implementado na plataforma experimental.

A norma ISO 8608 define perfis dos tipos A até H para representar da melhor até a

pior condição de pista (o que está diretamente associado ao deslocamento e às frequências

de excitação). Após a geração desses perfis, foi constatado que é possível implementar

na plataforma até o tipo D por conta das limitações de curso; portanto, é possível ensaiar

perfis dos tipos A ao D. Com isso, é necessário definir a velocidade na qual o veículo se

desloca pela pista. Foram consideradas as seguintes velocidades, com base nas principais

rodovias brasileiras: 100, 80, 60, 30 e 20 km/h.

5.4 Validação Dinâmica da Plataforma de Suspensão

A validação dinâmica da plataforma visa verificar se os sinais que representam os

perfis de rodovia a serem testados podem ser reproduzidos pela bancada. Isso envolve

comparar os resultados analíticos (perfis gerados) com os resultados experimentais para

verificar se o aparato consegue reproduzir a referência desejada. Essa verificação deve ser

feita tanto no domínio do tempo quanto da frequência.

A validação é feita para os perfis de rodovia definidos na Seção 5.3, com base na

norma ISO 8608 (ISO 8608 - Mechanical Vibration–Road Surface Profiles–Reporting of

Measured Data, 2016), ou seja, perfil do tipo A (100 km/h), B (80 km/h), B (60 km/h), C

(30 km/h) e D (20 km/h). No domínio do tempo, o deslocamento vertical da base inferior

é comparado com a referência imposta para verificar se a reprodução está de acordo com

o esperado. Isso inclui verificar a forma da onda, a amplitude e o atraso. Os quatro perfis

de referência gerados com base na norma ISO 8608, com as velocidades correspondentes,
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juntamente a resposta experimental da bancada são ilustrados na Figura 56. É possível

visualizar na Figura 56 que, no domínio do tempo, a referência é seguida de maneira

precisa. Isso significa que os perfis de referência são reproduzidos na base inferior da

plataforma de suspensão de maneira adequada. A única ressalva é de que em trechos com

transição mais brusca, que exigem maior aceleração, o sinal é levemente atenuado. Por

isso, é importante verificar também a resposta dos dados experimentais no domínio da

frequência.

No domínio da frequência, a densidade espectral de potência é plotada em função da

frequência temporal2. Isso permite verificar se a resposta está de acordo com os dados ex-

perimentais em uma ampla faixa de frequências. A resposta da base inferior para os cinco

perfis gerados nos casos anteriores no domínio da frequência é ilustrada nas Figuras 57,

58, 59, 60 e 61, representando as respostas em frequência do perfil gerado (referência) e

da reprodução da plataforma de suspensão (experimental), considerando as métricas da

norma. Após os testes, foi constatado que para uma rodovia do tipo D, mesmo que

em uma velocidade de 20 km/h, a resposta em frequência não é reproduzida de maneira

satisfatória pela plataforma, por isso o ensaio será restrito entre os quatro perfis A – C.

Os dados experimentais no domínio da frequência representam bem a referência, ou seja,

estão dentro dos limites da densidade espectral de potência definida pela norma ISO 8608;

entretanto, existe uma atenuação no sinal a partir de aproximadamente 10 Hz. A análise

dos resultados experimentais mostra que a plataforma de suspensão acionada por um ser-

vomotor rotativo não consegue reproduzir frequências acima de 10 Hz. Essa limitação

pode ser causada por fatores como atrito, inércia do sistema, largura de banda do servo-

motor que faz a excitação de base, perdas na conversão de movimento e elevada massa

suspensa. Portanto, quando a resposta em frequência da suspensão ativa for analisada, ela

deve considerar que a base inferior possui um sinal desse tipo, isto é, atenuado a partir da

frequência de 10 Hz. Com essa consideração o aparato experimental pode ser considerado

validado para servir de base para ensaiar o controle da suspensão ativa.

2A norma ISO 8608 define os perfis em função da frequência mecânica, que pode ser convertida para

temporal caso seja considerado uma velocidade constante.
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Figura 56 – Resultados experimentais de seguimento da referência de posição da base

inferior da plataforma em função do tempo para as entradas de rodovias (ISO 8608) do

tipo (a) A–100 km/h, (b) B–80 km/h, (c) B–60 km/h, (d) C–30 km/h e (e) D (20 km/h).

(a) (b)

(c) (d)

(e)

Fonte: do autor
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Figura 57 – Resposta em frequência da (a) referência e (b) resposta da base inferior da

plataforma de suspensão para uma rodovia (ISO 8608) do tipo A (100 km/h).

(a) (b)

Fonte: do autor

Figura 58 – Resposta em frequência da (a) referência e (b) resposta da base inferior da

plataforma de suspensão para uma rodovia (ISO 8608) do tipo B (80 km/h).

(a) (b)

Fonte: do autor

5.5 Conclusões do Capítulo

O aparato experimental desenvolvido para o sistema de suspensão foi modelado e va-

lidado experimentalmente e considerado apropriado para os ensaios da suspensão ativa. O

diagrama de operação do sistema completo foi apresentado e as funcionalidades discuti-

das. Posteriormente foram definidos cenários de teste para a suspensão ativa baseados em

sinais periódicos e em perfis de rodovias de acordo com a norma ISO 8608. Estes perfis

foram ensaiados na plataforma de suspensão para verificar a sua resposta dinâmica, e a

comparação dos sinais de referência com os dados experimentais reproduzidos mostrou
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Figura 59 – Resposta em frequência da (a) referência e (b) resposta da base inferior da

plataforma de suspensão para uma rodovia (ISO 8608) do tipo B (60 km/h).

(a) (b)

Fonte: do autor

Figura 60 – Resposta em frequência da (a) referência e (b) resposta da base inferior da

plataforma de suspensão para uma rodovia (ISO 8608) do tipo C (30 km/h).

(a) (b)

Fonte: do autor

que o aparato é capaz de reproduzir os sinais de referência no domínio do tempo, mas

apresenta uma atenuação no sinal a partir de 10 Hz no domínio da frequência. Entretanto,

o aparato experimental desenvolvido é adequado para simular perfis de rodovia e realizar

ensaios visando comparar o desempenho de diferentes controladores.

Com os resultados obtidos e procedimentos desenvolvidos neste capítulo, foi produ-

zido o seguinte trabalho acadêmico:

• BOFF, BEN HUR BANDEIRA; ECKERT, PAULO ROBERTO; FLORES, JEFER-

SON VIEIRA; OLIVEIRA, EDUARDO DA SILVA; FILHO, ALY FERREIRA
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Figura 61 – Resposta em frequência da (a) referência e (b) resposta da base inferior da

plataforma de suspensão para uma rodovia (ISO 8608) do tipo D (20 km/h).

(a) (b)

Fonte: do autor

FLORES; PERONDI, EDUARDO ANDRÉ. Testing Framework for Linear Elec-

tromagnetic Semi-Active and Active Suspension Systems, 2023. (Submetido para

avaliação).
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6 IMPLEMENTAÇÃO DA SUSPENSÃO ATIVA

Neste capítulo, o atuador é aplicado em um sistema de suspensão ativa através de sua

inserção na plataforma de suspensão definida e caracterizada no Capítulo 5. Isso busca

validar o uso do atuador linear um sistema de suspensão capaz de operar em ambientes

distintos com múltiplas aplicações. Para isso, serão considerados os modelos dinâmicos

do atuador e da plataforma de suspensão, e a abordagem de controle do atuador desenvol-

vido nos Capítulos 3, 4 e 5.

O modelo dinâmico do atuador considerado será o subsistema responsável pela dinâ-

mica da tensão e corrente em quadratura (vq e iq), o qual está diretamente ligado com a

produção de força eletromagnética por parte do atuador, conforme definido no Capítulo

4. Para o problema da suspensão, a saída de interesse do atuador é a força eletromag-

nética produzida, a qual servirá de entrada para o sistema de suspensão. Além disso, o

estado referente à posição pode ser ignorado já que a força produzida é proporcional à

corrente iq, conforme apresentado em (19). Assim, considerando o vetor de estados do

atuador eletromagnético como xae =
[
iq υm

]T
e a força eletromagnética produzida

pelo atuador Fa, a dinâmica do atuador pode ser representada porẋae = Aaexae(t) +Baevq(t) +BdaeFL(t)

Fa = Caexae(t)

, (90)

onde

Aae =

− R
Lq

− ς1λmg

Lq

ς2λmg

m
−Bv

m

 , Bae =

 1
Lq

0

 , Bdae =

 0

− 1
m

 , Cae =
[
1 0

]
KF . (91)

O modelo dinâmico do sistema de suspensão será o sistema baseado na plataforma

de suspensão com um grau de liberdade, com massa, mola e atrito não linear, definido

no Capítulo 5. É possível representar o sistema de suspensão, considerando o vetor de
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estados como xs =
[
zs(t)− zr(t) żs(t)

]T
, a entrada como a força do atuador Fa e a

derivada da posição do deslocamento da base zr como distúrbio w(t) porẋs = Asxs(t) +BsFa(t) +Bww(t)

ys = Csxs(t) +DsFa(t) +Dww(t)

, (92)

onde As, Bs, Cs e Ds são as matrizes do sistema de suspensão definidas por

As =

 0 1

− ks
ms

− bs
ms

 , Bs =

 0

1
ms

 , Cs =

 1 0

− ks
ms

− bs
ms

 , Ds =

 0

1
ms

 , (93)

e Bw e Dw são as matrizes de distúrbio dadas por

Bw =

 −1

bs
ms

 , Dw =

 0

bs
ms

 . (94)

O sistema completo de suspensão ativa pode ser representado pelo diagrama de blo-

cos no espaço de estados ilustrado na Figura 62. A realimentação linearizante do modelo

dinâmico do atuador é feita através do bloco de desacoplamento conforme detalhado no

Capítulo 4, e o modelo da plataforma de suspensão é dado por (92) com acréscimo do

atrito de Coulomb representado em (88). O detalhamento dos blocos utilizados nos dia-

gramas é apresentado no Apêndice D.

Figura 62 – Diagrama com a representação do sistema contemplando o modelo dinâmico

do atuador e do sistema de suspensão.

Fonte: do autor

É possível observar neste diagrama que o sistema com massa e mola afetam a carga

sob o atuador, portanto é necessário modelar seus efeitos. A força de carga da mola sob
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o atuador depende da constante elástica da mola (ks) e da posição relativa entre as bases

da plataforma (xrel = zs − zr). A força de carga da massa sob o atuador depende do

seu próprio valor de massa (ms) e da aceleração relativa entre as bases da plataforma

(arel = ẍrel). A soma destas forças de carga representa o que o atuador deve compensar

quando desloca seu eixo inserindo força no sistema.

Observando ambos os modelos dinâmicos, é possível constatar que quando o sistema

é unido para formar um único sistema, ele irá possuir quatro estados, dois deles oriundos

do modelo do atuador, corrente de quadratura e velocidade mecânica, e os outros dois do

modelo do sistema massa-mola-amortecedor, deflexão e velocidade da massa suspensa.

Como, em geral, a dinâmica de sistemas elétricos é mais rápida que a de sistemas mecâni-

cos, o controle do atuador se dará de duas maneiras distintas para avaliar esta caracterís-

tica. O controle que considera os quatro estados será denominado de controle completo, e

o controle que considera apenas os estados da plataforma de suspensão será denominado

de controle mecânico. No caso do controle mecânico, será considerado pra fins de pro-

jeto do controlador que o modelo do atuador é apenas um ganho tal que a força de saída

seja proporcional a iq, ou seja, a força gerada pelo atuador é proporcional a corrente de

quadratura. Independente da denominação, esses controladores sempre atuarão em modo

ativo na suspensão.

Em relação aos métodos de controle que serão aplicados no atuador para constituir o

sistema de suspensão ativa, serão desenvolvidos três tipos. O primeiro deles é o controle

do tipo skyhook para atenuação da vibração na massa suspensa. A estratégia deste contro-

lador fornece uma referência de força que o atuador deve impor ao sistema de suspensão,

e para isso considera apenas aspectos mecânicos do sistema. O segundo tipo utiliza os

quatro estados e calcula os ganhos de realimentação do sistema através de LMIs, para

que os polos em malha fechada estejam contidos em uma região predefinida para garantir

estabilidade e a resposta transitória desejada (tal como demonstrado no Capítulo 4). O ter-

ceiro tipo utiliza LMIs para minimização da norma H∞, reduzindo o pico da magnitude

da resposta em frequência da função de transferência do distúrbio na saída do sistema.

Este tipo de controle ainda pode ser desenvolvido apenas com a dinâmica mecânica do

sistema para atingir objetivos similares ao controle skyhook.

A Figura 63 ilustra os tipos de controladores que serão ensaiados no sistema de sus-

pensão ativa. Para fins de verificação do sistema operando sem controladores, em sua
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característica natural, também serão ensaiados dois tipos de ensaios passivos:

• PA: com circuito aberto, ou seja, terminais do atuador sem conexão;

• PC: com curto-circuito (terminais do atuador curto-circuitados).

Figura 63 – Diagrama dos tipos de controladores ensaiados no sistema de suspensão ativa.

Fonte: do autor

Os controladores considerados para o ensaio na suspensão ativa são os seguintes:

• Sky: skyhook ativo desconsiderando o modelo do atuador (sistema mecânico);

• AP e AP2: realimentação dos estados do atuador e da suspensão (modelo completo)

com ganhos calculados via LMIs visando o posicionamento de polos em duas re-

giões distintas de D-estabilidade;

• Hinf: realimentação dos estados do atuador e da suspensão (modelo completo) com

ganhos calculados via LMIs visando minimizar o pico da resposta em frequência

da função de transferência do distúrbio w(t) na saída y(t);

• MHinf e MHinf2: mesmo caso anterior, porém considerando apenas a realimenta-

ção dos estados da suspensão (sistema mecânico) com amplitudes distintas do sinal

de controle.

Nas próximas seções, cada um destes controladores será detalhado.



135

6.1 Controle Baseado em Skyhook Ativo

Utilizar um sistema de suspensão ativa que emprega um controlador do tipo skyhook

significa que o elemento ativo irá fornecer uma referência de força que foi calculada

através desta técnica, cujo objetivo é minimizar o valor da aceleração na massa suspensa

(KARNOPP; CROSBY; HARWOOD, 1974). O controle baseado em skyhook ativo é uma

técnica linear que fornece uma referência de força que o atuador deve impor no sistema

de suspensão, com base na velocidade da massa suspensa e de um ganho, através de

Fsky = −cskyżs, (95)

onde Fsky é a referência de força que o atuador deve seguir, csky é um ganho a ser definido,

e żs é a velocidade da massa suspensa. Para garantir que exista essa força na saída do

atuador, um controlador em malha fechada para gerar o sinal vq deve ser implementado.

Como no atuador em estudo, a força eletromagnética na saída é dependente exclusi-

vamente da corrente em quadratura, é possível converter a referência de força em corrente

e inserir um controlador do tipo PI para garantir o seguimento desta corrente e por con-

sequência, da força. Portanto, conforme estabelecido em (19),

Fa = KF iq, (96)

onde Fa é a força produzida pelo atuador, iq é a corrente de quadratura e KF é a constante

dada por 3
2

π
τp
pλmg. O diagrama do sistema de suspensão ativa utilizando controle skyhook

é ilustrado na Figura 64. É possível visualizar neste diagrama que o bloco skyhook forne-

cendo uma referência de força conforme (95), que é convertida em corrente de quadratura

conforme (96). O erro entre a referência e a corrente do atuador serve de entrada para um

controlador PI para garantir o seguimento de iq e, consequentemente, da força.

Nos ensaios que serão apresentados a respeito deste controlador, o controle no subsis-

tema de id continua sendo o mesmo desenvolvido no Capítulo 4, enquanto o controlador

PI no subsistema de iq tem a função de transferência dada por

GPIq(s) = 10 +
1

s
, (97)

e o ganho csky = 2000. Estes valores foram escolhidos considerando o máximo limite

mecânico e elétrico da bancada para uma operação segura, sem que os ruídos do sinal de

medição de corrente interfiram na atuação do controlador. Estes ganhos estão equalizados
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Figura 64 – Diagrama do sistema de suspensão ativa utilizando controlador do tipo

skyhook e PI.

Fonte: do autor

com os ganhos que serão discutidos na próxima seção, ou seja, produzem o mesmo sinal

de controle (em tensão vq), para garantir que a comparação dos resultados que os sucedem

seja válida.

6.2 Realimentação de Estados Completa Baseada em LMIs

Para definir um modelo que represente a dinâmica do atuador com o sistema de sus-

pensão, serão considerados os modelos descritos por (90) e (92). Substituindo Fa de (90)

em (92) segue que

ẋs = Asxs(t) +BsCaexae(t) +Bww(t)

ys = Csxs(t) +DsCaexae(t) +Dww(t)

. (98)

A interconexão do modelo do atuador com o sistema de suspensão pode ser representada

no espaço de estados pelo estado aumentado xA =
[
xs(t)

T xae(t)
T

]T
∈ R4. A partir

de (90) e (98), segue que a dinâmica de xA(t) é descrita por

ẋA = AAxA(t) + BAvq(t) + BFFL(t) + Bww(t)

ys = CAxA(t) + Dww(t)

, (99)
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onde

AA =

 As BsCae

02×2 Aae

 ,BA =

 02×1

Bae

 ,BF =

 02×1

Bdae

 ,Bw =

 Bw

02×1

 , (100)

CA =
[
Cs DsCae

]
,Dw =

[
Dw

]
.

Assumindo vq = K1xs +K2xae =
[
K1 K2

]
xA = KAxA, entãoẋA = (AA + BAKA)xA(t) + Bww(t)

ys = CAxA(t) + Dww(t)

. (101)

O problema de posicionamento de polos consiste em determinar o ganho KA tal que

os autovalores de ÃA = AA + BAKA fiquem confinados na região de D-estabilidade

definida na Seção 4.2.3, através de (60). Para isso, as LMIs apresentadas em (61) podem

ser utilizadas considerando Aa = AA e Ba = BA.

Por outro lado, o problema de minimização da norma H∞ está relacionado à função

de transferência do distúrbio w(t) na saída do sistema ys(t), a qual e dada por

Gw(s) =
Ys(s)

W (s)
= CA(sI − ÃA)

−1Bw + Dw. (102)

Nesse caso, o objetivo deste problema de minimização é determinar o menor limitante

η > 0 possível tal que1 supω||Gw(jω)||∞ < η. A partir dos resultados de (SUN; GAO;

SHI, 2020), isso pode ser obtido se existir uma matriz simétrica positiva definida Q ∈

R4×4 e uma matriz W ∈ R1×4 satisfazendo2
QAT

A + AAQ+ BAW +W TBT
A Bw QCT

A

∗ −ηI DT
w

∗ ∗ −ηI

 < 0

µ2
0 W

∗ Q

 > 0, (103)

Q > 0,

onde o escalar µ0 > 0 é uma variável livre a ser escolhida pelo projetista de forma a

limitar a amplitude do sinal de controle.

1A função supω se refere ao maior valor desta função quando ω varia. Deseja-se encontrar o menor η

possível tal que o maior valor da norma de Gw(jω) para toda a variação de ω seja menor que η.
2Nas matrizes, o asterisco (*) representa o termo induzido pela simetria, ou seja aji = aTij , i ̸= j.
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Obtidas as matrizes W e Q satisfazem (61) ou (103), segue que KA = WQ−1 =[
k1 k2 k3 k4

]
onde K1 =

[
k1 k2

]
e K2 =

[
k3 k4

]
. O diagrama do sis-

tema de suspensão ativa utilizando controlador com ganhos calculados através de LMIs é

ilustrado na Figura 65.

Figura 65 – Diagrama do sistema de suspensão ativa utilizando controlador com ganhos

calculados através de LMIs.

Fonte: do autor

É possível utilizar estas mesmas LMIs considerando apenas o modelo do sistema de

suspensão no espaço de estados para projetar uma realimentação dos estados apenas da

parte mecânica do sistema. Para isso, considera-se que a força Fa é proporcional a vq.

Uma das maneiras de determinar essa constante de proporcionalidade é a partir do ganho

CC da função de transferência de vq em Fa dada por

Gae(s) =
Fa(s)

Vq(s)
= Cae(sI − Aae)

−1Bae. (104)

Para fins das LMIs, basta considerar AA = As, BA = BsGae(0), CA = Cs e Dw = Ds,

sendo o ganho K1 = WQ−1 =
[
k1 k2

]
e K2 =

[
0 0

]
.

Os parâmetros de entrada das LMIs foram escolhidos empiricamente para apresen-

tar cenários de operação cujos ganhos não excedam os limites elétricos e mecânicos da

bancada, conforme especificados na Tabela 7. Nessa mesma tabela também são apresen-

tados os ganhos de realimentação de estados correspondentes que serão utilizados nos

experimentos.



139

Tabela 7 – Parâmetros de entrada definidos e ganhos resultantes dos projetos de controle

via LMIs.

Acionamento Parâmetros Ganhos

AP α = 15, r = 1800, θ = π
2

K1 = 1× 103[-2,2949 0,0803]

K2 = [6,7057 49,2217]

MHinf µ0 = 60 K1 = [-0,1317 -68,2943]

AP2 α = 10, r = 100, θ = π
4

K1 = [-181,6982 -2,4118]

K2 = [11,5058 65,6237]

MHinf2 µ0 = 120 K1 = [-0,3792 -143,3292]

Hinf µ0 = 120
K1 = 1× 103[-2,0821 -0,0081]

K2 = [-0,0277 0,0153]

6.3 Análise Experimental e Resultados

Foram estabelecidos dois cenários para a realização dos ensaios experimentais de ca-

racterização da suspensão ativa, sendo o primeiro a análise da transmissibilidade (deslo-

camento, velocidade e posição) frente a referências periódicas, e o segundo a análise da

magnitude no domínio da frequência (posição e aceleração) para verificação do desempe-

nho em rodovias definidas pela norma ISO 8608.

6.3.1 Análise de transmissibilidade

O ensaio de transmissibilidade consiste na aplicação de referências periódicas senoi-

dais na base de excitação da plataforma e na avaliação da base móvel acoplada na massa

suspensa. A frequência destes sinais senoidais é definida em função da frequência de

ressonância do sistema massa-mola-amortecedor (fres = 2,17 Hz, conforme definida an-

teriormente). Foram considerados doze valores de frequência

f

fres
=

[
0,25 0,5 0,75 0,85 0,95 1 1,05 1,15 1,25 1,5 1,75 2

]
, (105)

para cada um dos tipos de condições de acionamento (controle ou modos passivos) apre-

sentados anteriormente. Para cada ensaio de determinada frequência, com cada tipo de

acionamento, os dados foram coletados em um período de análise de 5 segundos em re-

gime permanente.

A análise da transmissibilidade do sistema de suspensão ativa é importante pois per-
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mite visualizar a transferência de vibrações da base de excitação para a massa suspensa

e caracterizar o comportamento da suspensão ativa frente aos diferentes tipos de aciona-

mento estabelecidos. Considerando os valores apresentados em (105), a transmissibili-

dade (TR) foi obtida através de

TR(f/fres) = −20 log

(
Ainf (f/fres)

Asup(f/fres)

)
, (106)

onde Ainf é a amplitude máxima da base inferior (excitação) e Asup é a amplitude máxima

da base superior (massa suspensa), ambos calculados para o sistema em regime perma-

nente. As unidades dessas variáveis são em metros, metros por segundo e metros por

segundo ao quadrado, para transmissibilidade de deslocamento, velocidade e aceleração,

respectivamente. Já a transmissibilidade é adimensional e mensurada em dB.

A transmissibilidade de deslocamento é a razão entre a amplitude da resposta de po-

sição do sistema de suspensão e a amplitude da excitação aplicada. Ela pode ser usada

para avaliar a capacidade de isolamento ou reprodução dos distúrbios da massa suspensa.

A transmissibilidade de velocidade é a razão entre a amplitude da velocidade do sistema

de suspensão e a amplitude da excitação aplicada. Ela pode ser usada para avaliar a capa-

cidade de amortecimento do sistema. A transmissibilidade de aceleração é a razão entre a

amplitude da resposta de aceleração do sistema de suspensão e a amplitude da excitação

aplicada. Ela pode ser usada para avaliar o nível de conforto do sistema através do isola-

mento do distúrbio. Os resultados experimentais destes ensaios de transmissibilidade são

ilustrados na Figura 66.

Com base neste ensaio, os coeficientes de atenuação das estratégias de controle do

sistema de suspensão são conhecidas para uma excitação senoidal em função da frequên-

cia. É possível observar o comportamento da transmissibilidade também no domínio do

tempo, conforme ilustrado na Figura 67, onde uma excitação senoidal de referência (100

%) foi imposta na plataforma de suspensão, considerando a estratégia de controle MHinf2

para três casos múltiplos da frequência de ressonância: em baixa, em ressonância e alta

frequência. Neste ensaio é possível constatar que a amplitude é atenuada tanto em baixas

quando em altas frequências.

Do ponto de vista de figuras de mérito para um sistema de suspensão veicular, além da

análise de transmissibilidade, podem ser citadas estabilidade (road-holding) e conforto.

A estabilidade de um sistema de suspensão (capacidade em manter a posição da massa

suspensa resistente aos distúrbios de deslocamento) está relacionada com a deflexão do
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Figura 66 – Resultados experimentais do ensaio de transmissibilidade de (a) desloca-

mento, (b) aceleração e (c) velocidade para todos os controles ativos, em função da razão

da frequência de ressonância do sistema.

(a)

(b)

(c)

Fonte: do autor
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Figura 67 – Resposta de amplitude da base superior (massa suspensa) considerando o

controle MHinf2 para uma excitação periódica senoidal na base inferior com 100 % de

amplitude.

Fonte: do autor

sistema (diferença entre a posição da massa suspensa e rodovia), que está associada a

rigidez do amortecimento. Uma deflexão menor é desejável para a estabilidade do sistema

de suspensão, pois isso indica uma posição estável do atuador. No entanto, uma deflexão

muito baixa pode indicar que o sistema está rígido demais e não está sendo capaz de se

adaptar às condições de excitação.

Uma deflexão excessiva pode levar a instabilidade do sistema de suspensão, e, por

outro lado, uma deflexão mínima pode levar a uma alta transmissibilidade de vibração,

causando desconforto. Portanto, é necessário avaliar a figura de mérito relacionada ao

conforto. O conforto de um sistema de suspensão é uma medida subjetiva que busca des-

crever a sensação do passageiro durante a condução do veículo. Essa métrica é geralmente

avaliada com base no valor eficaz da aceleração da massa suspensa em determinado pe-

ríodo de tempo. Quanto menor este valor, maior é o conforto percebido pelo passageiro

(SUN; GAO; SHI, 2020; SAVARESI et al., 2010). Isso ocorre porque uma menor ace-

leração na carroceria do veículo indica que o sistema de suspensão está absorvendo os

distúrbios causados pelas irregularidades da pista.

Os resultados experimentais ilustrando a deflexão máxima e o valor eficaz da acelera-

ção da massa suspensa, em função da razão da frequência de ressonância, são exibidos na

Figura 68. Estes resultados permitem analisar qual controlador é mais adequado para um

sistema de suspensão que busque estabilidade e/ou conforto, permitindo também avaliar
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a escolha de um intermediário.

Figura 68 – Resultados experimentais do ensaio de transmissibilidade avaliando a (a)

deflexão máxima da suspensão e o (b) valor eficaz de aceleração da massa suspensa para

todos os controles ativos, em função da razão da frequência de ressonância do sistema.

(a)

(b)

Fonte: do autor

Outra análise possível é verificar os parâmetros relacionados à energia elétrica do atu-

ador eletromagnético linear frente aos mesmos cenários de teste. Como os controladores

são aplicados no subsistema de vq e iq, essas são as duas grandezas avaliadas, tensão e

corrente, para valores máximos e eficazes durante o período avaliado. Estes resultados

são ilustrados na Figura 69. Através destes dados é possível comparar parâmetros elétri-

cos dos controladores. É importante ressaltar que as transformações do sistema trifásico

para o bifásico síncrono foram realizados com amplitude constante; portanto, os valores

de amplitude das tensões e correntes apresentados na Figura 69 refletem os valores das

tensões e correntes de fase no atuador.

Os resultados apresentados nesta seção serão discutidos juntamente aos próximos re-
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Figura 69 – Resultados experimentais com excitação senoidal avaliando parâmetros elé-

tricos do atuador como tensão eficaz e máxima, e corrente eficaz e máxima para todos os

controles ativos, em função da razão da frequência de ressonância do sistema.

Fonte: do autor

sultados na Seção 6.3.3.

6.3.2 Análise do desempenho em rodovias

A análise de desempenho do sistema de suspensão em rodovias foi realizada para as

mesmas dez condições de acionamento (operação) dos ensaios com excitação senoidal,

para cada uma das quatro rodovias ISO 8608 (ISO 8608 - Mechanical Vibration–Road

Surface Profiles–Reporting of Measured Data, 2016) definidas no Capítulo 5 (A–100

km/h, B–80 km/h, B–60 km/h e C–30 km/h). Para analisar o desempenho dinâmico, a

resposta do sistema de suspensão ativa a estes perfis será analisada através da magnitude

no domínio da frequência, para as posições e acelerações das bases inferior e superior.

A análise da reposta dinâmica em frequência permite avaliar as diferentes frequências
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do sistema, incluindo a frequência de ressonância, e verificar o desempenho da suspensão

em atenuar ou reproduzir estes valores. Nesse caso, cada ensaio com uma condição de

operação (acionamento) gera quatro gráficos para a análise de posição (por serem qua-

tro perfis de pista) e mais quatro para a análise da aceleração, totalizando oito gráficos.

Para reduzir o tamanho da análise sem perder informações, foram definidos dois tipos

de controladores que reproduzem duas condições de operação desejáveis em um sistema

de suspensão. Com base nos ensaios de transmissibilidade, um dos controladores esco-

lhidos é o calculado por LMIs considerando apenas a parte mecânica do sistema para

minimização da norma H∞, a fim de atenuar a vibração na massa suspensa (denominado

MH2, baseado no MHinf2) e outro também calculado por LMIs considerando o sistema

completo para alocação de polos, a fim de minimizar a deflexão da suspensão garantindo

maior estabilidade (denominado CP2, baseado no AP2).

Os ensaios foram conduzidos no domínio do tempo, onde cada perfil de rodovia ge-

rado tem duração de 30 segundos. Essa referência de posição foi imposta na base de

excitação (inferior) da plataforma de suspensão e os efeitos sob a base móvel acoplada na

massa suspensa (superior) foram analisados. Tanto para a base inferior quanto superior, a

posição e a aceleração foram analisadas. Quando se refere à base inferior, esta análise está

relacionada ao perfil de rodovia, e em relação à base superior, a análise esta relacionada

com a massa suspensa. Os dados adquiridos no domínio do tempo foram convertidos para

o domínio da frequência através da transformada rápida de Fourier para verificar o nível

de vibração individual em cada frequência, o que torna possível associar estes níveis com

conforto ao usuário. A análise foi limitada em frequência na mesma escala dos ensaios

de transmissibilidade. A análise do deslocamento de posição da base inferior e superior

para os controladores MH2 e CP2 são ilustradas nas Figuras 70 e 71, respectivamente.

A análise de aceleração da base inferior e superior para os controladores MH2 e CP2 são

ilustradas nas Figuras 72 e 73, respectivamente. Os resultados apresentados nesta seção

serão discutidos na Seção 6.3.3.

6.3.3 Discussão dos resultados

A partir dos ensaios realizados é possível avaliar a aplicação do atuador eletromagné-

tico no sistema de suspensão ativa, através da análise dos resultados gráficos e quantitati-

vos. No ensaio de transmissibilidade apresentado na Figura 66, é possível constatar que
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Figura 70 – Análise de deslocamento do acionamento MH2 em função da frequência para

uma rodovia (a) A–100 km/h, (b) B–80 km/h, (c) B–60 km/h e (d) C–30 km/h.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 71 – Análise de deslocamento do acionamento CP2 em função da frequência para

uma rodovia (a) A–100 km/h, (b) B–80 km/h, (c) B–60 km/h e (d) C–30 km/h.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 72 – Análise de aceleração do acionamento MH2 em função da frequência para

uma rodovia (a) A–100 km/h, (b) B–80 km/h, (c) B–60 km/h e (d) C–30 km/h.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 73 – Análise de deslocamento do acionamento CP2 em função da frequência para

uma rodovia (a) A–100 km/h, (b) B–80 km/h, (c) B–60 km/h e (d) C–30 km/h.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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tanto para deslocamento, velocidade e aceleração, o sistema de suspensão ativa é capaz

de isolar a massa suspensa das vibrações da base de excitação quando se utilizam contro-

ladores do tipo skyhook e com LMIs para minimização da norma H∞ aplicado somente a

dinâmica mecânica do sistema (MHinf, MHinf2). Já para seguimento do perfil de rodovia,

o que não representa isolação de vibrações, mas sim aderência na pista, os controladores

mais indicados são os calculados por LMIs para alocação de polos, os quais consideram

a dinâmica completa do sistema (AP, AP2). Nesta figura ainda é possível observar a prin-

cipal vantagem da suspensão ativa em relação à passiva, a capacidade em isolar vibrações

da massa suspensa em baixa frequência, o que é difícil para as demais topologias de sus-

pensão, uma vez que elas podem apenas variar o amortecimento até o ponto mínimo dado

pelo curto-circuito nos terminais do atuador (modo PC).

Além desta análise, é possível avaliar a Figura 68, a qual mostra a deflexão máxima

do sistema de suspensão, indicando quais controladores tornam o sistema mais rígido e

conseguem manter o nível médio do atuador em uma posição centralizada. Uma suspen-

são mais rígida está associada com veículos mais esportivos que buscam uma rodagem

segura em altas velocidades, e isso pode ser obtido com controladores que contemplam

a dinâmica completa do sistema, como por exemplo, calculados através de LMIs para

minimização da norma H∞ ou alocação de polos (AP, AP2).

Na Figura 68 ainda é possível avaliar o valor eficaz da aceleração na massa suspensa,

que está diretamente ligado ao conforto percebido pelos passageiros de um veículo. Uma

suspensão que consegue isolar a massa suspensa das vibrações tende a manter a posição

desta massa em um nível fixo e estável para qualquer cenário, tanto em baixas como altas

frequências. Esta característica pode ser alcançada quando se empregam controladores

baseados na dinâmica mecânica do sistema, como, por exemplo, calculados por LMIs

para minimização da norma H∞ (MHinf, MHinf2) e skyhook.

A Figura 69 possibilita analisar parâmetros relativos à energia elétrica do atuador

para os ensaios com controladores ativos. A Tabela 8 ilustra os resultados experimentais

quantitativos das Figuras 68 e 69 para o pior caso, ou seja, quando a razão da frequência

de ressonância é unitária.

São exibidas nesta tabela, o tipo de acionamento representando a condição de ope-

ração, a deflexão máxima do sistema de suspensão (máx(zs − zr)), o valor eficaz da

aceleração na massa suspensa (z̈s−rms), as correntes eficaz (Irms) e máxima (Imax) e as
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Tabela 8 – Resultados experimentais comparativos obtidos nos ensaios de transmissibili-

dade quando a frequência de excitação é igual a frequência de ressonância (f/fres = 1).

Acionamento máx(zs − zr) z̈s−rms Irms Vrms Imax Vmax

(operação) (mm) (m/s2) (A) (V) (A) (A)

PA 42,81 2,72 - - - -

PC 7,45 0,99 - - - -

Hinf 4,10 1,15 0,22 2,95 0,34 4,13

AP 9,15 1,48 0,26 5,94 0,42 9,21

AP2 8,05 1,01 0,17 0,98 0,41 3,87

MHinf 9,28 0,51 0,17 2,61 0,19 4,06

MHinf2 10,70 0,33 0,18 3,45 0,23 5,87

Sky 11,69 0,31 0,17 3,86 0,40 8,10

tensões eficaz (Vrms) e máxima (Vmax) para o caso f/fres = 1. Em relação à deflexão

do sistema, o controlador que mais representa a condição de maior rigidez natural (PC) é

o AP2, sendo que é possível ainda operar abaixo deste valor com o controlador Hinf. Os

controladores skyhook e MHinf2 apresentam elevada deflexão em relação aos outros aci-

onamentos, entretanto são as condições de operação que representam maior atenuação da

aceleração na massa suspensa. Os demais controladores apresentam níveis semelhantes

de aceleração na massa suspensa. Ainda é possível observar que o controlador skyhook e

MHinf2 possuem níveis similares de corrente e tensão para um desempenho similar. Ape-

sar da similaridade no desempenho observada neste caso, o controle H∞ apresenta uma

vantagem de projeto em relação ao skyhook, que é que o projeto sistemático, ou seja, os

ganhos são dados pelas LMIs. No skyhook os ganhos são usualmente determinados de

forma empírica a partir da experiência do projetista.

Avaliando o desempenho do sistema de suspensão ativa em rodovias representadas

por perfis baseados na norma ISO 8608, para os dois controladores definidos, MH2 e

CP2, é possível verificar aspectos de rejeição e seguimento. As Figuras 74 e 75 ilustram

a sobreposição dos resultados obtidos na Seção 6.3.2, para deslocamento e aceleração da

base inferior (distúrbio) e superior (massa suspensa).

De maneira similar ao que ocorreu nos ensaios de transmissibilidade, o controlador

MH2 atua no sentido de promover conforto ao usuário, conseguindo isolar a massa sus-
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Figura 74 – Análise comparativa de deslocamento do modo passivo aberto (PA) e aciona-

mentos MH2 e CP2 em função da frequência.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Figura 75 – Análise comparativa de aceleração do modo passivo aberto (PA) e aciona-

mentos MH2 e CP2 em função da frequência.

(a)

(b)

(c)

(d)

Fonte: do autor
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Tabela 9 – Resultados experimentais comparativos da magnitude de posição obtidos nos

ensaios com rodovias ISO 8608, nos pontos destacados.

Rodovia Pos. Inf. PA Variação MH2 Variação CP2 Variação

ensaiada (mm) (mm) (%) (mm) (%) (mm) (%)

A (1,95 Hz) 1,25 5,24 +319 0,37 -71 1,25 0

B (1,89 Hz) 2,83 10,3 +263 1,56 -45 3,08 +9

B (1,89 Hz) 2,12 8,54 +302 0,86 -60 2,36 +11

C (1,71 Hz) 3,93 9,90 +152 1,50 -62 4,17 +6

Tabela 10 – Resultados experimentais comparativos da magnitude de aceleração obtidos

nos ensaios com rodovias ISO 8608, nos pontos destacados.

Rodovia Ace. Inf. PA Variação MH2 Variação CP2 Variação

ensaiada (m/s2) (m/s2) (%) (m/s2) (%) (m/s2) (%)

A (1,95 Hz) 0,213 0,815 +284 0,076 -64 0,213 0

B (1,89 Hz) 0,302 1,40 +364 0,117 -61 0,352 +17

B (1,89 Hz) 0,275 1,20 +336 0,109 -61 0,322 +17

C (1,71 Hz) 0,417 1,18 +183 0,156 -63 0,451 +8

pensa, e o controlador CP2 atua no sentido de promover aderência ao perfil da rodo-

via, visando segurança. Na Figura 74 ainda é possível observar oscilações elevadas em

torno da frequência de ressonância para o caso passivo aberto (PA). Na Figura 74 isto

também ocorre, mas devido ao perfil ser randômico surgem outros picos em frequências

mais elevadas. Como um sistema com massa-mola consegue atenuar vibrações em ele-

vada frequência, o sistema de suspensão ativa será analisado para mitigar picos em baixa

frequência (no entorno da frequência de ressonância).

As Tabelas 9 e 10 ilustram os valores de magnitude da posição e aceleração, respecti-

vamente, para os quatro perfis de rodovia ensaiados (A–100 km/h, B–80 km/h, B–60 km/h

e C–30 km/h) no ponto destacado. A magnitude da posição e aceleração da base inferior é

comparada com o caso PA, MH2 e CP2, e a variação percentual da magnitude é calculada

em valores percentuais em relação aos valores da base inferior. Nestas tabelas é possível

observar que o sistema passivo (PA) atua amplificando a variação de posição e aceleração

em torno da frequência de ressonância na faixa de 152% a 319%. O controlador MH2,
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voltado para conforto, consegue atenuar a aceleração na massa suspensa em torno de 60%

e a posição em torno de 45% até 71%. O controlador CP2 amplifica levemente os valores

da plataforma inferior, na faixa de 6% até 17%, visto que seu propósito não é atenuar a

vibração, mas garantir seguimento.

6.4 Conclusões do Capítulo

Este capítulo apresentou a aplicação do atuador eletromagnético modelado e contro-

lado nos capítulos anteriores em um sistema de suspensão para implementação da sus-

pensão ativa. A partir do aparato de suspensão, os modelos dinâmicos do atuador e pla-

taforma foram destacados e agrupados para formar um modelo aumentado no espaço de

estados, representando o sistema massa-mola-amortecedor e elemento ativo representado

pelo atuador eletromagnético. Com essa definição, um ensaio com controlador proporci-

onal foi elaborado para validação dos sensores e acionamento da bancada e atuador, para

seguimento de perfis em baixa frequência3. Tendo essa validação, foram desenvolvidos

controladores ativos para o sistema de suspensão ativa com atuador eletromagnético, do

tipo clássico como skyhook e projetados por LMIs para alocação de polos e minimização

da norma H∞. Estes controladores foram ensaiados experimentalmente com distúrbios

periódicos para avaliação da transmissibilidade e com distúrbios do tipo perfis de rodo-

via baseados na norma ISO 8608. Essa comparação ocorreu tanto no domínio do tempo

(sinais periódicos) quanto no domínio da frequência (perfil de rodovia). O ensaio experi-

mental da suspensão eletromagnética ativa4 constatou que é possível operar em diferentes

modos com o sistema de suspensão ativa, buscando o máximo de conforto ou estabilidade,

ou mesmo escolher parâmetros para se obter um desempenho intermediário.

Deste capítulo, e com considerações dos anteriores, um artigo foi apresentado em

congresso e outro está sendo desenvolvido considerando a modelagem e o controle do

atuador eletromagnético linear aplicado em um sistema de suspensão ativa:

• ECKERT, P. R.; BOFF, B. H. B.; FOLLMANN, L.; OLIVEIRA, E.; FLORES

FILHO, A. F.; FLORES, J. V.; PERONDI, E. A.; LENZ, A. S.; MARCOLIN, V.

C.; STRUCK, R. Application of Linear Electromagnetic Actuators in Vehicular

Suspensions, 2023. 12° Colloquium SAE BRASIL de Suspensões e Implementos

3Ensaio de controle proporcional: https://youtu.be/ZQMfy2rHJA4.
4Ensaio da suspensão eletromagnética ativa: https://youtu.be/rG3-W_em_5o.
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Rodoviários, 2023.

• BOFF, BEN HUR BANDEIRA; FLORES, JEFERSON VIEIRA; ECKERT, PAULO

ROBERTO. Application and Control of a Dual quasi-Halbach Linear Tubular Ac-

tuator in Active Suspension Systems. (Em produção para submissão).
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7 CONCLUSÃO

Este trabalho descreveu uma abordagem detalhada para a modelagem e controle de um

atuador eletromagnético linear, o desenvolvimento de um aparato para ensaio de suspen-

são e a aplicação do atuador neste sistema para atuar como elemento ativo, constituindo

assim, um sistema de suspensão ativa com atuador eletromagnético.

A primeira parte do trabalho se concentra na modelagem dinâmica e controle do atu-

ador. A etapa de modelagem dinâmica inclui a identificação dos parâmetros físicos e

eletromagnéticos do atuador e a representação matemática do mesmo. Para isso, foi

utilizada uma topologia específica de um atuador linear tubular com duplo arranjo de

quase-Halbach e foram realizadas análises para determinar os parâmetros do seu modelo

dinâmico, como passo polar e par de polos, indutâncias síncronas, resistência elétrica,

fluxo magnético concatenado pelos ímãs, massa e força de atrito. Este modelo dinâmico

foi validado em um ambiente de cossimulação numérico desenvolvido e com ensaios ex-

perimentais conduzidos em malha aberta no protótipo. Com o modelo dinâmico validado,

ele foi definido no espaço de estados e utilizado para o projeto de controladores visando o

controle de posição do atuador para sinais periódicos. Para isso, foi proposto um controla-

dor múltiplo ressonante operando em uma estrutura inspirada no FOC. Uma formulação

de realimentação de estados foi proposta e os ganhos do controlador foram projetados

baseados em desigualdades matriciais lineares, que buscam garantir a estabilidade e de-

sempenho do sistema em malha fechada. Os resultados dos ensaios de controle no atuador

mostraram a eficácia do controlador proposto, garantido seguimento de sinais periódicos

com múltiplas harmônicas, mesmo sob condições com carga fixa e variável.

A segunda parte do trabalho se concentra no desenvolvimento de um ambiente de

simulação e um aparato experimental para testar sistema de suspensão ativa frente a dife-

rentes tipos de controladores e condições de operação do sistema de suspensão. A plata-
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forma de suspensão representa um sistema massa-mola, o qual teve seu modelo dinâmico

desenvolvido e validado. Foram definidos cenários de testes para o ensaio da suspensão

baseados em sinais periódicos (senoidais) e estocásticos (perfis de rodovia conforme ISO

8608). Foram realizados estudos de caso para avaliar o desempenho da plataforma de

suspensão na reprodução destes perfis, em relação à amplitude e velocidade que pode ser

reproduzida. Com o aparato experimental desenvolvido e validado, o atuador foi inserido

neste sistema, e um modelo aumentado considerando o modelo do atuador e do sistema

massa-mola foi desenvolvido e utilizado como base para projeto de controladores. O sis-

tema de suspensão ativa foi analisado em termos de transmissibilidade para distúrbios

periódicos senoidais e em termos de desempenho para perfis de rodovia definidos. As

análises experimentais mostraram que os controladores propostos são eficazes e capazes

de melhorar a estabilidade do sistema de suspensão ou isolar a massa suspensa de vibra-

ções. Este trabalho fornece uma base sólida e replicável para a aplicação de atuadores

eletromagnéticos lineares em sistemas de suspensão ativa, contemplando os principais

aspectos necessários para modelagem e controle.

Durante a tese foram publicados trabalhos relevantes representando objetivos interme-

diários, conforme apresentados nos capítulos correspondentes. De modo a dar seguimento

no presente trabalho, são identificados tópicos de trabalhos futuros ou melhorias na aná-

lise e abordagem, como, por exemplo, consideração de chaves reais no acionamento do

sistema de cossimulação para verificar dissipação de potência no acionamento e os efeitos

da frequência de chaveamento no comportamento da máquina; desenvolvimento de técni-

cas de projeto de controladores baseadas em diagramas de Bode, modelando isoladamente

a parte mecânica e elétrica do sistema, buscando desempenho em função das dinâmicas

individuais; desenvolvimento de técnicas de projeto de controladores em tempo discreto

para controle do atuador; desenvolvimento de um controlador robusto para lidar com va-

riações no valor da massa suspensa ou na variação de indutâncias (para atuadores em que

essa diferença é significativa); análise do potencial de regeneração de energia do atuador

em função dos perfis de rodovia definidos; estudo comparativo do potencial regenerativo

de energia do atuador estudado em relação às demais topologias; desenvolvimento de um

sistema de suspensão ativa com capacidade de regeneração de energia, e aplicação do atu-

ador em um veículo para comprovar o desempenho da suspensão em ambiente relevante.
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APÊNDICE A MODELO DINÂMICO DA PMSM NA REFE-

RÊNCIA SÍNCRONA

Este apêndice ilustra o procedimento de obtenção do modelo dinâmico da máquina

síncrona de ímãs permanentes (PMSM) conforme apresentada em (KRISHNAN, 2010).

Considerando que o sistema elétrico trifásico de uma máquina elétrica é balanceado, a

soma das tensões abc é zero. A partir dessa consideração, sabe-se que o sistema trifá-

sico pode ser representado por um sistema bifásico, pois a terceira componente pode ser

obtida a partir destas duas primeiras. A abordagem que segue considera uma PMSM bifá-

sica modelada no sistema de referência do rotor, para descrever as variáveis envolvidas da

máquina trifásica em um equivalente bifásico (dq), que se movimenta junto a parte móvel,

para que do ponto de vista matemático se mantenham constantes ao longo do curso da má-

quina. Depois disto, também podem ser obtidas as características da dinâmica mecânica

do sistema envolvendo posição, velocidade ou conjugado.

Nesta configuração, o modelo da máquina é representado por um componente bifásico

sob os eixos do rotor, o eixo direto (eixo d) e eixo em quadratura (eixo q). Este sistema

de referência se move angularmente em uma velocidade elétrica ωe. Os ímãs da parte

móvel produzem um fluxo concatenado λmg entre rotor e armadura que é representado

por convenção como um fasor sob o eixo direto. Se considera que no eixo direto existe

uma indutância Ld e no eixo em quadratura uma indutância Lq, e uma resistência por fase

R em cada, conforme ilustrado na Figura 76.

A tensão induzida no eixo q depende da tensão no resistor, da FEM do fluxo con-

catenado pelo indutor quando excitado por corrente (λq), e da FEM induzida conta da

velocidade angular oriunda do eixo d (ωeλd). A tensão induzida no eixo d depende da

tensão no resistor, da FEM do fluxo concatenado pelo indutor quando excitado por cor-
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Figura 76 – Máquina síncrona de ímãs permanentes em coordenadas bifásicas referenci-

adas ao rotor.

Fonte: adaptado de (KRISHNAN, 2010)

rente (λd), e da FEM induzida conta da velocidade angular oriunda do eixo q (−ωeλq).

O fluxo concatenado pelo eixo direto λd depende de λmg e do fluxo da excitação da

respectiva indutância. No eixo em quadratura, o fluxo concatenado λq depende do fluxo

da excitação da sua respectiva indutância. Por consideração, o sinal da FEM, por conta

da velocidade, do fluxo concatenado pelo eixo, indica que fluxo atrasado (em relação ao

estator) produz uma FEM negativa e fluxo adiantado produz uma FEM positiva. Os fluxos

magnéticos concatenados do eixo d e eixo q são dados por

λq (t) = Lqiq (t) , (107)

λd (t) = Ldid (t) + λmg, (108)

onde Ld, Lq, e λmg representam a indutância de eixo direto e quadratura, e a componente

fundamental do fluxo magnético concatenado por polo, produzidos pelos arranjos de ímãs

permanentes, respectivamente.

As equações que representam as tensões induzidas no eixo direto e quadratura dinâ-

mica elétrica da máquina rotativa, são

vd (t) = Rid (t) +
dλd (t)

dt
− ωe (t)λq (t) , (109)

vq (t) = Riq (t) +
dλq (t)

dt
+ ωe (t)λd (t) , (110)
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onde vd, vq, id, iq, λd e λq são as tensões, correntes e fluxos magnéticos concatenados,

respectivamente, no eixo direto e em quadratura, ωe é a velocidade angular elétrica e R é

a resistência elétrica por fase.

A partir disto é possível obter o sistema de equações do ponto de vista do rotor vd(t)

vq(t)

 =

 −ωeLq R + Ldϱ

R + Lqϱ ωeLd

 id(t)

iq(t)

+

 0

ωeλmg

 , (111)

onde ϱ significa o operador d/dt.

Do ponto de máquinas lineares, a Figura 76 pode ser aplicada na topologia do atuador

em estudo para caracterização das posições de eixo direto e quadratura, de acordo com a

Figura 77. Na topologia linear a velocidade ωe se torna υe, onde esta pode ser expressa

em termos da velocidade linear mecânica υm como υe =
pπ
τp
υm.

Figura 77 – Vista bidimensional simétrica em relação ao eixo axial do atuador tubular

linear com a fase B excitada, ilustrando (a) posição de eixo direto e (b) posição de eixo

em quadratura.

(a)

(b)

Fonte: do autor
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APÊNDICE B PARÂMETROS ELETROMAGNÉTICOS DO

ATUADOR

A densidade de fluxo magnético nas culatras do atuador, considerando o campo (ar-

ranjos de ímãs permanentes) e armadura excitada com uma densidade de corrente de 5

A/mm2 é ilustrada na Figura 78. Como as culatras ferromagnéticas saturam em aproxi-

madamente 2,1 T, é possível comprovar que não existe saturação magnética significativa

neste nível de excitação.

Figura 78 – Densidade de fluxo magnético nas culatras do atuador, considerando armadura

e campo excitados.

Fonte: do autor

Apesar do atuador não operar sob regime de saturação magnética, e de não possuir

ranhuras, o perfil de indutâncias possui variações por conta dos efeitos de extremidade

(BOFF; ECKERT; AMARA, 2022). O perfil de indutâncias próprias das fases, mútuas

entre as fases e síncronas obtidas através de (1)–(4), são ilustradas na Figura 79.
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Figura 79 – Perfil de indutâncias (a) próprias, (b) mútuas e (c) síncronas do atuador tubular

utilizado em função da posição axial da armadura em relação às culatras.

(a)

(b)

(c)

Fonte: do autor
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APÊNDICE C PARÂMETROS MECÂNICOS DO SISTEMA

MASSA MOLA

Este apêndice ilustra o procedimento para obter parâmetros experimentais relaciona-

dos ao sistema de suspensão, compreendendo os efeitos relacionados com a massa e a

mola.

A constante elástica da mola foi obtida com um ensaio que considera ela inserida no

sistema de suspensão. Foram posicionados diferentes valores de massa (peso padrão) sob

ela e a medida da posição foi obtida através do encoder linear da plataforma de suspen-

são. A posição corrigida é o deslocamento real, a força é o produto da posição corrigida

pela aceleração da gravidade, e a constante da mola é o quociente da força pela posição

corrigida. Os resultados obtidos são ilustrados nas Figuras 80 e 81.

Figura 80 – Tabela do ensaio da constante da mola.

Fonte: do autor
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Figura 81 – Curvas do ensaio da constante elástica da mola.

(a) (b)

Fonte: do autor

A massa suspensa foi obtida através da medição das massas, conforme Figura 82.

Figura 82 – Tabela do somatório das massas suspensas.

Fonte: do autor

A frequência de ressonância experimental foi definida através de um teste variando

a frequência experimental no entorno da calculada. Os resultados são apresentados nas

Figuras 83 e 84.

Figura 83 – Tabela do ensaio da frequência de ressonância.

Fonte: do autor
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Figura 84 – Curva do ensaio da frequência de ressonância.

Fonte: do autor
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APÊNDICE D DETALHAMENTO DOS BLOCOS

Esta seção ilustra o detalhamento dos blocos utilizados nos diagramas de controle

apresentados nas Figuras 62, 64 e 65. O diagrama da Figura 85 representa o diagrama

de blocos do atuador, a Figura 86 representa o diagrama do bloco de desacoplamento,

a Figura 87 representa o diagrama de blocos da plataforma de suspensão e a Figura 88

representa o diagrama de blocos do skyhook ativo.

Figura 85 – Diagrama do modelo não linear do atuador representado no espaço de estados.

Fonte: do autor
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Figura 86 – Diagrama do bloco de desacoplamento para realimentação linearizante do

atuador.

Fonte: do autor

Figura 87 – Diagrama do modelo da plataforma de suspensão com realimentação do termo

de atrito não linear representado no espaço de estados.

Fonte: do autor

Figura 88 – Diagrama do bloco skyhook ativo.

Fonte: do autor


