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چكيده
[bookmark: _GoBack]فرآیند داخل‌تراشی به دلیل نسبت طول به قطر بالای ابزار و انعطاف پذیری زیاد آن، بسیار مستعد ارتعاشات خود برانگیخته(چتر) می‌باشد. مهمترین رویکرد در زمینه کاهش ارتعاشات و افزایش پایداری ابزار (مقاومت به چتر)، افزایش صلبیت دینامیکی آن می‌باشد. تاکنون روشهای مختلفی جهت افزایش صلبیت دینامیکی ابزارها بکارگرفته شده است که موثرترین آنها روشهای کنترل فعال می باشند. هدف از این پژوهش، ارائه روشی برای مدلسازی دینامیکی ابزار داخلتراش با استفاده از آزمون مودال تجربی است که بتوان با استفاده از آن عملکرد کنترلر را در کاهش ارتعاشات شبیه‌سازی و پیش‌بینی نمود. در این روش ابتدا با استفاده از آزمون مودال تجربی یک مدل ماتریسی خطی از دینامیک سیستم استخراج گردیده و سپس با استفاده از روش جاروب سینوسی مدل عملگر-ابزار شناسایی می‌گردد. در ادامه با استفاده از مدل‌های بدست آمده، حلقه کنترل فعال ارتعاشات ابزار داخل‌تراش در محیط نرم‌افزار متلب/سیمولینک شبیه‌سازی شده و عملکرد کنترلر بررسی گردید. در انتها نیز نتایج شبیه سازی با نتایج آزمایشگاهی مقایسه گردید که نشانگر عملکرد مناسب روش پیشنهادی برای مدلسازی دینامیکی سیستم و طراحی کنترلر می‌باشد.
واژه هاي كليدي: ابزار داخلتراش– آزمون مودال تجربی– مدلسازی دینامیکی – شبیه سازی – کنترل فعال ارتعاشات 

مقدمه
امروزه سیستم‌های تولید تحت فشار زیادی برای افزایش بهره‌وری هستند ولی محدودیت‌های فیزیکی مثل ارتعاشات این هدف را محدود می‌کند. ارتعاشات در ماشینکاری تأثیرات منفی بر کیفیت قطعهکار، ابزار و ماشین ابزار دارند، که دوباره منجر به افزایش هزینه‌های تولید و کاهش عملکرد فرآیند می‌شود. به خصوص استفاده از ابزارهای برشی با نسبت طول به قطر(L/D) زیاد، به دلیل اینکه در محدوده وسیعی از شرایط ماشینکاری منجر به ارتعاشات چتر میگردد یک چالش بزرگ محسوب میشود[1].  
مهمترین روش برای غلبه بر ارتعاشات چتر در ماشینکاری، افزایش صلبیت دینامیکی ابزار است. سه روش برای افزایش صلبیت دینامیکی سیستم در حین ماشینکاری عبارتنداز: غیرفعال، نیمه فعال و میرایی فعال[2]. در روش‌های کنترل فعال با بکارگیری عملگرها، انرژی بیشتری به سیستم وارد می‌شود و درنتیجه قابلیت دستیابی به میرایی بیشتری نسبت به سایر روش‌ها وجود دارد(شکل 1) [3].

روش‌های کنترلی مختلفی جهت کنترل ارتعاشات در ماشینکاری بکار گرفته شده است. این روشها از لحاظ بکارگیری نوع الگوریتم کنترلی دارای گستره وسیعی هستند. کنترلرهای اتلافگر[footnoteRef:1] مهمترین رویکرد در طراحی سیستمهای کنترل فعال ارتعاشات میباشند زیرا ساختار سادهتری دارند و همیشه پایدار هستند. اگرچه طراحی این کنترلرها منجر به سیستمهای پایدار میگردد ولی عملکرد آنها با توجه به مفاهیمی همچون حاشیه پایداری و حاشیه بهره مورد بررسی قرار گیرد[4].  [1:  Dissipative controller] 

مهمترین روش کنترلی بکارگرفته شده در فرآیندهای مختلف ماشینکاری برای کنترل ارتعاشات، روش پسخور مستقیم سرعت(DVF)[footnoteRef:2] است[5-10]. کلینورت و همکاران [11] روش‌های مختلف کنترلی را برای میرایی فعال فرآیند فرزکاری بررسی کردند. آنها کارایی روش‌های DVF، LQG و H∞ را در کاهش ارتعاشات فرزکاری و افزایش محدوده ماشینکاری پایدار مقایسه نمودند. نتایج نشانگر این بود که کارایی روش LQG به شدت وابسته به مدل سیستم است و با تغییرات دینامیک سیستم کارایی آن به شدت کاهش مییابد. روش‌های DVF و H∞ بدون نیاز به مدل سیستم به خوبی صلبیت دینامیکی سیستم را افزایش داده و دامنه ماشینکاری پایدار را گسترش میدادند. [2:  Direct velocity feedback] 

اگرچه روش DVF نیازی به مدل سیستم ندارد و یکی از مؤثرترین روشها در کنترل ارتعاشات است و در شرایط خاصی همیشه پایدار است، ولی با در نظر گرفتن دینامیک عملگر و یا هممکان[footnoteRef:3] نبودن سنسور و عملگر روش DVF همیشه پایدار نیست و بایستی برای تعیین ضریب بهره بهینه کنترلر، مدل سیستم شناسایی گردد. به همین سبب طراحی کنترلری که بتواند معیارهای مدنظر را برآورده نماید نیازمند مدل دقیقی از سیستم است.  [3:  Collocated ] 

در این پژوهش با استفاده از آزمون مودال تجربی روشی برای استخراج ماتریسهای فیزیکی سازه ابزار داخلتراش ارائه شده است تا با تلفیق مدل سازهای ابزار با مدل دینامیکی عملگر که با استفاده از روش جاروب فرکانسی شناسایی شده بتوان مدل کاملی از سیستم کنترل فعال ارتعاشات ایجاد کرد. با بکارگیری این مدل میتوان عملکرد کنترلر را در کاهش ارتعاشات شبیهسازی و بررسی نمود. پس از مدلسازی، حلقه کنترل فعال ارتعاشات ابزار داخلتراش در محیط نرمافزار متلب/سیمولینک، شبیهسازی شده است. با استفاده از مدل ایجاد شده میتوان پیش از پیادهسازی الگوریتم کنترلی بر روی بستر آزمایش، نتایج آن را شبیه سازی نموده و عملکرد آن را تحلیل کرد. مقایسه نتایج شبیه سازی با نتایج آزمایشگاهی، نشانگر عملکرد مناسب روش پیشنهادی برای مدلسازی دینامیکی سیستم و طراحی کنترلر میباشد.
	[image: ]

	شكل 1- حلقه کنترل فعال ارتعاشات در ماشینکاری [3]



بیان مسئله، نوآوری و ذکر اهداف
ابزار برشی در حین فرآیند برادهبرداری تحت تأثیر نیروهای برشی در هر سه جهت میباشد. با توجه به اینکه سختی پیچشی ابزارهای داخلتراش با طول بلند، بسیار بیشتر از سختی خمشی آنها است از ارتعاشات پیچشی صرفنظر میشود. همچنین از آنجا که تغییرمکان مماسی(در جهت سرعت برشی) تأثیری بر ضخامت دینامیکی براده ندارد، اهمیت جهت شعاعی (عمود بر سطح قطعهکار) که بر روی عمق برشی تأثیرگذار است، بیش از سایر جهتها می‌باشد[12]. در نتیجه ابزار داخلتراش را میتوان به عنوان تیر یک سرگیردار که در جهت شعاعی ارتعاش دارد در نظر گرفت.
در بسیاری از مراجع برای تحلیل ارتعاشات ماشینکاری، ابزارهای داخلتراش به صورت سیستم یک درجه آزادی جرم-فنر-میراگر در نظر گرفته شده است[13]. در حالیکه در کنترل ارتعاشات ماشینکاری، لزوماً مکان اعمال نیروی برشی، مکان اعمال نیروی عملگر و مکان اندازهگیری ارتعاشات یکسان نیست. در نتیجه مدلسازی سیستم به صورت یک درجه آزادی امکانپذیر نبوده و بایستی سیستم را بصورت چند درجه آزادی مدلسازی نمود.
تغییرمکانهای ابزار ناشی از نیروی برش یا نیروی عملگر را می توان بر اساس تابع پاسخ فرکانسی[footnoteRef:4](FRF) در نقاط مختلف بدست آورد. تابع پاسخ فرکانسی  را در جهت عمود بر سطح قطعهکار می توان بصورت زیر بیان نمود: [4:  Frequency response function] 

	(1)
	


که در آن  ،  ،  به ترتیب عبارتند از: ضریب سختی، ضریب میرایی و فرکانسهای طبیعی مود . 
‬‬‬‬‬‬‬‬‬‬‬‬‬استفاده از ابزارهای استاندارد برای طراحی کنترلر، نیازمند یک مدل دینامیکی مناسب از سیستم تحت کنترل است. در این پژوهش با استفاده از روش ارائه شده در مرجع [14]، مدل استاندارد چند درجه آزادی از ابزار پیشنهاد میگردد که با استفاده از آن بتوان دینامیک سیستم کنترل ارتعاشات را در محیط نرم افزار متلب/سیمولینک شبیهسازی نمود. در این مدل فرض میشود که سیستم خطی تغییرناپذیر با زمان[footnoteRef:5](LTI) است.  [5:  Linear time invariant ] 


روش تحقیق
به منظور شناسایی مشخصات دینامیکی یک سیستم با استفاده از آزمون مودال، ابتدا باید منحنی FRF سیستم را بدست آورده و سپس مشخصات دینامیکی سیستم را با استفاده از روشهای برازش منحنی از FRF سیستم استخراج نمود. در این پژوهش روش انتخاب قله[footnoteRef:6] برای برازش منحنی و استخراج پارامترهای مودال استفاده شده است. این روش برای سیستمهایی که مودهای آنها به اندازه کافی از هم جدا هستند[footnoteRef:7] کاربرد دارد[14].  [6:  Peak picking]  [7:  Well separated] 

در این بخش روش تخمین ماتریسهای فیزیکی برای یک سیستم دو درجه آزادی ارائه میگردد. فرض کنید یک FRF مستقیم[footnoteRef:8] مانند شکل 2 داریم. با فرض اینکه میرایی سازه از نوع تناسبی[footnoteRef:9] است برای تعیین پارامترهای مودال که بصورت ماتریسهای 2×2 می‌باشند، برای هر مود ارتعاشی، مقادیر عددی سه فرکانس و یک مقدار کمینه از تابع FRF استخراج می‌گردد(شکل 2). [8:  Direct FRF]  [9:  Proportional damping] 
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	شكل 2- بخشهای حقیقی و موهومی FRF مستقیم[14]



فرکانسهایی که با شماره 1 و 2 مشخص شدهاند، به قله‌های کمینه موهومی مربوط هستند و مقادیر دو فرکانس طبیعی سیستم ،  و  را مشخص می‌کنند. تفاوت بین فرکانسهای 3 و 4 نیز که بر روی محور فرکانس بخش حقیقی FRF نمایش داده شده اند، برای محاسبه ضریب میرایی مودال مود اول  به این ترتیب استفاده می شوند:
	(2)
	



مقدار قله (منفی)، A، بر روی محور عمودی بخش موهومی FRF مستقیم نیز برای محاسبه مقدار سختی مودال  استفاده می شود:
	(3)
	


به همین صورت مقادیر  و  نیز محاسبه گردیده و در نتیجه  ماتریس سختی مودال سیستم حاصل میشود . در ادامه ماتریسهای جرم و میرایی مودال را میتوان با استفاده از داده های محاسبه شده بدست آورد. ماتریس جرم را می‌توان از مقادیر فرکانسهای طبیعی و مقادیر سختی مودال بدست آورد:
	(4)
	


مقادیر میرایی مودال از ضرایب میرایی مودال، و مقادیر سختی و جرم مودال محاسبه می شود:
	(5)
	


حالا می توان ماتریسهای مودال جرم و میرایی را نیز تشکیل داد: 
	(6)
	


شناسایی ماتریسهای مودال اطلاعات کافی برای حل حوزه زمان سیستمهای دینامیکی را فراهم میسازد. پس از تعیین ماتریسهای مودال، گام بعدی در تعیین شکل مودها و مدل فیزیکی، استفاده از FRF های تقاطعی[footnoteRef:10] است. با توجه به اینکه سیستم یک مدل دو درجه آزادی فرض شده است، و به این دلیل که شکل مودها تنها دارای 2 مقدار هستند(که یکی از آنها عدد 1 است)، برای تعیین مقدار دوم تنها به یک FRF تقاطعی نیاز است. چنانچه محور اصلی x2 انتخاب شود، در نتیجه ماتریس مودال به فرم  خواهد بود. مقادیر p1 و p2 را می‌توان با استفاده از مقادیر A و B و مقدار C، قله مود اول بخش موهومی FRF تقاطعی در فرکانس طبیعی  و مقدار D، قله مود دوم بخش موهومی FRF تقاطعی در فرکانس طبیعی  بدست آورد(شکل 3).  [10:  Cross FRF] 

	(7)
	


[image: ]
شكل 3- بخش موهومی FRF تقاطعی[14]

حال با استفاده از ماتریس P و تبدیل از مختصات مودال به مختصات فیزیکی می توان ماتریسهای فیزیکی معادل سیستم [M]، [C] و [K] را در نقاط مدنظر بدست آورد.
	(8)
	




ابزار مورد استفاده در این پژوهش یک ابزار داخلتراش در مقیاس صنعتی است که بر روی ساپورت عرضی دستگاه تراش دو محوره نصب گردیده است. قطر خارجی ابزار 60 mm و طول آویز آن 480 mm است. سر برشی و اتصالات مربوط به آن نیز محصول شرکت سَندویک است. مشخصات کامل بستر آزمون در مرجع [15] تشریح گردیده است. برای اندازهگیری ارتعاشات ابزار، یک شتابسنج پیزو در نزدیک سر برشی بر روی بدنه ابزار نصب گردیده است(شکل 4). 
	[image: ]

	[bookmark: _Ref461356856][bookmark: _Toc473230842]شکل 4: آزمون مودال تجربی ابزار داخلتراش در راستای شعاعی 



ارائه نتایج و بحث
در ابتدا با استفاده از روش انتخاب قله، منحنی برازش شده بر روی تابع پاسخ فرکانسی ابزار بدست آورده شده است. مقادیر پارامترهای مودال ابزار که با استفاده از منحنی برازش شده بدست آمده در جدول 1 ارائه شده است.

جدول 1- متغیرهای آزمون مودال ابزار داخلتراش
	[bookmark: OLE_LINK3][bookmark: OLE_LINK4]مود
	فرکانس طبیعی
(Hz)
	ضریب میرایی
	ضریب صلبیت
(N/m)

	1
	189.6
	0.0181
	3.81×106

	2
	1120.2
	0.0397
	1.58×108

	3
	2577.0
	0.0271
	2.36×109



منحنیهای برازش شده بر روی FRF مستقیم و تقاطعی در سه مود ارتعاشی ابزار را تا فرکانس 3000 هرتز در شکل 5 نمایش داده شده است. 
[image: ]
شكل 5- برازش منحنی بر روی منحنیهای FRF با استفاده از روش پیشنهادی
سپس با استفاده از تئوری تشریح شده در بخش قبل، مقادیر ماتریسهای فیزیکی با استفاده از منحنیهای برازش شده بر روی تابع پاسخ فرکانسی ابزار محاسبه شده است. 
	(9)
	

	(10)
	

	(11)
	


حال با استفاده از ماتریسهای بدست آمده و همچنین تابع تبدیل حاصل از شناسایی سیستم عملگر-ابزار که در مرجع [15] ارائه شده است، میتوان کنترل حلقه بسته ارتعاشات سیستم را در محیط نرم افزار متلب/سیمولینک شبیهسازی نمود. مدل ایجاد شده در نرمافزار را در شکل 6 نمایش داده شده است. 
[image: ]
شكل 6- مدل شبیه سازی کنترل حلقه بسته در نرم افزار سیمولینک

با استفاده از مدل ارائه شده ابتدا پاسخ سیستم در حالت حلقه باز شبیهسازی گردید. در این حالت ورودی نیرویی که توسط چکش ثبت شده است به مدل سیمولینک اعمال گردید و پاسخ سیستم نسبت به نیروی خروجی محاسبه گردید. پاسخ حوزه زمان و فرکانس مدل را در مقایسه با نتایج تجربی در شکلهای 7 و 8 نمایش داده شده است.
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شكل 7- مقایسه پاسخ حوزه زمان نتایج شبیه سازی و تجربی سیستم
همانطور که مشاهده میشود سیستم در پیشبینی پاسخ سیستم در بازه فرکانسی که شناسایی شده است با دقت بسیار خوبی عمل میکند. در ابتدای اعمال ضربه به سیستم، به دلیل تحریک فرکانسهای بالا، مدل در تخمین پاسخ سیستم به خوبی عمل نمیکند ولی پس از میرا شدن فرکانسهای بالای سیستم، مدل با دقت بسیار خوبی ارتعاشات ناشی از تحریک ورودی را تخمین میزند.
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شكل 8- مقایسه پاسخ حوزه فرکانس نتایج شبیه سازی و تجربی سیستم

با افزایش ضریب بهره کنترلر DVF، فرکانس طبیعی مود اصلی و میرایی سیستم حلقه بسته افزایش یافته و قله رزونانس سیستم کاهش مییابد[4]. میزان افزایش میرایی در روش DVF محدود بوده و با افزایش ضریب بهره کنترلر DVF از مقدار حدی، سیستم حلقه بسته ناپایدار شده و عملاً میزان افزایش میرایی سیستم به دلیل ناپایداری، محدود میگردد. هدف از مدلسازی ابزار با استفاده از آزمون مودال، ایجاد یک مدل جامع برای شبیهسازی سیستم کنترل حلقه بسته است که علاوه بر تخمین پاسخ سیستم، با استفاده از آن بتوان ضریب بهره کنترلر را بهینه نمود. در شکلهای 9 و 10 پاسخ شبیهسازی سیستم با نتایج تجربی در ضریب بهره بهینه مقایسه شده است.
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شكل 9- مقایسه پاسخ حوزه زمان نتایج شبیه سازی و تجربی کنترل حلقه بسته(با ضریب کنترلی g=500)
[image: ]
شكل 10- مقایسه پاسخ فرکانسی نتایج شبیه سازی و تجربی کنترل حلقه بسته ( با ضریب کنترلی g=500)

همانطور که مشاهده میشود مدل تخمینی از سیستم، فرکانسهای غالب و میرایی پاسخ سیستم حلقه بسته را در حوزه زمان و فرکانس به خوبی تخمین زده است. 

نتيجه‌گيري
در سیستمهای کنترل ارتعاشات، روش DVF به دلیل عدم نیاز به مدل سیستم و پایداری مناسب، بسیار مورد توجه است. ولی در حالتی که مکان سنسور و عملگر یکسان نباشد و عملگر دارای دینامیک میباشد، روش DVF به طور مطلق پایدار نیست. به همین سبب در این شرایط برای طراحی مطلوب کنترلر نیاز به مدل سیستم است. در این پژوهش روشی برای مدلسازی ابزار داخلتراش ارائه شد که بخوبی میتواند سیستم کنترل حلقه بسته را شبیهسازی نموده و پاسخ سیستم را تخمین بزند. با استفاده از این روش میتوان ضریب بهره کنترلر DVF را بهینه نمود. روش پیشنهادی تنها در دامنه فرکانسی شناسایی شده معتبر است و نمیتواند فرکانسهای بالاتر را در پاسخ سیستم تخمین بزند. 
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