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Resumen: Este art́ıculo describe la experimentación con diversas estrategias
de control activo del ruido en una instalación hidráulica, caracterizada por su
dinámica no lineal de elevada variabilidad. El objetivo preliminar del control es la
eliminación del ruido en el fluido que origina vibraciones indeseadas en la tubeŕıa
situada aguas abajo de la ubicación de una bomba radial de aceite. La acción de
control se ejerce mediante un generador de ondas de presión de aceite acoplado
a la citada tubeŕıa. La comparación entre las distintas estrategias de control
se realiza atendiendo a tres parámetros: estabilidad, velocidad y éxito en la
compensación del ruido. La experimentación, tanto por simulación como a través
de un entorno hardware-in-the-loop que interacciona con un banco de pruebas,
permiten validar las estrategias propuestas. Copyright c©2007 CEA-IFAC.

Palabras clave: Sistema hidráulico, control activo del ruido, control automático,
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1. INTRODUCCIÓN

La mayor parte de las actuales instalaciones in-
dustriales utilizan algún tipo de sistema hidráulico
como elemento transmisor de enerǵıa debido a su
elevado nivel de potencia, flexibilidad, rapidez de
respuesta y eficiencia. La normativa legal rela-
cionada con la salud y la seguridad a menudo
impone importantes restricciones sobre los niveles
aceptables de ruido en dichas instalaciones, lo que
origina la necesidad de implantar estrategias de
atenuación del ruido.

En general, éste ruido indeseado no puede ser
eliminado completamente, si bien existen un gran
número de dispositivos y técnicas que permiten

mantenerlo a un nivel aceptable en sectores clave
de la actividad económica como son el de la
automoción, los electrodomésticos, el industrial
y el de transporte (Skaistis, 1988; Saruta, 1992;
Nelson et al., 2002).

En el caso de los sistemas hidráulicos, la fuente
de ruido dominante es la bomba, responsable
del suministro de aceite. Durante su ciclo de
operación, se originan fuerzas alternativas dentro
de la bomba que causan vibraciones en sus ele-
mentos constituyentes (i.e. el denominado ruido
estructural), e.g. en la tapa del depósito, que se
propagan al aire que está en contacto con la super-
ficie de la bomba. La transferencia del fluido y la
vibración inducida por la estructura a la masa de
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Figura 1. Banco de pruebas del sistema hidráulico
usado durante experimentación formado por
una bomba radial de paletas y un actuador.

aire adyacente generan el ruido ambiental. Estos
flujos superpuestos provocan también un caudal
con pulsaciones de presión, las cuales forman el
denominado ruido en el fluido (Malecha, 1980),
que causa la vibración de todos los componentes
situados aguas abajo de la bomba y el consiguiente
ruido audible que debeŕıa ser atenuado.

El presente trabajo considera el problema de la
atenuación del ruido en el fluido en la instalación
hidráulica (figura 1) compuesta por dos elemen-
tos fundamentales como son la bomba radial de
paletas y el elemento actuador denominado ro-
topulse. Se considerarán técnicas de control ac-
tivo del ruido audible (ANC, del inglés Active
Noise Control) (Gordon and Vining, 1992; Kuo
and Morgan, 1999) que actuarán directamente
sobre su origen en el interior de la tubeŕıa de
transmisión.

El resto del art́ıculo se estructura de la siguiente
forma. En la sección 2 se presentan los fundamen-
tos y estrategias básicas de control activo del rui-
do. La sección 3 describe el entorno de simulación
desarrollado junto con el análisis de diversos con-
troladores. A continuación, la sección 4 describe
la experimentación con las diversas estructuras
de control sobre un banco de pruebas del sistema
hidráulico gracias al entorno hardware-in-the-loop
implementado. Finalmente, la sección 5 extrae las
ideas y conclusiones más importantes del trabajo
desarrollado.

2. CONTROL ACTIVO DEL RUIDO

La cancelación de un sonido o una vibración in-
deseada por superposición de una onda idéntica
en contrafase tiene sus oŕıgenes en los trabajos de
(Lueg, 1936). Si denominamos como Pp(x, y, z, t)
al campo acústico primario (no deseado) pre-
sente en una determinada zona del espacio, y
como Ps(x, y, z, t) al campo acústico secundario,

Figura 2. Diagrama de bloques del sistema de con-
trol ANC desarrollado en el presente trabajo.

generado por algún dispositivo electro-acústico o
electro-mecánico, se producirá la cancelación mu-
tua siempre que (Cobo-Parra, 1997):

Pp(x, y, z, t) + Ps(x, y, z, t) = 0 (1)

es decir, tal que se cumplan las siguientes condi-
ciones de módulo y argumento:

|Pp| = |Ps| (2)

φp = −φs (3)

donde φ denota el espectro de fase o argumento
del correspondiente campo acústico.

La figura 2 muestra el diagrama de bloques del
sistema de control ANC, basado en un esque-
ma mixto de realimentación y prealimentación
(Elliott and Nelson, 1993), diseñado en el presente
trabajo y cuyo objetivo es la minimización del rui-
do audible producido por la pulsación de presión
del flujo de aceite a la salida de la bomba radial
de paletas. Se trata de un control indirecto del
ruido no deseado en que el campo secundario es
generado por un dispositivo, acoplado a la tubeŕıa
y denominado rotopulse (figura 3), capaz de crear
ondas de presión de aceite de amplitud y fase
deseadas. Básicamente, el rotopulse está formado
por una electroválvula, que gobierna la amplitud
de la onda de presión de aceite, y por un mo-
tor encargado de generar la fase de dicha onda
consignada cumpliendo restricciones de tiempo
real.

Del mismo modo que en la mayor parte de las
aplicaciones industriales de las técnicas de control
ANC, el ruido no deseado se considera periódi-
co, como el generado por motores, compresores,
ventiladores y hélices. Partiendo de la informa-
ción proporcionada por un sensor inductivo que
mide la rotación de la bomba es posible conocer
las caracteŕısticas frecuenciales de los primeros
armónicos del ruido. Asimismo, dicha información
proporciona la señal de sincronización necesaria
para el sistema de control. Finalmente, el sensor
situado al final de la tubeŕıa mide la presión
dinámica del flujo de aceite, es decir, la onda de
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Figura 3. El rotopulse, dispositivo responsable de
la generación del campo secundario.

ruido residual tras la acción del sistema de control
ANC, señal que es posteriormente realimentada
al controlador para el cálculo de la acción en el
siguiente instante de muestreo.

3. ANÁLISIS POR SIMULACIÓN

Esta sección describe el análisis por simulación del
desempeño obtenido por diversos tipos de contro-
ladores en cuanto a su capacidad de atenuación
del ruido no deseado en la instalación hidráulica
descrita con anterioridad.

3.1 Entorno de simulación desarrollado

La figura 4 muestra el diagrama de bloques del
sistema de control simulado desarrollado en el
entorno Matlab/Simulink. Como puede verse en
dicha figura, se generan de forma sincronizada
tanto los armónicos de interés de la señal de ruido
como la onda de presión.

La acción de control consta de la amplitud y la
fase de la señal de compensación, posteriormente
generada, que se hace interferir con la señal de
ruido original. Para el cálculo de dicha acción de
control se aplican sendos controladores tanto a
la parte real como a la imaginaria de la señal
resultante de la combinación de la salida de los
módulos de generación de armónicos y de gen-
eración de ruido citados anteriormente. En este
trabajo los controladores usados serán idénticos
tanto para la amplitud como para la fase, aśı como
para los distintos armónicos de la señal de ruido
analizados.

3.2 Análisis de diversos tipos de controladores

El sistema hidráulico objeto de estudio se carac-
teriza por su variabilidad a lo largo del tiempo
de operación aśı como por la influencia de pertur-
baciones no lineales debidas a las variaciones de
presión tanto en la bomba como en la tubeŕıa,

por lo que el diseño de los controladores viene
condicionado por unas exigentes especificaciones
en todo el rango de velocidades de revolución de
la bomba, especialmente por encima de 2000 rpm.
La presencia de acción integral en dicha acción de
control se deriva directamente de la necesidad de
anulación del error en régimen permanente dadas
las caracteŕısticas del proceso a controlar.

Como solución de referencia en cuanto al diseño
del sistema de control ANC se refiere, se considera
un controlador PID estándar por su amplia pres-
encia en la mayor parte de los actuales procesos
industriales. Tras los ensayos iniciales, que descar-
tan la utilización del modo derivado por sus prob-
lemas de elevadas acciones iniciales y de amplifi-
cación del ruido en la señal, se obtiene el siguiente
ajuste de los parámetros del PID estándar: Kp =
0.25, Ki = 2.35 y Kd = 0. Durante la simulación,
el sistema de control ANC basado en este contro-
lador obtuvo resultados satisfactorios en cuanto a
la capacidad de atenuación del ruido no deseado
en el rango de velocidades de la bomba de 500
rpm a 4000 rpm. En particular, la figura 5(arriba)
muestra el desempeño de dicho controlador para
una velocidad de giro de la bomba de 1500 rpm.

Con objeto de analizar la influencia de la no lineal-
idad sobre la compensación del ruido no deseado,
se experimenta con una segunda alternativa en
la que se combina un controlador borroso con
un control integral. Para el cálculo de la acción
borrosa se utiliza un mapa de reglas (no lineal) al
que se introducen tanto la señal de error como su
variación como entradas al mapa de reglas, y en
el que la acción integral se calcula directamente
a partir de la señal de error (Jantzen, 1998). La
figura 5 muestra la comparación del desempeño de
ambas estrategias de control donde puede apre-
ciarse la evolución temporal de las pulsaciones de
presión resultantes tras la aplicación del contro-
lador PID estándar(arriba) y del controlador bor-
roso (abajo). Desde el punto de vista del tiempo
de respuesta, el controlador borroso ofrece mejores
prestaciones ya que tras 0.16 s de la activación
del control, la pulsación se mantiene por debajo
de 0.16 bar, lo que representa una cancelación
superior al 87% de la señal original. En el caso del
PID estándar dicha cancelación, tras ese mismo
tiempo transcurrido, supera ligeramente el 61%
de la magnitud inicial. Aunque inapreciable por el
óıdo humano, esta diferencia de comportamiento
puede afectar notablemente a los componentes
mecánicos de la estructura mecánica aguas abajo
de la bomba. Una mayor rapidez del controlador
PID originaŕıa la presencia de una elevada sobre-
oscilación con lo que se degradaŕıan sus presta-
ciones. A pesar de la mayor rapidez de eliminación
de la componente principal de la señal de ruido,
el controlador borroso mantiene valores significa-
tivos de amplitud, superiores a los del controlador
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Figura 4. Diagrama de bloques del sistema de control desarrollado mediante el software Matlab/Simulink.

Figura 5. Comparación del desempeño de las estrategias de control PID estándar (arriba) y bor-
roso+integral (abajo) analizas en la simulación.

PID, durante mayor tiempo, reduciendose aśı lo
que podŕıamos denominar velocidad de conver-
gencia.

Finalmente, y motivado por la dinámica variable
del sistema objeto de estudio se experimenta con
un tercer controlador, en este caso un controlador
PID adaptativo para el que se considera un ajuste
dinámico de los parámetros partiendo de la inicial-
ización por el método del relé (He et al., 1993; Ru-
bio and Lopez, 1996). Como puede verse en la
figura 6, para el caso de una velocidad de rotación
de la bomba de 1500 rpm, este controlador per-
mite obtener una adecuada atenuación del ruido
no deseado. La figura 7 compara el desempeño de
los controladores PID estándar y PID adaptativo,
donde se observa la reducción en el tiempo de
respuesta de éste último a costa de una mayor
sobreoscilación.

4. EXPERIMENTACIÓN EN EL BANCO DE
PRUEBAS

El sistema hidráulico real sobre el que se han
experimentado las diversas estrategias de control
activo del ruido (figura 1) se compone de diversos
elementos f́ısicos entre los que cabe destacar:

La bomba hidráulica, que realiza el movimien-
to del aceite por medio de un rotor ranu-
rado en el que se alojan las paletas, y que
está acoplado al eje de accionamiento y gira
dentro de un anillo de forma excéntrica.
Los sensores de temperatura del fluido, de
presión estática en el interior del conducto
y de presión dinámica (relacionadas con el
ruido) en el interior del conducto.
El sensor inductivo, fundamental para el sis-
tema de control ya que proporciona la fre-
cuencia de revolución de la bomba, a la vez,
que sincroniza la generación de armónicos.
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Figura 7. Comparación de la amplitud del 8o armónico (arriba) y de la acción de control PID (abajo)
sin adaptación (izquierda) y con adaptación (derecha) de sus parámetros.

Figura 6. Resultado de la compensación del ruido
no deseado obtenida tras la aplicación del
control PID adaptativo.

El RALA, elemento que evita la reflexión de
la onda al llegar al final de la tubeŕıa.
El rotopulse, que como se ha comentado
anteriormente, permite introducir una onda
de presión de aceite a partir de una consigna
de amplitud (controlada por una válvula)
y otra consigna de fase (controlada por un
motor paso a paso).

Para la experimentación con dicho banco de prue-
bas, se ha desarrollado un entorno de simulación
hardware-in-the-loop, en el que el intercambio de
datos se realiza a través de una tarjeta contro-
ladora dSPACE junto con el software de desarrollo
Control Desk (dSPACE, 2004). El usuario se co-
munica con el sistema a través de una pantalla de
explotación que permite la visualización de datos
y señales, la activación y desactivación del control

automático, la modificación parámetros e incluso,
la adquisición automática de datos. El entorno
Simulink permite el desarrollo de los diversos al-
goritmos de control aśı como del interfaz con la
tarjeta de comunicaciones.

A través de este entorno hardware-in-the-loop se
ha desarrollado diversas pruebas con dos niveles
de presión de 20 y 60 bares, y para con tres niveles
de temperatura del aceite, 30oC, 45oC y 60oC.
Asimismo, se consideran velocidades de rotación
de la bomba entre 500 rpm y 3000 rpm. La to-
talidad de las pruebas se realizan sin reflexión, es
decir, la onda de presión en el fluido no rebota
al llegar al final de la tubeŕıa. Para ello se ha
dispuesto un dispositivo que permite regular man-
ualmente esta reflexión. Finalmente, el depósito
de aceite debe mantenerse a un nivel alto para
evitar la aireación, hecho que dificultaŕıa la toma
de datos.

De la experiencia obtenida a través del estudio de
simulación descrito en la sección 3 el controlador
seleccionada para realizar el control sobre el banco
de prueba es el PID estándar sin modo deriva-
do ya que el resto de controladores analizados
no proporcionan una clara ventaja en cuanto a
cumplimiento de las especificaciones se refiere. No
obstante, tras la experimentación en el banco de
pruebas, se observa que dicho controlador pre-
senta problemas para velocidades de giro de la
bomba superiores a 2000 rpm. Tras un análisis
pormenorizado, se modifica el proceso de medida
y se limita la integración de la señal de error a una
vez por cada revolución de la bomba.
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Figura 8. Gráfica (60 bar, 45oC). Amplitudes y fases medidas sin (ĺınea superior) y con (ĺınea inferior)
compesación de la pulsación del ruido en el banco de pruebas.

La figura 8 representa la amplitud y la fase del 8o

armónico (claramente predominante en la señal
considerada) de la pulsación de ruido medida
para una presión estática de 60 bares y una
temperatura del aceite de 45oC. Se observa como
se alcanza una buena compensación hasta 3000
rpm lo que supone una enorme mejora respecto
de técnicas desarrolladas con anterioridad que
limitaban el rango de compensación a las 2000
rpm en el mejor de los casos.

La figura 9 resulta ser enormemente representati-
va del éxito o del fracaso en la compensación del
ruido en el fluido. Se trata de una comparación
entre los espectros frecuenciales correspondientes
a la pulsación producida por la bomba con y sin
compensación del ruido. Por otra parte, también
se pueden apreciar las caracteŕısticas de la pul-
sación, se observan los tres armónicos principales
(8o, 16o y 24o) y sus magnitudes. Resulta de gran
interés ya que representa el ĺımite alcanzado en
el control de la instalación. Las revoluciones de la
bomba se han incrementado hasta 3000 rpm, sin
embargo, el controlador responde perfectamente
y consigue anular por completo la amplitud del
armónico, el cual se sitúa en esta ocasión en los
400 Hz de frecuencia. Hacer notar que la ampli-
tud del armónico a esta velocidad alcanza valores
elevados de hasta 6 bares de presión.

Se comentan a continuación algunas de las lim-
itaciones y dificultades encontradas en la experi-
mentación sobre el banco de pruebas:

Debido al diseño del rotopulse no es posible la
compensación del ruido generado a 3000 rpm
con una presión en la tubeŕıa de 10 bares, al
margen de las limitaciones de cualquier actu-

ador en cuanto a caudal máximo, velocidad
máxima de motor, etc.
Ligeras desviaciones en la medida de la fre-
cuencia de revolución de la bomba, realizada
a través de un sensor inductivo, generan er-
rores en la señal de sincronismo, clave en la
adecuada realización del control ANC.
Aparecen pequeños errores en el desempeño
del sistema de control debido a la distancia
de unos 35 cm existente entre el punto de
medición, con el sensor de presión dinámica,
y el punto de aplicación de la acción a través
del rotopulse.

5. CONCLUSIONES

El presente trabajo ha considerado la aplicación
de técnicas de control activo del ruido a la aten-
uación del ruido en el fluido presente en una insta-
lación hidráulica, compuesta fundamentalmente
por una bomba radial de paletas y un elemento
actuador denominado rotopulse.

Tras la simulación y la experimentación sobre un
banco de pruebas se concluye que las técnicas
analizadas permiten una adecuada atenuación del
ruido no deseable hasta valores de velocidad de
rotación de la bomba de unas 3000 rpm, amplian-
do notablemente el rango de velocidad controlable
con técnicas anteriores.

Como trabajo futuro se contempla la mejora de
las prestaciones del entorno de simulación desar-
rollado de tal forma que refleje con mayor fidelidad
las caracteŕısticas del sistema real. Aśı mismo se
pretende profundizar en el diseño de sistemas de
control adaptativo y robusto y ensayar con algo-
ritmos LMS y FxLMS (Kuo and Morgan, 1996; El-
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Figura 9. Comparación del espectro de la señal de ruido no deseado con y sin compensación con las
técnicas de control ANC descritas en el trabajo.

liott, 2001) que permitan mejorar las prestaciones
de los controladores presentados en este art́ıculo.
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