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1

第1章

序論

1.1本研究の背景

日本は世界有数の地震大国であり,世界で発生する地震エネルギーの約1/4は日本に影

響を及ぼすと言われている｡そのため,高層ビル,原子力発電施設,高架橋などの各種構

造物の建設において,地震に対して安全な設計,いわゆる耐震設計【1]が重要視される｡

耐震設計技術は, 1923年の関東大震災以後に耐震設計法が基準化されて以来,過去の地

震被害を教訓としながら発展してきた｡ 1960年代頃から,振動理論に基づいた動的設計

(地震応答解析)[2】の重要性が議論されるようになり,計算機技術の発達と応答解析ツー

ル[3]が整備され,地震による構造物の挙動を計算機上で模擬し,実際の建築-と活かさ

れるようになった｡しかし,数値計算による振動応答の予測は,実際に構造物を建設する

ことなく短時間で評価できる反面,そこでは常に数学モデルとしての限界が伴い,より複

雑な構造物の振動応答を完全に予測することは難しい｡そのため,構造物が複雑化,大型

化し,社会に及ぼす影響が大きくなるにつれて,計算による検討だけでなく,実物大,も

しくはそれに相当する大型の模型を用いて,実際と同様の状態で加振し,地震時の安全性

の確証試験を行うことが求められてきた[4]｡また,新たな材料,構造の開発に伴い,そ

れらの評価,モデル化を行うためにも振動試験機による加振実験を行う必要があるo この

ような中,建築材料の動的試験機[5]の開発に始まり,構造物全体を加振実験可能な大型

振動試験機[6ト[10]の開発が進められ,耐震設計技術の向上に大きく寄与してきた｡

大型構造物の耐震試験には,主に図1.1に示す振動試験機(振動台)が利用される｡振動

試験機は,実際の試験対象物(供試体)が設置される地面や床面に相当するテーブル,加振

機,加振機とテーブルを連結する継手などで構成される｡振動試験機は,質量の大きな構

造物を加振する必要があるため,アクチュエータとしては油圧加振機が用いられる｡そし

て,高圧の油の流れの方向と量を電気信号で制御するサーボ弁が組み込まれて電気油圧式

サーボ系が構成される｡振動試験機の目的は,試験対象物に正確な地震加速度を与えるこ
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図1.1:振動台の外観[10]

とであるため,試験対象物の搭載重量や最大加振レベルなどの装置上の基本性能に加え,

テーブル上での加速度波形の再現性が非常に重要となるo しかし,シリンダ内の油の圧縮

性[11]- [13]やサーボ弁の負荷圧力流量特性[14]-[16],摩擦[17] [18]などの非線形性

に起因する加速度波形の高周波ひずみ[19]や,試験対象物自身の共振振動により発生す

る反力の影響で加速度波形の再現性が劣化するo特に振動試験機では,可動部であるテー

ブル,ピストンの質量に比べて,同等もしくはそれ以上の質量を有する試験対象物を加振

することが多いため[20],試験対象物が振動試験機制御系に及ぼす影響の補償は重要な課

題となり,これまでに様々な研究が行われ[21]-[25],実用化されてきたo

しかし, 1994年のロサンゼルス近郊を震涙としたノースリッジ地震, 1995年の兵庫県

南部地震を契機に耐震設計及び耐震試験-のニーズが大きく変化した｡これらの地震で

は,想定された以上の破壊現象がビル,高架橋などに発生し,ライフライン施設にも大き

な被害を与え,現代都市機能と社会基盤施設の脆さを浮かび上がらせた｡これらの地震被

害の経験から,耐震設計レベル(設計地震荷重)が引き上げられることとなり,そこでは,

構造物の破壊メカニズムの解明や地盤との達成といった非線形域での挙動を十分に考慮し

た設計法が重要視されるようになった[26]-[30]oすなわち,構造物の真の挙動を予測し

た設計,解析技術の確立が急務となり,振動試験機には破壊実験を実構造物で行える設備

の開発[31ト[33]とそれに対応した制御技術の確立が求められている[34ト[37]｡中で

も,加振中に特性が変化(共振周波数の変化)する試験対象物が振動試験機に及ぼす影響

を補償し,目標とする地震加速度波形を正確に再現することが強く求められている｡
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さらに近年, 2004年の新潟県中越地震や2007年の新潟県中越沖地震の発生により,建

築物の倒壊や地盤の液状化などの被害に加え,新幹線車両の脱線や原子力発電所の火災な

どの被害が発生した｡これにより,建築構造物のみでなく,直下型地震[38】[39]を想定し

た機械構造物や車両などの実働状態での加振試験が必要とされるようになり,耐震試験-

のニーズはますます多様化している｡

一方で,振動試験機を用いた加振実験では,構造物の積載可能重量や大きさが限られる

装置上の制約に加え,経済的,時間的な負担が大きいことが問題となる｡そこで,構造物

全体のうち,耐震上重要となる部分,あるいはモデル化が困難な部分のみ,実際の構造

物を用いた加振実験を行い,他の部分は数値計算により置き換えて,両者を結合して構

造物全体の振動応答を評価するハイブリッド耐震試験と呼ばれる耐震試験方法が提案さ

れ[40],開発が進められている[41ト[46]｡ハイブリッド耐震試験では,加振対象が構造

物の一部分であるため,比較的小さな加振設備で大型構造物の耐震性評価が容易に実施で

きる利点があり,近年様々な耐震試験-の適用事例が報告され始めており[47]-[53],刺

用範囲の拡大が期待されている｡

このように,耐震設計技術の向上を実現するためには,数値計算技術の高度化はもとよ

り実際の加振実験を行う振動試験機の高性能化は必須の課題であり,年々多様化する耐震

実験のニーズに対応しなければならない｡すなわち,様々な形の耐震試験-と対応する制

御技術の開発は必須である｡

1.2 従来の研究動向

構造物の耐震試験を行う振動試験機において,地震国日本ではそのニーズも多く,製作

技術は世界のトップレベルにある｡また,油圧サーボ系に関する研究は古くから行われ

ており[54]- [56],油圧加振機やサーボ弁などの機械要素開発を含めて円熟期を迎えてい

る｡しかし,振動試験機では通常の油圧サーボシステムに比べ,負荷となる試験対象物の

質量が,油圧加振機の質量もしくは加振テーブルの質量の数倍となる場合がある｡そのた

め,油圧加振機自身が発生する波形ひずみのみならず,試験対象物からの影響により地震

加速度波形の再現性が劣化する特有の課題がある｡

ここでは,図1.2に示した振動試験機の研究開発動向の中でも,制御技術として最も重

要な課題である,

(1)振動試験機単体での波形再現性の向上

(2)試験対象物の影響の補償

に関しての主な研究の概要について述べる｡
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1.2.1振動試験機単体での波形再現性の向上

ここでは,各種非線形特性に起因した加速度ひずみの低減と加速度制御方式に関する研

究成果の概要について述べる｡

静圧軸受,継手【10】【57】

加速度ひずみの要因の一つとして摩擦の影響がある｡振動試験機では,テーブルや加振

機のピストンが往復運動をするため,その摺動部に摩擦力が発生する｡このような摩擦力

の低減には各種制御手法の検討がなされているが[17],サーボ弁の応答特性を考えると完

全に補償することは難しい｡そのため,摩擦自体を少ない機械構造とするため,油圧シリ

ンダには摩擦抵抗の小さいシールを用いた密閉構造や静圧軸受が採用されている｡特に,

加振機とテーブルを接続する継手機構にも静圧軸受を利用した継手(静圧継手)が採用さ

れている｡その構造を図1.3に示す｡軸受面は,油圧源から供給された圧油により高い剛

性を持った油膜が形成され,加振力はロの字形部分から油膜を介してコの字形部分に伝わ

り,テーブルを駆動する｡また,加振力と直角方向のテーブルの運動は,油膜によって滑

らかに案内される.静圧継手は摩擦力の低減のみでなく,垂直一鉛直の加振方向間が機構

的に非干渉化でき,多次元振動試験機において他軸の影響を幾何学的に補正する必要がな

い｡そのため,本研究での検討は1軸方向の加振に着目して行う｡
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図1･3:静圧継手の構造[10】

サーボ弁線形化補償【58】【59】

サーボ弁には,同一の入力電流であっても加振機内の圧力変化に応じて出力流量が変化

する非線形な特性(負荷圧力流量特性)がある｡その特性を図1.5に示す｡振動試験機で

大質量の負荷を加振する場合,大きな加振力を発生させるために油圧シリンダ内の圧力差

が大きくなる｡この時,図1.5に示すとおり,サーボ弁からの油の出力流量が減少する｡

この非線形特性を線形化するために,負荷圧力流量特性の逆モデルと位相補償器を用いた

補償方式(負荷無反応化)が提案されており,見かけ上負荷圧力に依存しない出力流量を

得ることができる｡その補償方式の詳細は付録にて記す｡

-r2.5 -2 -1.5 -1 -0.5
0 0.5 1 1.5

Pressure [Pa)

2 2.5

x loワ

図1.5:サーボ弁の負荷圧力流量特性
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加速度積分方式【60】

振動試験機は,変位の限界を有する油圧加振機を用いていることから,制御系に定位性

を鋳たせることが必要である｡そのため,制御系としては変位制御系を基本に構成され

る｡しかし,先に述べたとおり振動試験機の目標値は加速度であるため,その信号を積分

して変位入力-と変換する必要がある｡そこで,加速度の積分方式として,

●加速度の積分結果がドリフトしないこと

｡変位振幅が加振機の最大ストロークを超えないように,地震波に含まれる低周波数

ノイズをカットすること

を満足するような積分回路が開発された｡この加速度積分方式は現在でも一般的に利用さ

れており,その構成は次章にて述べる｡

1.2.2 試験対象物の影響の補償

試験対象物の影響に対する補償方式は,日本国内では兵庫県南部地震を境に大きく変化

している｡兵庫県南部地震以前では,試験対象物の振動特性が線形の範囲内での加振実験

が行われており,試験対象物の振動特性の線形性を前提とした以下の制御方式が開発され

ている｡

●相対量フィードバック

●ディジタル反復入力補償

● ロバスト制御

兵庫県南部地震以後では,試験対象物の破壊試験を前提とした加振実験が行われるよう

になった｡そこでは,試験対象物の振動特性が加振中に変化するため,それに対応すべく,

･実時間反力補償(反カフィードバック)

●適応制御

などの制御方式が提案されている｡

以下に各制御方式の概要について述べる｡

相対量フィードバック【21】

試験対象物の振動モード毎に1自由度振動系を仮定し,質点とテーブル間の相対変位,

相対速度,相対加速度をフィードバックし,試験対象物が振動試験機に与える影響を補償
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する方式である｡しかし,厳密に各振動モードの状態量をセンサで検出することは難し

く,さらに破壊試験においてはこの手法を適用することは困難である｡

ディジタル反復入力補償【22】【23】

オフラインで反復入力補償を行い,目標地震加速度波形と振動試験機で再現する加速度

波形を一致させる方式である｡反復入力補償では,あらかじめランダム波,または正弦

波により特性把握加振を行い,振動試験機の周波数応答関数e(wk)を推定する.そして,

周波数応答関数推定値e(LJk)を用いた次式で示す反復補償演算と加振を繰り返し実施す

ることにより,再現加速度波形ao(i)を目標加速度波形盆T(i)に収束させる｡

(初期補償演算)

kc.(wk) - e~1(LJk)kT(LJk)

(第i回反復補償演算)

kci(wk) - kci_1(wk) + e~1(wk)△ki_1(LJk)

△ki_1(wk) - kT(wk) - koi_1(wk)

(1.1)

ここで,

kc.(wk) :初期補償入力波立c.(i)の離散フーリエ変換
kci(LJk)

:第i回目の反復補償入力波立ci(i)の離散フーリエ変換
k.i(wk)

:第i回目の反復補償入力波立ci(i)による加振時の振動試験機応答koi(i)

の離散フーリエ変換

Akci(wk) ‥第i回目の反復加振時の偏差Ai'ci(i)の離散フーリエ変換

周波数応答関数G(LJk)と特性把握加振による推定値e(wk)には周波数応答関数推定誤差

Gd(wk)が存在し,次式の関係がある.

q(wk) - 6(wk) + Gd(wk) (1･4)

反復入力補償の収束条件は,推定値6(wk)と推定誤差Gd(wk)との間に次式の関係が成

り立つときであり,この場合,振動試験機応答が目標地震波加速度に漸近する｡

IGd(LJk)l≦ le(wk)I≦ 1 (1･5)

反復入力補償は,周波数応答関数推定値6(wk)を得て,収束条件を満たしていれば,繰

り返しの加振により,振動試験機応答を目標加速度波形-と一致させることが可能であ

る｡しかし,破壊試験のように繰り返し加振による試行毎の応答特性に再現性がない場合

には,十分な補償効果は得られない｡
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ロバスト制御【25】【61】

試験対象物が及ぼす影響を制御対象の変動として扱い,この変動に対する感度の低い制

勧系の設計を行う手法であり,ロバスト制御の代表であるH∞制御を適用している｡さ

らに,実機での調整を容易にすることや,補償器の低次元化により演算量を低減する手法

が提案されている｡しかし,フィードバック制御系の周波数特性の改善を目的としたもの

であり,積極的に波形の補正を行う機能を有していないため,振動試験機の加速度波形の

再現性の面からは十分ではない｡

実時間反力補償(反カフィードバック)【62卜【64】

振動試験機に作用する試験対象物の反力をセンサ(ロードセル)を用いて直接検出し,

そのフィードバック信号を利用して反力を相殺させる加振力を発生させる手法である｡通

常設置されないロードセルを用いるため,機械剛性の低下や製造コスト,センサ調整時間

の増加などの欠点は有するが,反力を直接計測するため,試験対象物の振動特性の変化に

対してリアルタイムに補償可能である｡しかし,提案方式の補償器構造は,油圧加振機の

逆特性に単にローパスフィルタを付加するのみであり,ローパスフィルタの影響で補償有

効帯域は低周波数領域に制限される｡この補償器構造を,制御系設計の観点から適切に設

計することで,制御性能改善の可能性が残されている｡

適応制御

･適応型入力補償【65][66]

振動試験機制御系-の入力信号を補正するフィルタを設け,その特性を加振中の特定の

時刻で切り替える手法である｡最初のフィルタ特性は試加振で得た振動試験機伝達関数の

逆特性であり,特定時刻以降のフィルタ特性は加振中の指定した時間帯に同定した伝達関

数の逆特性を利用する｡同定する時間帯は試験対象の事前の応答解析によって試験対象物

に破壊が生じると想定される時間の直後であり,フィルタ特性を切り替える時刻はこの同

定が完了した直後である｡この手法では,事前に試験対象物の破壊時間を予測する必要が

あり,かつフィルタ特性の切り替えをある時間フレーム毎に行うため,補正信号の連続性

を確保しながら良好な補償効果を得ることは困難である｡
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｡ Minimal Control Synthesis 【67ト【69]

目標信号と状態量,目標信号と応答信号のそれぞれの誤差に基づき,目標信号に対する

比例ゲインと状態量に対する比例フィードバックゲインを適応させる手法である｡しか

し,制御系のゲイン変更のみでは限界があり,種々の試験対象物に対応することは難しい｡

･適応フィルタ[70ト[72]

試験対象物の特性変動に起因する振動試験機伝達特性の理想特性(試験対象物非搭載時

の振動試験機特性)との誤差を実時間で逐次同定し,その逆特性の適応フィルタで指令信

号の補正を行う手法である｡しかし,実際には理想応答とのモデル化誤差も同定すること

になるため,適応フィルタは高次数となり,補償器の演算時間と共に同定パラメータの収

束時間が増大する｡さらに,同定した伝達関数の逆伝達関数を用いるため,サンプル時間

毎に安定性を判別する必要がある｡しかし,微小サンプル時間毎に試験対象物の特性変動

を同定する方式であるため,適応アルゴリズムを簡素化することにより,十分実用に供す

るものとなる可能性がある｡

1.2.3 従来研究のまとめと取り組むべき課題

振動試験機の主目的は,試験対象物に正確な地震加速度を与えることである｡そのため,

(1) 振動試験機単体での波形再現性の向上

(2)試験対象物の影響の補償(種々の構造物,試験方式-の対応)

が重要な課題となっている｡前者は,機械要素の改善と共に,サーボ弁の線形化による負

荷無反応化制御手法が実用化され,油圧加振機単体での波形ひずみの低減が実現されてい

る｡後者は,試験対象物の特性が加振中に不変である場合の制御手法は確立されているも

のの,非線形な挙動(時変)を示す場合など,多様化する試験対象物に対する個々の制御

手法に関しては十分な検討がなされているとは言い難い｡実物大の構造物を搭載して破壊

試験を行うことができる振動試験機[31ト[33]が完成しているが,実際には試験対象物の

振動特性が線形領域での試加振(加振振幅の縮小)を繰り返し,動特性の予測を行った後,

縮小した加振振幅を復元して加振を行っているのが実情である｡海外においても,北米,

欧州の一部の国を中心に研究活動が行われているが,振動試験機の制御技術に関しては,

試験対象物の線形性を前提とした試加振方式に留まっている[73ト[75]｡

そのため,加振中の試験対象物動特性の変動を前提とした,試加振を必要としない制御

方式に対する検討が必要である｡また,今まで十分な検討がなされていない,建築,土木

構造物以外の多様化する特殊試験対象物-の対応や,新しい耐震試験方式に対応した制御

手法についても検討する必要がある｡
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1.3 本研究の目的

以上の背景の下,本研究は振動試験機における加速度波形再現性能向上を目的とし,

主に

●加振中の試験対象物動特性変動を前提とした制御技術の確立

●新しい耐震試験方法に対応した制御技術の確立

を目指すものである｡

前者においては,近年その要求が高まっている,

(1)加振中に振動特性が変化する破壊試験(構造物の弾塑性変形)-の対応

(2)モータなどの動的な要素を含む構造物の実稼動中を想定した耐震試験-の対応

を可能とする振動試験機制御方式を提案する｡ (1)では,外乱抑圧特性の向上を陽に考慮

したフィードバック補償器の設計と,試験対象物の振動特性のリアルタイム同定機構を付

加したフィードフォワード補償器の設計により試験対象物の影響を補償する｡ (2)では,

試験対象物自身が発生する特定周波数の反力(モータなどの回転体が駆動することによっ

て発生する反力)の影響が課題となる｡そのため,特定周波数の外乱抑圧特性を向上させ

るフィードバック補償器を設計することで,その影響を抑制する｡以上の各試験対象物の

特徴を考慮した制御系設計を行うことで,試験対象物の影響を抑制して振動試験機におけ

る加速度波形再現性能の向上を図る｡

後者においては,

(3)新しい耐震試験方法-の制御技術の導入

により,高精度な振動応答評価を可能とする｡具体的には,先に述べた加振実験と数値

計算を組み合わせたハイブリッド耐震実験において, 2自由度制御系設計の考え方を導入

し,システム全体の安定性を大幅に向上させ,加振帯域の拡大を実現する｡

上記の各項目において,単一の補償方式で全ての耐震試験を網羅できることが理想であ

るが,それを実現することは現実的に不可能であり,振動試験機の有する性能を最大限に

引き出すためには,試験目的,対象物毎に適した制御技術を導入することが望ましい｡本

研究では,図1.6に示すように,振動試験機の制御技術の中で,十分な検討がなされてい

ない項目に対して,それぞれの試験における課題の抽出と試験目的に即した制御手法の確

立を目指す｡そして,全ての制御手法の有効性を供試振動試験機を用いた加振実験により

検証する｡
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図1.6:本論文の検討内容

1.4 本論文の構成

本論文では,多様化する耐震試験の目的別に章を設け, 6章構成としている｡各章の概

要を以下に述べる｡

第1章 序論

本章では,耐震試験用振動試験機の必要性と開発背景,そして従来研究の概要と課題に

ついて述べ,本研究での目的を明確化している｡

第2章 振動試験機の概要とモデル化

本章では,制御対象である振動試験機の概要を説明し, 3章以降の制御系設計において

用いる数学モデルの導出手法について述べる.数学モデルは,振動試験櫛の構成要素毎に
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基礎方程式を導出し,各物理量の関係を明確化した物理モデルを構築する｡また,物理モ

デルの各パラメータは実測周波数特性に一致させることを目的に,遺伝的アルゴリズムを

導入する｡これにより,比較的短時間で精度の良いモデルの構築が実現できる｡さらに,

各要素に作用する摩擦力の同定を行い,時間領域においても実機応答を忠実に再現できる

高精度シミュレータを構築している｡モデルの妥当性は,供試振動試験機を用いた実験に

より検証している｡

第3章 加振中に振動特性が変化する供試体の反力補償方式

本章では,加振中に振動特性が変化する試験対象物(供試体)の反力補償方式の新たな

提案を行っている｡従来提案されている2つの方式において,それぞれの手法の問題点を

明確化した上で,各手法の制御性能の向上を図っている｡基本的には,フィードバック補

償とフィードフォワード補償に大別されるが,フィードバック補償器設計においては,設

計指針を明確化することで補償帯域の限界を容易に知ることができ,その帯域内での外乱

抑圧性能の向上を実現できる｡一方,フィードフォワード補償器設計においては,適応同

定器を導入することで加振中に変化する供試体の振動特性を短時間で同定することを可能

とする｡提案設計手法の有効性は,供試振動試験機を用いた数値シミュレーション,実験

により検証している｡

第4章 供試体の実稼働時を想定した振動試験機の制御方式

本章では,供試体の実稼働時を想定した時の反力補償方式の提案を行っている｡発電設

備や鉄道車両など,供試体にモータなどの動的な要素が含まれる場合,その回転体が供試

体自身を励振することで発生する特定周波数の供試体反力が,加振機-の外乱として作用

して加速度波形の再現性を劣化させることがある｡そのため,その周波数における外乱抑

圧性能を向上させることで,所望の加振性能を実現する制御手法を提案する｡さらに,供

試体反力の特定周波数成分が未知,あるいは変動する場合にも対応可能な制御手法につい

ても言及する｡提案設計手法の有効性は,供試振動試験機を用いた数値シミュレーショ

ン,実験により検証している｡

第5章 耐震試験用ハイブリッド実験システムにおける制御系設計

実際の構造物を建設して振動試験を行うことは,経済的･時間的に大きな負担となるた

め,必要最′j､限の実験設備と数値計算を組み合わせたハイブリッド実験手法が新たに提案

されている｡本章では,ハイブリッド実験システムの概要について述べ,従来十分考察さ
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れていなかった制御技術的アプローチによりシステムの高性能化を図っている｡ハイブ

リッド実験システムを,数値計算と加振実験を組み合わせた一つのフィードバックシステ

ムとして捉えたことに大きな特徴がある｡それにより,制御システムの安定性と目標値追

従特性を満足する2自由度制御系設計の考え方を導入することで,従来制御法ではなし得

なかった,加振周波数帯域の広帯域化を実現している｡提案手法の有効性は,供試実験シ

ステムを用いた加振実験により検証している｡

第6章 結論

本章では,本研究で得られた成果をまとめ,残された課題と今後の展望について述べて

いる｡
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第2章

振動試験機の概要とモデル化

2.1緒言

制御システムにおいて,制御対象のパフォーマンスを最大限に引き出す優れたコント

ローラを設計するためには,制御対象の正確な数学モデルが必要である｡また,設計した

制御系の性能を数値計算により正確に評価するためには,高精度シミュレータの構築は必

須である｡特に,油圧加振機を用いた振動試験機は,電気信号,油の圧力や流量,物体の

加速度や変位などの様々な物理量が複雑に絡み合ったシステムであるため,その数学モデ

ルには,各物理量の関係が明確な物理モデルが必要となる｡-また,実際の構造物を用いた

加振実験は,多大な労力と時間,費用が必要となるため,容易に実験することができない｡

そのため,考案した制御系は数値シミュレーションによって事前に正確に評価しておく必

要がある｡

振動試験機のモデル化に関しては,古くから油圧サーボ系での知見を活用し,物理関係

を明確にした数学モデルを基に行われてきた｡現在においてもその数学モデルを基にした

シミュレータの構築と制御系の評価が行われており【34]-[37][76],実測周波数特性と比

較的一致したシミュレータが構築されている｡しかし,基本的な各物理パラメータの導出

方法は,製造前の図面から求められる各部材の材質や寸法から計算されたものであり,製

造誤差や経年変化などによる特性変化までを考慮して構築されたシミュレータであるとは

言い難い｡また,各物理パラメータは複数あり,その関係は複雑であるため,モデルのパ

ラメータを再調整して実測周波数特性と一致させることは,熟練者であっても多大な時間

を要する｡

本章では,振動試験機の各構成要素の物理モデルの導出を行った後,各物理パラメータ

の同定に遺伝的アルゴリズム(GA)[77]を用いて実測周波数特性に一致する制御対象の数

学モデルを構築する｡ GAを用いて適切な評価関数を導入することで,比較的短時間でモ

デルの再構築が可能となる｡一方で,周波数特性は線形領域でのモデルのため,非線形摩
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擦を考慮した時間領域でのモデル化も同時に行う｡構築したモデルの妥当性は,本研究で

の実機検証で用いる供試振動試験機を用いて検証する｡

2..2 振動試験機の概要

本研究で対象とする供試振動試験機の外観を図2.1に,その仕様を表2.1に示す｡加振

方向は1軸のみであり,テーブルはリニアガイドで案内され,テーブル上に任意の試験対

象物(以降,供試体)を搭載する｡

図2.1:供試振動試験機の外観

表2,1:供試振動試験機の仕様

油圧加振機 油圧源

加振方式 電気油圧型 最高使用圧力[MPa] 21

定格圧力[MPa】 21 吐出量【L/min】 13.5

有効ストローク[m] 土0.1 タンク容量【L】 80

ピストン受圧面積[m2] 2.06×10-3 作動油 非Zn系耐磨耗性油圧作動油

テーブル寸法【mXm] 0.25×0.3 電源(動力) 三相AC200V

テーブル重量[kg】 24 電源(ドレンクーラ他) 単相AC200V
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図2.2に振動試験機のシステム構成を示す｡制御対象である振動試験機は,主にサーボ

アンプ,サーボ弁,ピストンを含む油圧加振機,継手,テーブルから構成される｡サーボ

アンプは電圧(操作量)を電流に変換し,この電流値を基にサーボ弁の開閉を行い油圧加

振機に油を供給する｡供給された油は油圧加振機のピストンを駆動し,継手を介して供試

体を搭載するテーブルに力を与え,所望の目標波形で加振する｡

地震波は通常,変位波,または加速度波の形で記録されており,これらの記録波形に忠

実な変位や加速度を油圧加振機を用いて供試体に与えることが必要となる｡中でも耐震試

験においては,供試体の挙動は加速度の大きさに依存することが多いため,加速度波形の

再現が特に重要となる[20][60】｡したがって,目標指令は加速度となる｡しかし,振動試

験機には変位の限界があり,さらに定位性が求められることから,一般的にピストン変位

をフィードバックした変位制御系が構成される｡そのため,図2.2に示すように,目標指

令である加速度を積分して変位に相当する信号に変換することで,振動試験機加速度制御

系を構成している[8][60]｡フィードバック制御系は,ピストン変位のみでなく,安定性

を確保するために検出可能なシリンダ内差圧(以降,単に差圧)およびテーブル加速度,逮

度による状態量フィードバックを構成している｡

本研究において,設計する補償器はDSPにより実装される｡補償器を実装するコント

ローラと実験に用いる各計測器を表2.2に,コントローラの仕様を表2.3に示す｡

Target

acceleration

State FB compensation

図2.2:供試振動試験機のシステム構成
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表2.2:実験で使用するコントローラと計測器

コントローラ システムデザインサービス:PCⅠ-DSP6701F

変位センサ(ピストン変位) 日本パル-フ:ⅣH225

加速度センサ(テーブル加速度) 共和電業:AS-10B

圧力センサ(シリンダ内差圧) 共和電業:PAV-500KR

ロードセル(加振力) 共和電業:LUK-A-5KN

表2.3:コントローラの仕様

DSP TMS320C6701

クロック周波数[MHz] 166

外部プログラムメモリ[KB] 128

拡張データメモリ【MB] 8

フラッシュメモリ[KB] 8

入出力端子 A/D D/A

チャンネル数 8ch 8ch

分解能[Ⅴ/bit] 土10/16 土10/16

2.3 構成要素と基礎方程式

図2.2に示した振動試験機システムについて,各構成要素およびその基礎方程式を以下

に説明する｡

サーボアンプ

サーボアンプは,目標変位信号とフィードバック信号との制御偏差に基づいて生成され

る操作量を,サーボ弁に対する指令電流-と変換する｡振動試験機の動作帯域を考えると

サーボアンプは一定ゲインとみなせるため,操作量からサーボ弁の指令電流までは次式と

なる｡

ic
-Kiu (2･1)

ここで, icはサーボ弁-の指令電流, uは操作量電圧, Kiはサーボアンプの電流/電圧換

算ゲインである｡
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サーボ弁

振動試験機では,サーボ弁を用いて電気油圧サーボ機構を実現している.サーボ弁は電

気信号により油の流量を制御する弁のことで,高速･高精度なサーボ機構を実現する上で

重要な役割を果たしているoサーボ弁の方式は種々開発されているが[14】[15][55],供試

振動試験機では,現在最も一般的で汎用性のあるノズルフラッパ方式の2段型サーボ弁

(東京精密測器:225F-45L-100)を用いているo図2.3にその外観を,その仕様を表2Aに

示すo

表2.4:サーボ弁の仕様

定格流量【L/miT1] 45

ポート径[mm] 4,8

定格圧力[MPa】 21

使用圧力範囲[MPa】 1～21

図2.3:サーボ弁の外観

2段型サーボ弁の構造を図2Aに示すo ここで, pl, P2は左右のノズル背圧, pBは油圧

源からの抽, p,は油圧源への戻り, pcl, Pc2は油圧加振機内のシリンダ-の作動油であ

るo 入力電流が0の場合,フラッパは両ノズルから等距離にあり,両ノズルからは,同量

･同圧力の油が噴出し,両ノズル背圧がバランスする｡トルクモータに指令電流が入力さ

れフラッパが移動すると,背圧のバランスがくずれ,ノズル背圧が変化する｡以下その動

作原理について順を追って説明するo

1.外部コントローラからトルクモータに指令電流icが入力されるo

2.指令電流i｡に比例したトルクがトルクモータに発生し,アマチュアを回転させる｡

3.これにより,アマチュアと一体となっているフラッパに変位が与えられる｡

4.フラッパが両ノズルから等距離にあることでバランスが保たれていたノズル背圧

pl, P2に差が生じるo

5.ノズル背圧はスプール両端面-作用する圧力であるから,圧力の低い方-スプール

が移動を始めるo

6.スプールの移動と共に,フィードバックスプリングが,フラッパを中央に戻し始

める｡

7.フラッパが中央に戻れば,背圧の差は0となり,スプールもその位置で停止するo
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current ic
upper magnetic pole

図2.4:サーボ弁の構造

以上の流れの中で,指令電流うフラッパ変位量1スプール移動量1作動油流量がほぼ

比例関係となっており,これらの動きには時間的なずれが少ないため,サーボ弁における

高速化が実現される[14][15]｡

次に,サーボ弁の伝達特性について述べる｡図2.5は,サーボ弁の構造モデルである｡

サーボ弁のコイルに流れる電流icを入力,サーボ弁のスプール変位xsを出力とする応

答遅れは,主としてフラッパの偏角β′に対するスプール変位∬βの応答遅れに依存する｡

入力電流icに対するフラッパ偏角Ofの応答遅れは十分小さく無視できるので,その換算

ゲインをKoとすれば,次式で表現できる｡

Of竺Koic (2･2)

一般的に,油圧管路内の絞りを通過する流量qは,上流管路の油圧pl,絞り通過後の油

圧p2,流量係数Cd,絞りの断面積Ao,作動油の密度pを用いれば次式で与えられる.

q
- CdAo 2(pl-P2) (2･3)

図2.5において,ノズルの直径をdn,ノズルとフラッパ間の距離をznとすると,ノズル

出口の可変流路面積Alは次式となる｡

Al -

7Tdnzn (2.4)
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図2.5:サーボ弁の構造モデル

そのため,ノズルから戻りポートに流出する流量qlは, (2.3)式より,流量係数をCdl,

ノズルの背圧をpnとすれば次式となる.

ql
-

Cdl汀dnzn倍
(2･5)

また,固定絞りに流入する流量q2は,固定絞りの断面積をA2,固定絞りの流量係数を

Cd2,固定絞りの上流圧力をpsとすれば次式となる.

q2
- Cd2A2

2(ps-pn) (2.6)

ここで,フラッパの中央位置znoからの微小変動を仮定して(2.5),(2.6)式を線形化する.

zn-zno, pn-pnoで平衡状態にあるとき,ノズルに対向するフラッパの位置が左方向

-微小距離△zだけ変位すると,左方のノズルの出口の流路面積はAl
-

7rdn(zno
-

△z)

となり,これに対応して左方のノズルの背圧がpn -pno+△pに変化し,スプールを右方

に移動させる油圧力が発生する. zn-zno-△z, pn-pno+△pとおき, (2.5),(2･6)

式をテーラー展開し, △z, △pの2次以上の微小項を無視すると,

△ql -

q1(pno
+ △p,Zno -

△z)
-

ql(pno,Zno)

封zn,..△p･%]znn..
(-△z,

Cd1 7Tdn zno

旺盛喜面
Ap - Cd17Tdn ?p,"･A=

P
(2･7)
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Aq2 -

q2(pno
+ Ap)

-

q2(pno)

2]zn?..
△p

Cd2 A2
Ap (2.8)

となる｡ここで, ]Pno
Zno

はzn - zn., pn -pn.での微分値を意味する.作動油の圧縮

性を無視し,平衡状態からのスプール微小変位を△xs,スプール受圧面積をAsとする

と,スプール左端に流入する流量△q3は△q3 -As(dxs/dt)
- △q2

-△qlであるから,

(2.7),(2･8)式より次式が得られる｡

As%
- Aq2 - Aql -

-CIAp+Cd17Tdn

cl-器+鷲
スプールの質量m,粘性抵抗係数B,フィードバックばねのばね定数をk,平衡状態から

のフラッパ偏角の変化量を△βJとすると,スプールの運動方程式は次式で表されるo

2AsAp -

-% ･B%
I kLbAOf (2･10)

ここで, Lbはフラッパの回転中心からフィードバックばねの接続点までの距離である｡

フラッパの回転中心からノズル噴流中心までの距離をエαとすると,ノズル噴流中心位

置のフラッパ変位はLa△Ofである｡フラッパが左方にLa△Of変位すると,ノズル背圧

の変化によりスプールが右方-△xs変位し,ノズルに対向するフラッパ位置を右方-

(La/Lb)△xsの距離引き戻すので,正味のフラッパ変位△zは,

△z - La△Of - (La/Lb)△xs (2･11)

である｡ △xs, △p, △z, △Ofのラプラス変換をそれぞれ△Xs(s), △P(s), △Z(s)I

△of(s)で表し,(2･9),(2･10),(2･11)式の両辺をラプラス変換して初期値を0とおくと,

次式を得る｡

Ass Cl

17TCdldn廊
ms2+Bs -2As

0

La/Lb 0 1

(2.12)式において,△P(s), △Z(s)を消去すると,

2打CdlLadnA8

△Xs (s ) ~~~~ヱ否;

△of(s)

ms2･(B･寄)s･甥
2pno

β

△OJ(β)

(2.12)

(2.13)
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が得られる.サーボ弁-の供給圧力を一定とし,一定負荷状態を仮定すると,サーボ弁の

開口ポートpcl, Pc2を流れる流量qm(サーボ弁出力流量)はスプール変位xsに比例する｡

したがって,スプール微小変位△xsに対するサーボ弁流量変化△qmの伝達関数はKs(s)

で表される｡

AQm(s)
Axe (s)

- Ks(s) (2･14)

(2･2)式より,Of(s) ctKoZc(s)を考え, (2.13),(2.14)式より,コイル電流七(s)を入

九サーボ弁流量変化Qm(s)を出力とするサーボ弁の伝達関数Gsv(s)は,

Gsv(a) -
Qm(s)

可市~

KsKo(
2汀CdlLad-A8

Cl
塾坦-

kLb)P

ms2･(B･寄)s･呈竺幣
であり, Gsv(s)は次式の2次遅れ系で表されることが分かる｡

,1 ′_､ Qm(s) KiqWs2v

Gsv(s) -ミM,1_ミ′〉∂ru＼ー′

zc(s) s2+2(wsvs+ws2v

(2.16)式中のそれぞれの係数は次式である｡

2(wsv

-去(B･客)
,ws2v

- 2打CAIcLlaLdb-A8

KiqWs2v

-響(呈幣

2pno

P

(2･15)

(2･16)

(2.17)

以上の導出結果より,サーボ弁の伝達特性は2次遅れ要素で近似できる[55]｡ここで,

(2.1)式を用いれば(2･16)式は次式となる｡

Gsv(s) -

Qm (s) KsvLJs2v

U(s) s2+2(wsvs+ws2v
(2･18)

Ksvは,サーボアンプの電流/電圧換算ゲインKiと(2･16)式のKiqをまとめたサーボ弁

における流量/電流換算ゲインである｡

サーボ弁には第1章で述べたように,負荷圧力の大きな変化に伴い非線形な挙動を示す

特性を有しているが,本供試振動試験機を用いた基礎実験では線形領域での使用となるた

め,サーボ弁は(2.18)式の線形特性としてモデル化する｡なお,大型のテーブルと供試体

を用いた加振実験では,サーボ弁の非線形領域まで負荷圧力を必要とするが,これに関す

る補償方式は過去に確立されているため(付録参照),本研究ではサーボ弁の非線形特性に
′

関しては考慮しないこととする｡
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油圧加振機

油圧加振機シリンダ内の油の圧縮性ならびに内圧変化に対する膨張についてのモデル化

を行う｡

まず,ある容器内に流体が流入,流出している場合,流体の圧縮性,容器の容積変化を

考慮し,流量qと圧力p,油の密度pおよび容器体積Vの関係について考えるo図2･6の

ように,体積Vの容器に対し質量流量p･qinが流入し, p･qoutが流出しているとすると,

次式が成り立つ｡

d(p･ V)
P'qin-P'qout

=

dt

(2.19)式を整理すると,次式を得る｡

dV Vdp

qin-qout=有+石高

(2.19)

(2.20)

等温変化を仮定した流体の状態方程式は,流体の比体積(単位質量あたりの体積)をγβと

すると, p･vs-p/p-kであり,次式となる｡

P

P=右

ただし, kニー定である｡ここで,上式の両辺を微分すると,

dp ldp

面 kdt

pdp

pdt

となり, (2.20)式は,次式となる｡

dV Vdp

qin~qout=有+有高

(2.21)

(2.22)

(2.23)

ここで,圧力poの状態で体積V.の油について,圧力が△pだけ上昇し,油の体積が△V

だけ減少した場合に油の圧縮率は体積弾性係数βより次式で表せる｡

1 1 △Ⅴ

否 v. △p

(2.24)式を用いると,(2･23)式の右辺第2項の係数は,

V dV V

p dp 育

(2.24)

(2.25)
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図2.6:流体体積

となる｡これを, (2.23)式に代入すれば,

dV Vdp

qin-qout=有+有高 (2.26)

が得られる｡ (2･26)式は,作動油の圧縮性と容器の容積変化を考慮した流れの連続の式に

なっており,右辺第1項はピストン運動などによる体積Ⅴの変化に伴う流量を示し,第2

項は流体の圧縮に依存する流量である｡

次に油圧シリンダ内の特性を導出するo 油圧シリンダの構造を図2.7に示す｡ ql, q2は

油のピストン-の入出流量, bはピストン受圧幅, Lはシリンダ幅, ypはシリンダ中心位

置からのピストン変位, Aaはピストンの受圧面積, Maはピストン質量, Calはシリンダ

の漏れ流量係数, Cafは油の粘性抵抗, fpは継手からの抗力(加振力),Tpはピストン摺

動面に作用する摩擦力, Kaは後述する駆動系の剛性を表す｡ pmはシリンダ内の差圧で

あり,ピストンの左側と右側の圧力をpl, P2とすると,次式で表される｡

Pm=Pl-P2 (2･27)

油圧シリンダの構造は左右対象で,ピストンの動作がシリンダの中心付近での小ストロー

ク動作であると仮定すると,左右のシリンダ体積Vl, V2は次式となる｡

V-Vl-V2- (fP)Aa
シリンダ内の容積変化より次式が成り立つ｡

--ke2･Aa警
dV

dt

(2･28)

(2･29)

ここで, keはシリンダの内圧に対する膨張係数であるが, keは非常に小さいためke-0

とみなせる｡ (2.29)式を(2.26)式に代入すると,左側のシリンダ室に関して油の連続の

式は,

ql

-Aa%
I i% ･calP- (2･30)

と表せる.ここで, CalPmはシリンダ内部において圧力に比例した漏れ流量である｡同様

にして右側のシリンダ室に関しては,流れの方向に注意して,

q2-Aa%-%%･CalP-
(2･31)
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と表せる｡配管の影響を無視すると,サーボ弁からの出力流量qmと油のピストンへの入

出流量ql, q2と,ピストンを加圧する油の流量qsには以下の関係式が成り立っ｡

qm=ql=q2

-

qs + CalPm (2.32)

したがって, (2.30),(2.31),(2.32)式より,ピストンを加圧する油の流量qsは,次式で

表現できる｡

qs
-

Aa%･Ka%
(2･33)

ここで, Kaは駆動系の剛性(油の圧縮性によるばね作用)に関する係数で次式となる.

Ka - ;; (2･34)

一方で,ピストンは油圧シリンダ内に流入･流出する油の流量により生じる差圧によっ

て動かされ,ピストンが動く方向とは逆方向成分に継手からの抗力fpと油の粘性抵抗

Cafによる粘性摩嵐 ピストン摺動面(主にピストンリング部とロッドシール部)に作用

するクーロン摩擦Tpを受ける.ピストンの質量をMaとすると,ピストンの運動方程式

は次式となる｡

Mag -Aapm-fp-Caf%-Tp
(2･35)
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(2.32),(2･33),(2･35)式から,サーボ弁の出力流量Qm(s)からピストン変位Yp(s)ま

での伝達特性には振動極が含まれる｡これは,駆動系の剛性(油の圧縮性によるばね作用)

と質量(ピストン,テーブル)から決まる固有振動数であり,加速度波形ひずみの一つの要

因となる.また,ここではピストンの動作を中心付近での′トストロ-クと仮定してモデル

化を行っているが,厳密にはストロークによって駆動系の剛性(油の圧縮性によるばね作

用)が変化するため,この固有振動数は加振中に変化すると考えられる｡しかし,本供試

振動試験機では,この固有振動数が加振周波数に比べて十分高周波数領域にあることと,

本研究における加振実験での変位ストロークでは固有振動数が大幅に変化することはない

ため(付録参照),(2.32),(2.33)式の単純なモデルで検討を進め,この固有振動数による

加速度波形ひずみの補償方法については言及しない｡なお,補償法の詳細は付録にて併せ

て述べる｡

継手,テーブル

継手は,ピストンとテーブルを接続する｡油圧加振機を用いて供試体を直接加振する場

合は,ピストンと供試体を接続する役割を担う｡継手は,図2.8に示すようにバネ･ダン

パで近似できる.図より,テーブルの絶対変位をyt,継手の粘性抵抗をCj,継手の剛性

をKjとすれば,継手からピストンが受ける力fpは次式となる｡

fp-Cj (普一雷).Kj(yp-yt)(2･36)
テーブル上には,試験目的毎に様々な供試体が搭載される｡供試体のモデル化は次章に

て述べる｡本供試振動試験機のテーブルはリニアガイドにより案内される｡そのため,図

2.8に示すように,テーブルは継手を介してピストンからの加振力と,それと逆方向の摩

擦力Tt(粘性,クーロン摩擦)を受ける.図2･8から,テーブルの質量をMtとすると,供

試体非搭載時のテーブルの運動方程式は次式となる｡

Mt%-fp-TL
(2.37)
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図2.8:継手とテーブルのモデル

振動試験機物理モデルのブロック緑園

導出した各要素の基礎方程式を用いれば,振動試験機物理モデル(線形モデル)の伝達

関数はそれぞれ次式となる｡ただし,以降では状態量の大文字U, Qm, Pm, Yp, Fp, Yt

はそれぞれ周波数領域の次元として表記する｡

Qm-
Ks

v LJs2v

s2 + 2(svwsvs + LJs2v

Qm - AasYp + (Has + Gal)Pm

(Mas2 +Oafs)Yp
- AaPm - Fp

Fp - (C3･S+Kj)(Yp -

Yt)

Mts2yt - Fp

導出した物理モデルに対するブロック線図を図2.9に示す｡

Oil hydraulic cylinder

(2･38)

(2.39)

(2.40)

(2.41)

(2.42)

Tp

図2.9:振動試験機物理モデルのブロック線図
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2.4 振動試験機のモデル化

本節では,制御対象である振動試験機の周波数特性ならびに摩擦特性の測定を実施し,

周波数領域と時間領域の両面から高精度なモデルを構築する｡周波数領域では,実験によ

り得られた周波数特性から各物理パラメータを同定し,時間領域では一定速度駆動試験に

より得られるピストン摺動面とテーブル支持部に作用する摩擦の特性をモデル化する｡

2.4.1周波数特性の測定

周波数領域によるモデル化を行うため,実機周波数特性を測定する｡周波数特性測定時

には,ピストン変位に定位性を持たせるため,図2.10に示す変位制御系を構成した｡図

中, Rdは目標変位, Kvdは電圧/変位変換係数,Kpは比例ゲインであり,制御系が安定に

動作するようにKp - 1･0とした.各周波数特性は, FFTアナライザ(Hewlett Packard:

HP35670A)により生成される単一正弦波を目標変位Rdとして入力し,周波数を可変と

して測定する｡各状態量を測定するセンサは,表2.2に示すとおりである｡測定内容を表

2.5に,得られた周波数特性を図2.11…2.14に示す｡

図2.10:周波数特性測定時の振動試験機制御系の構成
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表2.5:周波数特性の測定内容

測定範囲 測定周波数範囲[Hz】正弦波振幅[Ⅴ] 周波数分解能[point/decade]

Rd-Yp 1-200 0.1 100

Rd-Yta 1-200 0.1 100

U-Pm 1-200 0.1 100

U-Fp 1-200 0.1 100
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図2.ll:目標変位Rdからピストン変位Yp

までの周波数特性

主oo

101

Frequency [Hz]

図2.13:操作量Uから差圧Pm
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図2.12:目標変位Rdからテーブル
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図2･14:操作量Uから加振力Fp

までの周波数特性
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2.4.2 周波数特性のモデル化

周波数特性測定結果から,物理パラメータの同定を行う｡ここでは,設計図面から正確

に求められ,かつ経年,動作環境の変化がないと考えられるピストン質量Ma,テーブル

質量Mt,ピストン受圧面積Aaを既知パラメータとして固定し,それらを除いたサーボ

弁特性を表すKsv, (sv, wsv,油圧加振機のパラメータKa, Cat,継手の特性を表すKj,

C3･を同定パラメータとして導出する｡同定パラメータは,図2.10の灰色のブロックで示

している｡なお,油の粘性抵抗Cafと各部の摩擦に関しては,後述の一定速度駆動試験の

結果から導出する｡

ここで,各パラメータを合わせ込むために用いる周波数特性は4種類あり,それぞれの

特性に最も適合するパラメータの組み合わせを試行錯誤で導出することは,調整の熟練者

であっても多大な時間を要する｡そこで,本研究では遺伝的アルゴリズム(GA)を用いた

パラメータ同定手法を適用する[78][79]｡これにより,比較的短時間でパラメータの最適

化が図れ,実測周波数特性に一致したモデルが構築できる｡

なお,周波数特性測定時の補償器は,表2.3に示したDSPにより実装(サンプリング時

間: 0.2ms)しており,かつ各計測器にはアンプの位相遅れが含まれる｡そのため,より

正確なパラメータ同定を行うため,以下のむだ時間要素をモデルに加えている｡

1. AD変換器およびDA変換器のゼロ次ホールド: 0.1 ms

2.変位センサ及びアンプの位相遅れ: 0.8 ms

3.加速度センサ及びアンプの位相遅れ: 1.1 ms

4.ロードセル及びアンプの位相遅れ: 0.6 ms

5.圧力センサ及びアンプの位相遅れ: 0.2 ms

GAの諸元と,パラメータ探索範囲を表2.6, 2.7に示す｡探索範囲は,カタログ値,あ

るいは設計時の図面や材質などにより計算された値から,比較的近い範囲とした｡

表2.7:パラメータ探索範囲

表2.6: GAの諸元

世代 30

個体数 100

染色体数 7

交叉確率 0.9

突然変異確率 0.03 Kj [N/m]
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図2.15:実測周波数特性とモデルの誤差面積
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同定精度の評価は,図2.15の灰色で示す実測及びモデルの周波数特性の誤差面積とし

た.このときの評価関数Jfitを次式に示す.

Jfit

-差(w(k,
× (･Ge(k,-a-(k,･2･

IPe(k)
-

Pm(k)l2
200 )) (2･43,

ここで, Nはデータ数, kは周波数点, Ge(k), Pe(k)は実測データにおけるk番目の周

波数点のゲインと位相, Gm(k), Pm(k)はモデルにおけるk番目の周波数点のゲインと

位相, W(k)はk番目の周波数点のデータに対する評価関数の重みであるo振動試験機で

は,加速度波形の再現性,特に加速度のパワースペクトルを忠実に再現することが求めら

れるため,ゲイン特性を精度良く同定する必要がある｡そのため, (2.43)式に示すよう

に,位相特性の誤差面積を200で除算することで,ゲイン特性に対する評価の割合を大

きくし,ゲイン特性の同定精度が高いモデルの選定を行う｡また,非線形摩擦などの影響

を強く受ける特性(差圧,九加速度を出力とした特性)に対しては,低周波数領域の重

みW(k)を′トさくすることで,非線形領域の特性を除外した評価を行う.具体的には,図

2.13は1Hzから10Hz,図2.14は1Hzから5Hzの帯域で重みを0とした.最終的な

評価関数Jfital,は,今回同定した4種類の周波数特性を用いて次式とした.

Jfitall
I-

Jfitl + Jfit2 + Jfit3 + Jfit. (2･44)

ここで, Jfitl, Jfit2, Jfit3, Jfit4はそれぞれ,目標変位Rdからピストン変位Ypまで

の周波数特性に対する評価値,目標変位Rdからテーブル加速度Ytaまでの周波数特性に

対する評価値,操作量Uから差圧Prnまでの周波数特性に対する評価値,操作量Uから
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加振力Fpまでの周波数特性に対する評価値を示す.

表2.8, 2.9に,導出した同定パラメータと既知パラメータを示す｡なお,表2.8には,

従来のモデルで用いられていた値(設計図面などから計算される値)も併せて示す｡また,

図2.16-2.19は各周波数特性であり,実線は実測周波数特性,点線は従来モデルの特性,

破線はGAにより同定した値を用いたモデルの特性を示す｡また,導出したパラメータの

妥当性は,実測周波数特性とモデルの誤差面積において従来モデルと実測周波数特性との

間の誤差面積を1と規格化して, GAによる同定値を用いたモデルと実測周波数特性との

間の誤差面積を評価する｡その評価式は次式となる｡

Jgain -

Jphase -

∑T=1(lGe(kトGm(k)l2)

∑T=1(lGe(k)
- Gn(k)I2)

∑T=1(lPe(k卜Pm(k)I2)

∑T=1(lPe(k)
-

Pn(k)‡2)

(2.45)

(2.46)

上式において, Jgainはゲイン特性の評価値, Jphaseは位相特性の評価値, Ge(k), Pe(k)

は実測データにおけるゲインと位相, Gn(k), Pn(k)は従来モデルにおけるゲインと位相,

Gm(k), Pm(k)はGAにより同定した値を用いたモデルにおけるゲインと位相であり,

測定した200 Hzまでの範囲で評価を行った.その結果を表2.10に示す｡

表2.8:同定パラメータ

従来モデルの値 GAによる同定値

Ksv[(m3/s)/v] 9.99×10-4 1.18×10-3

(βγ 0.70 1.15

LJsv[rad/s]
2汀×81 27TX150

Ka[m3/pa] 1.36×10-13 9.00×10-14

Call(m3/s)/pa] 2.28×10-ll 2.00×10-ll

K3.[N/m] 2.59×108 7.30×107

Cj[N/(m/s)] 3.67×10 3.00×10

表2.9:既知パラメータ

Ma[kg] 8.31

Mt[kg] 23.55

Aα【m2] 2.06×10-3
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表2.10:供試振動試験機における同定モデルの評価値

周波数特性 ゲイン誤差面積 位相誤差面積

目標変位Rdからピストン変位Yp 0.52 0.19

目標変位Rdからテーブル加速度Yta 0.33 0.07

操作量Uから差圧Pm 0.61 1.07

操作量Uから加振力Fp 0.32 0.ll

102

図2.18より,操作量から差圧までの周波数特性において1 Hzから10Hz付近にかけ
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て実機特性とモデル特性が大きく異なっていることが分かる｡これは主に,非線形摩擦が

作用している影響であると考えられ,この部分は後述する摩擦特性の測定により,時間領

域で評価する｡それ以外の特性は,同定したモデルと実測周波数特性は良く一致してお

り,特に180Hz付近の振動モードの特性が精度良く再現できている.また,表2.10にお

いて,各特性の誤差面積の評価値が1より低いことからも,精度の良いモデルが構築され

たと言え, GAを用いたパラメータ同定手法の有効性が確認できる｡

2.4.3 非線形摩擦の測定

先に述べたとおり,油圧加振機のシリンダ内にはピストンの摺動部分が存在し,テーブ

ルを加振する際にピストンの進行方向と逆方向に摩擦力が作用する｡また,テーブル部分

にもリニアガイドとの接触により摩擦力が作用する｡一般的に知られている摩擦として,

以下に示すものがある[80]｡

･静止摩擦(Static friction)

静止状態にある駆動体が始動する際に生じる摩擦であり,始動する瞬間の摩擦力の

最大値を最大静止摩擦力という｡静止摩擦が生じる原因は摩擦境界面における固体

･流体･酸化膜等の凝着が原因と考えられている｡

･クーロン摩擦(Coulomb friction)

固体同士の接触により生じる"固体摩擦"であり,その作用方向は速度方向に対し

て反対方向で,その大きさは速度によらず一定である｡

･粘性摩擦(Viscous friction)

速度比例特性を示す摩擦力である｡その主な原因は,流体によるものであると考え

られている｡

以上に示した摩擦特性は振動試験機制御系に作用する力外乱であり,加速度波形のひずみ

の主な原因となる[17】[18]｡すなわち,地震加速度の再現性にも影響を与えることから,

これらの特性を十分に考慮したモデルを構築し,制御系設計に活用することが重要とな

る｡なお,通常の油圧システムでは,ディザー信号*1がサーボ弁に加えられ[81],ピスト

ンは常に微小振動を繰り返していることから,静止摩擦力の影響は小さいと考えられる｡

したがって,本研究では静止摩擦特性は考慮せず,クーロン摩擦特性,粘性摩擦特性のみ

に着目して測定を行う｡また,シリンダ内部の摩擦は主に,ピストンリング部とロッド

シール部で発生するが,両者を個別に計測することは困難であるため,まとめてピストン

に作用する摩擦とする｡

*1油の非線形特性を軽減させるために,シリンダ内の油を持続励振させる正弦波状の信号｡ ′本供試振動試験

機には450 H2;のディザー信号が印加されている.
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測定方法は,図2.20に示すように,テーブル中心位置に対して-75mmから+75mm

までの区間を一定速度で駆動することにより,ピストン,テーブルに作用する摩擦力を測

定する｡測定時に用いた位置指令の一例を図2.21に示す｡制御系は,周波数特性測定時

(図2.10)と同様の構成とし,0.01 m/s
- 0･1

m/sまでの一定速度駆動試験を正負両方向

行った｡

ピストン,テーブルの運動方程式はそれぞれ(2.35),(2･37)式で与えられ,一定速度駆

動時は碧-o,幾-oであることから,ピストン,テーブルに作用する摩擦力はそ
れぞれ(2.47),(2･48)式に示すように差圧pmと加振力fpを計測することで導出できる｡

ここで,ピストンに作用する粘性摩擦は,主にシリンダ内部の油の粘性抵抗Cafが支配

的であると考えれられるため,粘性摩擦をCaf普,摺動部のクーロン摩擦をTpと表記す
る.また,テーブルに作用する摩擦力は,粘性,クーロン摩擦を併せてTtと表記するo

caf%.Tp
- Åap- Jp

Tt-fp

Actuator Table

冒
●■■■■

r]

ぎ
1)

dO

EL
tJ:

己

-75
mm 0 mm 75 mm

図2.20:一定速度駆動試験による摩擦特性の測定
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図2.21:一定速度駆動試験における位置指令(0･03m/s時)
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実験結果の一例として,図2.22 - 2.31に駆動速度0.03 m/s, -0.03 m/s時のそれぞ
れのピストン変位応答波形,ピストン速度応答波形,差圧応答波形,加振力応答波形,ピ

ストンに作用する摩擦力波形を示す｡なお,各波形はディザー信号などの高周波ノイズを

ローパスフィルタにより除去している｡ (2.48)式から,図2･25, 2･30の応答波形はテー

ブルに作用する摩擦力TLを示している.図2.26, 2.31は,差圧応答波形と加振力応答波

形を用いて導出したものであり, (2.47)式から,ピストンに作用する摩擦力Caf普+Tp
を示している｡
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図2.22:ピストン変位応答波形(0.03m/s時) 図2.23:ピストン速度応答波形(0･03m/s時)
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図2.24:差圧応答波形(0.03m/s時)
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図2･25:加振力応答波形(0.03m/s時)
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図2.26:ピストンに作用する摩擦力波形(0･03m/s時)
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図2.27:ピストン変位応答波形(-0.03m/s時) 図2.28:ピストン速度応答波形(-0･03m/s時)
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0.5 1 1.5 2 2.5 3

Time【s】

3.5 4 4.5 5

図2.31:ピストンに作用する摩擦力波形(-0.03m/s時)

図2.26より,正方向駆動時のみ2.5s付近でピストンに作用する摩擦力が大きくなる

現象が観測できる｡この原因は特定できないが,油圧加振機内のロッドシール部の構造変

形,劣化の影響であると予想され,供試振動試験機特有の問題である｡そのため,一般性

に欠け,さらにこれが地震加速度の再現性に大きな影響を及ぼすことは無いと考え(最大

加振力の数%程度),摩擦力が大きくなる区間を除きモデル化を行ら.
測定結果を表2.11に示す｡また,横軸を速度,縦軸をピストンに作用する摩擦力とし

てプロットした特性を図2.32に,縦軸をテーブルに作用する摩擦力としてプロットした

特性を図2.33にそれぞれ示す｡ただし,表2.11における各値は,一定速度区間での摩擦

力時系列データの平均値である｡

図2.32, 2.33より,ピストン部分の摩擦特性とテーブル部分の摩擦特性を比較すると,

ピストン部分の摩擦特性は,速度の上昇とともに摩擦力が大きくなっていることから,粘

性摩擦特性を有していることが分かる｡これは,先に述べたとおり油の粘性抵抗に起因す

ると考えられる｡一方で,テーブル部分に作用する摩擦特性は,速度に依らずほぼ一定の

摩擦力が作用していることから,クーロン摩擦のみでモデル化する｡また,テーブルに作

用する摩擦力に比べ,ピストンに作用する摩擦力の方が大きいことが分かる｡
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表2.ll:一定速度駆動試験による摩擦力の測定結果

駆動速度[m/s]

ピストン摩擦[N] テーブル摩擦[N】

+方向 一方向
+方向 一方向

0.01 128
-100

2.30
-2.38

0.02 121
-125

2.06
-1.93

0.03 114
-91

1.92
-1.87

0.04 132
-88

1.77
-1.76

0.05 131
-87

1.80
-1.78

0.06 137
-98

1.74
-1.83

0.07 142
-104

1.72
-1.75

0.08 144
-112

1.84
-1.86

0.09 147
-130

1.89
-1.84

0.1 149
-151

1.78
-1.80

l
-0.08 -0.06 -0.04 -0.02

0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.I

Vel∝ity 【m/s】

図2.33:テーブル部分の摩擦特性

2.4.4 非線形摩擦のモデル化

前項での摩擦特性測定結果を基に,クーロン摩擦,粘性摩擦のモデル化を行う｡摩擦モ

デルの速度特性概要図を図2.34に,その数式モデルを(2.49)-(2･51)式に示す｡



2.4 振動試験機のモデル化 41

Ff,iction

図2.34:摩擦モデル

Ff,iction - Fcoulomb + Fviscous

●クーロン摩擦モデル

Fcoulo-b -

(?fL5cl(;:-eei,(〟<.,

(γ>0)

●粘性摩擦モデル

Fviscous - FfvV

(2.49)

(2.50)

(2.51)

図2.34において, Ffcはクーロン摩擦九Ffvは粘性摩擦係数, vは移動体の速度, △v

は微小速度領域を示す｡ Ffvは粘性摩擦係数として記述したが,先に述べたとおり,ピス

トン部では油の粘性抵抗Cafと見なすことができ,テーブル部にはその影響がほとんど

見られない｡また,位置決め動作においては,微小速度領域における摩擦特性は非線形に

その特性が変化することが知られているが【82],加振実験では,連続的にピストンとテー

ブルが動作するため,本研究ではこの特性を考慮せず,微小速度領域△γを設けて速度反

転する簡易なモデルとした｡

図2.32, 2.33の実験結果を(2.49)-(2･51)式に最小二乗法を用いてフィッティングす

ると次式を得る｡

Piston

Tab le

Piston

Table

Ff,iction - 638･8 v + 85･O

Ff,iction - 2･O

Ffriction - 638･8 v
- 85･O

Ffriction -

-2･0

(γ≧0)

(γ<0)

(2･52)

(2･53)
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上式より,導出した各摩擦のパラメータをまとめれば,表2.12となる｡なお,微小速度

領域△γは,後述の摩擦特性を考慮したモデルのシミュレーションと実機の時間応答が一

致するようにして決定している｡この時の,モデル及び実験の各特性を図2.35, 2.36に

示す｡図より,実測摩擦特性と良く一致したクーロン摩擦,粘性摩擦特性を表現できてい

ることが分かる｡

表2.12:摩擦モデルのパラメータ

ピストン部 テーブル部

クーロン摩擦力Ffc[N] 85.0 2.0

粘性摩擦係数Ffv[N/(m/s)】 638.8(-Cαヂ) 0

微小速度領域△γ[m/s] 5.00×10-4 5.00×10-4

1
-0.08 -0.06 -0.04 -0.02 0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1

Vel∝ity 【m/s】

図2.36:テーブル部分の摩擦モデル

2.5 制御系の構成

2.5.1制御系の基本構成

振動試験機の制御系は,検出可能なピストン変位,差圧,テーブル加速度とそれを積分

した速度による状態量フィードバックと,目標加速度の積分と共に変位,速度,加速度を

足し合わせるフィードフォワード補償により構成される[8][10][60]｡特に,供試体が大

型である場合,加振実験の安全性確保が最優先されるため,フィードバックゲインは安定

性を重視した調整がなされ,フィードフォワード補償器によって目標値追従特性を決定す

る｡以下,そのフィードバック,フィードフォワード補償器の構成と調整結果について述

べる｡
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2.5.2 状態量フィードバック補償

状態量フィードバック補償は,ピストン変位と差圧,テーブル加速度,テーブル加速度

を積分したテーブル速度によって構成される｡差圧は,実際にはサーボ弁の非線形特性を

補償するために付加されており【37],テーブル加速度とほぼ等価な状態量である｡制御系

の構成を図2.37に示す｡図2.37において, ∬udは電圧/変位変換係数,∬uαは電圧/加速

度変換係数, Kvpは電圧/差圧変換係数, Kpは目標変位とピストン変位の偏差に対する

比例ゲイン, Ktaはテーブル加速度フィードバックゲイン, Ktvはテーブル速度フィード

バックゲイン, Kprは差圧フィードバックゲイン, Tiは不完全積分の時定数, Gsv(s)は

サーボ弁の伝達特性, Ci(s)は後述する積分補償器,Cb(s)は検出信号のオフセットと高

周波ノイズ除去のためのバンドパスフィルタである｡なお,バンドパスフィルタの伝達関

数は次式で与え,その周波数特性を図2.38に示す｡

Cb(s)-

S W2

s+LUIS+w2

LJl-27TXO.1, w2-27TX200

(2･54)

図2.37:振動試験機制御系のブロック線図
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図2.38:バンドパスフィルタの周波数特性

図2.37において,フィードバック補償器はコントローラ内で次式のように実現される｡

u - Kp(Rd
-

Yp)
- (Kta.器)KvaCb(s)Yta

-

KprKvpCb(s)P- (2･55)

先に述べたとおり,振動試験機は非常に大きな加振力を発生し,かつ未知の供試体が搭

載されることが一般であるため,いかなる駆動条件下でも安定性を十分に確保するように

各フィードバックゲインを調整する必要がある｡それを考慮して各ゲインを調整した結果

と各変換係数,補償器のサンプリング時間℃を表2.13に示す｡なお,供試振動試験機で

はピストン変位フィードバック補償のみで十分な安定性を確保できることから,テーブル

加速度,速度,差圧のそれぞれのフィードバックゲインを0とした｡表2.13のパラメータ

を用いて,供試体非搭載時における各周波数特性のシミュレーション結果を図2.39-2.41

に示す｡ただし,図2.39は目標変位Rdからピストン変位Ypまでの閉ループ特性,図

2.40は開ループ特性,図2.41はナイキスト線図をそれぞれ示す｡シミュレーション結果

から,ゲイン余裕20dB,位相余裕82degであり,十分な安定性を有していることがわ

かる｡また,図2.39, 2.40より供試振動試験機は180Hzに振動モードを有していること

が分かる｡これは,油圧加振機のモデル化で述べたとおり,油圧管路を含むシステム内に

存在する油の圧縮性によるばね作用と,アクチュエータと負荷の質量によって決まるばね

質量系の固有振動モードである｡
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表2.13:各変換係数とフィードバックゲイン

Kvd[V/m] 100 Kp 1.00

∬uα【Ⅴ/(m/s2)]1.02×10-1 Kta 0.00

Kvp[V/Pa] 5.00×10-7 Ktv 0.00

Kvf[V/N] 2.22×10-3 Kpr 0.00

TJs] o.2×10-3 Ti 3.18×10-2
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図2.39:閉ループ特性
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2.5.3 積分補償器によるフィードフォワード補償

加速度積分方式の特性は,

1.積分結果がドリフトしない

2.変位振幅が油圧加振機の最大ストロークを越えないように低周波数ノイズをカット

できる

ことを満足する必要がある｡これらの条件を満足するためには,積分回路自体をフィード

バック回路とする必要があり,さらにハイパスフィルタの特性を有する必要がある｡そこ

で,図2.42に示す積分補償器が振動試験機には用いられている[60]｡

図2.42:積分補償器のブロック線図

図2.42より,目標加速度Raから積分補償器内の各状態変数であるRl(加速度),R2(逮

度), R3(変位)までの各伝達特性は次式となる.

Rl(s)
-

R2(s) -

R3(s) -

s2 + DIKIVS + WzKIVKzD

Kzvs

s2 + DzKIVS + WzKIVKzD

KIVKID

s2 + DIKws + WzKzvKzD

Ra(s)

Ra(s)

Ra(a)

ここで, WIは2次遅れフィルタ剛性係数, DIは2次遅れフィルタ粘性係数, KIVは2

次遅れフィルタの速度に対するゲイン, ∬Jβは2次遅れフィルタの変位に対するゲイン

である｡また,各式の固有振動数を0.2Hzとした時の周波数特性を図2.43に示す｡図

中,実線は(2.56)式,破線は(2･57)式,点線は(2･58)式の特性を示している｡
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図2.43:積分補償器内の各周波数特性

図2.43から, RaとRlとの間には位相進みは生じるが,信号Raの低周波数成分を取

り除くことができる.さらに, RaとR2及びR3との間には1Hz以降で真の積分関係が

成り立つ｡積分補償器の固有振動数は,実際の地震加速度の周波数成分とピストン変位の

最大振幅との関係から適切な値を設定する必要があるが,一般的には0.1 - 0.5 Hz程度

が適当であるとされる[60】｡

一方で,図2.42の積分補償器は,目標加速度からテーブル加速度までの目標値追従特

性を改善する目的で加速度,速度のフィードフォワードパスが含まれる｡図2.42から,

RaからRdまでの伝達特性は,

Rd(s) - AzRl(s) + VzR2(s) +R3(s)
Azs2 + vIKzvs + KtvKID

s2 + DzKzvs + WzKwKzD

- Ci(s)Ra(s)

Ra(s)

(2.59)

となる.ここで, Atは加速度フィードフォワードゲイン, Vzは速度フィードフォワード

ゲインである｡ (2.59)式から,Az, Vzを調整することで,積分補償器内の零点を任意に

設定することができる｡その零点を用いてフィードバック制御系の応答の遅い極を相殺す

ることで,目標加速度Raからテーブル加速度Ytaまでの目標値追従特性を改善すること

が可能となる｡

表2.14に積分補償器パラメータ,図2.44に目標加速度Raからテーブル加速度Ytaま

での周波数特性を示す｡図2.44中,破線はAz-0, VI-0として,積分補償器を単純な

積分特性とした時の特性,実線は表2.14の値を用いた時の特性を示している｡図2･44よ

り,フィードフォワードゲインAI, VIを適切に設定することにより,目標加速度-の追
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従性能が向上していることが分かる｡本供試振動試験機では,比較的高周波数領域に種々

の振動モードが存在するため,図2.42の単純な積分補償器で加振周波数帯域(40Hz)内

の目標値追従特性を改善することが可能である｡そのため,以降の検討では加速度の積分

方式に(2.59)式の積分補償器を適用する｡しかし,加振周波数帯域内に複雑な振動モー

ドが含まれる場合,積分補償器のみでは全ての極を打ち消すことができない｡この場合

は,付録に示すような別のフィードフォワード補償器を適用する必要がある｡

I I

等-10
L........1

己

召-20
表2.14:積分補償器パラメータ

A∫ 4.00×10-6

VI 1.53×10-2

WI 1.58

β∫ 1.89

KIV 1.0

KID 1.0
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図2.44:目標加速度Raからテーブル加速度Yta

までの目標値追従特性

2.6 シミュレーションモデルの検証

構築したモデルの妥当性を評価するため,目標変位Rdとしてステップ信号と正弦波信

号を与えた場合,目標加速度Raとして擬似地震加速度を与えた場合について,実機応答

とシミュレーション応答の比較を行う｡

まず,目標変位Rdとしてストローク2mmのステップ信号を与え,そのとき得られる

応答を評価する｡図2.45～2.48にピストン変位,テーブル加速度,差圧,加振力の各応

答を示す｡各図とも,実線は実験結果,破線はシミュレーション結果をそれぞれ示してい

る｡図より,差圧において若干の振幅誤差はあるものの,,実機応答を精度良く再現できて

いることが分かる｡特に,加速度,差圧,加振力の残留振動成分(180Hz)を忠実に再現

できている｡
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図2.47:ステップ入力時の差圧応答 図2･48:ステップ入力時の加振力応答

次に, (2.60)式で示される正弦波信号を目標変位Rdとして与え,そのとき得られる応

答を評価する｡

r
- Asin(27Tft) (2･60)

図2.49～2.56にピストン変位,テーブル加速度,差圧,加振力の各応答を示す｡ただし,

図2.49-2.52はA-1mm, I-10Hzとしたときの応答波形,図2･53-2･56はA-1

mm, I-20Hzとしたときの応答波形を示し,図2･49, 2･50, 2･53, 2･54は,実験結果

と摩擦モデルを含まないシミュレーション結果との比較,図2.51, 2.52, 2.55, 2.56は,

実験結果と摩擦モデルを含むシミュレーション結果との比較である｡各図の実線は実験結

果,点線は摩擦モデルを含まないシミュレーション結果,破線は摩擦モデルを含むシミュ

レーション結果を示す｡なお,ここでの摩擦モデルは,ピストン,テーブルに作用する

クーロン摩擦(Tp,Tt),油の粘性抵抗(Car)を指す｡
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図2.49-2.56より,ピストン変位は摩擦の有無に関わらず実験結果とほぼ一致している

が,テーブル加速度,差圧,加振力の各応答波形は,摩擦を考慮していない場合,渡形ひ

ずみが再現されていないことが分かる｡一方で,摩擦を考慮した場合は,波形ひずみまで

よく再現されていることが分かる｡
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図2.49:ピストン変位(上段)とテーブル加

速度(下段)(I- 10 Hz,摩擦モデルなし)
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10Hz,摩擦モデルあり)
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図2.55:ピストン変位(上段)とテーブル加 図2.56:差圧(上段)と加振力(下段)(J-

速度(下段)(I-20Hz,摩擦モデルあり) 20Hz,摩擦モデルあり)

次に,地震加速度を入力とした時に得られる応答を評価する.目標加速度Raは,図

2.57に示す,最大加速度0.8 G, 1 -40 Hzまでのスペクトル成分を持つ擬似地震加速

度[83]とした｡図2.58, 2.59にテーブル加速度時間応答とそのパワースペクトルを示すo

図中,上段は時間応答波形,中段は加振周波数帯域内(1…40 Hz)のパワースペクトル,

下熟ま高周波数領域(40-300 Hz)のパワースペクトルであり,実線は実験,点線は摩擦

モデルなし,破線は摩擦モデルありの結果をそれぞれ示している｡図2.58, 2.59より,正

弦波応答時と同様に,摩擦を考慮していない場合,テーブル加速度,差圧,加振力に見ら

れた波形ひずみが再現されていない｡一方で,摩擦を考慮した場合は,波形ひずみがよく

再現されている.特に,本供試振動試験機がもつ振動モード付近である180 Hz付近に生
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じているスペクトルも正確に再現されていることが分かる｡なお,この180Hz付近に現

れているスペクトルは,目標加速度にはその周波数成分が含まれていないが,ピストンに

作用する摩擦力が速度反転毎にステップ外乱として制御系に加わり,その振動モードが励

起されることにより発生すると考えられる｡

以上より,シミュレーションモデルは,その時間応答波形から実際の振動試験機の挙動

を忠実に模擬可能であり,制御系の検討を行うにあたり,精度の良いシミュレータを構築

できたと言える｡
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2.7 結言

振動試験機は様々な物理量が複雑に絡み合ったシステムである｡また,耐震試験では,

多大な労力と時間,費用が必要となるため,容易に実験することができない｡そのため,

制御系の事前評価を行うためには実機応答を忠実に模擬可能な高精度シミュレータが必要

となる｡以上の点から,モデル化には,

1.各物理量の関係を明確化した物理モデルの構築

2.モデルパラメータの高精度かつ短時間での同定

が強く求められる｡

本章では,振動試験機の各構成要素の基礎方程式を導出し,各物理量の関係を明確化し

た物理モデルを構築した｡そして,物理モデルの各パラメータの同定手法として遺伝的ア

ルゴリズムを導入し,実測周波数特性とモデルの誤差面積を評価関数とすることで,比較

的短時間で高精度に実測周波数特性を再現できるモデルを構築した｡さらに,各要素の摩

擦力を同定することで,実機応答を忠実に模擬可能なシミュレータを構築した｡具体的な

モデル化は,本研究にて実機検証を行うための供試振動試験機を対象に行い,構築したシ

ミュレータの妥当性を確認したo
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第3章

加振中に振動特性が変化する供試体の反力

補償方式

3.1緒言

振動試験機の目的は,テーブル上の供試体に正確な地震加速度を与えることであるが,

供試体が振動することによって発生する反力(以下,供試体反力)が振動試験機制御系の

外乱として作用するため,テーブルの地震加速度再現性が劣化する｡特に兵庫県南部地震

以後,供試体の崩壊過程を解明することを目的とした加振実験や,大型タンク[85],地盤

と構造物を達成させた試験[86】の重要性がクローズアップされ,それに対応して大型で

高加振力の振動試験機(実大三次元震動破壊実験施設:E-defence)の開発[31]- [33][87]

が進められると共に,新たな制御手法の研究が進められている｡

これら供試体の崩壊過程(被壊試験,弾塑性変形試験)や地盤との達成を考慮した加振

実験では,供試体の固有振動数が加振によって時々刻々と変化し,その変動周波数帯で地

震加速度の再現性が劣化する[88]｡さらに,加振することで供試体の動特性が変化してし

まうため,従来から用いられてきた反復入力補償法[22][23】などの試加振を必要とする

手法が適用できない｡

変動する供試体反力をリアルタイムに補償するためには,フィードバック制御系の外乱

抑圧特性を向上させることが本質である｡一般には,制御系のサーボ帯域を拡大すること

で外乱抑圧特性の向上を実現できるが,制御系の安定性を考慮すると,単純にサーボ帯域

を拡大することは難しく,結果として供試体反力に対して十分な外乱抑圧性能を確保する

ことができない場合が多い｡そこで,新たな制御手法として,供試体反力をセンサで直接

検出する実時間反力補償法[63][64]や適応フィルタ[70][71]が提案されている｡提案さ

れた実時間反力補償法での補償器構造は,油圧加振機の逆特性に単にローパスフィルタを

付加するのみであり,制御系の外乱抑圧特性という観点から制御系設計されるものではな
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く,補償器に内在するローパスフィルタの影響で外乱抑圧帯域が低周波数領域に制限され

る｡一方,適応フィルタを用いた手法では,適応時間の制約から低周波数帯域での適用に

は限界がある｡そのため,これらの手法を併用することで,加振中に振動特性が変化する,

あるいは試加振が困難な供試体-の加振実験に対応しているのが実状である【89][90]｡し

かし, 2つの手法を併用することは,補償器の複雑化や,調整パラメータの増加,演算コス

トの増大などを引き起こし,実用的には好ましくない｡さらに,両手法の補償器設計にお

いて明確な設計指針がないため,補償性能は設計者の力量に大きく依存する｡そのため,

補償器は簡単かつ明快な設計指針の下で設計されることが望ましい｡この他にも種々の検

討がなされているが,完全に実用に供するものは開発されておらず,前述のE-defence

においても,供試体が塑性変形しない程度に振幅を縮小させた地震加速度を用いて加振実

験を行い,徐々に加振振幅を上げて供試体特性の変動を予測しながら試加振を繰り返し

て,最終的に元の振幅に復元した後,目的の加振実験を行っているのが実情である｡

本研究においての供試体振動特性の変動に対応した反力補償方式は,基本的に上記2手

法の考え方を踏襲するが,各手法の適用可能な周波数範囲を広げることで,加振周波数帯

域内で単一の制御方式により供試体反力を補償可能な制御器設計手法の確立を目指す｡実

時間反力補償法では,供試体反力の影響を抑制するための指標となる振動試験機制御系の

外乱抑圧特性に着目し,振動試験機に加わる供試体反力とこれを相殺するための補償信号

との関係から,反力補償器で達成すべき周波数範囲の目標と設計指針を明確化し,低周波

数領域のみでなく高周波数領域まで補償器の有効範囲を拡大させることを狙いとする｡さ

らに,既設の圧力センサを用いた補償方式の有効性についても言及し,従来手法に対して

の優位性を示す｡一方,適応フィルタを用いた補償方式に対しては,供試体の動特性変動

のみを同定する適応同定器を用いたシンプルな補償方式を提案する｡

各制御手法の有効性は,数値シミュレーションと供試振動試験機を用いた加振実験によ

り検証する｡

3.2 供試体反力の影響

本節では,供試体反力が振動試験機の加速度再現性に与える影響を明確化する｡本章で

用いる供試体は,梁と錘で構成し, 1つの固有振動数を有する単純な1自由度振動系とし,

数値シミュレーション及び加振実験にて評価する｡なお,シミュレーションでは加振中に

固有振動数を変化させ,供試体の崩壊過程(塑性変形)を模擬する｡また,目標加速度は,

供試体反力の影響と補償効果を明確に示すことを目的に,図2.57に示した40Hzまでの

周波数成分を含み,フラットなスペクトルを有する擬似地震加速度を用いる｡
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3.2.1供試体のモデル化

本章で用いる供試体の外観を図3.1に,そのモデルを図3.2に示す.供試体は梁と錘で

構成され,錘の質量と梁の長さを調節することで固有振動数を変更することが可能であ

るo供試体は図3.1に示すように供試振動試験機のテーブル上に搭載され,ピストンから

の加振力が継手を介してテーブルに加わる｡囲3.2から,供試体搭載時のテーブルの運動

方程式,及び1自由度振動系に近似した供試体の運動方程式は次式となるo

Mt砦-fp-d-Tt

Ms砦-cs(警一驚)十Ks(yt-y8)-d

(3･1)

(3.2)

また,そのブロック緑園は図3.3となるo ここで, MBは供試体の質量, Csは供試体の粘

性抵抗, Ksは供試体の剛性, yBは供試体の絶対変位, dはテーブルが供試体から受ける

反力(梁の復元力)であるo図3.3から,テーブル変位ytから供試体反力dまでの伝達特

性は次式となる｡

D

r!

Mss2(css + KB)
MBS2 + CBS +Ks

以上から,供試体搭載時の振動試験機物理モデルのブロック線図は図3Aとなるa

図3.1ニ供試体の外観

(3･3)
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Tt

図3.2:供試体モデル
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図3.3:供試体-テーブル間のブロック線図

Specimen

Tp

図3.4:供試体搭載時の振動試験機物理モデルのブロック線図

シミュレーション及び実験では,主に固有振動数を15Hzと20Hzに有する2種類の

ものを用いて検証を行う｡供試体の各パラメータを表3.1に示す｡一方で,シミュレー

ションでは容易に加振中の供試体振動特性変化を模擬することができる｡本研究では,棉

造物の非線形特性の中でも一般的なバイリニア型【91][92]の復元力特性を用いる｡その

特性を図3.5に,シミュレーションで用いたパラメータを表3.2に示す.ここで, Kslは

一次剛性, Ks2は二次剛性, fyは降伏点荷重, xyは降伏点変位である.

表3.1:供試体の物理パラメータ

固有振動数 15Hz 20Hz

Ms[kg] 37.7 25.1

Cβ[N/(m/s)】 108.7 51.8

Ks[N/m] 3.5×105 4.2×105
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force

fy

Ks2

Ks1

xydisplace

図3.5:バイリニア特性モデル

表3.2:バイリニア特性を持つ供試体のパラメータ

Weightingmass[kg] 40.0

Initialstiffness(Ks1)[N/m] 5.7×105

Secondaryst此1eSS(∬β2)[N/m】 3.6×105

Dampingratio[%】 1

Yielddisplacement(xy)[m] o.6×10-3

3.2.2 供試体反力の影響

表3.1, 3.2に示した供試体パラメータを用いて,供試体反力が加速度波形に及ぼす影響

を調べる｡

まず,シミュレーションにより検証する.図3.6に, 15Hzに固有振動数を有する供試

体を搭載した時の加速度応答波形を,図3.7に, 20 Hzに固有振動数を有する供試体を搭

載した時の加速度応答波形をそれぞれ実線で示す｡各図,上段はテーブル加速度の時間応

答波形,下段はそのパワースペクトルであり,目標加速度波形を破線で示している｡両図

とも,供試体固有振動数付近でパワースペクトルに共振,反共振が現れ,地震加速度の再

現性が劣化していることが分かる｡

図3.8, 3.9は,図3.5に示したバイリニア型復元力特性を有する供試体を搭載した場合

のシミュレーション結果であり,図3.8は供試体の荷重一変位履歴,図3.9はテーブル加速

度応答波形である｡パラメータは表3.2の値を用いた｡図3.8より,供試体は降伏点荷重

に達していることが確認でき,非線形な特性になっていることが分かるo それにより,図

3.9の結果から,供試体の変動周波数帯(15-20 Hz)で加速度波形の再現性が劣イヒしてい

ることが分かる｡
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次に,表3.1に示した供試体を搭載した時の実験結果を図3.10, 3.11にそれぞれ示す｡

上段はテーブル加速度の時間応答波形(2…4s),下段はそのパワースペクトルである｡両
図より,シミュレーションと同様に供試体固有振動数付近でパワースペクトルに共振,反

共振が現れ,地震加速度の再現性が劣化していることが分かる｡
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以上の結果より,テーブル上に搭載された供試体反力の影響により地震加速度の再現性

が劣化することが分かる｡そのため,正確な耐震試験を行うためには,この影響を抑える

ことが必須の課題であり,これに対しては制御系の外乱抑圧特性を向上させなければなら

ない｡

ここで,既存の状態量フィードバック制御系を用いて,安定性を考慮せず,高周波数領

域(10Hz以上)の外乱抑圧特性を向上させることを目的に,各状態量フィードバックゲ

インを調整した結果を図3.12に示す｡また,この時のナイキスト線図を図3.13に示す｡

両図より,安定性を考慮せずフィードバックゲインを調整したとしても,既存の制御系の

みでは飛躍的な外乱抑圧特性の向上は望めない｡そのため,制御系の安定性とは独立に外

乱抑圧性能を高め,供試体反力の影響を抑制できる新たな補償器が必要となる｡
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図3.12:外乱抑圧特性
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3.3 反カフィードバックによる反力補償性能の向上

3.3.1反力補償方式の原理

従来より,供試体反力をロードセルと加速度センサを用いて直接検出し,その検出信号

と反力補償器により補償信号を生成し,供試体反力を相殺するための加振力をテーブルに

加える制御手法(以下,反カフィードバック補償)が提案されている｡反カフィードバッ

ク補償を施した制御ブロック図を図3.14に示す.ただし, Pl(s), P2(s)は油圧加振機,

テーブルの特性, C(s)はフィードバック補償器,C,fc(s)は反力補償器,Urfcは反力補

償器出力, Dtま反力,かまセンサで計測した反力信号を示す.図3.14より,このシステ

ムの出力であるYtは次式となる｡

Yt-
C(s)Pl(s)P2(s) P2(s)

1 +C(s)Pl(s)P2(s)▲uα 1 +C(s)Pl(s)P2(s)

uric-Crfc(s)bであることから, (3･4)式は次式となる.

Yt-
C(s)Pl(s)P2(s)

Rd
P2(s)

1 +C(s)Pl(s)P2(s)ーVα 1 +C(s)Pl(s)P2(s)

(D-Pl(a)Urfc) (3A)

(D -

Crfc(s)Pl(s)A) (3･5)

今,計測した外乱i)-D, Crfc(s)-Pl(s)~1という関係が成り立っならばⅥは次式と

なり,供試体の影響を受けない振動試験機伝達特性の実現が可能となる｡

Yt-
C(s)Pl(s)P2(s)

1 + C(s)Pl(s)P2(a)

C(s)Pl(s)P2(s)
1 + C(s)Pl(s)P2(s)

Rd

Rd

P2(a)
1 + C(s)Pl(s)P2(s)

(D -

Pl(s)-1pl(s)D)

(3･6)

図3.14:反カフィードバック補償の制御ブロック図
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3.3.2 振動試験機への適用

反力の検出

供試体反力の計測方式としては,図3.15に示すようにロードセルを加振機の先端に取

り付ける加振機先端方式を採用する[63]｡ロードセルは油圧加振機からの加振力fpを検

出するため,次式に示すようにテーブル慣性力を減算することで供試体反力d(梁の復元

力)を導出できる｡

d- fp -Mtyta (3･7)

実際には,各検出信号にはオフセットやノイズが含まれるため, 2章図2.38に示したバン

ドパスフィルタCb(s)を付加する.また,テーブルに作用する摩擦力Ttは,加振力や反

力に比べ十分小さいため(0.1%以下),ここでは無視することができる｡

acceleration of specimen: yea

+>

図3.15:反力計測方式

加振機モデルの簡略化

検出した反力に対し,補償信号U,fcを生成するためには,反力補償器C,fc(s)が必要

となる｡ (3.5)式から,反力補償器Crfc(s)は油圧加振機の逆特性が必要となるo油圧加

振機の特性(ここでは,換作量Uから加振力Fpを指す)は,図3･4に示すとおり,継手

の特性が含まれる｡一般的に,振動試験機において継手の固有振動数は加振周波数帯域に
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対して十分に高い周波数に存在する｡そのため,継手の特性を無視することで,モデルの

簡略化を図る｡

ピストンとテーブルの間に継手がなく剛体であるとすると,ピストンとテーブルの間の

モデルは図3.16となり,継手を無視した運動方程式は次式となる｡

(Ma.Mt)砦-fp-d-Caf警-Tp-乃
この時の振動試験機制御系のブロック線図は図3.17となる｡

P iston K3･ Table

図3.16:継手の簡略化

Ma +Mt

caf普+Tp+Tt

(3･8)

yp=yt

図3.17:継手を簡略化した時の振動試験機制御系ブロック線図

ここで,継手特性の有無が振動試験機プラント特性(UからYt)に与える影響について

考察する｡図3.18の実線に継手を考慮したプラント特性,破線に継手を無視したプラン

ト特性を示すo 図3.18より, 1 Hzから40Hzまでの加振周波数帯域において両者の特

性はほぼ同じであり,本研究で対象としている振動試験機では継手の影響をほぼ無視で

きる｡
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図3.18:振動試験機プラント特性(UからYt)

以上より,反力補償器設計の際に用いる油圧加振機の伝達関数は,次式の操作量Uか

ら加振力Fpまでの伝達関数Gact(s)とする.

Gact(s)-

αo

b3S3+b2S2 +blS+bo

ao - Ksvws2vAa

b3
-Ka

b2 - Cal + 2(svwsvKa

bl - 2(svwsvCal + Kaws2v

bo - CalLJs2v + KsvLJs2vKp,KvpCb(s)

ただし,

(3･9)

3.3.3 従来の反力補償器の設計

反力補償器を付加した振動試験機制御系のブロック線図を図3.19に示す｡反力βは,

(3.7)式により検出され,反力補償器Crfc(s)を介して反力補償信号Urfcを生成する｡な

お,反力補償器は線形制御器であるため,制御系設計においてはクーロン摩擦(Tp,TL)に

ついては考慮しない｡また,図3.19のEは,反力検出信号に重畳する観測ノイズを示す｡
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図3.19:反力補償器を付加した振動試験機制御系のブロック線図

反力補償器Crfc(s)は,理想的には前節で導出した油圧加振機の逆特性Ga-clt(s)によ

り実現されることが望ましい｡しかし, (3.9)式より油圧加振機の逆特性は非プロパとな

るため,実現するためにはプロパ性を確保するためのフィルタ(以下,反力補償フィル

タ)CJ(β)が必要となる｡そのため,反力補償器の構成は次式となる｡

crfc(a)- Ga-clt(s)cf(a) (3･10)

反力補償器の性能は反力補償フィルタCJ(β)の特性で決定されることから,その設計

は非常に重要である｡従来設計されている反力補償フィルタ(以降,Cfl(s)と表記する)

は,次式に示すようにプロパ性を確保するためだけの単純なローバスフィルタのみで構成

されたものである[63]｡

Cfl(s) - kn
LJn

LJ孟
s+wns2 +2(nuns+w孟

(3･11)

(3.ll)式の構成で,本供試振動試験機に対し,高周波数の観測ノイズや制御系の安定性を

考慮して各パラメータを調整した結果を表3.3に,その時の外乱抑圧特性を図3.20に示

す｡図中,実線は反力補償器の適用前,点線は反力補償器適用後の特性を示しており,反

力補償器を適用した特性では, 10 Hz以下の低周波数領域において外乱抑圧特性が向上し

ている｡しかし,それ以上の周波数帯域では点線と実線は同等の特性を示しており,反力

補償器の効果が十分得られないことが分かる｡これは,文献[63][64]【89]にも示されて

いるとおり,他の中型,大型振動試験機でも同様の結果で, 10Hzを反力補償器の補償上
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限値とし,それ以上の周波数帯域では反力補償に別の制御手法を適用しているのが現状で

ある｡

これは,従来の反力補償フィルタでは設計の自由度が少なく,安定性や観測ノイズの影

響を考慮すれば,ローパスフィルタの通過帯域を上げることは難しいことが要因である0

そこで,本研究では反力補償器による補償帯域の拡大を図るべく,反力補償フィルタに明

快な設計指針を与え,具体的な設計を行う｡そのアプローチとして,外乱抑圧特性,観測

ノイズ,制御系の安定性を十分考慮した設計を行い,反力補償器の有効帯域の拡大を目指

す｡以降では,その設計手法を示し,従来の反力補償フィルタCJl(β)を付加した反力補

償器との性能比較を行うことで提案補償器の有効性を示す｡

表3.3:従来構造の反力補償フィルタCJl(β)のパラメータ

27T X 100

101 102

Frequency [Hz]

図3.20:従来の反力補償器を付加した時の外乱抑圧特性

3.3.4 反力補償器の設計指針

目標外乱抑圧特性の設定

前述したように,振動試験機において供試体反力の補償を実現するためには,制御系の

外乱抑圧特性を向上させることが必要となる｡特に,破壊試験では加振中に供試体の固有

振動数が変化することから,目標加速度として用いる地震波の有する周波数帯域全てで十

分な外乱抑圧特性を有することが求められる｡しかし,現実には全ての周波数帯域で供試

体反力を抑制するだけの外乱抑圧特性を得ることは難しい｡そのため,供試体の有する固
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有振動数と反力の大きさをあらかじめ見積もった上で,周波数帯域と達成すべき外乱抑圧

特性を明確に定めて補償器を設計することが必要となる｡

本研究で実験に用いる供試体は,表3.1に示したとおり固有振動数が15Hz, 20IIzで

あり,事前の解析によりテーブルを加速度0.8 G(加振力は約300N)で加振した時に,そ

れぞれ約1400 N(固有振動数15 Hz),約1200 N(固有振動数20 Hz)の反力が発生するこ

とを確認している｡そこで本研究では,外乱抑圧特性の設計目標として,約20Hzまで

-50dB(加振力の2%程度)とすることを一つの設計目標とする｡ただし,加振周波数帯
域は40Hzを想定しているため,図3.21に示すようになるべく高い周波数帯域まで-50

dBの外乱抑圧特性となることが望ましい｡なお,外乱抑圧特性の目標値は,実際の加振

実験に用いる振動試験機や供試体の特性を十分考慮して定めるべきである｡
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図3.21:目標外乱抑圧特性
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外乱抑圧特性を考慮した反力補償器の設計指針

反カフィードバック補償は,反力補償器に油圧加振機の逆特性を利用するため,その効

果は油圧加振機モデルの精度に左右されることとなり,モデル化誤差が大きい場合,供試

体に対する外乱抑圧特性が劣化する｡そこで,まずモデル化誤差と外乱抑圧特性との関係

について,制御系に加わる供試体反力とそれを相殺する補償信号との間のゲイン,位相関

係に着目することにより明らかにする｡

3.2節に示したとおり,振動試験機が供試体から受ける反力の周波数成分は,主に供試

体の固有振動数であり,破壊試験などの供試体が非線形な挙動を示す場合にはこの周波数

が時々刻々と変化する｡この観点から,供試体反力は固有振動数の正弦波,もしくは複数
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の正弦波の足し合わせであると考えることができる｡そのため,図3.22に示すように供

試体反力dが単一の周波数LJsの正弦波であると仮定し,反力補償器により生成される信

号をurfcとすれば,補償誤差△ecは次式となる｡

d -

sin(Lust)

urfc
-

9eSin(wsf
+
αe)

△ec -

sin(wet)
-

9eSin(wst
+
αe)

-

sin(Lust)
-

ge Sin(wet)cos(αe)
-

9e COS(wet)sin(αe)
- (1

-

ge cos(αe))sin(wst)
-

9e Sin(αe)cos(wet)
-

gdSin(wet+ β)

9d= 1 +ge2 -

29eCOS(αe)

ge sin(αe)

9eCOS(αe)
I 1

(3.14)

ここで,

ge, αeは供試体反力に対する補償信号urfcのゲイン,位相誤差であり, ge-1 (0 dB),

αe-o (odeg)の時,供試体反力が完全に相殺されることになる｡さらに,LJsを所望の周

波数帯域で変化させても補償信号がge-1, αe-0に常に近づくように反力補償器を設計

すれば,その周波数帯域で外乱抑圧特性を向上させることができ,供試体反力に複数の周

波数成分を含む場合や,時々刻々と変化する場合にも供試体反力の影響を抑制することが

できる.したがって, gdを目標とする外乱抑圧特性9tarとし,ある任意のゲイン誤差ge

を定めれば, (3.15)式から,目標を達成するために許容される最大位相誤差は次式で表現

される｡

αe
-

cos-1
-9t2ar

+ge2 + 1

2ge ) (3･17)

ここで,補償信号叫cのゲイン,位相誤差は,図3･19において反力補償器を理想的に

crfc(s)- Ga-clt(s)とした時の,反力検出信号j)からテーブル加振力Ftまでの特性と,

実際の反力Dからテーブル加振力Ftまでの特性の誤差である｡誤差の周波数特性を,図

3.23の実線に示す｡同図より,ゲイン,位相ともに高周波数領域につれて誤差が大きく

なることが分かる｡これは,油圧加振機の逆特性以外に存在する各フィードバック要素の

影響や,バンドパスフィルタを含めたセンサの検出遅れなどが要因と考えられる｡一方,

同図内の破線は, (3.17)式を用いて目標とする外乱抑圧特性9tar--50dBとした時に導

出される許容誤差範囲を示している｡すなわち,実線の誤差特性がこの範囲内となるよう

に,反力補償フィルタCJ(β)の周波数特性を整形する必要がある｡なお,(3･17)式から,

許容するゲイン誤差の条件を厳しくすると,それに伴い位相誤差の許容範囲の条件は厳し

くなる｡特に,ゲイン誤差をOdB以上とすると,その周波数成分の誤差が増幅され,刺
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御系が不安定になる可能性が高くなるため,ゲイン誤差の上限値をOdB以下とする｡図

3.23から,位相誤差の許容範囲が25Hz以上でOdegとなっている｡このことは, -50

dBを達成できる上限の周波数は25 Hzであり,設計の限界を定量的に示していると言え

る｡すなわち,補償帯域の拡大のみならず,単一の制御方式での達成限界を明確に示すこ

とができ,他の補償方式と併用する場合に明確な周波数帯域の切り分けができる点などが

従来法と比較して大きな特徴となる｡

reaction force

d -

sin(wet)

図3.22:供試体反力と補償信号の関係
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図3.23:反力補償器のモデル化誤差(反力補償フィルタなし)

観測ノイズを考慮した反力補償器の設計指針

供試体反力は,ロードセルと加速度センサの検出信号を用いて導出されるが,バンドパ

スフィルタを付加したとしても,検出された信号には少なからず観測ノイズが含まれる｡

反力補償の補償帯域を拡大させるために,図3.23に示す位相遅れを回復させることは,

高周波数領域でゲインを増大させることを意味し,結果として観測ノイズを増幅させるこ

とになる｡そのため,観測ノイズがテーブル加速度応答-影響を及ぼさないように反力補

償器を設計しなければならない｡
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ここで,図3.19の観測ノイズEからテーブル加速度Ytaまでの周波数特性を図3･24に

示す｡同図より, 180Hz付近でゲインが増大していることが分かる.これは, 2章で述べ

たように,油の圧縮性によるばね特性と負荷質量から決まる共振周波数であり,この周波

数付近でゲインがO dB以下となるように反力補償フィルタを設計する必要がある｡
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図3.24:観測ノイズからテーブル加速度までの周波数特性

3.3.5 反力補償器の設計

以上より,導出されたモデル化誤差,観測ノイズに対する設計目標から,新たな反力補

償フィルタCJ2(β)の設計を行う｡反力補償フィルタは,プロパ性を確保するために相対

次数が3次以上必要であり,かつ位相誤差を低減させるための位相進みフィルタが必要で

ある｡また, 180Hz付近で観測ノイズ特性のゲインが大きいことから,この周波数帯で

ゲインを下げるノッチフィルタが必要である｡したがって,反力補償フィルタは, 3次の

ローパスフィルタと位相進みフィルタ,ノッチフィルタにより構成する｡新たに設計した

反力補償器Crfc(s)は次式となるo

a,fc(s)- Ga-clt(s)cf2(s)

Cf2(s)
- kf2

s2 + 2(plnWplnS+wBln
S2 + 2(nfnLJnfS + w

s2 + 2(pldLJpldS+wgld
S2 + 2(nfdWnfS + LJ孟f(a

+
LJl)3

(3.18)

(3.19)

設計した反力補償フィルタCf2(s)のパラメータを表3･4に示す｡また,この時の反力補

償フィルタCf2(s)を用いた反力補償器Crfc(s)の周波数特性を図3･25に,補償信号誤

差の特性を図3.26に,観測ノイズ伝達特性を図3.27にそれぞれ実線で示す｡比較のため
′

に,従来の反力補償フィルタCJl(β)を用いた反力補償器の特性と,それを適用した各特
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性を各図の点線で示すo 図3.26より,提案法は約20 Hzまでの補償信号誤差を許容範囲

内に収めており,かつ図3.27より,観測ノイズ伝達特性を全領域でOdB以下に抑えてい

るo また,この時の外乱抑圧特性を図3.28に示す｡同図より,提案法は20Hzまで目標

の-50 dBを達成しており,かつ従来の反力補償器に比べ高周波数領域まで外乱抑圧特性

が向上しており,十分な供試体反力抑制効果が期待できる｡一方で, 20 Hz以降では未補

償,従来手法適用時と比較して,提案手法は同等の外乱抑圧特性となっており,十分な反

力補償効果は期待できないことが分かる｡

表3.4:反力補償フィルタCJ2(β)のパラメータ

kf2 1.10 <pln 0.99 LJpln 27TX30.48

<pld 0.62 Wpld 27TX37.77 LA}l 2汀×330.89

<nfn 0.07 (nfd 0.64 Wnf 27TX180
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図3.25:反力補償器の周波数特性
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図3.26:反力補償信号誤差の周波数特性
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図3.28:外乱抑圧特性
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3.3.6 安定性の検証

新たに設計した反力補償器を付加した振動試験機制御系の安定性を評価する｡ここで

は,供試体の質量を実験で用いる最大質量38kgとし,減衰係数を0.03と固定して,固有

振動数を10-40 Hzまで変化させた｡その時の開ループ特性とナイキスト線図を図3.29,

3.30に示す｡図より,供試体の固有振動数が高くなるにつれ,安定性が劣化していくこと

が分かる｡特に, 30 Hz以降に固有振動数を有する供試体を搭載した場合,安定性が著し

く劣化すると考えられる｡ただし,ある程度の位相余裕を有しており,供試体特性が上記

の範囲内であれば,新たに設計した反力補償器を適用した振動試験機制御系は安定に動作

することが分かる｡
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図3.29:反力補償器適用時の開ループ特性 図3.30:反力補償器適用時のナイキスト

(供試体搭載時) 線図(供試体搭載時)

3.3.7 シミュレーションによる検証

設計した反力補償器の有効性をシミュレーションにより検証する｡目標加速度は,図

2.57と同様の最大加速度0.8 G, 40 Hzまでのスペクトル成分を有する擬似地震加速度を

用い,そのパワースペクトルの再現性を検証する｡供試体は,表3.1に示した固有振動数

を15Hzと20Hzにそれぞれ有するものと,表3.2に示した加振中に固有振動数が変化

するバイリニア型復元力特性を有するものを用いた｡

シミュレーション結果を図3.31-3.35にそれぞれ示す｡図3.31, 3.32は,それぞれ供

試体の固有振動数15 Hz, 20 Hzの場合であり,上段はテーブル加速度応答波形,下段は

そのパワースペクトルで,破線は反力補償器なし,実線は設計した反力補償器適用時の結

果をそれぞれ示している｡設計した反力補償器により,加速度波形の再現性劣イヒを十分に
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抑制できていることが分かる｡また,図3.33-3.35はバイリニア型復元力特性を有する供

試体を用いた時の結果である｡図3.33, 3.34から,反力補償の有無に関わらず,供試体

は降伏点荷重に達していることが確認でき,非線形な特性となっていることが分かる｡図

3.35より,加振中に非線形な挙動を示す供試体においても,その周波数範囲内での反力補

一償の十分な効果が確認できる｡
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図3.31:反カフィードバック補償のシ

ミュレーション結果(供試体:15Hz)
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図3.35:反カフィードバック補償のシミュレーション結果(バイリニア型復元力特性)

3.3.8 実験による検証

実験により,設計した反力補償器の有効性を検証する｡目標加速度はシミュレーション

と同様のものを用い,補償器はサンプリング時間0.2msでDSPにより実装した｡供試

体は,表3.1に示す2種類のものを用いた｡

実験結果を図3.36-3.39に示す｡図3.36, 3.37は,固有振動数が15 Hz,0)供試体,図

3.38, 3.39は,固有振動数が20Hzの供試体を搭載した時の結果であり,図3.36, 3･38

は,未補償時と従来の反力補償器(反力補償フィルタCJl(β))適用時の比較,図3･37,
3･39

は,未補償時と提案した反力補償器(反力補償フィルタCf2(s))適用時の比較をそれぞれ

示す｡各図中,上段はテーブル加速度応答(2-4 s間の加速度波形),中段はそのパワー

スペクトルであり,下段は供試体の固有振動数付近における,目標加速度に対するパワー

スペクトルの誤差の絶対値である｡また,点線は反力補償器なし,破線は従来の反力補償

器適用時,実線は提案した反力補償器適用時の結果をそれぞれ示している｡各図とも,下

段に示したパワースペクトルの誤差面積で評価すると,供試体の固有振動数が15 Hzの

時には,未補償時に比べ,従来の反力補償器では約55%誤差面積が低減しているのに対

し,提案した反力補償器では,約77%誤差面積が低減している｡また,供試体の固有振軌

数が20 Hzの時には,従来の反力補償器では約30%程度しか誤差面積が低減していない

のに対し,提案した反力補償器では,約78%誤差面積が低減している｡以上の結果から,

提案した補償器は,より高周波数領域まで反力補償効果が得られることを示しており,図

3.28の特性に合致する｡本研究においては,一つの補償器で2種類の異なった固有振動

敬(15, 20Hz)を持っ供試体に対して実験を行い,シミュレーション結果と同様に,各周

波数において同等の補償効果を得ている｡すなわち,実験を行った2つの周波数を含む帯
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域内においては同等の補償効果を得ることが可能であり,供試体の固有振動数が加振途中

で変化するような場合においても補償可能であると言える｡

一方で,供試体の固有振動数を25 Hzとした時の実験結果を図3.40に,供試体のパラ

メータを表3.5に示す｡図3.40は,未補償時と提案した反力補償器を適用した時の比較

である｡同図より,提案した反力補償器を適用したとしても,反力の抑制効果が得られて

いないことが分かる｡これは,図3.28に示した外乱抑圧特性からも明らかなように,
25

Hzでは反力補償器を適用したとしても十分な外乱抑圧特性の向上が図れていないことが

要因である｡そのため,本供試振動試験機においては,これ以上の周波数帯での反力補償

は別の制御方式を適用する必要がある｡
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図3.36:従来補償器適用時の実験結果

(供試体:15 Hz)
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図3.40:提案補償器適用時の実験結果

(供試体:25 Hz)

表3･5:供試体(25 Hz)の物理パラメータ

固有振動数 25Hz

Ms[kg] 25.1

Cβ[N/(m/s)] 46.9

∬β【N/m] 6.1×105

3.4 圧力センサを用いた供試体反力補償

前節では,ロードセルと加速度センサを用いて供試体反力を検出し,反力補償器の設計

指針を明確化し,その有効性を実証した｡しかし,通常の振動試験機にはロードセルが設

置されないため,装置のコストと共にセンサの調整時間が増加する｡また,センサは図

3.15に示したとおり,加振軸線上に設置されるため機械剛性が低下する｡

本節では,ロードセルに変わり,装置内に組み込まれる差圧計測用の圧力センサを用い

て供試体反力を推定する手法を提案する｡

3.4.1供試体反力の推定と補償方式

継手の特性を無視して考えると,図3.17より,ロードセルで検出していた加振力fpは,

差圧pmとピストン受圧面積Aaを用いて次式により等価的に求めることができる｡

fp - Aapm (3･20)

そのため,ピストンに作用する粘性摩擦を考慮すれば,加速度センサにより検出される
ノ＼

テーブル加速度ytaを用いて次式により供試体反力dを推定できる.

d^-Aapm -

(Ma･Mt･警)yta
そのブロック線図を図3.41に示す｡

(3･21)
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図3.41:反力推定機構を含む振動試験機制御系のブロック線図

図3.41において,反力補償器C,fc(s)を無効とし,供試体として固有振動数15Hzの

ノヽ

ものを用いた時の,加振により発生する反力dと推定反力dのシミュレーション結果を

図3.42に示す｡図中,上段の実線は加振により発生する反力,破線は推定反力を示して

おり,下段は両者の誤差の絶対値である｡図より,最大反力に対して最大10%程度の誤

差はあるものの,良好な反力推定結果が得られている｡
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図3.42:供試体反力と推定反力

推定した反力に対して,前節と同様に反力補償器C,fc(s)を介して補償信号を生成する｡

圧力センサを利用した反力補償方式は,反力の検出部分以外は前節の反カフィードバック
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補償と同様の構成であるため,反力補償器は前節と同様のものを用いることとする｡

3.4.2 シミュレーションによる検証

前節と同様に,固有振動数を15Hz, 20Hzに有する供試体と,バイリニア型復元力特

性を有する供試体を用いてシミュレーションにより反力補償効果の検証を行う｡

図3.43, 3.44は供試体の固有振動数15 Hz, 20Hzの時の結果であり,図3.45はバイ

リニア型復元力特性を有する供試体を用いた時の結果である｡図中,上段はテーブル加速

度応答波形,下段はそのパワースペクトルであり,破線は補償適用前,実線は補償適用時

の結果である｡各図において,ロードセルを用いた反カフィードバック補償と同等の補償

効果が確認できる｡
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図3.43:圧力センサを用いた反力補償の
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図3.45:圧力センサを用いた反力補償のシミュレーション結果(バイリニア型復元力特性)
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3.4.3 実験による検証

実験結果を図3･46(固有振動数‥15Hz),図3･47(固有振動数: 20Hz)に示す｡図中,上

段はテーブル加速度応答波形,中段はそのパワースペクトル,下段は目標加速度とのスペ

クトル誤差の絶対値を示しており,破線は反力補償適用前,実線は反力補償適用時の結果

である｡図より,シミュレーション結果と同様に,圧力センサを用いた反力推定を行った

場合でも,前節のロードセルを用いた時と同等の補償効果が得られており,本手法の有用

性が確認できる｡
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図3.46:圧力センサを用いた反力補償の

実験結果(供試体:15 Hz)
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図3.47:圧力センサを用いた反力補償の

実験結果(供試体:20 Hz)

3.5 適応同定器を用いた反力補償

3.3, 3.4節では,反力をセンサを用いて検出し,フィードバック補償信号として用いる

手法を提案し,従来の設計に比べ補償帯域の拡大を実現した｡しかし,それらは基本的に

フィードバック補償であり,高周波数領域に存在する機構共振,モデル化誤差,観測ノイ

ズの影響を考慮すれば,補償器の応答帯域には限界がある｡加振周波数帯域まで,あるい

は供試体振動特性の周波数変動内において,明確化した設計指針に基づいて補償器設計を

行い,十分な外乱抑圧性能を確保できれば良いが,全ての条件において単一の制御手法で

対応できることは困難な場合もある｡そのため,互いに欠点を補うような複数の制御手法

をあらかじめ用意しておき,場合によってそれら補償器を使い分けることが望ましい｡

本節では,高周波数領域における供試体反力補償を目指した手法を提案する｡具体的に

は,制御系の安定性に無関係なフィードフォワード補償器の構造に着目し,未知の特性を
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リアルタイムに同定する適応同定器を補償器内に取り込むことで,供試体の特性変動を考

慮した補償器設計を行う｡そこでは,なるべくシンプルな同定器の構造とすることで,捕

償器の演算時間及び同定時間の短縮を目指す｡

3.5.1適応フィルタを用いた反力補償の概要と問題点

適応制御の考え方を取り入れた供試体反力補償法として,適応フィルタを用いた手法が

提案されている[70】[71]｡これは,供試体特性の変動に起因する振動試験機伝達特性の理

想特性との誤差AGを実時間で逐次同定し,その逆特性の適応フィルタで指令信号の補

正を行う手法である｡適応フィルタは逐次更新されるため,時間変化する供試体反力も補

償可能としている｡以下に,その手法の概要と問題点について述べる｡

適応フィルタを用いた振動試験機制御系を,一つの加振方向に関するブロック線図とし

て模式的に表すと図3.48のようになる｡

状態量フィードバックならびにオフラインでの繰り返し波形制御器Lで構成される振

動試験機制御系に対し,第一適応フィルタEl,第二適応フィルタE2,振動試験機モデル

〟,同定器∫から構成される適応フィルタ制御装置を付加したものである｡図3.48にお

いて,目標信号xに対する出力信号yの伝達特性GxyAは次式となる.

GxyA - GoEl (3･22)

ただし, El-1としたときのxからyまでの伝達関数をGoとする｡振動試験機特性が

繰り返し波形制御を行った時点と同一であれば,適応フィルタによる補償を行わなくても

(El - 1), GxyA-Goとなり,供試体の影響は繰り返し波形制御器により補償される｡

ところが,供試体の特性変化に伴い,振動試験機の特性が△Gのみ変化したとすると,変

化後の目標信号xに対する出力信号yの伝達特性GxyAnは次式となる｡

GxyAn - GxyA△G - GoEl△G (3･23)

すなわち,常にEl - AG~1とすれば供試体反力の変動に無関係な制御系が構成される｡

そこで,まず第一適応フィルタElと同特性のE2,ならびに,伝達特性がGoの振動試験

機モデルMを用い,目標出力信号9を生成する｡そして, 9に対するyの伝達特性,す

なわち, AGを同定器Zにおいて逐次同定する.さらに同定される度にElならびにE2

を同定した△Gの逆特性-と変更する｡

しかし,この適応フィルタを用いた手法では,繰り返し波形制御を前提としていること

に加え,供試体特性の変動を理想応答(供試体非搭載時の振動試験機モデル応答)との伝達

特性誤差として同定する構造であるため,モデル化誤差も同時に同定することになる｡そ

の結果,適応フィルタは高次数となり,補償器の演算時間と共に同定パラメrタの収束時

間が増大する｡さらに,振動試験機制御系は一般にむだ時間特性を有する非最小位相系で
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図3.48:適応フィルタを用いた振動試験機制御系のブロック線図
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あるため,モデル化誤差を同時に同定すれば,同定結果に不安定零点が含まれることも考

えられる｡その結果,同定した伝達特性の逆特性を用いるためには,サンプル時間毎に安

定性を判別する必要がある｡結果として,制御アルゴリズムは非常に複雑なものとなる｡

3.5.2 適応同定器を用いたフィードフォワード補償器設計

反力補償方式

まず,供試体反力を補償するための補償器を導出する｡図3.17に示した継手を無視した

振動試験機制御系の全体のブロック線図は,図3.49のように表現できるo図中, Ci(s)は

(2.59)式の積分補償器,Gsv(s)は(2.38)式のサーボ弁の特性,Ga(s), Gp(s)は(2･39),

(2.40)式を用いて等価変換した伝達特性であり,それぞれ次式となる｡

Ga(s) -

Gp(s) -

Gt, Gca(s)は,テーブル部の特性であり,

Has + Cal

Aα

(Has + Cal)s

Gt-

Gca(s) -

Mt +Ma

Cαノ

β
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図3.49:振動試験機のブロック線図

である｡ Cfb(s)は, (2･55)式の状態量フィードバック補償器を等価変換したものであり,

(3.26),(3･27)式を用いて次式となる｡

cfb(s)- (KtaI
Ktv

Tis+1 )KvaCb(s)･
1 + GtGca(s)

GtAas
KprKvpCb(s) (3･28)

Gs(s)は,テーブル加速度を入力とした供試体の伝達特性であり,(3･3)式の入力を加速

度に変換すれば次式となる｡

Gs(s) -
Mb(CbS + Kb)

MbS2 + CbS +Kb
(3.29)

図3.49のブロック線図において,供試体非搭載時の目標加速度Raからテーブル加速

度Ytaまでの伝達特性は次式で与えられる｡

Gnl(s) -

GtGと(s)AaKpCi (s)

1 + GtGca(s) + GtGp(s)Aa + GtG乙(s)AaC(s)

ここで,

Gと(s)- Gsv(s)Ga(s)

C(s) - Kp +Cfb(s)

である｡一方,供試体を搭載した時の伝達特性は次式となる｡

Gl(s)-

GtG乙(s)AaKpCi (s)
1 + GtGca(s) + GtGs(a) + GtGp(s)Aa + GtG乙(s)AaC(s)

(3.30)

(3･33)
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供試体の影響を除去するためには, (3.33)式の伝達特性が(3･30)式となるような補償要

素を加えれば良い｡すなわち,

Off(s) -
Gd(s) + GtGs(s)

Gd(s)
(3.34)

Gd(s) - 1 + GtGca(s) + GtGp(s)Aa + GtG乙(s)AaC(s) (3･35)

なるフィードフォワード補償器Cff(s)を付加すれば,振動試験機は常に供試体非搭載時

の伝達特性として振舞うことになる. (3･34)式において,召缶は既知のプロパな伝達関
数であることから,フィードフォワード補償器Cff(s)を実現するためには,テーブル加

速度Ytaから供試体反力Dまでの伝達関数Gs(s)が必要となる.このことは,被壊試験

のように供試体が非線形な挙動を示す場合には,この伝達関数をリアルタイムに同定しな

ければならないことを意味する｡ここで,供試体反力βは, 3.3, 3.4節で述べたように

ロードセル,または圧力センサを用いて,テーブル加速度Ytaは,加速度センサで検出可

能であることから,これらの信号を適応同定器-の入力とし,その伝達関数を適応的に求

めることで,供試体特性の変動にロバストな振動試験機制御系が実現できる｡以上の考察

から,供試体反力補償を実現するためのブロック線図を図3.50とする.なお,図中Cb(s)

は各検出信号のオフセット,観測ノイズを除去するためのバンドパスフィルタである｡

図3.50:適応同定器を用いた供試体反力補償のブロック線図

適応同定器の設計

適応同定器を用いて同定する伝達関数は,テーブル加速度Ytaから供試体反力Dまで

の伝達関数である(3.29)式を双一次変換で離散化した次式で与えられる｡

_ー._

Gs(I-1) -

bo +blZ-1 +b2Z-2

1+all-1 +a2Z-2
(3･36)
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(3.36)式の同定すべきシステムを,次式の差分方程式で表現する｡

y(k)
- Ore(k) (3.37)

ここで,

o-[-a2 1al
b2 bl bo]T (3.38)

E(k)- [d(k-2) d(k-1) yta(k-2) yta(k-1) yta(k)]T (3.39)

であり, dは供試体反九ytaはテーブル加速度の検出信号である｡今,同定パラメータを

∂(k)- [-a-2(k)
-a^1(k) b'2(k)b^1(k)b^.(k)]T (3･40)

とすれば,同定対象の出力と同定モデルの出力との誤差方程式は次式となる｡

e(k)
-

y(k) -i(k)T∂(k- 1) (3･41)

ここでは,同定パラメータ∂(k)を求める適応アルゴリズムとして固定トレースゲイン方

式[93] [94]を用いる｡固定トレースゲイン方式は,行列ゲインのトレース値trr(k)を常
′＼

に一定とする方式である.同定パラメータ0(k)の更新則は,次式で与えられる｡
ノヽ

♂(k)
-0(k- 1)+r(k- 1)E(k)e(k)

入2(k)r(k
-

1)i(k)i(k)TIl(k
-

1)

入1(k)Lー＼川
ーノ

入1(k)+入2(k)i(k)Tr(k-1)i(k)r(k)-志(r(k-1)-

(3.42)

) (3･43)

ここで, r(k)における忘却係数入1(k)は,行列ゲインのトレース値が一定となるように

次式で調整される｡

^1(k)
-

Err(k)

岳iii&

ただし, r(0) -7E (7は正定数, EEま単位行列)である.

(3.44)

3.5.3 シミュレーションによる検証

提案法の有効性をシミュレーションにより検証する｡入力加速度には,図3.51に示

す40 Hzまでの周波数成分を有する擬似地震波を用いた.制御系のサンプリング時間は

o.2msであり,適応同定器の初期同定パラメータ∂は全て零とし,行列ゲインはr(0)
-

103Eとしたo

まず,供試体の固有振動数が15 Hz(表3.1)の線形特性時の補償性能を確認する｡シ

ミュレーション結果を図3.52に示す｡上段はテーブル加速度の時間応答波形,中段は

テーブル加速度のパワースペクトル,下段は同定パラメータの時間推移の結果をそれぞれ

示している｡テーブル加速度応答において,破線は未補償時,実線は補償適用時の結果で
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ある｡図より,同定パラメータの真値-の収束時間は約50msであり,その後も安定して

同定が行われている｡その結果,提案補償器を適用することで,パワースペクトルの再現

性劣化を抑制できている｡

次に,加振中に振動特性が変化するバイリニア型復元力特性を有する供試体について

検証する｡シミュレーションで用いたパラメータは表3.2である｡シミュレーション結果

を,図3.53に示す｡図3.53の上段はテーブル加速度の時間応答波形,中段はテーブル加

速度のパワースペクトル,下段は同定パラメータの時間推移を示している｡同図より,パ

ラメータの同定は発散することなく,適応アルゴリズムが安定に動作した結果,供試体動

特性の変動時においてもパワースペクトルの再現性劣化を抑制できている｡
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図3.51:入力加速度波形とパワースペクトル
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シミュレーション結果(供試体:15 Hz)
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3.5.4 実験による検証

供試振動試験機による実験では,表3.1, 3.5に示す3種類の固有振動数を有する線形

な供試体を用いて提案手法の有効性の確認を行った｡入力加速度波形は図3.51に示した

ものを用いた｡制御系のサンプリング時間,適応同定器の初期パラメータ,及び行列ゲ

インr(0)はシミュレーションと同値とした｡実験結果を図3･54(固有振動数15Hz),図

3.55(固有振動数20Hz)にそれぞれ示す.上段はテーブル加速度の時間応答波形,中段は

テーブル加速度のパワースペクトル,下段は目標加速度に対するパワースペクトル誤差の

結果である｡点線は未補償時,実線は補償適用時の結果である｡両図より,何れの場合に

も提案手法を適用することによって,テーブル加速度パワースペクトルの再現性劣化を

抑制できている｡具体的に,パワースペクトルの誤差面積で約60%の低減が実現できて

いる｡図3.56は,固有振動数が25Hzの供試体を搭載した時の実験結果である｡同図よ

り,反カフィードバック補償では補償できなかった高周波数領域において,十分な反力抑

制効果を得ていることが分かる｡また,図3.57に同定パラメータの時間推移の結果を示

す｡図中,上段は15Hz,中段は20Hz,下段は25Hzの固有振動数を有する供試体を搭

載した時の結果である｡同図より,シミュレーション結果と同様に加振実験においても約

50msでパラメータは真値に収束し,安定にパラメータの同定が行われている｡従来手法

セは,パラメータ同定時間が100-200ms [70]であったのに対し,約半分の同定時間で良

く,大幅な時間短縮が実現できている｡これにより,加振中に急激に振動特性が変動する

場合においても十分な補償効果を得ることができる｡また,同定パラメータは,従来手法

の71個[70]に対し,提案手法では5個であり,制御アルゴリズムの大幅な簡素化が実現

できる｡

提案フィードフォワード補償器は,供試体の固有振動数をリアルタイム同定するため,

前節までに述べた反カフィードバック補償帯域内の固有振動数が同定された場合には補償

器を無効とすれば良く,反カフィードバック補償と併用は十分可能であると考えられる｡
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験結果(供試体:15 Hz)
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験結果(供試体:25 Hz)
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験結果(供試体:20 Hz)
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図3.57:同定パラメータの推移

3.6 結言

本章では,加振中に振動特性が変化する供試体に対しての,反力補償方式について検討

を行った｡時間変化する供試体の反力を補償するためには,制御系の外乱抑圧特性を変動

範囲内あるいは加振周波数帯域内で向上させることが本質である｡従莱,このような供試

体に対する反力補償方式として,実時間反力補償と適応フィルタを用いた制御手法が開発
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されてきた｡しかし,何れの方式においても明確な設計指針はなく,実時間反力補償では

低周波数領域のみに,適応フィルタでは高周波数領域のみに特化して補償器が利用されて

いる｡これに対して,本研究では,実時間反力補償における反力補償器の設計において明

確な設計指針を示し,それに基づいて補償器設計を行う手法を提案した｡それにより,従

来の設計手法と比較して,高周波数領域まで外乱抑圧特性が向上できることを示した.ま

た,設計指針を明確化することで,フィードバック補償における外乱抑圧特性の限界を定

量的に把握することを可能とした｡さらに,従来の適応フィルタを用いた補償方式に対

し,シンプルな適応アルゴリズムを有する補償方式を提案した｡

本章で得られた成果は以下である｡

(1)実時間反力補償の考え方である反カフィードバック補償法において,供試体反力の

影響を抑制するための指標となる振動試験機制御系の外乱抑圧特性に着目し,振動

試験機に加わる供試体反力とこれを相殺するための補償信号との関係から,反力補

償器で達成すべき周波数範囲の目標と設計指針を明確化したo設計指針に基づいて

反力補償器を設計することで,低周波数領域のみでなく高周波数領域まで補償器の

有効範囲が拡大できることを示した｡

(2)既設の圧力センサを用いることで,ロードセルを用いることなく反力を推定できる

方式を提案した｡これにより,装置のコスト増加や機械剛性の低下などの課題を解

決できる｡

(3)上記2項目の提案反力補償方式において,従来設計手法よりも制御系の外乱抑圧特

性が向上することを示し,シミュレーション,実験によりその有効性を確認した｡

(4)供試体搭載時,非搭載時の伝達特性に着目することで,供試体の動特性変動のみを

同定する適応同定器を用いたシンプルなフィードフォワード補償方式を提案した｡

これにより,従来の手法に比べ適応アルゴリズムの低次元化が実現でき,同定時間

の短縮と演算コストの低減が可能となる｡

(5)提案フィードフォワード補償器,適応アルゴリズムの有効性を供試振動試験機を用

いたシミュレーション及び実験により検証した｡従来法に比べ,パラメータ同定時

間が半分となり,さらにアルゴリズムの簡素化が実現された｡
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第4章

供試体の実稼働時を想定した振動試験機の

制御方式

4.1緒言

3章では,加振により供試体の固有振動数が励起されることで発生する反力の抑制手法

について提案した｡一方で,近年の相次ぐ大規模地震の発生や構造物の複雑化,耐震試験

技術の高度化に伴い,様々な供試体に対する耐震試験ニーズが高まっている｡特に,人

口が集中する都市部での大規模直下型地震の発生が懸念されており[95],構造物の施設･

機器の耐震性･機能確保を検証するための耐震試験が重要視されている[38】[39]｡そこ

では,直下型地震を想定した構造物の実稼動状況下を模擬した加振実験が必要となって

いる｡

そこでの課題の一つとして,例えば,図4.1に示す発電設備[96]や図4･2に示す鉄道車

両【97ト【99],自動車[100][101】などの実稼動を想定した場合,供試体に含まれるモータ

などの回転体が供試体自身を励振することで発生する供試体反力が,加振機-の外乱とし

て作用して,加速度波形の再現性を劣化させることがある｡その場合,回転体の回転周波

数に同期した単一の特定周波数外乱が加振機-と作用し,その回転周波数が変化した場合

には,その変化に同期して外乱の周波数も変化する｡

このような反力を抑制する方策としては,回転振動の周波数を事前に推定し,フィード

フォワード補償としてその影響を相殺することが考えられる｡しかし,サーボ弁などによ

る加振機の応答遅れを考慮して,反力と完全に逆位相となるように補償量を加えること

や,リアルタイムの回転周波数変化に対応することは困難である｡そのため,フィード

バック制御系の外乱抑圧特性を向上することによって,変動にロバストな系で対処するこ

とが望ましい｡ 3章にて,外乱抑圧特性向上を目的とした制御系設計を行ったが,外乱が

高周波数の場合や,過大な大きさの場合は対処できないことも考えられる｡ .
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本章では,供試体の反力が特定周波数成分を有する点に着目し,その周波数における外

乱抑圧特性を向上させることで,所望の加振性能を実現する制御手法を提案する｡本手法

では,新たなセンサを必要とせず,明快な設計指針の下,フィードバック制御系に新たに

外乱抑圧特性を改善する単純なフィルタを付加するのみで外乱抑圧特性を向上させ,供試

~体反力を抑制することができるD さらに,供試体反力の特定周波数成分が未知,あるいは

変動する場合にも対応可能な制御手法についても言及するD

図4.1:横型ポンプ耐震試験【96]

図4･2:鉄道車両に対する耐震試験【97】
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4.2 供試振動試験機の構成

4.2.1特定周波数の反力を発生させる供試体

本章での課題となる特定周波数の反力の発生を再現する供試体として,図4.3の偏心マ

スを使用するo偏心マスは,図4.4に示すように,モータの軸心と負荷の回転中心をずら

して接続することにより,意図的にモータの回転振動を発生させるものであるo偏心マス

の仕様を表4.1に示す｡この偏心マスを供試体としてテーブル上に搭載することで,偏心

マス内のモータの駆動周波数に同期した回転振動をテーブル-の反力として作用させるこ

とができるoモータの駆動周波数は,外部に取り付けたインバータを介して調整できるた

め,本研究で再現すべき特定周波数外乱の周波数成分を任意に設定できる｡また,偏心マ

スの駆動周波数は,入力電圧から算出することが可能である｡

図4.3:供試体の外観

図4.4:偏心マスの概略図

表4.1:偏心マスの仕様

出力[W] 40

同期回転速度[rpm] 3600

電圧[Ⅴ] 200

周波数[Hz] 60

最大起振力[N] 500-

質量[kg】 6.5

偏心マスとテーブルは剛結合されており,その固有振動数は加振周波数帯域に対して十

分高周波数領域に存在するため,テーブルと偏心マスを一つの剛体として考えることがで

きるoそのため,油圧加振機に作用する反力は,モータの駆動周波数に同期.した回転振動

のみとなるo
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図4.5は,テーブル部の概略図であり, Mtはテーブルの質量, Msは偏心マスの質量,

dは偏心マスのモータが駆動することで発生するテーブル-の反九ytはテーブル変位,

fpは加振九Ttはテーブルに作用する摩擦力である.この時の運動方程式は次式となるo

(Mt･Ms)普-fp-d-乃

図4.5:偏JLlマス搭載時のテーブル部概略図

(4.1)

4.2.2 特定周波数の反力の影響

偏心マス内のモータの回転により発生する特定周波数反力が,テーブル加速度応答に及

ぼす影響を調べる｡制御系は,図2.10に示した単純な変位制御系とした｡目標指令を0

とした時のテーブル加速度応答を図4.6, 4.7に示す｡図4.6は,モータの駆動周波数を

30Hz,図4.7は, 40 Hzとした時のテーブル加速度応答及びそのパワースペクトルであ

る｡両図より,加振の有無に関わらず,偏心マスの駆動周波数と同周波数の外乱がテーブ

ルに作用していることが分かる｡

この時の制御系の外乱抑圧特性は,図3.28に示したとおり, 30Hzで-35dB, 40Hz

で-25dB程度である｡前章で提案した反カフィードバック補償を適用したとしても, 30

Hz以降の外乱抑圧特性をこれ以上向上させることはできない｡そのため,特定周波数の

外乱抑圧特性向上に特化したフィードバック補償器の設計が必要となる｡
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図4.6:テーブル加速度応答(駆動周波数:30 Hz)図4.7:テーブル加速度応答(駆動周波数: 40 Hz)

4.3 特定周波数外乱の抑制を考慮した制御系設計

4.3.1特定周波数外乱の抑制手法

まず,フィードバック制御系の特定周波数の外乱抑圧特性を向上させる手法としてベク

トル軌跡に着目した周波数整形手法について述べる[102ト[104]｡

一般的なフィードバック制御系に出力端外乱が加わったブロック線図を図4.8に示す｡

d

図4.8:一般的なフィードバック制御系

図中のC(s)はフィードバック補償器,P(s)は制御対象のプラント特性,dは外乱であ

り,このシステムの外乱抑圧特性Gd(s)は外乱dから制御量yまでの特性で次式となる｡

Gd(s) -

1 + C(s)P(s)
(4･2)

(4.2)式より,外乱抑圧特性は一巡伝達関数L(s)
- C(s)P(s)により決定することがわか

る｡つまり,任意の周波数LJrad/sにおいて,一巡伝達関数がJL(jw)暮>0となるように

c(s)を設計することで,外乱抑圧特性がIGd(jw)I< 1となり,周波数wでの外乱抑圧特
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性を向上させることが可能となるoそこで,一巡伝達関数のベクトル軌跡を用いて特定周

波数外乱を抑制するための条件を明らかにする｡ (4.2)式で示した伝達関数が安定である

と仮定し,任意の周波数w r礼d/sでGd(jLJ)の絶対値の二乗は

lGd(jLJ)r2-

と表すことができるD ここでa, bは

ll+L(jLJ)l2
1

(1+a)2十b2

a - Re【L(jLJ)]
b - Im[L(jLJ)]

(4.3)

であり, (4.3)式の分母(1+a)2 +b2 1ま複素平面上における座標(-1,jO)から一巡伝達

関数L(ju)までの距離の二乗に等しく,この距離をR(jLJ)とすると(4･3)式は次式で表

せるo

IGd(jLJ)[-
lR(jLJ)I

図4.9に(4.6)式の三次元プロット(Ⅹ-y平面:複素平面,z軸: lGd(jw)l)を示すc

30

20

夏lo

才 0

･10

ImEd'Lary -3 ･3 Real

図4.9:ナイキスト線図上での外乱抑圧特性

(4.6)

(4･6)式は,任意の周波数における外乱抑圧特性の大きさが,ナイキスト線図上におけ

る座標(-1,jO)から一巡伝達関数のベクトル軌跡までの距離の逆数であることを示して

いるo したがって,フィードバック制御系が周波数wにおける外乱成分を抑制するため

の条件は

lR(jw)l> 1 (4.7)
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であり,また外乱成分を増幅する条件は

IR(jw)I< 1 (4.8)

である.特に, ∠L(jw)が360o xn(nは整数)を中心にj=90o以内の範囲である場合,ベ

クトル軌跡はナイキスト線図上の右半平面を通過することとなり,ゲインの大きさによ

らずIGd(jw)I≦ 1が保証される｡したがって,特定周波数の外乱抑圧特性を向上させる

場合には,補償器C(s)が(4.7)式の条件を満たすように周波数wに急峻な共振特性を持

つように設計する必要がある｡このような共振特性を実現するフィルタ(以降,外乱補償

フィルタ)として,本研究では次式で示すフィルタCr(s)を用いる｡調整パラメータは,

減衰係数(rn, (,dと,固有角周波数wrn, wrd,およびゲインkrpである｡

wr2d S2 + 2(rnwrn + wr2n

cr(s) =

krp諾s2 + 2(rdu,a + wr2d
(4.9)

4.3.2 振動試験機制御系への適用

制御系の構成

振動試験機制御系に外乱補償フィルタを新たに付加し,外乱抑圧特性を向上させて特定

周波数成分を有する供試体反力の抑制を行う｡図4.10に示すように,供試体反力βはメ

インループであるピストン変位フィードバックの外側に作用する外乱であるため,抑制す

るにはテーブルの状態量をフィードバックする必要がある｡そこで,検出可能であるテー

ブル加速度をフィードバックし, UからYtaまでの加速度マイナーループ内に外乱補償

フィルタCr(s)を付加して外乱抑制を実現する｡この場合,C,(s)を既存の振動試験機制

御系に付加する方法として,図4.10で示すようにA, βの2箇所が考えられる｡ここで,

図中のKpは比例ゲイン, A, Bは外乱補償フィルタを付加可能な箇所, Gact(s)は加振

機特性, Gt(s)はテーブル部の特性,Cb(s)はバンドパスフィルタであるo

D

図4.10:加速度フィードバックに外乱補償フィルタを付加した振動試験機制御系
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A, βのそれぞれに外乱補償フィルタを付加した時の外乱抑圧特性(外乱βからテーブ

ル加速度Ytaまで)の伝達関数Gd(s)は(4･10)式, (4･11)式となる｡

.外乱補償フィルタをAに付加する場合

Gd(s) - -

(1 + KpCr(s)Gact(s))Gt(s)
1 + Cr(s)Gact(s)(Kp+ Cb(s))

外乱補償フィルタをβに付加する場合

Gd(s) -

(1 + KpGact(s))Gt(s)
1 + Gact(a)(Kp + Cr(s)Cb(s))

(4.10)

(4･11)

外乱補償フィルタC,(s)に注意して両式を比較すると,Aに付加した場合には(4･10)

式の分子分母の両項に, βに付加した場合には(4.ll)式の分母の項にのみCr(β)が影響

することがわかる｡外乱補償フィルタCr(s)をA, Bのどちらに付加した場合において

も,一巡伝達関数だけを考慮すれば,共振特性を与えることが可能である｡しかし,外乱

抑圧特性Gd(s)に関しては, Aに付加した場合は与えた共振特性が分子分母で相殺され

る｡その結果,外乱補償フィルタによる外乱抑圧特性の向上効果が期待できない｡一方,

Bに付加した場合には,分母の項にのみ外乱補償フィルタC,(s)の特性が影響するため,

外乱抑圧特性の向上が期待できる｡例として,シミュレーションによりA, βにそれぞれ

20 Hzに共振を持つ外乱補償フィルタを付加した場合の外乱抑圧特性を図4.11に,一巡

伝達関数を図4.12に,ナイキスト線図を図4.13,図4.14に示す｡各図において,実線は

外乱補償フィルタを付加する前の特性,点線は外乱補償フィルタをAに付加した場合の

特性,破線は外乱補償フィルタをBに付加した場合の特性を示している｡ Aに付加した

特性では,一巡伝達関数に共振特性を与えたことで,ナイキスト線図において右半平面に

大きくべクトル軌跡を描けているが,外乱抑圧特性は外乱補償フィルタを付加する前の特

性と比べて変化が見られない｡これは,先に述べたようにCr(s)が(4.10)式の分子分母

に現れる結果,互いに相殺されることが原因である｡一方, βに付加した特性では,一巡

伝達関数のベクトル軌跡が座標(-1,jO)から右半平面に大きく離れる軌跡を描けており,

Gd(s)の伝達関数の分母の項にのみ外乱補償フィルタCr(s)が影響するため,共振特性が

相殺されること無く20Hzの外乱抑圧特性を向上させることができる｡したがって,振

動試験機制御系において特定周波数の外乱抑圧特性を向上させるには,外乱補償フィルタ

をβの箇所に付加した構成にする必要がある｡
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図4.14:ナイキスト線図(拡大図)

4.3.3 外乱補償フィルタの設計

(4.9)式の外乱補償フィルタは,外乱抑圧特性のみでなく制御系の安定性にも影響を与

えるため,制御系全体の安定性を考慮しながら各パラメータを設計する必要がある｡外乱

補償フィルタは共振特性を有するため,共振周波数wrd近傍では位相が180 deg遅れる｡

そこで,制御系全体の一巡伝達関数の位相が, LJrd近傍で±90 deg程度の範囲(複素平面

上での右半平面)で推移するようにフィルタの各パラメータを調整すれば,制御系の安定

性を確保しつつ,外乱抑圧特性の向上を図ることができる｡

例として, 20Hzに共振特性を与える場合について考察するoこの場合,外乱補償フイ
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ルタの各パラメータは表4.2に示すJ-20の時の値となる｡その時の外乱補償フィルタ

の特性を図4.15に,一巡伝達特性を図4.16に示す｡図4.16において,外乱補償フィルタ

を付加しない場合の特性を実線で,付加した場合の特性を点線で示している｡図4.16の

外乱補償フィルタを付加しない特性において, 20 Hzでの位相が-120 degであるため,

ベクトル軌跡を右半平面-移動させるためには,位相を150 deg程度遅らせる必要があ

る｡そのため, 20Hzでの位相ができる限り150deg程度遅れる外乱補償フィルタを設計

する必要がある｡そこで,表4.2に示したように分子分母の共振周波数をずらすことで,

20 Hzに共振特性を与え,かつ位相が150 deg遅れる外乱補償フィルタが設計することが

できる｡その結果,図4.16の点線に示すように20Hzでの位相が土90degの範囲で推移

することになり,ベクトル軌跡を右半平面に描かせることができる｡そのため,外乱補償

フィルタにより制御系が不安定になることはない｡

表4.2:外乱補償フィルタのパラメータ

･∴■
､･p･･･

p
--･･r.

:･･十.i:･･

20 27TXf 2汀×(∫+2) 0.002 0.2 0.2

30 27TXf 27TX(I+2) 0.002 0.2 0.2

40 27TXf 27TX(I+2) 0.002 0.2 0.2
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図4.16:一巡伝達特性

同様に,一巡伝達特性の位相を考慮して30 Hz, 40 Hzの外乱抑圧特性が向上するよう

に,外乱補償フィルタのパラメータを設計した結果を表4.2のメエ30,アニ40に示す｡

なお,この時のフィードバックゲインKpは全てのfに対して同じ値を用いているo図

4.17に,外乱補償フィルタに表4.2の値を用いた時の外乱抑圧特性を示す｡実線は外乱

補償フィルタなし,破線はf-20Hz,点線はf-30 Hz,一点鎖線はf-40Hzの特性で

ある｡同図より,抑制したい外乱周波数において外乱抑圧特性が向上していることが分か
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る｡ここで,表4.2の外乱補償フィルタのパラメータは,各Jに対して周波数の係数の

みが変更されていることに留意されたい｡このことは,供試体反力の周波数が変動する場

合,変動する外乱周波数を同定し,外乱補償フィルタの周波数のパラメータのみを適応的

に変化させれば良いことを意味する｡

また,表4.2のJのみを推移させた時の制御系のゲイン,位相余裕の変化を図4･18に

示す｡同図から, 10Hz以上の帯域において,ゲイン余裕10dB,位相余裕80deg以上

が確保されており,制御系は外乱補償フィルタの周波数の変化によらず常に安定となるこ

とが確認できる｡なお, 10Hz以下は制御系のゲイン交差周波数(ここでは4Hz)に近づ

くため,ゲインと位相が急激に変化する外乱補償フィルタを適用することは難しい｡しか

し, 10 Hz以下の低周波数領域では,本来の制御系の外乱抑圧特性が-60 dB以下であ

り,十分な抑圧特性を有するため,新たに外乱補償フィルタを付加する必要はない｡
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図4.17:外乱補償フィルタを付加した制御系の外乱抑圧特性
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図4.18:外乱補償フィルタの周波数を変化させた時の安定余裕の変化■
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4.3.4 目標値追従特性の改善

外乱補償フィルタの付加により,フィードバック制御系の外乱抑圧特性の周波数整形が

可能となるが,一方で,本質的に抑圧する周波数付近の目標値追従特性を劣化させてしま

う｡図4.19の目標加速度Raからテーブル加速度Ytaまでの目標値追従特性を図4.21の

破線に示す｡ここでは外乱補償フィルタCr(s)の周波数は20Hzとしている｡なお,図

中Ci(s)は(2.59)式に示した積分補償器である｡図より,外乱抑圧特性を向上させた20

Hzで目標値追従特性が劣化していることが分かる｡そのため,外乱補償フィルタと同構

造を持つフィードフォワード補償器を付加することでこの問題を解決する｡その制御系の

構成を図4.20に示す｡実際には,目標加速度からテーブル加速度までの特性は,加振周

波数帯域内でむだ時間特性となるため,フィードバック制御系の遅れをフィードフォワー

ド補償器に付加する必要がある｡図4.20のフィードフォワード補償器を付加した目標加

速度Raからテーブル加速度Ytaまでの目標値追従特性を図4.21の実線に示す｡図より,

外乱補償フィルタを付加したことにより発生する追従特性の劣化を改善できていることが

分かる｡

D

図4.19:外乱補償フィルタを付加した制御系の構成

図4.20:フィードフォワード補償要素を付加した制御系の構成
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図4.21:外乱補償フィルタを付加した目標値追従特性

4.4 周波数変動を考慮した特定周波数反力補償

4.3節にて,外乱補償フィルタを付加することで特定周波数の外乱抑圧特性を向上させ,

フィードフォワード禰償器を付加することで目標値追従特性の改善を行った｡しかし,以

上の制御系の構成では,外乱周波数が既知であることを前提としているため,外乱周波数

が未知,あるいは変動する場合には対応することができない｡そのため,本節では,外乱

周波数の同定方法,及びそれに対応した制御系の構成について述べる｡

4.4.1適応ノッチフィルタを用いた周波数同定

適応ノッチフィルタの構成

本研究では,外乱周波数のリアルタイム同定に以下の適応ノッチフィルタ[105ト[108]

を利用する｡まず,次式で表現されるノッチフィルタを考える｡

Cnf(s)
-

s2 +
LJ孟f

s2 + 2(nfWnfS +
wまf

(4.12)式をサンプリング時間Tsで双一次変換により離散化すると,次式を得るo

Cnf(I-1)
-

α1=

ao +all-1 +aoz-2

1+all-1 +(2ao
-

1)I-2

2w孟fTs2
- 8

w孟fTs2
+ 4(nfWnfTs + 4

ただし,

(4.12)

(4.13)

(4･14)
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Cap(I-1) -

p2+all-1 +I-2

1+all-1 +p2z-2

β2-2αo-1

ここで,

(4･15)

なる全域通過フィルタCap(z~1)を用いれば,(4･13)式のノッチフィルタは次式で表現で

きる｡

Cnf(I-1) -

1 + Cap(I-1)
(4.18)

(4.18)式のノッチフィルタの構成を,図4.22に示す｡図4･22中の点線部の全域通過フィ

ルタのタップ係数alを適応化することにより, (4.18)式を適応ノッチフィルタCanとし

て利用する｡ここで, (4.16)式のβ2を定数とすれば,(4･15),(4･17)式からノッチフィル

タの除去周波数fnfは次式で与えられる.

(4.19)

厳密にはノッチフィルタの減衰係数㍍Jも可変となるが, (4･14),(4･15),(4･17)式から,

(,.I-

(w孟fTs2+ 4)(1
I

P2)

4wnfTs(1 +
p2)

(4.20)

となり, β2を1近傍に設定することで,加振周波数帯域内では㍍Jは十分小さい値とな

り,除去帯域幅の狭い急峻なノッチフィルタとなる｡そのため,本研究で目的とする周波

数同定機能としては特に問題とならない｡

図4.22:適応ノッチフィルタの構成
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適応ノッチフィルタの更新則

図4.22の適応ノッチフィルタ-の入力信号をe(n),出力信号をy(n),タップ係数al

-の入力信号をu(n-1)とすると, (4.16)式のタップ係数alの更新則は,次式の単純な

勾配アルゴリズムで与えられる[105]｡

al(n+1)-al(n)-Ply(n)･u(n-1) (4･21)

ここで, nはサンプル数, FLはステップサイズで,十分小さい値とすることで(4･21)式の

更新則が安定に動作することが知られている[108]｡

適応ノッチフィルタの収束速度を改善するために,種々の可変ステップアルゴリズムが

提案されているが[107],それらは複数の周波数同定時の収束速度改善を目的としており,

単一外乱周波数の同定においては同等の収束速度であることが示されている｡そのため,

本研究では適応アルゴリズムを簡潔にするため,単純な勾配アルゴリズムを採用した｡な

お,複数の周波数成分が作用する場合においては,外乱補償フィルタの数を増やし,適応

ノッチフィルタを多重化して縦続接続構成とすれば良く[106],さらに適切な可変ステッ

プアルゴリズムを用いることで対応可能である｡

以上の適応ノッチフィルタ-の入力信号e(n)を,本研究で取り扱う特定周波数の外乱

信号とすれば,この外乱信号を除去するように適応ノッチフィルタが作用する｡すなわ

ち,適応ノッチフィルタの除去周波数が外乱信号の周波数となる｡

4.4.2 振動試験機制御系への適用

図4.22の適応ノッチフィルタCanを用いた振動試験機制御系のブロック線図を,図

4.23に示す｡ Gm(s)は振動試験機制御系の目標加速度Raからテーブル加速度Ytaまで

のモデルであり,加振周波数帯域内では単純にむだ時間特性として近似できる｡このモデ

ルGm(s)の出力信号琵と,実際のテーブル加速度応答Ytaを減算することで,外乱信

号βを抽出する｡この時,バンドパスフィルタC♭(β)を通過させることで,同定誤差の

要因となる観測ノイズを除去する｡バンドパスフィルタを通過して,得られた信号eを適

応ノッチフィルタCanの入力とすることで,外乱信号Dを除去するようにノッチフイ′レ

タの除去周波数が適応則に従って外乱周波数に一致する.
ノヽ

このように同定された外乱周波数Jを,フィードバック及びフィードフォワード補償器

内に含まれる外乱補償フィルタCr(s)の共振周波数とすることで,外乱周波数が未知,あ

るいは変動する場合においても,特定周波数外乱を抑制することが可能となる｡
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[c"s)cr(s)
Ra

I
U+

P

Yp

上)

lRd+K
+Fp++-Yta

Gact(s)Gt(s)

Llc,(s,'Hcb(S,

r(canc"s,
f^e+

ig

5iiin
Gm(s)

Ⅵα

図4.23:適応ノッチフィルタを付加した振動試験機制御系

4.5 シミュレーションによる検証

提案手法の有効性をシミュレーションにより検証する｡ここでは,外乱周波数を30Hz,

40Hzと固定した場合と,その間の周波数で変動させた場合についてシミュレーションを

行ったo 40Hzでの補償効果を明確化するために,目標加速度は図4.24に示す50Hzま

での周波数成分を有する擬似地震波を用いた｡

まず,外乱周波数を既知として,外乱補償フィルタの周波数と外乱周波数を一致させて

その補償効果を確認する｡シミュレーション結果を図4.25, 4.26に示す｡図4.25は外乱

周波数30 Hz,図4.26は外乱周波数40 Hzの場合であり,上段はテーブル加速度応答,

下段はそのパワースペクトルで,それぞれ破線は外乱補償フィルタ適用前,実線は外乱補

償フィルタ適用後の波形を示す｡両図より,特定周波数の反力を十分に抑制できているこ

とが分かる｡

次に,外乱周波数が未知,あるいは変動することを想定して,適応ノッチフィルタを用

いて外乱周波数を推定し,外乱補償フィルタの周波数を逐次更新した時の補償効果を確認

する｡シミュレーション結果を図4.27-4.30に示す.図4.23の振動試験機モデルGm(s)

はその周波数特性から7.2 msのむだ時間特性で近似し,適応ノッチフィルタの各パラ

メータは, p2-o.98, p-1×10~6,除去周波数の初期値を25Hzと設定した.図4.27は

外乱周波数が30 Hzで固定の場合,図4.28は外乱周波数が40 Hzで固定の場合,図4.29

は外乱周波数を6s間で30Hzから40 Hzまで変動させた場合,図4.30は同様に外乱周

波数を40 Hzから30 Hzまで変動させた場合をそれぞれ示す｡なお,各図において上段

はテーブル加速度応答,中段はそのパワースペクトルを示し,被線は外乱補償フィルタに
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よる補償無し,実線は外乱補償フィルタ適用時の結果である｡また,下段は適応ノッチ

フィルタによる周波数推定結果であり,実線は実際の外乱周波数値,破線は周波数推定結

果である｡各図より,適応ノッチフィルタにより外乱周波数を良好に推定できており,特

定周波数の反力を十分に抑制できていることが分かる｡
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図4.24:目標加速度波形とパワースペクトル
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ミュレーション結果(外乱周波数:30 Hz)
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図4.28:適応ノッチフィルタを用いたシ

ミュレーション結果(外乱周波数:40Hz)
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図4.30:適応ノッチフィルタを用いたシミュ

レーション結果(外乱周波数:40130 Hz)

4.6 実験による検証

提案手法の有効性を実験により検証する｡目標加速度及び適応ノッチフィルタの初期パ

ラメータはシミュレーション時と同じ値とした｡なお,設計した各補償器は3章と同様

に,サンプリング時間0.2msで双一次変換によって離散化し, DSPにより実装した｡

まず,外乱周波数を固定とし,外乱周波数を既知と仮定して,適応ノッチフィルタを用
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いない場合の実験結果を図4.31, 4.32に示す｡各図の上段はテーブル加速度応答(2-4

s),下段はそのパワースペクトルであり,破線は外乱補償フィルタ適用前,実線は外乱補
償フィルタを適用した結果を示すo図より, 30Hz, 40Hzの外乱による加速度波形の再

現性劣化を抑制できていることが分かる｡

次に,外乱周波数が未知,あるいは変動する場合を想定し,適応ノッチフィルタを用い

た場合の実験結果を示す｡図4.33, 4.34に,外乱周波数を30Hz, 40Hzとした時のテー

ブル加速度応答とそのパワースペクトル,外乱周波数推定の結果を示す｡破線は外乱補償

フィルタ適用前,実線は外乱補償フィルタと適応ノッチフィルタを適用した結果を示す0

各図から,約0.3sで外乱周波数の同定誤差が士2Hz以内となり,その結果30Hz, 40

Hzの外乱を十分に抑制できていることがわかる｡具体的には,目標加速度とのパワース

ペクトル誤差は,両者とも補償前の誤差面積を100と規格化すると,提案補償法を用いる

ことでその誤差面積は5となり, 95%の低減効果が確認される｡

次に,外乱周波数を30…40 Hzの間で連続的に変化させた時の結果を図4.35, 4.36に

示す｡外乱周波数の変化は,目標加速度入力開始後約1 sから9sにかけて1.25Hz/sの

変化速度で30Hzから40Hzに増加し,その後減少する設定とした｡図4･35の上段は

テーブル加速度応答(2…4s),下段はそのパワースペクトル,破線は外乱補償フィルタ適

用前,実線は外乱補償フィルタと適応ノッチフィルタを適用した結果である｡また,図

4.36の上段の破線は実際の外乱周波数,実線は適応ノッチフィルタによりリアルタイム同

定された外乱周波数の推定値を示し,下段には実際の周波数と同定周波数の推定誤差を示

している｡図4.35, 4.36から,外乱周波数の連続変動に対しても,適応ノッチフィルタに

ょり外乱周波数をリアルタイム同定し,外乱補償フィルタによりその影響を十分に抑制で

きていることが分かる｡具体的には,図4.36から周波数変動時の同定誤差は士2 Hz以内

である｡さらに,図4.35から, 30-40Hzにおける目標加速度とのパワースペクトル誤差

は,補償前の誤差面積を100と規格化すると,提案補償法を用いることでその誤差面積は

25となり, 75%の低減効果が確認される｡

以上の結果より,外乱周波数が未知,あるいは変動する場合においても,適応ノッチ

フィルタにより外乱周波数を同定して外乱補償フィルタの共振周波数を逐次更新すること

で,振動試験機に作用する特定周波数の外乱を十分に抑制できていることが分かる｡

本供試振動試験機を用いた基礎実験では,周波数の同定に要する時間は0･3 s程度であ

り,周波数の変動に対しても誤差土2 Hz以内で同定可能であるため,提案手法は十分実

用に供するものであると考えられる｡
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4.7 結言

本章では,構造物の実稼動状況を想定した加振実験に対する制御手法を提案した｡発電

設備や車両などの様に,供試体がモータなどの動的な要素を含む場合,回転体の回転周波

数に同期した単一の特定周波数外乱が加振機-の外乱として作用し,加速度波形の再現性

を劣イヒさせる｡本研究では,供試体の反力が特定周波数成分を有する点に着目し,その周

波数における外乱抑圧特性を向上させることで,所望の加振性能を実現する制御手法を提

案した｡

本章で得られた成果は以下である｡

(1)特定周波数の外乱抑圧特性を向上させるために,加速度フィードバックループ内に

外乱補償フィルタ(共振フィルタ)を付加する制御系を構成し,一巡伝達関数のベ

クトル軌跡に着目したフィルタの設計手法を示した｡本手法では,新たなセンサを

必要とせず,明快な設計指針の下,フィードバック制御系に新たに外乱抑圧特性を

改善する単純なフィルタを付加するのみで外乱抑圧特性を向上させ,供試体反力を

抑制することができることを示した｡

(2)供試体反力の特定周波数成分が未知,あるいは変動する場合においては,適応ノッ

チフィルタを用いることで外乱周波数をリアルタイムに同定し,外乱補償フィルタ

の周波数パラメータを逐次更新することで対応可能であることを示した｡

(3)提案手法の有効性をシミュレーションにより検証した｡また,特定周波数成分の反

力の発生を模擬する供試体を用いて,供試振動試験機を用いた加振実験により,そ

の有効性を示した｡
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5.1緒言

地震に対する構造物全体の振動応答評価法の一つとして,前章までに述べた振動試験機

を用いた加振実験が挙げられる｡しかし,実際の構造物をテーブル上に建設して振動試験

を行うことは,経済的･時間的に大きな負担となる｡さらに,高層ビルや高架橋などの大

規模な構造物の振動試験には,実験設備に限界があり,その実施には様々な工夫が必要と

なる｡その一つの解決法として,縮′ト模型による加振実験も行われているが,縮小化に伴

う固有振動数の増大化などにより[109],縮尺モデルといえども正確な振動応答評価を行

うことは困難である｡一方で,計算機による数値解析が幅広く実施されているが,その解

析精度は数値解析モデルの精度に大きく依存する｡

これらの問題点を解決する手法として,ハイブリッド実験と呼ばれる手法が考案され,

活発に研究が行われている[41ト[53]｡この手法は,数学的に解析が困難,あるいはモデ

ル化が非常に複雑な要素の諸特性のみを加振実験により抽出し,これをオンラインで計算

機内に取り込み,全体系の数値解析を進めるものである｡そのため,比較的小さな加振設

備で構造物全体の振動応答を精度良く評価できる利点がある｡ハイブリッド実験は,部材

の変形過程の観察や復元力特性の検証を目的に,加振実験の時間軸を拡大した仮動的実験

として広く使われ発展してきたが[42】[43】【45],その手法では摩擦ダンパーや粘性ダン

パーなどのように応答が速度に大きく依存する供試体に対して正確な評価を行うことがで

きない｡そこで,加振実験の時間軸を一致させ,ハイブリッド実験を実時間で行うリアル

タイムハイブリッド実験が提案され,図5.1に示すように種々の構造物に対して適用され

ている[46]…【53】｡

加振実験の時間軸を一致させた高精度な振動応答評価を実現するためには,複雑な構



114 第5章 耐震試験用ハイブリッド実験システムにおける制御系設計

造計算を微小時間で行う高速演算処理装置と,得られた振動応答を正確に再現する振動

試験装置の開発が必須となる｡前者は,並列処理と入出力時間の短縮化により,高い演

算性能と実時間性能とを両立させた高速制御計算機が開発され【110】,実用化されてい

る[52][53]｡後者は,特にリアルタイムハイブリッド実験において,指令値に対する加振

＼機の応答遅れが実験精度の劣化のみならず,実験システムの不安定化の原因となることが

指摘されており,その補償法が極めて重要となっている｡従来,加振機の応答遅れ補償

法として,加振信号に多項式関数を外挿することで加振機の応答遅れを予測･補償する手

法[111ト[118]が提案され,所定の周波数範囲内では良い補償特性を持つことが実験に

より検証されている｡また,加振機の振幅,位相特性をキャンセルするディジタルフィル

タ,即ち逆伝達関数を加振信号に付加する手法により,所定の周波数範囲内で良い補償特

性を持つことが実験により検証されている[119][120]｡しかし,何れの方式も加振可能な

周波数が約10 Hz以下に制限されることや,加振機のモデル化誤差,動特性の微小変化に

より実験精度及び実験システムの安定性が大きく劣化する問題を有している｡

本章では,上記課題に対して,制御技術的アプローチにより実験システムの安定性を大

幅に改善した上で,加振機の応答遅れを補償し, 10 Hz以上の周波数領域においても加振

実験を可能とすることで,高精度な振動応答評価の獲得を可能とする制御手法を提案す

る｡具体的には,実加振部と数値計算部を含めたハイブリッド実験を一つの制御システム

として捉え,制御システムを安定化するフィードバック補償器と加振機の目標値追従特性

を向上させるフィードフォワード補償器を独立に設計する2自由度制御系設計の考え方を

導入する｡特に,フィードフォワード補償器設計においては,反復学習制御アルゴリズム

を適用する｡提案手法の検証では,油圧加振機を用いた美加振部と2自由度振動系の構造

物を数値モデルとして用いた数値計算部の構成によるハイブリッド実験システムにより,

その有効性を示す｡

図5･1:リアルタイムハイブリッド実験の例[47】
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5.2 ハイブリッド実験システムと従来制御手法

5.2.1ハイブリッド実験システムの概要

図5.2に,ハイブリッド実験システムの概略図を示す｡評価対象構造物の一部分を実物

(以降,実物モデル)として持ち,他の部分は計算機上に数値モデルとして持つ｡数値モデ

ルの運動方程式は,次式で与えられる｡

M盆+C立+Kx-I+fr (5･1)

ここで, 〟, C, ∬はそれぞれ数値モデルの質量,減衰,剛性マトリク･ス, ∬は相対変位

ベクトル, fは地震などによる外力ベクトル, frは数値モデルと実物モデルの境界点に作

用するカベクトルであり, frは境界点の変位xbを用いて形式的に,

f, - fr(xb,db,i.a,･･･)
(5･2)

と表現できる. (5･.1)式に基づいて,以下の手順で加振実験と振動応答計算を同時に進行

させる｡

1.加振実験により実物モデルから反力(境界点に作用する力)frを計測し,オンライ

ンで計算機に取り込む｡

2.その値を(5.1)式に代入することで評価対象構造物全体の振動応答を計算するo

3.その時に求められる境界変位xbを油圧加振機により実物モデルに与え, frを再度

計測する｡

以上を繰り返すことで,構造物全体の数値計算によって振動応答を評価する｡ここで,反

力frは(5.2)式に示すように境界変位xbだけで決まるのではなく,速度や加速度にも依

存するため,正確な地震応答の評価を行うためには加振実験と振動応答計算の時間軸が一

致することが要求される｡すなわち,数値モデルにより計算される境界変位xb(油圧加振

機-の変位指令となる)と実物モデルの応答変位を一致させることが,精度の高い振動応

答評価を行うための必須条件となる｡

ここで,図5.2に示すハイブリッド実験システムをブロック線図で表記すると図5･3と

なる｡図中, fは地震などによる外九xbは数値モデルと実物モデルの境界変位, xpは

加振機ピストン変位, xaは実物モデルの応答変位, fpは加振九frは加振実験により

計測される反九Gn(s)は数値モデルの伝達特性, Cp(s)は油圧加振機フィードバック補

償器, Gact(s)はサーボアンプ,サーボ弁,ピストン,継手からなる油圧加振機の伝達特

悼, Ga(s)は実物モデルの伝達特性である.油圧加振機制御系は,前章までの変位フィー

ドバック制御系を構成し,油圧加振機の安定性と十分な外乱抑圧特性を確保するものであ
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る｡図5.3より,ハイブリッド実験システムは数値モデルと実物モデル,油圧加振機制御

系を含む一つのフィードバック制御系を構成していると捉えることができる｡そのため,

制御技術的アプローチでシステムを高性能化することが可能であると言える｡

Numerica1 simulation part

Original structure Actual model

Experimental part

図5.2:ハイブリッド実験システムの概要

Numerical

simulation part
Experimental part

Actuator control system

Input signal

Xb

図5.3:ハイブリッド実験システムのブロック線図
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5.2.2 システム構成と評価対象構造物

実験システムの構成

制御系設計及び実験検証で用いる供試ハイブリッド実験システムの構成について述べ

るD油圧加振機と実物モデルを含めた実験システムの外観を図5.4に示すo なお,油圧加

振機は前章までと同様のものを用い,加振方向は水平方向のみとする｡ハイブリッド実

験システムの構成は図5.5となる.ハイブリッド実験における加振実験部は,サーボアン

プ,サーボ弁,ピストンを含む油圧加振機,継手,実物モデルから構成されているo実物

モデルとピストンは継手により連結され,ピストンはサーボ弁,サーボアンプを介して駆

動される｡計測できる状態量は,前章までと同じく,差圧,ピストン変位,加振九 実物

モデル加速度であるo加振により計測する反力は, 3章と同様にロードセルと実物モデル

の加速度を用いて算出される｡

図5.4:供試ハイブリッド実験システムの外観
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Ex'perimental part

Actual model

図5.5:供試ハイブリッド実験システムの構成

評価対象構造物

本実験システムでは,数値モデルの振動応答計算と制御器演算を同一のプロセッサ

(DSP)で行うため,複雑な構造物の演算を同時に行うことは難しい｡また,本研究での着

眼は,制御系設計ならびにその有効性の検証が主目的であり,その効果を明確に示すため

には,数値計算を行う構造物は単純な構造であることが望ましい｡そこで,評価対象構造

物となる実物モデルを,図5.6に示す単純な2自由度振動系とした.ここで, Ml, M2,

C2, K2は数値計算部内の構造物の質点の質量,粘性抵抗,ばね定数, Cl, Klは実物モ

デルの粘性抵抗,ばね定数, fl, f2は各質点に作用する地震などの外九 fr2は数値計算

部内K2, C2で発生する反力(復元力), frlは実物モデルから計測される反九xb2は数

値計算部内の質点の変位, xpはピストン変位, xalは実物モデルの変位, xblは境界部分

の変位である｡ここでは, ∬1, Clを実物モデルとして加振実験を行い,残りの部分は数

値モデルとして数値計算を行う｡各パラメータを表5.1に示す｡

表5.1: 2自由度振動系のパラメータ

M1[kg] 21.5 〟2[kg】 21.9

C1【N/(m/s)] 23.6 C2[N/(m/s)] 94.3

∬1[N/m】 3.3×104 K2[N/m] 5.7×104
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図5.6:評価対象構造物(2自由度振動系)

数値計算部モデルのモデル化

図5.7に数値モデルの概略図を示す｡図5.7より,数値モデルの運動方程式は次式と

なる｡

Ml砦-fl-C2(箸一驚)-K2(x"-Xb2)-frl
(5･3)

+K2 (xbl-Xb2)

: => ∬bl

図5.7:数値計算部のモデル

(5.4)
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加振実験部実物モデルのモデル化

図5.8に実物モデルの外観を,図5.9にそのモデルの概略図を示すc 図中, Mcはビス

~トンと実物モデルを連結する部分(以下,連結部)の質最,fpは油圧加振機が発生する加

振力であるo 図5.9から,実物モデルの運動方程式は次式となるD

Mc%-fp-FYI
ただし, I,1は次式で与えられる｡

frl

-Cl告+KIXal

(5.5)

(5･6)

理想的にはMcは零であるべきだが,実際には零でないため,振動応答計算に用いるf,1

は,ロードセルによる計測値fpと実物モデル加速度を用いて次式により求める.

frl

-fp-Mc警

図5,8:実物モデルの外観

図5.9:加振実験部のモデル

(5･7)

ハイブリッド実験システム全体のブロック緑園

前章までの油圧加振機のモデルと導出した数値モデル,実物モデルの伝達特性から,ハ

イブリッド実験システム全体のブロック線図は図5.10となるo
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Numerical model

図5.10:ハイブリッド実験システム全体のブロック線図

ここで,継手と実物モデルが剛結合されているならば,加振機ピストン変位xpと実物

モデルの変位xalは, xp-xalとみなすことができるoハイブリッド実験システムの制

御目的は,図5.3にも示したとおり,境界部分の変位xblがxbl-Xp-Xalとなるよう

に加振機ピストン変位を制御することである.以下では,断りのない限りxblをxb, Xal

をxa, I,1をfrと表記して議論を進める.

5.2.3 ハイブリッド実験システムの課題と従来手法

ハイブリッド実験システムの制御目的は,数値計算部で計算される境界変位と実物モデ

ルの変位を一致させることである.すなわち,図5.10のブロック線図において, xbから

xaまでの伝達特性のゲインと位相差が,加振周波数帯域内においてO
dB, 0 degとなれ

ば良い｡

加振機制御系は,前章までに示したとおり,変位フィードバック制御系を構成してい

る｡その一巡伝達特性のナイキスト線図を図5.11に,目標値追従特性(図5･10中xbか

らxp)を図5.12に示す｡図5･11より,加振機制御系は十分な安定性を有していることが

わかる.また,図5.12より,加振機制御系の追従特性は約10HzまでゲインがOdBと

なっているが,位相遅れの影響で目標値と実応答には応答遅れが存在する｡
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図5.ll:加振機制御系のナイキスト線図 図5.12:加振機制御系の目標値追従特性

ハイブリッド実験においては,図5.12に示す加振機の応答遅れが実験精度の劣化のみ

ならず,システムの安定性低下の原因となる｡ここでは,加振機の応答遅れ補償の代表的

な従来手法である予測手法【111]を取り上げ,制御系設計の観点からこの手法の特性とそ

の欠点を検討する｡

予測手法は,加振機の応答遅れ時間6t分だけ先の振動応答を予測して加振機-の変位

指令とする手法である｡予測式を次式に示す｡

n

x^b - ∑aiXb(i)-aoxb(0) +alXb(1) +･･･

i=0

(5･8)

ここで, x^bは予測値, nは予測の次数, xb(0)は現時刻の計算値,xb(i)は現時刻よりも

(6txi)サンプル前の計算値,aiは次数により決まる係数であり,文献【111]から表5.2の
値が用いられる｡

表5.2:予測式の係数【111]

0 1

1 2 E】

2 3
-3

1

3 4
-6

4 E】

4 5
-10

10
-5

1
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(5.8)式から,予測式は加振機の応答遅れ時間∂tをサンプリング時間とした,次式のパ

ルス伝達特性を有するウィルタ(予測フィルタ)と考えられる.

xb7T-1)
- (a.+all-1 +a2Z~2 +

･･･)xb(I-1)
(5･9)

(5.9)式は予測式が位相進み補償器であることを示しており,例えば次数を3次･各定数

ao-a3を表5.2の値とし,加振機応答遅れ時間6tを10msとすると,その周波数特性は

図5.13となる｡ (5.9)式は,図5.10のブロック線図においてxbの部分に付加されるた

め,加振機制御系から見た場合フィードフォワード補償器として作用する｡図5･14に,

図5.12の周波数特性を有する加振機制御系と実物モデル,図5.13の予測フィルタを乗算

した周波数特性を示す.図より,約10Hz以下の周波数領域においては,加振機の応答遅

れをキャンセルして,ゲイン,位相ともにフラットな特性を得ていることから,境界変位

xbと実物モデル応答変位xaを一致させることができる.しかし,高周波数領域でゲイン

が増大しているため,観測ノイズや油の圧縮性に起因した振動,ディザー信号などの影響

を受け易くなると予想される｡

また, (5.9)式は,図5.10のブロック線図においてハイブリッド実験システムのフィー

ドバック補償器として作用することになる｡この時,数値モデルを含めたハイブリッド実

験システム全体の一巡伝達特性のナイキスト線図を図5.15に示す｡同図から,安定余裕

が非常に小さくなっていることが分かる｡そのため,加振機の微小な特性変動の影響によ

りシステムが不安定になると考えられる｡

30

20

EZ〕

｢⊃

i 10
■言

【⊃

0

-10

bJ)
4>

i声]

4>
く4

d

,L:CLl

ioo

101

Frcquency [Hz]

図5.13:予測フィルタの周波数特性
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図5.14:予測フィルタを付加した加振実験 図5.15:予測フィルタを付加したハイプ

部の周波数特性(xbからxa) リッド実験システムのナイキスト線図

5.2.4 ハイブリッド実験システムの制御系設計指針

前述のように,予測手法は1自由度制御系設計の考え方でシステムの高性能化を図って

いると捉えることができる｡そのため,ハイブリッド実験システムの安定性と加振機の目

標値追従特性向上を同時に考慮して,加振可能な周波数帯域を拡大することには限界があ

ると考えられる｡そこで,本研究ではフィードバック制御系の安定性と,目標値追従特性

の向上を独立に設計可能な2自由度制御系設計の考え方を導入し,加振可能な周波数帯域

の拡大を図る｡すなわち,

● ハイブリッド実験システムの安定性を確保するフィードバック補償器の設計,

･ 境界変位(加振機変位指令)xbと実物モデル応答変位xaを一致させる,フィード

フォワード補償器の設計,

のそれぞれにより,ハイブリッド実験システムにおいて加振可能な周波数帯域の拡大を

図る｡

5.3 フィードバック補償器の設計

ハイブリッド実験システムの安定性向上のためには,位相特性の改善が不可欠である｡

そこで,本研究では次式に示す2次の位相進み補償器Cs(s)を設計する｡

Cβ(β)-

s2 + 2(snLJsnS+ ws2n

s2 + 2(sdLJsdS+ ws2d
(5.10)
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各パラメータは,ハイブリッド実験システムにおける一巡伝達特性のゲイン交差周波数

(4 Hz)付近の位相を60 deg程度進め,かつ高周波数領域のゲインを増大させないように

調整した｡設計した補償器の各パラメータを表5.3に,その周波数特性を図5.16に示す｡

また,図5.16の位相進み補償器を付加した制御系を図5.17に,その一巡伝達特性のナイ

キスト線図を図5.18に示す｡図5.18より,設計した位相進み補償器を付加することで位

相余裕は55 deg程度確保され,図5.15に示す従来手法に比べ安定性が大幅に改善されて

いることが分かる｡

表5.3:位相進み補償器のパラメータ

(sn 0.71
wsn[rad/s]

27TX2.0

(sd 0.71
wsd[rad/s]

27TX5.0

101

Frequency [Hz]

ioo

5

0

% 151 1

r至

a -10

-15

-20

官60
'C

4)
【′〕

【q

宏30

0

1oo 101

Frequency [Hz]

図5.16:フィードバック補償器Cβ(β)の周波数特性

Actuator control system

図5.17:位相進み補償器を付加したハイブリッド実験システムのブロック線図
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図5.18:位相進み補償器を付加したハイブリッド実験システムのナイキスト線図

しかし,位相進み補償器Cβ(β)は加振機制御系から見た場合,前向き補償器として作用

するため,加振機の追従特性が劣化する｡そこで,ハイブリッド実験システムの安定性と

は独立に追従特性の改善を図るフィードフォワード補償が必須となる0

5.4 フィードフォワード補償器の設計

ハイブリッド実験においては,数値計算が介在する関係上,試験内容が評価対象構造物

の非破壊試験である場合が多い｡そのため,繰り返し試験が可能である｡本研究では,そ

の特徴を利用して,反復学習制御[121]-[124]により境界変位指令xbと実物モデル変位

xaを一致させるためのフィードフォワード信号の生成を行う｡なお,実際の加振実験に

おいては,実物モデルの変位を計測することは困難であるため,加速度を計測することに

なる｡そのため,境界加速度よ'bと実物モデル加速度i'aが一致するような反復学習制御

器とする｡実際,加速度信号が一致していれば,速度,変位とも十分一致していると考え

られる｡

5.4.1反復学習制御の概要

まず,本研究で適用する反復学習制御の概要を述べる｡図5.19に反復学習制御のブ

ロック線図を示す｡図中, a(s)は制御対象を含む閉ループ制御系,W(s)は学習則, yr

は制御対象が実現すべき目標応答,添字kは試行回数を表し, ukはk回目の試行での制

御入力(補正信号),ykはk回目の試行での実機応答, ekはykとyrの偏差である｡
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図5.19:反復学習制御のブロック線図

反復学習制御は,試行を繰り返すことで目標応答を実現する入力指令を作り出すことを

目的とし,試行と試行は独立である｡すなわち,試行終了時での状態量は次の試行開始前

に収束させることを前提とし,前の試行は次の試行に対し影響を及ぼさない｡今,目標応

答y,が与えられた時, 1回目の試行時の誤差El(a)は次式となる.

El(s) - Yr(s)-Yl(s)
- yr(s)

-

a(s)Ul(s) (5･11)

ただし, 1回目の試行における指令Ul(s)はYr(s)とするため,(5･11)式は次式となる.

El(s) - Y,(s)
-

a(s)Yr(s) (5･12)

次に2回目の指令を次のように構成する｡

u2(s) - Yr(s)+ W(s)El(s) (5･13)

2回目の試行時にU2(s)を入力しても誤差は存在すると考えられるので,それをE2(s)と

すると,次式となる｡

E2(s) - Yr(s)
-

Y2(s)
- Yr(s)

- a(s)U2(s)
- yr(s)

- a(s)(Y,(s)+ W(s)El(s))
- (1 -

a(s))Y,(s)
- a(s)W(s)El(s)

- (1
-

W(s)a(s))El(s) (5.14)

この関係は,一般にk回目とk+1回目の試行についても成立するため,一般式は次式と

なる｡

Ek+1(s)
- (1 -

W(s)a(s))Ek(s)

1-a(jw)W(jw)l < 1, ∀山∈R

(5.15)式より,

(5.15)

(5.16)



128 第5章 耐震試験用ハイブリッド実験システムにおける制御系設計

ならば,偏差ekは零に収束する[121]｡また, (5･16)式から,W(s)-G~1(s)であれば

全ての周波数においてEk+1(s)- 0となるため,逆システムを学習則に用いれば最も少

ない試行回数で収束させることができる[122][123]｡しかし,逆システムを実現するため

に用いるモデルには何らかのモデル化誤差が存在する｡そのため,以下にモデル化誤差と

■学習の収束性の関係を明らかにする｡

今,制御系G(s)に対するノミナルモデルをGnm(s)とし,モデル化誤差△(s)を次の

ように定義する｡

G(s) - Gnm(s)A(s) (5･17)

学習則W(s)をノミナルモデルの逆システムGn-i(s)としたとき,(5.16),(5.17)式から

学習の収束条件は次式となる｡

[1-A(s)l < 1 (5･18)

このモデル化誤差に対する学習の収束性について,ベクトル軌跡を用いて考察する｡図

5.20において,原点をoとし,線分oaを△(jLJ)のベクトルとしたとき, (1,jO)の点を

o′とすると, 1-△(β)は線分αo′として表現される｡この時の収束条件は,(5.18)式よ

り線分ao'が(1,jO)を中心とする単位円内に存在することとして表されるoここで,モ

デル化誤差の上界値を,

ll△(β川∞- sup△(β)-.〟
u

(5.19)

と表し,この∬を用いて複素平面に原点を中心に半径∬の円を描くと,学習制御が収束

するためには,ベクトル軌跡が二つの円の重なり合う閉曲面に存在しなければならないこ

とが分かる｡ここで,

x2+y2-K2 :原点を中心とする半径Kの円

(x-1)2+y2-1: (1,jO)を中心とする単位円

とし,二つの円の交点を求めると,

x-K2/2

土KJ4 - ∬2

となり,ゲインの上界値を∬とした時の位相角βは次式となる｡

♂= tan~1
J4-∬2

K
(5･22)

この時のモデル化誤差の上界∬と最大位相角βとの関係を図5.21に示す｡モデル化誤差

が図5.21の軌跡内(灰色)にあれば,学習は零に収束することとなる｡しかし,図5.21の

原点から離れるに従い,収束に要する学習回数が多くなることに注意されたい｡
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図5.20:反復学習制御の収束条件 図5.21:モデル化誤差のゲイン上界と位相の関係

5.4.2 ハイブリッド実験システムへの適用

実験では,実物モデルの加速度盆aを計測するため,反復学習制御器は境界加速度盆bと

立aを一致させるように構成する｡まず,ハイブリッド実験システムを図5･22のように表

現する.図中, Gl(s)は盆bからxbまでの伝達特性, G2(s)は計測される反力frから盆b

までの伝達特性, G3(s)はxbから盆aまでの伝達特性, G4(s)は盆aからfrまでの伝達

特性である｡それぞれの伝達特性は次式で表される｡

Gl(s) -

s12

G2(s)
-

G3(s)
-

G4(s) -

ただし,

M2S2 +c2S+K2

MIM2S2 + C2(Ml +M2)s +K2(Ml + M2)

Cs(s)Cp(s)Gsv(s)Aa(Cj + K,I)s2

E(s) + Grid(s)KpaGsv(s)Aa(Mcs2 + (Cl + Cj)s + (Kl

-仁Iβ -∬1

E(s)
-

elS5+e2S4+e3S3+e4S2 +e5S+e6

+Kj))

(5.23)

(5.24)

(5.25)

(5.26)

(5.27)

el - MaMcKa

e2 - MaMcCal + MaKa(Cl + Cj) + McKa(Oaf + C3･)

e3
- MaKa(Kl +Kj) + Cl(MaCal +CafKa + CjKa)

+ Mc(CafCal + C,･Cal + K,･Ka + A芝)
e｡ - (calCaf +A芝)(cl

+ Cj) + (MaCal +CafKa)(Kl + K,･)+ Gal(McK,･ + CICj)

+ Ka(C3･Kl + K3･Cl)
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e5 - (CalCaf + A芝)(Kl+ Kj) + Cal(CIKj + C,･Kl)+ KaKIK,･

e6
- CalKIK3･

図5.22を基に,盆b,盆aを入力とする反復学習制御器を構成する｡そのブロック線図を

図5.23に示す｡図中,添字kは試行回数を表す｡

Numerical simulation part

図5.22:ハイブリッド実験システムの簡略図

Iterative learnlng COntrOl part

図5.23:反復学習制御を適用したハイブリッド実験システム
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5.4.3 学習則の導出

学習則W(a)を以下のように導出する｡図5.23より, k回目の試行における各伝達特

性は,

よ'ak - Gl(s)G3(s)i'bk
-

G3(s)uk

i'bk - I + G2(s)G4(s)よ'ak

ek=Xak-Xbk

となり, (5.28),(5.29),(5.30)式をまとめると,k回目の誤差ekは次式で表されるo

ek=
(Gl(s)G3(s)-1)L β

I-二ub
αα

ただし,

α - 1 - Gl(s)G2(s)G3(s)G4(s)

P - G3(s)(1
-

G2(s)G4(s))

したがって, k+1回目の試行における補正信号uk+1は,

uk+1
- W(s)ek +uk

(Gl(s)G3(s)
-

1)W(s)
α

･(1一望w(s))uk
となり,この漸化式を解くと次式となる｡

uk -

(-7)(1一望w(s))k~1.7
ただし,

7=
Gl(s)G3(s) - 1

(5.35)式を(5･31)式に代入すると,

ek
-

(1一望w(s))k~1
Gl(s)G3(s)

- 1

α

となる｡ここで,試行1回目の誤差elは(5.31)式より,

el=
(Gl(s)G3(s)

-

1)
α

I ('･'ul-0)

(5･31)

(5.34)

(5.35)

(5･36)

(5.37)

(5･38)
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となるので, (5･37)式より次式を得る｡

ek -

(1一望w(s))k-lel
すなわち, (5･39)式より,

･一望w(s)J<1
の条件を満たすとき,誤差ekは零に収束する. (5.40)式より,

〟(β)-
α

戸
1 - Gl(s)G2(s)G3(s)G4(s)

G3(s)(1
-

G2(s)G4(s))

(5･39)

(5･40)

(5.41)

とすれば,最も少ない試行回数で誤差ekは零に収束し,境界加速度i'bと実物モデル加速

度i'aを一致させることができる｡

5.4.4 フィードフォワード信号の生成手順

導出した学習則W(s)において, G3(s), G4(s)は実物モデルの特性が含まれるため正

確にモデル化することは困難である｡また, 5.4.1項で述べたようにモデル化誤差が大き

くなると,学習の収束速度,もしくは収束条件を満たすことができなくなる｡そのため,

本研究では各試行が独立であることを利用して,試行毎に得られるx;k,i'ak, frkの各信

号をフーリエ変換し,

kak(s)

X;k (s)
Frk (s)

Xak(s)

- G3(s)

- G4(s)

によりG3(s), G4(s)を試行毎に同定する.また,補正信号ukの生成は加振実験毎にオ

フラインで行い, (5･41)式を用いた補正信号ukの演算は周波数領域で行う【123]oこれ

により,式(5･41)が非プロパ及び非最小位相系であっても実現できる｡また,加振周波数

以上の不必要な信号成分はマスク処理することで考慮しないこととする｡上記FF信号の

生成手順を図5.24に示す｡
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n･equency

domain

図5.24:反復学習制御におけるフィードフォワード信号生成手順

5.5 シミュレーションによる検証

設計した2自由度制御器を用いて,シミュレーションによりその有効性を検証する｡こ

こでは,ハイブリッド実験の加振周波数帯域を40 Hzまでとし,特に高周波数領域の再

現性を明確に示すため,図5.25の擬似加速度を目標波形とした｡なお,実際にはハイブ

リッド実験システムの入力は地震などによる外力〆であるため,図5.25の加速度波形に

数値計算モデルにおける各質点の質量を乗ずることで導出している｡

図5.26…図5.28にシミュレーション結果を示す.各図,上段に境界加速度i'bを実線

で,実物モデルの応答加速度i'aを破線で示し,下段は両者の偏差を示している｡シミュ

レーション結果より,試行が進むにつれて偏差が小さくなり, 3回の試行で境界加速度と

実物モデルの加速度がほぼ一致していることが分かる｡

また,その時の境界変位xbと実物モデルの応答変位xaを図5.29-図5･31に示す.シ

ミュレーション結果より,試行が進むにつれて偏差が小さくなり, 3回の試行で境界変位

と実物モデルの変位がほぼ一致していることが分かる｡
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以上のシミュレーション結果より,制御目的である境界変位と実物モデルの変位の一致

が確認され,本提案手法の有効性が示された｡
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5.6 実験による検証

実験により,本制御手法の有効性を確認する｡数値モデルの演算,および各補償器はサ

･ンプリング時間0.2msとして表2.3に示したDSPにより実装した｡なお,実験において

は,実物モデルの応答変位を直接計測することができないため,加速度応答での比較とし

た｡シミュレーション結果でも示されているように,加速度の次元で一致していれば,変

位応答も十分一致していると考えられる｡

実験結果を図5.32…5.34に示す｡シミュレーション結果と同様に,各図の上段に境界

加速度ibを実線で,実物モデルの応答加速度i'aを破線で示し,下段は両者の偏差を示

している｡実験結果より,試行1回目においてはi'bとi'aの間で誤差が生じているもの

の,試行を重ねることで誤差が減少し,試行3回でほぼ一致することが確認できる｡すな

わち,加振実験により数値計算ステップ毎に必要な反力を正確に求めることができると言

え,本提案制御手法の有効性が確認できる｡
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5.7 結言

本章では,数値計算と加振実験を組み合わせた新たな耐震試験方法である,ハイブリッ

ド実験システムに対する制御手法を提案した｡ハイブリッド実験システムは,数値計算と

加振実験を組み合わせた一つのフィードバックシステムと考えることができ,その観点か

ら,システムの安定性と目標値追従特性を満足する2自由度制御系を構築した｡その結

果,従来システムと比して加振周波数帯域の拡大と,制御目的である境界変位と実物モデ

ル応答変位の一致を実現することで,振動解析精度の向上に寄与できることを示した｡

本章で得られた成果は以下である｡

(1)数値計算と加振実験を組み合わせたハイブリッド実験システムのフィードバック

ループに対して,安定性を考慮したフィードバック補償器を設計することで,シス

テムの安定性が大幅に向上することを示した｡

(2)数値モデルと実物モデルの間の境界変位と,加振による実物モデルの応答変位を~

致させることを目的としたフィードフォワード信号の生成手法を提案した｡そこで

は,反復学習制御アルゴリズムを適用し,少ない試行回数で境界変位と実応答を一

致させることを可能とした｡

(3)シミュレーションにより,従来法と比べ加振周波数帯域の拡大を図りつつ,境界変

位と実物モデル応答変位が一致することを確認した｡また,実験においては加速度

信号が一致することを確認し,提案手法の有効性を示した｡
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第6章

結論

6.1本研究で得られた成果

本研究では,耐震試験用振動試験機を対象として,試験対象物(供試体)の正確な振動

応答評価を実現するために必須の課題となる加速度波形再現性能向上を目的として,

1.加振中に供試体の振動特性が変化する場合に対応する加振制御方式の提案

2.モータなどの動的な要素が含まれる供試体の実稼働状態を想定した加振制御方式の

提案

3.数値計算と加振実験を融合した新しい耐震試験方法に対する,油圧加振機制御手法

の提案

を行い,供試体,試験方法毎の制御方式の確立を実現した｡

以下に本研究によって得られた成果を各章毎に示す｡

第1章では,耐震試験用振動試験機の必要性と開発背景,そして従来研究の概要と課題

について述べ,本研究での目的を明確化したo

第2章では,制御対象である振動試験機の概要を説明し, 3章以降の制御系設計にて用

いる数学モデルの導出手法について述べた｡

本章で得られた成果は以下である｡

(1)振動試験機の各構成要素の基礎方程式を導出し,各物理量の関係を明確化した物理

モデルを構築した｡

(2)物理モデルの各パラメータの同定手法として遺伝的アルゴリズムを導入し,実測周

波数特性とモデルの誤差面積を評価関数とすることで,比較的短時間で高精度に実

測周波数特性を再現できるモデルを構築した｡
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(3)各要素の摩擦力を同定することで,実機応答を忠実に模擬可能なシミュレータを構

築した｡

(4)具体的なモデル化,パラメータ同定は,本研究にて実機検証を行うための供試振動

試験機を対象に行い,構築したシミュレータの妥当性を確認した｡

第3章では,加振中に振動特性が変化する供試体の反力補償方式の新たな提案を行っ

た｡基本的には,フィードバック補償とフィードフォワード補償に大別されるが,フィー

ドバック補償器設計においては,設計指針を明確化することで補償帯域の限界を容易に知

ることができ,その帯域内での外乱抑圧特性の向上を実現した｡一方,フィードフォワー

ド補償器設計においては,適応同定器を導入することで加振中に変化する供試体の振動特

性を短時間で同定することを可能とした｡

本章で得られた成果は以下である｡

(1)反カフィードバック補償法において,供試体反力の影響を抑制するための指標とな

る振動試験機制御系の外乱抑圧特性に着目し,振動試験機に加わる供試体反力とこ

れを相殺するための補償信号との関係から,反力補償器で達成すべき周波数範囲の

目標と設計指針を明確化した｡設計指針に基づいて反力補償器を設計することで,

低周波数領域のみでなく高周波数領域まで補償器の有効範囲が拡大できることを示

した｡

(2)既設の圧力センサを用いることで,ロードセルを用いることなく反力を推定できる

方式を提案した｡これにより,装置のコスト増加や機械剛性の低下などの課題を解

決できる｡

(3) 提案反カフィードバック補償器設計において,従来設計手法よりも制御系の外乱抑

圧特性が向上することを示し,シミュレーション,実験によりその有効性を確認

した｡

(4) 供試体搭載時,非搭載時の伝達特性に着目することで,供試体の動特性変動のみを

同定する適応同定器を用いたシンプルなフィードフォワード補償方式を提案した｡

これにより,従来の手法に比べ適応アルゴリズムの低次元化が実現でき,同定時間

の短縮と演算コストの低減が可能となる｡

(5)提案フィードフォワード補償器,適応アルゴリズムの有効性を供試振動試験機を用

いたシミュレーション及び実験により検証した｡従来法に比べ,パラメータ同定時

間が半分となり,さらにアルゴリズムの簡素化が実現された｡

第4章では,供試体の実稼働時を想定した時の反力補償方式の提案を行った｡発電設備

や鉄道車両など,供試体にモータなどの動的な要素が含まれる場合,その回転体が供試体
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自身を励振することで発生する特定周波数の供試体反力が,加振機-の外乱として作用

し,加速度波形の再現性を劣化させる｡そのため,その周波数における外乱抑圧特性を向

上させることで,所望の加振性能を実現する制御手法を提案した｡さらに,供試体反力の

特定周波数成分が未知,あるいは変動する場合にも対応可能な制御手法についても言及

L,flo

本章で得られた成果は以下である｡

(1)特定周波数の外乱抑圧特性を向上させるために,加速度フィードバックループ内に

外乱補償フィルタ(共振フィルタ)を付加する制御系を構成し,一巡伝達関数のベ

クトル軌跡に着目したフィルタの設計手法を示した｡本手法では,新たなセンサを

必要とせず,明快な設計指針の下,フィードバック制御系に新たに外乱抑圧特性を

改善する単純なフィルタを付加するのみで外乱抑圧特性を向上させ,供試体反力を

抑制することができることを示した｡

(2)供試体反力の特定周波数成分が未知,あるいは変動する場合においては,適応ノッ

チフィルタを用いることで外乱周波数をリアルタイムに同定し,外乱補償フィルタ

の周波数パラメータを逐次更新することで対応可能であることを示した｡

(3)提案手法の有効性をシミュレーションにより検証したoまた,特定周波数成分の反

力の発生を模擬する供試体を用いて,供試振動試験機を用いた加振実験により,そ

の有効性を示した｡

第5章では,数値計算と加振実験を組み合わせたハイブリッド実験手法について,新た

な制御系設計手法を提案した｡ハイブリッド実験システムを,数値計算と加振実験を組み

合わせた一つのフィードバックシステムとして捉え,制御システムの安定性と目標値追従

特性を独立に設計する2自由度制御系の考え方を導入した｡それにより,従来制御法では

なし得なかった,加振周波数帯域の広帯域化を実現した.

(1)数値計算と加振実験を組み合わせたハイブリッド実験システムのフィードバック

ループに対して,安定性を考慮したフィードバック補償器を設計することで,シス

テムの安定性が大幅に向上することを示した｡

(2)数値モデルと実物モデルの間の境界変位と,加振による実物モデルの応答変位を⊥

致させることを目的としたフィードフォワード信号の生成手法を提案した｡そこで

は,反復学習制御アルゴリズムを適用し,少ない試行回数で境界変位と実応答を~

致させることを可能とした｡

(3)シミュレーションにより,従来法と比べ加振周波数帯域の拡大を図りつつ,境界変

位と実物モデル応答変位が一致することを確認した｡また,実験においては加速度
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信号が一致することを確認し,提案手法の有効性を示した｡

本研究でのモデル化及び制御系の有効性を確認するための加振実験は,通常の振動試験

機に比べ,テーブル質量,負荷質量が油圧加振機の出力に対して小さくなっていることは

否めない｡しかし,テーブルと供試体の質量比は1-1.5倍となっており,大型の振動試験

機と同等の加振力,供試体反力比として実験を行っている｡一方で,負荷質量が小さくな

ることで,サーボ弁の負荷圧力流量特性や,油の圧縮性に起因した振動特性などが十分に

再現できず,それらを考慮していない制御器設計となっている｡しかし,従来提案され,

実用化されている上記2点の補償法と本提案法は十分併用可能である｡この理由は,提

案されている補償法は,既存の状態量フィードバックの極配置や,そのループ内に位相補

償器,サーボ弁の逆モデルを付加する構成であるのに対し,提案制御手法は,既存の制御

系が構成されていることを前提に,それに付加する形で具体的な補償器設計指針を示し,

新たな補償器を付加する構成としているためである｡なお,上記の点は,数値シミュレー

ションによりその効果を確認している｡

以上のことから,本研究で得られた成果を実際の振動試験機に適用することで,その制

御性能,加速度波形の再現性が格段に向上すると確信している｡

6.2 今後の課題と展望

最後に,本研究で残された課題について述べる｡

(1) 6･1節で述べたとおり,本研究の検証実験で用いた供試振動試験機は,テーブル,

負荷質量が実際の試験機に比べれば小さい｡そのため,早急に各制御手法の本当の

意味での実用化を検証すべきである｡

(2) 本研究での提案制御手法は,全てモデルベースの設計手法であり,実際の振動試験

機では供試体を搭載しない無負荷の状態でモデル化されるのが常である｡しかし,

供試体の搭載,非搭載では,モデルのパラメータは多少なり変動する｡この僅かな

誤差が制御性能低下の要因となり,振動試験機の加振精度が劣化する｡そのため,

パラメータ誤差の要因の究明を行い,変動の影響を受けにくい試験機構造や機械要

素の更なる高性能化を図ると共に,非線形特性を前提としたモデルによる設計手法

や,リアルタイムにパラメータを同定しながら制御構造を適応化するなどのロバス

ト性能を確保する制御手法の確立が必須となる｡

(3) 実際の振動試験機では,多軸,複数の油圧加振機を用いて行われる｡静圧継手の開

発などで,他軸とは非干渉化されて単軸のみの加振を前提として良いが,実際に

は,供試体の不釣合いなどによるテーブルの回転運動の発生により,他軸からの影

響を受ける場合がある｡これは,テーブルと供試体を合わせた質量の重心が油圧加
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振機の加振軸線上にないために,回転モーメントが発生することに起因する｡単軸

の油圧加振機から見れば,この回転モーメントは外力(外乱)として捉えることが

できるため,単体の外乱抑圧特性を向上させる本研究の提案手法を用いれば,その

影響は軽減できると予想される｡しかし,実際の外乱周波数やその大きさなどを評

価しながら,実証することが必須である｡また,複数軸の同期制御や,多変数制御

系設計手法-の拡張もーつの課題となる｡

(4)本研究で提案したハイブリッド実験システムに対する制御手法は,実物モデル(供

試体)の試加振が可能であることを前提とした手法である｡近年の計算機技術の進

展により,大規模計算のみならず,非線形FEM解析手法の確立や数値計算の高速

化も実現されつつある｡そのため,供試体の加振中の塑性変形を前提とした実時間

でのハイブリッド実験が近い将来行われる可能性がある｡したがって,試加振を必

要としない,真の意味でのリアルタイムハイブリッド実験制御手法の確立が急務と

なる｡

振動試験機は,油圧工学,機械設計,機械力学,振動工学,制御工学,電気工学などの

様々な学術分野が融合された装置であり,良い性能を実現するためには,これら学術分野

を横断的に理解して製品をまとめ上げる必要がある｡今後,構造物が複雑化し,設計技術

が高度化するにつれ,振動試験機が果たすべき役割は一層重要になるはずである｡その場

合,装置単体での性能を考えるのではなく,試験目的,特徴を十分に理解して設計するこ

とが必要であり,土木,建築分野との協調が今後一層重要になると考える｡本論文は,先

駆者が開発した既存の技術に,近年のニーズ,上記の考え方を盛り込んで,意識して研究

開発を行い,まとめたっもりである｡本論文が,耐震設計技術の向上ならびに専門技術者

間の交流,より高い意識向上-の一助となれば幸いである｡

一つの専門分野に突出することは重要であるが,技術者は意固地にならず,核となる自

身の技術と共に,周辺,さらにその先の分野-の見聞,知識を広めることに努めるべきで

ある｡振動試験機に限らず,今後より複雑化する製品を世に送り出すためには,横断的に

物事を捉えることが一層重要であり,極論をすれば制御技術者に与えられた一つの大きな

使命であると考える｡そのことを意識しながら,今後の研究開発活動,技術情報の発信,

技術の研鎮に努めて行きたい｡
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付録A

サーボ弁の線形化手法

サーボ弁は,シリンダ内圧力の変化に起因する非線形な特性(以下,負荷圧力流量特性)

を有する｡この特性の影響により加速度波形にひずみが生じ,パワースペクトルの再現性

が劣イヒする｡特に,大質量の加振機,テーブル,供試体を加振する場合,大きな加振力を

発生させるために高い負荷圧力が必要となり,負荷圧力流量特性の影響を受け易くなる｡

そのため,大型の振動試験機に対しては負荷圧力流量特性を考慮した制御系を構成するこ

とが必要となる.ここでは,この負荷圧力流量特性に対する補償方法について述べるo

負荷圧力流量特性は,図1.5に示したサーボ弁出力流量が入力電流icとシリンダ内圧

力に依存する非線形な特性として表すことができ,その数式モデルは(A･1)式,ブロック

線図は図A.1で表現できる｡

--〈;≡
1一驚(it>0)

1+賢(iと<0)
(A.1)

ここで, Psは定格圧力である｡また,図A･1のKi, Kiqは, 2章で述べたサーボアンプ

の電流/電圧換算ゲイン,サーボ弁における流量/電流換算ゲインであるo

Servo valve

図A.1:負荷圧力流量特性を考慮したサーボ弁のモデル

図1.5に示すように,シリンダ内圧力が定格圧力に近づくにつれサーボ弁EH力流量は小

さくなる｡この負荷圧力流量特性補償法を以下に示す｡
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負荷圧力流量特性を考慮すると,サーボ弁出力流量は(A.1)式となる｡そこで,操作量

uに対し,次式のような負荷圧力流量特性の逆特性を付加する.

(A･2)

また,サーボ弁は2次遅れ系の特性を有するため,この位相遅れの影響で補償効果が劣化

する｡そのため,次式に示すサーボ弁応答遅れ補償要素を加える｡ただし, (A.3)式にお

いてCsv(s)は補償器をプロパにするためのフィルタである｡

U"(s) -

Cβγ(β)-

s2 + 2(svwsvs + LJs2v

2
)SV

以上をブロック線図にまとめると図A.2となる｡

Controller

Csv(s)U'(s)

図A.2:負荷圧力流量特性補償器の構成

(A.3)

(A.4)

この時,サーボ弁出力流量qmは次式となり,負荷圧力流量特性の影響を受けないサー

ボ弁出力流量を得ることができる｡

qm
- KsvCsv(s)u (A.5)

負荷圧力流量特性補償器を振動試験機に適用したときのシミュレーション結果を示す｡

なお,ここでは負荷圧力流量特性の影響が現れるように,テーブルとピストンの質量を大

きくしてシミュレーションを行った｡図A.3は, (A.6)式に示す正弦波加速度を入力とし

たとき得られるテーブル加速度応答の一例であり,表A.1は(A.7)式で導出されるテーブ

ル加速度応答波形のひずみ率drを示す｡

r - Asin(Lot)

A-10, w-27TX5

d,- (n!2a急)
/a誉×100 [%]

ここで,
alは基本波の振幅, anはn次高調波の振幅である｡

(A･6)

(A･7)
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図A.3より,負荷圧力流量特性補償器を適用していない場合,負荷圧力流量特性の影響

によりテーブル加速度波形にひずみが生じている｡一方,補償を行うことでひずみ率が低

下し,ひずみのない加速度波形となっていることが分かる｡

･雷10
主 5
!∃

･毒
o

竜一5
O

<
Ilo

-1与 3.65 3.7 3.75 3.8 3.85 3･9 3･95 4

Time [s]
5 3.55 3.6

5 10 15 20 25 30

Frequency [Hz]

35 40 45 50

図A.3:負荷圧力流量特性補償を適用したテーブル加速度応答波形(正弦波応答)

表A.1:テーブル加速度のひずみ率

補償前[%] 補償後[%】

14.8 0.3
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付録B

油の圧縮性の影響に対する補償

2章では,油圧加振機のシリンダ内のモデル化において,ピストンの動作がシリンダの

中心付近での小ストロークを仮定して行ったが,実際にはピストンが往復動作すること

で,シリンダ内の左右の体積変化により油の圧縮性が変化する｡そのため,シリンダ内の

みかけのばね定数(駆動系の剛性)が変化し,油圧加振機の固有振動数が変化することが

考えられる｡

ピストンの運動を考慮すれば,左右のシリンダ内体積は次式となる｡

vl - (字･yp)Aa 'B･1)

v2 - (fi1-yp)
Aa (B･2)

ここで,字はシリンダの片側の長さであるo配管が無視できるとすると,
(2･32)式よ

り,ピストンを加圧する油の流量qmは,

qm-Aa%･
VIV2 dpm

β(Vl+V2) dt
(B.3)

と表せる｡本供試振動試験機に対し, (B.3)式を用いてピストン位置による油の圧縮性に

起因した固有振動数を導出すると,図B･1となるo図より,ピストン位置により固有振動

数が変化することが分かる｡本研究での実験検証では,ピストン変位は土10mm以内で

あり,図B.1から固有振動数の変動を考慮する必要がないことが分かる｡しかし･大型

の油圧シリンダ(シリンダ内の体積が大きい)を用いる場合や,負荷側質量(テーブル,供

試体)が大きい場合,油圧加振機の固有振動数が低下するoさらに,図B･1に示したとお

り,この固有振動数はピストン変位により非線形に変化するoそのため,加振周波数帯域

内,もしくはその付近まで固有振動数が低下した場合は制御的にその影響を補償する必要

がある｡ .

この補償方法としては,位相補償フィルタを付加した加速度フィードバック補償があ
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り,この補償方式を用いることで固有振動数の極を変えることが可能であることが知られ

ている[11]｡

JO -10 -20
O

Po sition[mm]

20 40 60

図B.1:ピストン位置による固有振動数の変化

位相補償フィルタを付加したテーブル加速度フィードバック補償について,継手を簡略

化した近似モデルを用いて説明する｡図B.2は,サーボ弁出力流量Qmからテーブル変

位Yt(ピストン変位Ypと等価)までのブロック線図である｡図B.2より,サーボ弁出力流

量Qmからテーブル速度Ytvまでの伝達関数Gvq(s)は, (B･4)式となる｡

Aα

Gvq(s) -
Ka(Ma+Mt)

KaCaf+Cal (Ma+Mt)

Ka(Ma+Mt)

Cal Oaf+A喜
Ka (Ma+Mt)

Kw2

s2 + 2(LJS+LJ2

図B.2:継手を無視したサーボ弁出力流量からテーブル変位までのブロック線図

(B･4)

(B.4)式より,サーボ弁出力流量Qmからテーブル速度Ytvまでの伝達関数が2次遅れ

要素であり,油の圧縮性に起因した振動特性は,この伝達関数における固有振動数と減

衰係数により定まる｡提案されている制御手法は,テーブル加速度をフィードバックし,

新たな極配置をすることで振動に減衰を付与する手法である｡そのブロック線図を図B.3
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に,その時のサーボ弁出力流量Qmからテーブル速度Ytvまでの伝達関数GLq(s)を次式

に示す｡

Aα

GLq(a)-

(〟α+〟t)

∬αCαJ +Cal (Ma+Mt)+AaKpa

Ka(Ma+Mt

CalCaf+A2a

Ka(Ma+Mt)

(B.5)

図B.3:油の圧縮性補償器を付加したサーボ弁出力流量からテーブル変位までのブロック線図

(B.5)式から,分母第2項にフィードバックゲインKpaが存在し,これにより任意の極

配置(振動に対するダンピングの付与)が可能となる｡実際には,サーボ弁の位相遅れが

存在するため,サーボ弁の逆特性を基にした(B.6)式の位相補償フィルタを付加する｡こ

の時の振動試験機制御系のブロック線図は図B.4となる｡なお,ここではテーブル加速度

をフィードバック信号として用いているが,差圧を用いても同等の効果を得ることができ

る｡実際には,差圧を用いて行われることが多い｡

Cpa(s) -

LJ

s?v
s2 + 2(LJsv+ ws2v )~1(志)2 (B･6,

以上の提案されている手法を適用した結果を図B･5, B･6に示す｡なお,ここではより

現実の振動試験機を想定し,固有振動数が40Hzとなるようにテーブル,ピストンの質

量,及び加振機のパラメータを調整している｡図B･5は,閉ループ制御系の極零配置,図

B.6は目標変位からテーブル変位までの閉ループ特性を示している｡両図より,提案手法

を適用することで, 40 Hz付近の油の圧縮性に起因した振動モードに減衰を付与できてい

ることが分かる｡
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図B.4:油の圧縮性補償器を付加した振動試験機制御系のブロック線図
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付録C

既約分解表現に基づくフィードフォワード

補償器設計

振動試験機では,入力加速度を単に積分するのみでなく,積分補償器(図2･42)に零点

を持たせ,その零点によりフィードバック制御系の応答の遅い極を相殺することで,目標

加速度Raからテーブル加速度Ytaまでの目標値追従特性を改善している｡本供試振動試

験機のように比較的高周波数領域に種々の振動モードが存在する場合,図2･42の単純な

積分補償器で加振周波数帯域内の目標値追従特性を改善することが可能である｡しかし,

加振周波数帯域内に複雑な振動モードが含まれる場合,積分補償器のみでは全ての極を打

ち消すことができず,所望の目標値追従特性が得られない場合がある｡ここでは,それら

振動モードの抑制を考慮したフィードフォワード補償器設計として,制御対象の既約分解

表現に基づく2自由度制御系を構築する｡具体的には,実用性の面から積分補償器の積分

機能のみを用いた構成とし,積分された目標変位指令からピストン変位が完全に一致する

ようにフィードフォワード補償器を設計する｡

図C.1に,既約分解表現に基づく2自由度制御系を構成した振動試験機加速度制御系

を示すo図中, N(s)/F(s), D(s)/F(s)はフィードフォワード補償器,Ci(s)は(2･59)式

の積分補償器である｡フィードフォワード補償器を設計するための制御対象は,状態量

フィードバックループを含めた操作量Uからテーブル変位Ytまでの特性とするoなお,

補償器の低次元化を目的に,ここでは継手の特性と各センサに対するバンドパスフィルタ

を無視して考える.図C.1のUからYtまでの伝達関数Gp(s)は,次式となる｡

Gp(s) -
〟(β) AaKsvws?v(Tis+ 1)

両= s(Dr,s5+
D4S4+D3S3 +D2S2 +DIS+Do)

ただし,

D5 - (Ma +Mt)KaTi

D｡ - CafKaTi + M(CalTi + Ka(2Ti(svw8V
+ 1))

(C.1)
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D3 -

A喜Ti+ CafCalTi + (CafKa + (Ma + Mt)Cal)(2Ti(svwsv+ 1)

+(Ma + Mt)Ka(2(svLJsv+ 7Ws2v)
D2 - AaKsvLJs2vKvaKtaTi + (A芝+cafCal)(2Ti(svwsv+ 1)+ (Ma + Mt)KaLJs2v

+(cafKa + (Ma + Mt)Cal)(2(svLJsv+ TiLJs2v)
+ (Ma + Mt)Ksvws2vKvpKprTi

Dl - AaKsvws2vKva(Kta + Ktv) + (A芝+cafCal)(2(svLJsv+ 7Ws2v)

+(cafKa + (Ma + Mt)Cal)ws2v+ (cafTi + (Ma + Mt))Ksvws2vKvpKpr

Do -

(A芝+cafCal)LJs2v+ cafKsvLJs2vKvpKpr

(C･1)式より,Gp(s)の次数は6次であるため, 1/F(s)は6次のローパスフィルタとす

れば良い｡なお,ローパスフィルタのカットオフ周波数は,設計パラメータとして追従特

性を規定するため,必要な加振帯域と高次の振動モードの影響を考慮しつつ注意して決定

する必要がある｡

図C.1: 2自由度制御系を構成した振動試験機制御系

以上のフィードフォワード補償器を本供試振動試験機に適用した結果を以下に示す｡図

C.1の積分補償器は,単に積分動作として作用させるため, Ci(s)のフィードフォワード

ゲイン(Az, Vz)を0とした.また,ローバスフィルタは次式で与えた｡

品-(岩)6 (c･2,

ここで,
wfは1/F(s)の次数と加振周波数帯域(40Hz)を考慮して, wf -27TX200と

したo この補償器を適用した時の,目標加速度Raからテーブル加速度Ytaまでの周波数

特性を図C.2に示す｡図より, 40Hzまでの目標値追従特性が確保できていることが分

かる｡
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図C.2:フィードフォワード補償器を付加したRaからYtaまでの周波数特性


