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Abstract

In the first part of this thesis the implementation of a discrete-time higher-order sliding
mode observer for the estimation and compensation of external load forces for a hydraulic
servo system is presented. Also a model reference adaptive control scheme for the com-
pensation of friction forces and constant load forces was designed. At last an application
with a solenoid proportional valve with estimation and control of the spool position in
order to improve the tracking performance is introduced. For that another sliding mode
observer estimating the volume flow from the movement of the cylinder piston and mea-
surements of chamber pressures is designed. All presented methods within this thesis rely
on mathematical models of the considered plant. The control structures were implemented
and evaluated on a hydraulic test bed.
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1 Einleitung

Hydraulische Antriebe haben einen breiten Anwendungsbereich und werden unter an-
derem in der Automobil- und Luftfahrtindustrie, bei industriellen Maschinen und in der
Robotik eingesetzt.

Zu den Vorteilen der hydraulischen Antriebe zdhlt die hohen Leistungsdichte, siehe Jelali
und Kroll, 2003 und Watter, 2007. Es konnen hohe Kréfte sowie Drehmomente in Re-
lation zur Masse und Abmessungen erzeugt werden, wodurch sie auch gut fiir mobile
Anwendungen geeignet sind. Zum anderen lassen sich schnelle Reaktionen beziiglich Rich-
tungsdnderungen, Start- und Stoppvorgange erzielen. Weiteres ldsst sich ein Uberlastschutz
in hydraulischen Schaltungen leicht realisieren und Abniitzungen der Komponenten sind
aufgrund von Reibung sehr gering, da das beférderte Hydraulikol sehr gute Schmiereigen-
schaften besitzt. Hydraulische Antriebe weisen jedoch auch eine Reihe von Nachteile auf.
Im Vergleich zu anderen Antrieben haben sie aufgrund von Druck- und Leckélverlusten
geringere Wirkungsgrade. Weitere wesentliche Nachteile sind die Nichtlinearitdten der
hydraulischen Komponenten, wie beispielsweise deren Durchflusskennlinien. Sie haben
aufgrund von strengen Anforderungen an Bauteiltoleranzen vergleichsweise hohe Herstel-
lungskosten. Zusatzlich muss vom Hydraulikol eine hohe Reinheit eingehalten werden,
sodass eine Filterung benotigt wird. Hydraulische Anwendungen fiihren auch zu einer
vergleichsweise hohen Larmbelastung, was als weiterer Negativpunkt zu werten ist.

An jiingeren Publikationen wie Ruderman, Fridman und Pasolli, 2019 in der eine Last-
kraftschatzung mittels Sliding-Mode-Beobachter durchgefiihrt wird oder Won, Kim und
Tomizuka, 2017 in dem ein Sliding-Mode-Regler vorgestellt wird, kann man erkennen,
dass auf Hydraulik basierte Antriebe noch immer Bestandteil der Forschung sind.

1.1 Strukturierung der Arbeit

In Kapitel 2 wird der Laboraufbau mit den verwendeten Komponenten aufgelistet und
beschrieben. Das anschlieffende Kapitel beschreibt die Modellbildung des hydraulischen
Systems und die Identifikation des verwendeten Reibmodells. Kapitel 4 beschreibt die ver-
wendete Kaskadenregelung und die dafiir durchgefiihrte Exakte Linearisierung. Im fiinften
Kapitel wird der Beobachterentwurf zur Schitzung der Zylinderkolbengeschwindigkeit
und externen Storkraft erldutert. Eine "Model Reference Adaptive Control" Regelung wird
in Kapitel 6 vorgestellt und im letzten Kapitel wird eine Anwendung mit Proportionalventil
anstelle des zuvor verwendeten Servoventils beschrieben.



2 Laboraufbau

In diesem Kapitel wird der hydraulische Priifstandsaufbau des Instituts fiir Regelungs- und
Automatisierungstechnik der TU Graz und dessen Bestandteile beschrieben. Dabei handelt
es sich um einen vom Unternehmen Festo Didactic vertriebenen Aufbau fiir den Lehr-
Laborbetrieb. Ein Bild des Priifstands mit Bezeichnung einiger Bauteile ist in Abbildung 2.1
dargestellt.

Wegmesssystem

Steueru ngssxstem

Wagezelle zu regelnde Hydraulikzylinder

Servoventil

Drucksensoren

Abbildung 2.1: Foto des Hydraulikpriifstands

Das hydraulische System wird tiber eine Pumpe und einen Versorgungstank mit Hydraulik-
ol mit einem Druck von ps = 60bar versorgt. Der Tank hat ein Fassungsvermdgen von 40
Liter. Zur Gewihrleistung des Versorgungsdruckes im Tank sind Uberdruckventile vor-
handen. Es ist ein doppelt wirkender Differentialzylinder mit einem Hub von 40cm als zu
regelnder Arbeitszylinder angebracht. Die Volumenstrome in die beiden Zylinderkammern
werden {iber ein 4/3-Wege-Regelventil gesteuert. Bei diesem Ventil handelt es sich um ein
Servoventil mit einem integrierten Regelkreis fiir die Positionierung des Steuerschiebers.
Zur Aufbringung einer externen Storkraft ist ein zweiter Zylinder montiert. Er ist ebenfalls
ein doppelt wirkender Differentialzylinder, dessen aufgebrachte hydraulische Kraft unter
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Verwendung eines 4/3-Wege-Magnetventils und Druckbegrenzungsventil geregelt wird.
Zur Erfassung der aktuellen Driicke in den jeweiligen Zylinderkammern sind mehrere
Drucksensoren angebracht. Der Kolben des Arbeitszylinders ist mit dem des Stoérzylinders
tiber eine Wagemesszelle als Kraftmessaufnehmer fest miteinander verschraubt. Dadurch
kann die aktuell auf den Arbeitszylinder wirkende Lastkraft gemessen werden. Die Zelle
liefert {iber eine integrierte elektronische Briickenschaltung eine zur Kraft proportionale
Spannung. Mit Hilfe der am Priifstand verbauten Wegmesseinrichtung, in Form eines
schubstangenlosen Schiebepotentiometers, misst man die aktuelle Kolbenposition des
Arbeitszylinders. Es steht auch ein 4/3-Wege-Proportionalventil zur Verfiigung, dass tiber
einen 2-Kanal-Proportionalverstarker angesteuert werden kann. In Tabelle 2.1 sind die
wichtigsten Komponenten mit deren Modellnummer und Hersteller aufgelistet.

Komponenten des Priifstandes \ Hersteller \ Artikelnummer
Hydraulische Elemente:

Arbeitszylinder, . .
Doppelvx}:irkender Hydraulikzylinder Festo Didactic 184488
Storzylinder, . .
Dopp};lwirkender Hydraulikzylinder Festo Didactic 152857
4/3-Wege Servoventil Festo Didactic 167088
4/3-Wege Magnetventil Festo Didactic 544348
4/3-Wege Proportionalventil Festo Didactic 167086
Druckbegrenzungsventil Festo Didactic 167087
Sensorik/Elektronik:

3x Druckmesssensoren Festo Didactic 525964
Wigezelle VPG Transducers | Model 615
Wegmesseinrichtung, Festo Didactic | 152628
Schiebepotentiometers

2-Kanal-Proportionalverstéarker Festo Didactic 162255

Tabelle 2.1: Komponentenliste des Hydraulikpriifstandes

Als Steuerungseinheit ist eine X20 CPU samt Modulen mit analogen Eingdngen und
Ausgédngen von der Firma B&R verbaut. Die in Matlab und Simulink implementierten
Regelungsstrategien konnen tiber das Automation Studio Target in fiir die Steuerung ver-
wendbaren C-Code tiibersetzt werden. Durch eine Ethernet Anbindung ist es auch moglich
zur Laufzeit im External Mode Parameterdnderungen durchzufiihren. Die Umrechnungen
der gemessenen elektrischen Signale der Sensoren in die physikalischen Gréfien wurden
direkt in C-Code auf der Steuerung durchgefiihrt, wodurch diese nicht mehr in Simulink
erfolgen miissen. Durch eine Normierung kann die Servoventil-Schieber Stellung tiber eine
Stellgrofse von u = —1 bis u = 1 vorgegeben werden wobei diese Grenzen jeweils eine
100% Verschiebung nach links bzw. rechts entsprechen.



3 Modellbildung

Die mathematische Modellbildung des Gesamtsystems wurde grofiteils aus Tranninger,
2014 tibernommen. Die fiir das Modell beriicksichtigten Komponenten sind das Regelventil
und der Hydraulikzylinder. Der Einfluss der Leitungen ist vernachldssigt. Weiteres ist der
Versorgungsdruck und der Druck im Tank als konstant angenommen. Zur Modellbildung
wurde das Gesamtsystem in die Komponenten des Ventils und des Zylinders unterteilt.
Die Herleitungen des mathematischen Modells dieser Teilkomponenten sind in diesem
Kapitel beschrieben.

3.1 Modellierung der Regelventildynamik

Der schematische Aufbau des Regelventils ist in Abbildung 3.1 dargestellt. Man erkennt
den Stellschieber in grau eingefdarbt. Die Anschliisse mit den Druckbezeichnungen p4 und
pp fiihren zu den gleichnamigen Zylinderkammern. pg ist der Versorgungsdruck und pr
der Druck im Tank des Hydraulikaggregats. Die Abbildung zeigt das Ventil in Schieber-
mittelposition, d.h. x, = u = 0. In rot sind die einzelnen Steuerkanten nummeriert.

3.1.1 Hydraulischer Teil

Die Position des Steuerschiebers des 4/3-Wege-Regelventils wird iiber den integrierten
Linearmotor eingestellt. Die Steuerkanten werden als scharfkantige Blenden modelliert.
Die Stromung durch eine solche Blende kann man vereinfacht als turbulent annehmen.
Dadurch ergibt sich fiir den zur Verschiebung proportionalen Volumenstrom durch die
Steuerkante i der Zusammenhang

Qi(xo, Ap) = ciy/|Aplsign(Ap)xy,  (i=1,2,3,4) (3.1)

wobei Ap den Druckunterschied, c¢; der jeweilige Durchflussbeiwert und x, die normierte
Position des Steuerschiebers des Ventils beschreibt. Fiir die Volumenstrome Q4 und
Qp durch die Offnungen A und B des 4/3-Wege-Regelventil koénnen dadurch, unter
Vernachldssigung von Leckstromen, die Ausdriicke



3 Modellbildung

—>
T Qa : T Qb Stellschieber

@] D@ ®

T l

Ps pr
Abbildung 3.1: Schematischer Aufbau des Regelventils, Ventil in Mittelstellung

Qa = Q1— Q2 = co1\/|ps — palsign(ps — pa)sg(xv)
— o/ |pa — prisign(pa — pr)sg(—xo)
(3-2)
Qp = Q3 — Qu4 = cu31/|ps — palsign(ps — pp)sg(—xv)

—coay/ |pB — prlsign(ps — pr)sg(xv)

mit

Xy Xp >0
sg(xo) :{ 0 sonst (3:3)

hergeleitet werden. Diese Gleichungen gelten ndherungsweise fiir Ventile mit einer idealen
Nulliiberdeckung und linearer Durchflusskennlinie.

3.1.2 Mechanischer Teil

Das mechanische Verhalten der Ventildynamik ist durch ein PT,-System mit konjugiert
komplexem Polpaar gemaf3
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1. 2D, B

;%xv + wivxv + Xy = Uy, (3-4)

approximiert, wobei x, die normalisierte Ventilschieberposition, X, die Ventilschieberge-

schwindigkeit, ¥, die Ventilschieberbeschleunigung, D, den Dampfungskoeffizient, w, die

Grenzfrequenz und u, die Eingangsgrofie beschreibt. Die mechanische Dynamik des Ser-

voventils ist im Simulationsmodell berticksichtigt, wurde jedoch in den Reglerentwiirfen
vernachldssigt.

3.2 Modellierung der Zylinderdynamik

Das Modell des Hydraulikzylinders setzt sich aus einem hydraulischen und einem mecha-
nischen Teilsystem zusammen. Das hydraulische System beschreibt die Druckdnderungen
in den Zylinderkammern aufgrund der Volumendnderung und vorhandenen Volumenstro-
men. Das mechanische System der Kolbenbewegung mit einem System zweiter Ordnung
modelliert.

3.2.1 Hydraulischer Teil

Das Schema eines Hydraulikzylinders mit den fiir die Modellierung verwendeten Grofien
ist in Abbildung 3.2 dargestellt.

Die Grofsen Q4 und Qp beschreiben die in Gleichung (3.2) berechneten Volumenstréme.
Der Volumenstrom Q;, berticksichtigt den Leckfluss zwischen den beiden Zylinderkam-
mern. Leckfliisse von den Kammern nach aufien sind vernachléssigt. Die Flache A
beschreibt die Kontaktflache des Zylinderkolbens mit der hydraulischen Fliissigkeit in der
Kammer A. Die Kontaktfliche der Kammer B ist um den Faktor a reduziert. Die Masse 1
ist die Masse der Kolbenstange und F.,; die auf den Kolben wirkende externe Storkraft.

Durch die Anwendung der Kontinuitdtsgleichung und unter Beriicksichtigung der Kom-
pressibilitat des Hydraulikols fiir die beiden Zylinderkammern erhélt man

QA_QL:VA"‘?I?}?A
T (3:5)
QB‘{’QL:VB‘FPPB/

wobei E’ das von beiden Kammern gemittelte Kompressionsmodul ist. Die Volumen in
den beiden Kammern berechnen sich zu
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Xk

QLZ

7=\
PB A Ar  pa
F ext
— My
VB VA
Qs Qa
Abbildung 3.2: Schematischer Aufbau des Hydraulikzylinders
Va = Agxx + Vieit,a
(3.6)

Vg = Axa(H — x¢) + Vieir

wobei es sich bei H um den Gesamthub des Hydraulikzylinders und bei V.4 bzw.
Vieit 3 um die jeweiligen Totvolumen der Zuleitungen zu den Kammern handelt. Durch
Einsetzen von Gleichung (3.6) in Gleichung (3.5) erhilt man fiir die zeitliche Anderung
der Kammerndriicke

pa = %(QA — Arx — Q)
A
5 (3-7)
pB = 7(QB + aArxe + Qr).
B

Es wurde angenommen, dass es sich beim Leckstrom zwischen den beiden Kammern
um laminare Stromung handelt. Dadurch ist er von der vorherrschenden Druckdiffe-
renz zwischen den Zylinderkammern linear abhidngig und kann ndherungsweise mit
Qr = Kr(pa — pp), wobei K|, ein konstanter Faktor ist, modelliert werden.

3.2.2 Mechanischer Teil

Durch Anwendung des zweiten Newtonschen Gesetzes kann die Dynamik des Zylinders
unter Bertiicksichtigung der auftretenden Reibungskraft Fr und der wirkenden externen
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Storkraft F,; mit

mkjék:FH_FR_Fext (38)

beschrieben werden, wobei es sich bei Fi um die hydraulische Kraft handelt. Diese Kraft
entsteht aufgrund der Differenz der Kréfte, die durch die Driicke auf die jeweiligen Kol-
benfldchen in den Zylinderkammern wirken, und kann mit Fiy = Ax(pa — app) berechnet
werden. Als Modell fiir die Reibung wurde das Stribeck-Modell angesetzt, welches oft
bei hydrodynamischen Anwendungen verwendet wird, siehe Jelali und Kroll, 2003. Diese
Reibung setzt sich aus einem geschwindigkeitsproportionalen, viskosen Anteil F,(xy),
einer coulombschen Komponente F,(x;) und einer exponentiell mit der Geschwindigkeit
abfallenden Stribeck-Reibung F;(x;) zusammen. Die Stribeck-Reibung beschreibt dabei den
Ubergang von der Haftreibung in die coulombsche Reibung. Die mathematische Gleichung
zur Beschreibung der Stribeck-Kurve lautet

iy
Fr(xx) = Fp(%k) + Fe(%x) + Fs(%x) = 0%y + sign(xy) <Fc0 + Fhoeci{) , (3.9)

wobei der Parameter c; die Stribeck-Geschwindigkeit genannt wird. Sowohl F.(%;) als auch
F;(xx) sind von dem Vorzeichen der Kolbengeschwindigkeit abhédngig ist.

3.3 Gesamtsystem

Fiir das nichtlineare Gesamtsystem gilt somit

fCl = X2
. 1
Xp = — [(x3 — txx4)Ak - FR(Xz) - Pext]
my
!
xS = V—A [QA(X3, X5) — AkX2 - KL(XS - X4)]
o (3.10)
X4 = Vi [Q(x4, x5) + aAgxz + K (x3 — x4)]
5(5 = X¢
2 Dv

X6 = wy Uy —Zw—x6 — X5
v
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und

X1 Xk
X2 Xk
X3| _ |PA
X4 PB
X5 Xov
X6 ] | %o |

Qa = co11/|ps — palsign(ps — pa)sg(xv)
— co2\/|pa — prlsign(pa — pr)sg(—xv)
Qs = cu31/ |ps — palsign(ps — pp)sg(xo)
— cos\/ |pB — prlsign(ps — pr)sg(—x0).

(3.11)

(3.12)

Die unbekannten Parameter wurden bereits in Tranninger, 2014 identifiziert und tiber-
nommen. Die Werte sind in Tabelle 3.1 angefiihrt. Die Durchflussbeiwert ¢, entspricht dem
iiber die vier Durchflussbeiwerte gemittelten Wert.

Modellparameter Bezeichnung Wert
my Masse, Zylinderkolben 0.6kg
Ag Kolbenflache, Arbeitszylinder 2.0106 - 10*4£
o Kolbenfldchenverhiltnis, Arbeitszylinder 0.6094
Hub, Arbeitszylinder 0.4m
Ky Leakagekoeffizient, Arbeitszylinder 1.7-1071 s”], -
Vieit, A Volumen, Zuleitung zu Kammer A 1.87 -105m?3
Vieit B Volumen, Zuleitung zu Kammer B 1.87 -10~5m3
E' Kompressionsmodul, gemittelt 5.452 - 10%Pa
Wy Grenzfrequenz, Regelventil 3141
D, Dampfung, Regelventil 1
Col Durchflussbeiwert Steuerkante 1 423-.1078 ”\}i
Co2 Durchflussbeiwert Steuerkante 2 441-10°8 31
Cu3 Durchflussbeiwert Steuerkante 3 427 -10~ 8531
Co4 Durchflussbeiwert Steuerkante 4 4.19-10~ 8334*
Co Durchflussbeiwert, gemittelt 427-10" Sﬁ%

Tabelle 3.1: Identifizierte Modellparameter aus Masterarbeit Tranninger, 2014
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3.4 ldentifikation des Reibmodells

Zur Identifikation der Parameter des Reibmodells wurde ein Sliding-Mode-Differenzierer
dritter Ordnung verwendet. Auf dessen Entwurf wird in Kapitel 5 genauer eingegangen.
Zur Identifikation wurde dem Arbeitszylinder als Sollverlauf der Kolbenposition ein
Sinussignal der Form x; 5y = 0.18 - sin(0.27tt) vorgegeben. Bei der verwendeten Amplitude
und Frequenz wurde sichergestellt, dass die Stellgrofie nicht in die Beschrankung kommt
und der Hub des Zylinders maximal ausgenutzt wird. Zur Positionsregelung wurde
ein P-Regler u = K, -e mit K, = 140 und e = xj 4 — X verwendet. Die gemessene
Zylinderposition x; wurde in den Differenzierer gefiihrt, welcher eine Schitzung der
Geschwindigkeit und Beschleunigung des Zylinderkolbens durchfiihrte. Mit den zeitlichen
Verldufen der geschitzten Zylinderbeschleunigung £, und gemessen hydraulischen Kraft
Fr konnte anschlieffend {iiber die Beziehung

Fr(t) = Fy(t) — m¥(t) (3.13)

der zeitliche Verlauf der Reibungskraft berechnet werden. Zusitzlich konnen mit dem
Datensatz der ebenfalls geschétzten zeitlichen Zylindergeschwindigkeit x; die einzelnen
Datenpunkte der Reibungskraft als Funktion der Geschwindigkeit zum jeweiligen Zeit-
punkt dargestellt werden. Diese Messdaten und die approximierte Reibungskurve zeigt
Abbildung 3.3.

Die Parameter der Reibung in Gleichung (3.9) wurden so gewdhlt, dass das Reibungsmodell
"gut" mit den gemessen Werten der Reibungskraft iibereinstimmt und sind in Tabelle 3.2
aufgelistet.

Viskose Reibungskoeffizient o 25N
Coulombsche Reibungskoeffizient Fy | 35N
Haftreibungskoeffizient Fy 30N
Stribeck Geschwindigkeit c; 0.03

Tabelle 3.2: Identifizierte Koeffizienten des Reibungsmodells
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3 Modellbildung

Reibmodell

Reibungskraft Fr in N

-60 & O  Reibkraft Messdaten

Reibkraft Reibmodell

_80 Il Il Il Il Il Il Il Il Il I
-025 -02 -0.15 -0.1 -0.05 O 005 01 015 0.2 0.25

Kolbengeschwindigkeit @ in

Abbildung 3.3: Gemessene Reibkraft und Approximation der Reibung mithilfe des Reibmodells aus Gleichung
(3.9) mit den Parametern aus Tabelle 3.2
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4 Reglerentwurf

4.1 Kaskadenregelkreis

Fiir den Reglerentwurf wurde die in Abbildung 4.1 gezeigte kaskadierte Regelkreisstruktur
mit

Xiref = [xk,ref xk,ref J.C.k,refmk]T (4.1)
K" = [ky ko 1] '
gewdhlt, siehe Jelali und Kroll, 2003.
Xk
Strecke ([p4 ps] Fy
Fr(pa, pB)
ﬁ ext T ﬁ R
[x¢ £, 0]T | Beobachter

Abbildung 4.1: Schema des Kaskadenregelkreises mit Beobachter

Diese besteht aus einer inneren Druckkraftregelung und einer dufleren Lageregelung fiir
die Kolbenposition. Durch eine Eingangs-Ausgangs-Linearisierung der Druckdynamik
kommt es zu einer Entkopplung dieser vom mechanischen System des Zylinderkolbens.
Beim inneren Regelkreis handelt es sich um eine Regelung der hydraulischen Kraft.

4.1.1 AuBerer Lageregelkreis

Der duflere Lageregelkreis liefert einen Sollverlauf der gewiinschten hydraulischen Kraft
an den inneren Kraftregelkreis. Die Fiihrungsgrofie der hydraulischen Kraft Fy ,.r wird
mit

12



4 Reglerentwurf

FH,ref = mkjc.k,ref + kv(xk,ref - fk) + kp(xk,ref - xk) + ﬁext + ﬁR (42)

festgelegt. Sie setzt sich aus der Kolbenposition x;, der Geschwindigkeit £, der aktiven
Reibungskraft Fr und der wirkenden externen Storkraft F.y; zusammen. Zusitzlich wird
jeweils eine Fiihrungsgrofe fiir die gewtinschte Kolbenposition xi ¢, die Geschwindigkeit
Xxrer und die Beschleunigung ¥y s vorgegeben. Da nur die aktuelle Position gemessen
werden kann, ist die Ermittlung von Schiatzwerten fiir die fehlenden Grofien erforderlich.
Die Reibungskurve wurde bereits in Kapitel 3.4 ermittelt. Dadurch kann aus der geschétz-
ten Kolbengeschwindigkeit die momentan wirkende Reibungskraft berechnet werden. Der
Schitzwert E.y; der Lastkraft F..; und der Schitzwert £ der Kolbengeschwindigkeit x; wer-
den iiber den in Kapitel 5 beschriebenen Sliding-Mode-Beobachter bereitgestellt. Nimmt
man an, dass die wirkende Lastkraft und Reibungskraft in Gleichung (3.8) vollkommen
kompensiert werden, so erhdlt man fiir die Abweichung zwischen hydraulischer Kraft und
den Fithrungsgrofie Fp .

Fyy — Frier = mg(¥x — % ref) — Ko (R rer — k) — kp(Xprer — X1)- (4-3)

Geht man weiters davon aus, dass die wirkende hydraulische Kraft aufgrund des in-
neren Regelkreises gut der vorgegebenen Referenzkraft folgt, so kann die linke Seite
in Gleichung (4.3) vernachléssigt werden. Definiert man nun den Kolbenpositionsfehler
€1 = Xgref — X und dessen Ableitung é; = e, so gilt fiir deren Fehlerdynamik

; 0 1
4-1% R “

Mit dem Wunsch, dass sich die Fehlerdynamik aus Gleichung (4.4) mit der Ausgangsgrofie
e1 wie eine Ubertragungsfunktion geméaf3

T(s) = (4.5)

verhilt, so erhdlt man fiir die Reglerparameter

ky = a’my

6
ky = 2amy. (4-6)
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4 Reglerentwurf

4.1.2 Innerer Druckkraft Regelkreis

Es wurde eine Eingangs-Ausgangs-Linearisierung der Druckdynamik durchgefiihrt. Der
Ausgang vy des Druckkraftsystems lautet mit x3 = p4 und x4 = pp

vy = Fu = Ar(xz — axy). (4.7)

Dieser Ausgang muss jetzt so oft zeitlich abgeleitet werden, bis die Stellgrofie u explizit
in der Differentialgleichung vorkommt. Beim Reglerentwurf wurde zur Vereinfachung
angenommen, dass die Durchflusszahlen des Servoventils gleich groff sind und deren
Mittelwert c,1 = cop = o3 = Ccu = Cp entsprechen. Berechnet man die erste zeitliche
Ableitung der Gleichung (4.7), setzt anschliefSend die Beziehungen fiir X3 und x4 aus
Gleichung (3.10) ein und definiert

—x u>0
€3('xlu):{ zs_ pT uzo

) x—=pr u=>0
€4(x/u)_{ps_x u<0/

(4.8)

erhilt man

Yr =Arxks — Agady

EI 5 E/ E/ E/
Ak"z[vAul)*"‘vB(xl)] [vm)*“vB<x1>]KL<"3"‘4> (4.9)

E, E/
+ Ag [ch\m+ “Akmcv C4(X4, u):| U=:0,

mit dem neuen Eingang v. Formt man Gleichung (4.9) nun nach der Stellgrofie u um ergibt
sich

2 2 _E
v+ 4G |ty +o Vm)]xﬁAk[vA( >+"‘v3< o) Kl —x)

“e (4.10)
A |:VA(x1 Ga(xg,u) +ayis ( Ca(xs,u )}
Wahlt man v = kg (Fp soy — Fy) erhdlt man das Regelgesetz
v —a(x)
=8 (4.11)
Blx,u)
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4 Reglerentwurf

0 = kn(Fuson — Fn)
[ £ + a? E }x —A [ E +a E
VA(xl) VB(xl) 2 k VA(xl) VB (xl)

B(x,u) = A [VAf;l)cm/Cg(xg,u) + ocVBf;l)cm/@;(xL;,u)] .

Die Funktionen {3 und (4 sind jeweils vom Vorzeichen der Stellgrofie u abhangig. Deshalb
muss fiir die exakte Linearisierung bei der Implementierung das Vorzeichen der Stellgrofle
des vorherigen Zeitschrittes fiir die Berechnung riickgefiihrt werden. Das System der
Druckdynamik hat eine Ordnung von n = 2. Da der Eingang u nach der ersten Ableitung
des Ausganges yy auftritt und damit der relative Grad § = 1 < n = 2 ist, besitzt das
System eine interne Dynamik deren Stabilitét tiberpriift werden muss. Da der relative Grad
ungleich dem Systemgrad ist, spricht man von einer Eingangs-Ausgangs-Linearisierung.
Dazu wird das System in die Byrnes-Isidori-Normalform

2= 3] == = e 1)

transformiert. Der Zustand € beschreibt die duflere Dynamik des Systems und der Zustand
der internen Dynamik wird mit # bezeichnet. Bei der Wahl von t; muss sichergestellt sein,
dass t(x) ein Diffeomorphismus ist. Das ist der Fall wenn die Jakobimatrix ata(; ) reguldr ist

und #(x) ! stetig differenzierbar ist. Die Jakobimatrix lautet

a(x) = —A2 ] Kp(x3 — x4)

(4.12)

Ak —Aklx
at] (JC) at] (X)
dx3 dxy

at(x)

or (4.14)

Durch die Wahl von t; = pp = x4 kann die Forderung, dass t ein Diffeomorphismus ist,
erfiillt werden. Eingesetzt in Gleichung (4.15) ergibt sich das Transformationsgesetz

H(x) = [Ak(xs—lxxzi)} _ [21] _ [6} ‘ (4.15)

X4 Z) n

Fiir das transformierte System ergibt sich

z A —nA X
-f I

und die Umkehrtransformation t(e, 1) ! lautet

15



4 Reglerentwurf

2] [£57]

Damit kann das System mit g(e, 77, 19) = X4 in der Byrnes-Isidori-Normalform

m B [a(e,:();mg ngiﬂ)u} (4:18)

angeschrieben werden. Der Beweis der Stabilitdt der internen Dynamik wird von Tran-
ninger, 2014, Komsta, 2013 {ibernommen und die Nulldynamik betrachtet. Dazu wird die
Eingangsgrofe u und der Anfangszustand €(0) so gewéhlt, dass yy = yy =0V t > 0 gilt.
Aus

yu = &(e,n) + B(e, n)ug = 0 (4.19)
folgt
_a(en)
T T Ben) (420

Sowohl die Volumen der Zylinderkammern V = V4 = Vjp als auch das Kompressions-
modul E’ werden als konstant angenommen. Des weiteren gilt fiir die Geschwindigkeit
Xx = x2 = 0. Durch diese Annahmen vereinfacht sich Gleichung (4.20) zu

KL(X3 — X4)(1 + 0()

ug = . (4.21)
colv/Ga(xa, 1) + &/ Ga(xa, )]
Aus der Bedingung, dass fiir den Ausgang
yn = Ax(xz —axs) =0 (4-22)

gelten muss, erhélt man x3 = axy. Fiir den Eingang der Nulldynamik gilt damit in den
transformierten Zustinden mit x4 = z4 und x3 = azy

KL(DC — 1)(1 + 06)24

" colv/Talazs, ) + an/Tazn, 0)] (423)

Nun werden einige weitere Annahmen getroffen. Der Parameter K; des Leckflusses
zwischen den Zylinderkammern wird als positiv angenommen. Des weiteren wird voraus-
gesetzt, dass die Kolbenfliche in Kammer B grofier als die der Kammer A ist, wodurch

Up
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4 Reglerentwurf

a < 1 gilt. Daraus ldsst sich mit Gleichung (4.23) darauf schliefsen, dass der Eingang ug
negativ sein muss. Damit gilt fiir die beiden vom Vorzeichen der Stellgrofse abhidngigen
Funktionen {3(az4, 1tg) = z4 — pr und {4(z4, ug) = ps — azs. Vernachlidssigt man zuséatzlich
den Tankdruck mit pr = 0, wird aus Gleichung (4.23)

o — Kp(a—1)(14a)zq (4.24)
07 [z +ay/ps —azq) 424

Dieser Eingang 1 wird nun in die Gleichung der Nulldynamik g(0,7, 1) eingesetzt und
ergibt

/

E
q(0,17,up) = z4 = % [Ki (& —1)z4 — con/Ps — zalig]

_EK(e-1) [, Vps—mat+l) ] (4.25)
1% V&Zg + 0\/Ps — 24 &

Es gibt eine Ruhelage des Druckes in Kammer B mit

I
Zay = 1 _|_“- (426)

Zur Stabilitatsuntersuchung der internen Dynamik wird nun die Lyapunov-Funktion mit

V(z) = %(24 —z4,)? (4.27)

angesetzt. Leitet man (4.27) nach der Zeit ab, erhidlt man

V(z4) = (24 — 24,)%4

E VPs —za(a+1 (4.28)
= (z4 —24,) = Kp(a—1) |1— Ps =zl ) Z4
v iz fay/ps 4
Es lasst sich zeigen, dass die beiden Terme (z4 — z4,) und Z4 in den Intervallen (O, 1’%)
und (1’%, ps) immer unterschiedliche Vorzeichen haben, womit folglich
; Ps Ps
V(zg) <0V z4 € <0,1+“> U <1+“,p5> (4-29)

gilt. Durch die weitere Annahme, dass der Kammerndruck pgp = z4 nicht iiber den
Versorgungsdruck ps ansteigen kann, ist die Stabilitdt in dem angefiihrten Bereich gewahr-
leistet.
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5 Beobachterentwurf

Um die beschriebene Regelung zu implementieren, werden Schitzungen der Geschwin-
digkeit x; und der externen Storkraft F,,; benotigt. Da die Storkraft iiber den Zusammen-
hang (3.8) aus der Beschleunigung des Zylinderkolbens berechnet werden kann, wurde der
Beobachter durch den Entwurf eines Differenzierers realisiert. Die Wahl fiel dabei auf die
Verwendung eines nichtlinearen Differenzierers in Form eines Sliding-Mode-Differenzierers
hoherer Ordnung. Diese Differenzierer liefern bei bekannter oberer Grenze der n + 1sten
Ableitung eines Signals f(t) Schitzwerte fiir dessen n Ableitungen. Sie haben eine ho-
he Genauigkeit und sind robust gegeniiber Storungen und Messrauschen, siehe Levant,
1998. Es wurde die Wahl zwischen zwei verschiedenen Diskretisierungsverfahren dieser
Differenzierer getroffen. Bei der ersten Realisierung handelt es sich um einen herkémm-
lichen zeitdiskreten Sliding-Mode-Differenzierer hoherer Ordnung wie in Stefan Koch
und Reichhartinger, 2016 beschrieben. Die zweite Variante verwendet einen verbesserten
Ansatz, bei dem es zu einer Verringerung des durch die Diskretisierung verursachten
Chattering-Effekts kommt. Dieser Effekt macht sich speziell in den hoheren Ableitungen
bemerkbar. Um die n-te Ableitung eines Signals zu schitzen, muss als Differenzierer ein
System der Ordnung 7 + 1 implementiert werden. Da die Beschleunigung des Kolbens
in der zweiten Ableitung auftritt, wére also ein System dritter Ordnung notig. Erhoht
man zusédtzlich die Ordnung um 1, so kann die Genauigkeit erhoht und der Einfluss
des Chattering-Effekts und des Messrauschens reduziert werden. Die zeitkontinuierliche
Form des Sliding-Mode-Differenzierers dritter Ordnung lautet mit dem Schétzfehler des
Positionssignals e; = z1 — x

. 3
Z1 =z — AMler]®

2
Zy =z3 — Aaler]®

1
Z3 = Z4 — A3 \_61—| 4
zy = —Mysign(er),

wobei [e1]* = |e1|*sign(e;1) gilt. Die Konstanten A;, i € {1,2,3,4} stellen die Parameter
des Differenzierers dar. Fiir die Fehlerdynamik gilt
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5 Beobachterentwurf

. . . ) 3 3
61 =21 — X =20 — X —Ale1|* =ex— Aqler ]t
——
=e)
. .. y 2 2
€ = Zp — Xj = 23 — Xg —}\zteﬂ‘l = e3 —)\2L€1~‘4
—
=e3 (5.2)
. . 3 3 1 1
é3 :z?,—x,(< ) :z4—x,(< ) —Asler ]t =es — Azler]®
———
=ey

6y = Zy — X](:l) = —x,(f‘) — /\4Sigl‘1(€1).

Fiir den Fall, dass die vierte Ableitung der Zylinderkolbenposition gemaf3

1. . .
|x]({4)’ — miku:H — Fr(xp) —Ey| < L vVt >0 (5.3)

mit einer Lipschitzkonstante L beschrankt ist und kein Messrauschen vorhanden ist, kann
bei geeigneter Wahl der Parameter A; das Verschwinden der Fehlere; =e; =e3 =es =0
in endlicher Zeit erreicht werden. Der Parameter A4 muss so gewdhlt werden, sodass
Ay > |x]£4)\ gilt. Sind die Fehler null, so konnen die Schitzwerte fiir die Geschwindigkeit
und Beschleunigung des Zylinderkolbens jeweils mit ¥, = z, und Xy = z3 berechnet werden.
Anschlieffend kann unter Verwendung des Reibungsmodells und der berechenbaren
hydraulischen Kraft die Storkraft mit

Foxt = —my &y + Fu — Fr(%x) (5.4)

geschétzt werden. In Reichhartinger und Spurgeon, 2018 wird vorgeschlagen die Parameter
gemafs Tabelle 5.1 fiir einen Differenzierer bis Ordnung n = 3 fiir ein « > L zu wihlen.

Ordnung | A1 | Ay | A3 | A4
n=1 207 | w
n=2 305 | 303 | «
n=3 4ot | 6az | dad |

Tabelle 5.1: Parameterwahl Differenzierer bis Ordnung 3

Es wurde bei den Simulationen und Messungen « = 260 gewdhlt was zu den Werten des
Differenzierers A = [A1, A2, A3, Ag]T = [16.1, 96.8, 259, 260]7 fiihrt.
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5 Beobachterentwurf

5.1 Differenzierer 1

Zur Implementierung auf der Steuerung musste eine Zeitdiskretisierung von dem zeit-
kontinuierlichen Differenzierer (5.1) durchgefiihrt werden. Eine Variante dafiir wére die
Verwendung der Euler-Vorwarts-Methode. Es kann jedoch gezeigt werden, dass man
bessere Ergebnisse erreichen kann, wenn man noch weitere Terme hohere Ordnung der
Abtastzeit T hinzufiigt, siehe Stefan Koch und Reichhartinger, 2016. Damit ergibt sich fiir
den zeitdiskreten Differenzierer

T2 T3 3
Z1k+1 = Z1k T T2k + o BBk + §Z4,k — TA]eq]®
TZ
2
2041 = 22k + TZ3k + o 24k~ TAz|e1]* (5.5)

1
Zapi1 = Zax + TZax — TAz|er]?

Z4k+1 = 24k — T/\4Sign(€1)

mit der Abtastzeit T = 1ms. Die Schitzwerte lassen sich nach endlicher Zeit tiber

fk = 22k
J?k = Z3k (5-6)
ﬁext = _mkjék + FH - ﬁRO?k)

berechnen.

5.2 Differenzierer 2

Der zweite entworfene Differenzierer benutzt den in Reichhartinger, S. Koch u.a., 2018
beschriebene Diskretisierung. Dabei werden Eigenschaften von zeitkontinuierlichen Sys-
temen, welche mit einem Abtast- und Halteglied zeitdiskretisiert werden, ausgenutzt.
Fiir den Zusammenhang zwischen den Eigenwerten s; des zeitkontinuierlichen und den
Eigenwerten z; des zeitdiskretisierten Systems gilt fiir die erwdhnte Diskretisierung

zi = €. (5.7)
Wird die Diskretisierung mittels Abtast- und Halteglied fiir das zeitkontinuierliche System

des Sliding-Mode-Differenzierers (5.1) durchgefiihrt, erhédlt man das daraus resultierende
zeitdiskrete System
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5 Beobachterentwurf

Ry = PR+ p(er) ey, (5.8)
mit der zeitdiskreten Transitionsmatrix ® und dem vom Positionsschitzfehler e; abhian-

gigen Vektor u(e1) = [pi(e1) ua(e1) wps(er) pa(er)]. Dieser Vektor bestehend aus den
Parametern des Differenzierers und berechnet sich mit

u(er) = X(®,e1)b,, (5.9)

wobei fiir die Matrix X

X(‘D,el) =

L=

[® —zj(e1)E] (5.10)

]:
gilt und b, die letzte Spalte der Inversen der Beobachtbarkeitsmatrix

e

T

_|aq?®
By = elT<I>2 , (5.11)

elT<I>3

E die Einheitsmatrix und z;(ogx) = eS0T die gewtinschten Eigenwerte des geschlossenen
Kreises sind. Die Eigenwerte der Schitzfehlerdynamik des zeitkontinuierlichen Differenzie-

rers konnen tiiber die Beziehung s; = |e; |’%p/ berechnet werden, wobei p; die Nullstellen
des Polynoms

w(p) = p4—|—}\1p3 +A2p2+A3p+A4 (5.12)

sind. Die Berechnung des Vektors mit den Parametern des Differenzierers u muss dabei
zu jedem Abtastzeitpunkt durchgefiihrt werden. Die Transitionsmatrix ® kann iiber den
Zusammenhang

A [}
0 o|" [® h
e = , ey = (5.13)

0 J mit A=

cocoo
oo or
cor o
o~ oo

o

bs]

Il
cocoo

ermittelt werden.
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5.3 Vergleich der Differenzierer

Zum Vergleich der beiden Differenzierer wurde die Hydraulikkolben-Position einem kon-
stanten und anschlieflend einem sinusférmigen Sollverlauf nachgefiihrt. Die Abbildung 5.1
zeigt die Geschwindigkeits- und Beschleunigungsschidtzung der beiden Diskretisierungs-
varianten fiir eine Abtastzeit von T = 1ms.

Vergleich Geschwindigkeitsschitzung mit 7 = 1ms
025
I I I I I

Differenzierer 1
Differenzierer 2

02—

0.15

0.1

0.05

-0.05

Geschwindigkeit in 2

-0.1

-0.15
0

tin s

Vergleich Beschleunigungsschitzung mit 7 = 1lms
I I I I

)

~
T

Beschleunigung in %

2 | | | | | | | | |
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
tins

Abbildung 5.1: Vergleich der Differenzierer bei der Abtastzeit T = 1ms

Es ist kaum ein Unterschied zwischen den beiden Verfahren zu erkennen. Das liegt daran,
dass die Abtastfrequenz so hoch ist, dass deren Auswirkungen auf die Schitzung sehr
gering ist. Wéare beispielsweise nur eine Abtastzeit von T = 50ms moglich, so ist der
Vorteil der zweiten Differenzierer-Implementierung erheblich, wie man in Abbildung 5.2
erkennt.

Da die Performance der Differenzierer bei der verwendeten Abtastzeit gleich ist, wurde
aufgrund der einfacheren Implementierung und des geringeren Rechenaufwands, die in
Kapitel 5.1 beschriebene Variante des Differenzierers 1 fiir die weiteren Simulationen und
Versuche am Priifstand verwendet.

5.4 Versuche am Laboraufbau

Beim ersten Versuch wurde eine glatte Trajektorie als Referenz mit Positionswechsel
zwischen zwei Positionen vorgegeben. Bei dem Signal handelt es sich um eine Rampe, die

22



5 Beobachterentwurf

Vergleich Geschwindigkeitsschétzung mit 7 = 50ms
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Abbildung 5.2: Vergleich der Differenzierer bei der Abtastzeit T = 50ms

mit einer Sinusperiode iiberlagert wurde. Diese Funktion lautet fiir einen Positionswechsel
in positiver Richtung

Xend — X . (21 Xend — X
xk,ref(t) = %Sln (At(t - tsturt) - 7T> + <endAtsturt> t + Xstart (5‘14)

mit der Startposition X, Endposition x4, Zeit At in der der Positionswechsel er-
folgen soll und gilt fiir den Bereich 0 < t < At. Zusatzlich zur Referenzposition des
Zylinderkolbens werden auch die ersten beiden Ableitungen von Gleichung (5.14) als Re-
ferenzgeschwindigkeit und Beschleunigung vorgegeben. Mit dem Storzylinder wird eine
Kraft zwischen 200N und 500N aufgeschaltet. Die Reglerparameter wurden mit kg = 125,
ky = 2.8424 - 10° und k, = 5026 gewdhlt. In Abbildung 5.3 sind die Ergebnisse ohne der
Kompensation der Storkraft dargestellt. Der erste Plot zeigt die Verldufe von Referenz-
position und gemessener Zylinderkolbenposition. Im zweiten sind die vom Beobachter
geschitzte Kolbengeschwindigkeit und deren Referenz dargestellt. Die mittels Wagezelle
gemessene Storkraft zeigt Abbildung drei und im letzten Graphen ist der Positionsfehler
des Kolbens aufgetragen. Man erkennt, dass aufgrund der Storkraft ein Regelfehler von
bis zu 3cm vorhanden ist. Mit Schiatzung und Kompensation der Storkraft erhdlt man die
in Abbildung 5.4 dargestellten Ergebnisse. Im dritten Plot wird zusitzlich die geschatzte
Storkraft in rot abgebildet. Im letzten Plot kann man erkennen, dass Fehler der Position
auf unter 8mm reduziert werden kann.
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Abbildung 5.4: Verldufe Rampenreferenz

mit Storkraftkompensation

Beim zweiten Versuch wurde ein Sinussignal mit Frequenz 1Hz und einer Amplitude von
3cm vorgegeben. Die Ergebnisse dieses Versuchs sind bei deaktivierter Storgroflenkompen-
sation in Abbildung 5.5 und bei aktiver Kompensation in Abbildung 5.6 dargestellt. Wie
auch schon im vorherigen Versuch kann eine deutliche Verbesserung erzielt werden. Das
ist hauptsdchlich an den Fehlerverldufen erkennbar.
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6 Model Reference Adaptive Control

6.1 Model Reference Adaptive Control (MRAC)

Es wurde eine Model Reference Adaptive Control (MRAC) fiir die Regelung des mecha-
nischen Systems zweiter Ordnung der Zylinderkolbendynamik entworfen. Deren Ziel
ist es die auftretende Reibungskraft und externe Storkraft zu kompensieren. Die Wahl
der MRAC Implementierung fiel auf die in Buttler, 1994 beschriebene "Model Reference
Adaptive Control" fiir Strecken mit unbekannten Streckenparametern und vorhandener
Zustandsinformation” Methode. Dabei werden die Reglerparameter des Regelkreises so
adaptiert, dass sich fiir den geschlossenen Regelkreis ein Wunschverhalten eines defi-
nierten Referenzsystems einstellt. Dieses Verfahren kann dann eingesetzt werden, wenn
man iiber den gesamten Zustandsvektor des zu regelnden Systems durch Messungen
bzw. Schiatzungen verfiigt. Es handelt sich dabei um ein sogenanntes direktes adaptives
Verfahren. Bei diesen Methoden wird die Adaption der Reglerparameter ohne vorheriger
Schédtzung der Streckenparameter durchgefiihrt. Im Gegensatz dazu gibt es indirekte
Methoden, welche tiber die geschétzten Streckenparameter die Parameter des Reglers
so einstellen, dass der geschlossene Regelkreis ein gewiinschtes Verhalten aufweist. Fiir
Systeme bei denen das Vorhandensein des gesamten Zustandsvektors nicht gewahrleistet
ist und nur ein Teil der Zustandsinformation bzw. nur ein messbarer Ausgang zur Verfii-
gung steht, gibt es aufwandigere Verfahren. Die Implementierung der MRAC von Buttler,
1994 wurde zusatzlich um eine adaptive Kompensation von nichtlinearer Unsicherheiten
erweitert. Dazu zédhlen bei der vorhandenen Problemstellung die wirkenden nichtlinearen
Komponenten der Reibungskraft und externe Storkréfte. Bei den Storkréften wird jedoch
die Vereinfachung getroffen, dass es sich dabei um eine konstante Kraft handelt. Das liegt
daran, dass man bei dem Verfahren die Funktionen der wirkenden Stérungen bekannt
sein miissen. Das Wunschverhalten an die Dynamik des geschlossenen Regelkreises mit
den unbekannten Streckenparametern wird {iber ein Referenzsystem zweiter Ordnung der
Form

) 0 1 0
Xm = AmXy + bt = kp k, | Xm+ | 1|7 (6.1)
T m omy my

mit 7 = myXref + koXkref + kpXirer vOrgegeben. Dieses Referenzsystem entspricht dem in
Kapitel 4.1 entworfenen Lageregler des Kaskadenregelkreises. Es wird angenommen, dass
die reale Strecke
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6 Model Reference Adaptive Control

0 1

%5 = Asxs + bs (1 + J5(xs)) = [—ﬂo oy

] xs + [bo ] (4 + 85(xs)) 6.2)

mit den konstanten aber unbekannten Streckenparametern ag, a1, b, und einer nichtlinearen
Unsicherheit J;(x;) lautet. Eine Voraussetzung der hier verwendeten Methode ist, dass
das Vorzeichen von b, bekannt ist. Die Unsicherheit setzt sich mit d;(xs) = 87 w;(xs) aus
einem Vektor 87 mit unbekannten Konstanten und einem, mit bekannten nichtlinearen
Funktionen ws(x;) zusammen. Die Stellgrofle 1 besteht aus einem Anteil eines linearen
Zustandsreglers u, und einer nichtlinearen Komponente u, entsprechend

=ty + 1ty = kTxs + kor — 0" ws(x), (6.3)
wobei @ der Schatzwert von 6 ist und k = [k;, ko] gilt. Setzt man Gleichung (6.3) in

Gleichung (6.2) ein, erhdlt man fiir den geschlossenen Regelkreis das Zustandsraummo-
dell

it = (As + bskT)x; + (bsko)r + 0T ws(xs) — 8" w

[ o 1 0 0] 0 mr
= a0+ buky —a1+bnkz] xs+ [bn o]” H O 9 wlx) 4
=A =b N

- Acxs + bcr - béTwS (x5>
mit A, = As + bsk’, b, = bsky und dem Parameterschitzfehler & = 6 — 0. Das Ziel der

Regelung ist, dass der Fehler zwischen den Zustdnden der Strecke und des Referenzmodells
mit e = x; — x,, gemaf

lim e(t) =0 (6.5)

asymptotisch abklingt. Fiir die zeitliche Ableitung des Fehlers gilt

e = X5 — Xy = AcXs + ber — Ay — byt + bséTws(xs). (6.6)

Addiert man zu Gleichung (6.6) zur Vereinfachung rechts den verschwindenden Term
Apxs — Apxs dazu, erhdlt man durch anschlieffende Umformung

6 = Ame + (Ac — Ap)xs + (be — by)r + bsd' ws(xs). 6.7)
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6 Model Reference Adaptive Control

Legt man weiter ¥ = [b,ko — k, —ag + byki + ,%, —ay + byka + ,%]T, w = [r, x]" und
h =10, 0, 1]T fest, lasst sich die Fehlerdynamik vereinfachend mit

e=Ayue+h¥Y w+ bséTws(xs) (6.8)

anschreiben. Zur Untersuchung der Stabilitdt des Regelkreises muss nun eine Lyapunov-
Funktion angesetzt werden. Als solche wurde

~ 1 ~ ~
Ve, ¥,0) = e Pe + bf‘rTr‘;hIf +8'T,'8 (6.9)
n

gewdhlt. Um zu gewihrleisten, dass V(e, ¥, é) positiv definit ist, miissen die Matrizen
P, I\;l und 1“5l positiv definit sein. Wahlt man fiir die beiden Matrizen l"q,l und 1"51
jeweils positiv definite Diagonalmatrizen so gilt, dass deren Inverse ebenfalls positiv
definit ist. Weiteres wird die Matrix P als Diagonalmatrix angenommen wodurch auch
PT = P gilt. Fiir die zeitliche Ableitung der Lyapunov-Funktion gilt mit Gleichung (6.8)
und 6 = 6 — 8 = —6, da 0 als konstant angenommen wurde,

Ve, ¥,0) = (¢) Pe+ e’ Pe+ bl (

= (Ape+h¥Tw + bsd' w, (x5))TPe + e"P(Aye + h¥Tw + bséTws(xs))

1 Ty—1 ATr—13 , aly—14
‘I’l" Y+Y¥ Ty ‘I’) (61“9 6+91"é 6)

1 S 1 A 1~ ~T. .14
b—(‘l’ I+ ¥'Te'Y) - (0'T,'0+ 0 T,'0)

el (Al P+ PA,)e + 2" PhY w + ‘I’Tl" ly
%/—

+

) bn (6.10)

+2eTPb.8’ ws(x;) —20'T;0

1 . - -
ST + 2(e"Pbyd wy(xs) —8'T
n

1
= —eTQe+ 2¥" (wePh + —Tg'¥) + 28" (ws(xs)e  Pb, — T 19)

— by,
op S 3

= —e'Qe+2(e"PhY w +

Um die Stabilitdt zu garantieren, muss die Ableitung der Lyapunov-Funktion negativ
semidefinit sein. Dazu miissen die einzelnen Summanden untersucht werden. Man erkennt,
dass der Term (@ bei einer Wahl von Q > 0, das heifst Q ist positiv definit, negativ
ist. Die Matrix P kann man anschliefend durch die Losung der Lyapunov-Gleichung
A,EP + PA,;, = —Q berechnen. Die beiden restlichen Terme (2) und (3) sollen null werden.
Wihlt man die Adaptionsgesetze
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I = —T'ywe! Ph

(6.11)

S

mit I = [ko, k1, k2|7, dann wird diese Forderung erreicht und beide Klammerausdriicke
verschwinden. Der unbekannte Vektor b, der Strecke tritt in der Adaptionsgleichung von
0 auf. Wegen der Annahme, dass das Vorzeichen des Parameters b, bekannt ist, kann man,
da er sich nur auf die Adaptionsrate von § auswirkt, prinzipiell einen beliebigen Wert
gleichen Vorzeichens fiir den zweiten Vektoreintrag von b im Adaptionsgesetz wihlen. Es
wurde davon ausgegangen, dass die Masse ndherungsweise bekannt ist und damit b, = ik

m
angenommen. Die Struktur der Regelung ist in Abbildung 6.1 dargestellt.

Referenzmodell
Xm
Xk,ref
Regelstrecke
X > ]
kref Xs = AsXxs +bs(u+5s(x5>) : 45

¥ kref
—»

Adaptionsgesetz

I = —Tywe Ph

0 — l"g,ws(xs)eTPbS
AT
ua = _9 wS(xs)

lo = [1/ _kp/ _kv]

Abbildung 6.1: Schema der Model Reference Adaptive Control (MRAC)

Fiir die praktische Implementierung auf der Steuerung musste eine Diskretisierung der
Adaptionsgesetze durchgefiihrt werden. Da die Zeitkonstanten des mechanischen Systems
um einiges grofler als die Abtastzeit der Steuerung sind, ist eine zeitdiskrete Approximation
der zeitkontinuierlichen Gleichungen (6.11) mit der Euler-Vorwérts-Methode ausreichend.
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6 Model Reference Adaptive Control

Die daraus folgenden zeitdiskreten Adaptionsgesetze lauten somit mit der verwendeten
Abtastzeit T = 1ms,

liy1 = Iy — TTywe’ Ph mit Anfangswert [ 6.12)
. . A 12
01 = 0 + TTws(xs)e’ Pbs  mit Anfangswert 8y

Es ist anzumerken, dass die geschétzten unbekannten Konstanten 0 der bekannten nichtli-
nearen Funktion nicht den exakten Wert 0 gemafs

A

lim 6(t) = lim (6 — 6(t)) = 0 (6.13)
annehmen miissen. Es ldsst sich jedoch zeigen, dass der Fehler e = x; — x,, trotzdem
asymptotisch abnimmt, siehe Buttler, 1994.

6.1.1 Definition der nichtlinearen Unsicherheiten

Wie schon erwéhnt, soll das Ziel der adaptiven Regelung die Kompensation von unbe-
kannten Streckenparametern und nichtlinearen Unsicherheiten sein. Zu letzteren z&hlt
unter anderem die wirkende coulombsche Reibung F,. Es kann sein, dass die Gleitreibung
in positiver und negativer Richtung unterschiedlich grof$ ist. Darum wurde eine getrennte
Kompensation fiir die positive und die negative coulombschen Reibungskomponente
durchgefiihrt. Wiirde diese Aufteilung nicht erfolgen, so wiirde der dazugehorige Wert
von 0 einen Zahlenwert zwischen den beiden annehmen. Die auftretende viskose Reibung
o, welche sich auf Streckenparameter a; auswirkt, wird bereits durch die Variation des
Reglerparameters ky berticksichtigt. Die auftretende exponentiell abklingende Stribeck-
Reibung F; wurde beim Entwurf vernachlassigt. Es stellte sich heraus, dass durch eine
Approximation der coulombschen Reibung in Form einer Arkustangens-Funktion eine
bessere Performance erreichen lasst. Das dufert sich speziell im stationédren Fall, bzw. wenn
die Kolbengeschwindigkeit null wird. Fiir die Approximation gilt

arctan(y%y), (6.14)

SRS

sign (%) ~

mit dem Parameter <y, {iber den die Approximationsgiite beeinflusst werden kann. Der Ver-
lauf der Arkustangens-Funktion mit o = 100 und der Signumfunktion ist in Abbildung 6.2
dargestellt. Zusétzlich soll die adaptive Regelung in der Lage sein, konstante auf den
Arbeitszylinder wirkende Storkréfte F.y; zu kompensieren. Damit ergibt sich der Vektor
mit den bekannten nichtlinearen Funktionen zu
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Approximation der Signumfunktion mit v = 100
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Abbildung 6.2: Approximation der Signumfunktion fiir y = 100

2 A T . A
— Zarctan(yx;), 0, 1 fur %, >0
w ) = | o e, e (6:15)
[0, —=zarctan(yXy), 1]° fir £ <0
Fiir den Vektor mit den unbekannten Konstanten gilt
é: [ﬁco,pos/ ﬁcO,neg/ ﬁext]- (6-16)

6.1.2 Wahl der Adaptionsparameter

Einer der Freiheitsgrade ist die Wahl der positiv definiten Matrix Q. Durch Experimente
zeigte sich, dass bei dem hydraulischen System eine hohere Gewichtung des Positionsfeh-
lers im Vergleich zum Geschwindigkeitsfehler des Hydraulikkolbens durchgefiihrt werden
muss. Das liegt moglicherweise daran, dass nur eine Schiatzung der Geschwindigkeit
mit Hilfe des Differenzierers durchgefiihrt wird, wahrend die aktuelle Kolbenposition
gemessen werden kann. Des weiteren ist die Kolbengeschwindigkeit ungefdhr um den
Faktor 10 grofier als die Position.

Durch die Matrizen I'y und I'y kdnnen die Adaptionsraten der Reglerparameter und
geschétzten unbekannten Konstanten beeinflusst werden. Wahlt man sie als Diagonalma-
trizen, so ist die Rate jedes Parameters iiber dessen jeweiligen Diagonaleintrag einstellbar.
Um eine gute Konvergenz der Fehlerdynamik zu gewéhrleisten, ist eine geeignete Wahl
der einzelnen Adaptionsraten und auch deren Verhiltnis zueinander ausschlaggebend.
Wie eine solche passende Wahl aussieht, ist von der vorliegenden Problemstellung ab-
hangig. Ist die Grofsenordnung der Konstanten bekannt, kann man dieses Wissen bei der
Entscheidung mit einfliefSen lassen.
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6.1.3 Simulation MRAC

In diesem Abschnitt werden zwei Simulationsstudien zur MRAC diskutiert.

Simulation 1: mechanisches System

Bei dieser Simulations-Studie wurde nur das mechanische System zweiter Ordnung mit
viskoser Reibung ¢ = 40N und einer konstanten externen Kraft F,,; = 200N betrachtet.
Das Ventil, der hydraulische Kraftregelkreis, sowie die coulombsche und die Haftreibung
wurden vernachlédssigt. Es wurde auch die reale Kolbengeschwindigkeit des Modells
verwendet. Als Referenz wird das rampenférmige Signal laut Gleichung (5.14) mit X4+ =
0.07m, Xeng = 0.17m, At = 0.5s vorgegeben. Fiir die Reglerparameter wurde a = 550
gewdhlt, was gemaf Gleichung (4.6) die Parameter k, = 1.815 - 10° und k, = 660 ergibt. In
Abbildung 6.3 erkennt man, dass der Positionsfehler zu null konvergiert. Abbildung 6.4
zeigt die Verldufe der Schiatzungen der externen Storkraft und der coulombschen Reibung.
£+ nihert sich der aufgeschalteten Lastkraft an und £, bleibt bei £y = ON, da die
Gleitreibung bei der Simulation deaktiviert wurde. Der Verlauf der Reglerparameter [ ist
in Abbildung 6.5 dargestellt. Bei t = 2500s sind die Parameter ndherungsweise bei kg = 1,
ki = —kp und k; = —k;, + 0 eingeschwungen.

104 Verlauf des Positionsfehlers e <104 Verlauf des Positionsfehlers e fiir die ersten 50s

einm

einm

2 1 2
0 of

| . . . . . | 1 | |
0 500 1000 1500 2000 2500 0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
tins tins

Abbildung 6.3: Verlauf des Positionsfehlers, Simulation 1

Simulation 2

In der zweiten Simulation wurde das gesamte Simulationsmodell verwendet. Es wur-
den die gleichen Referenzsignale fiir Sollposition, Geschwindigkeit und Beschleunigung
wie in der ersten Simulation vorgegeben. Fiir die Reibung des mechanischen Systems
wurde ¢ = 40N, Fy = 40N, Fy = 20N, ¢; = 0.03 eingestellt. Es wirkte eine externe
Kraft mit F,,y = 200N. Als Geschwindigkeitssignal wurde das der Strecke verwendet.
Die Eigenwerte fiir die Fehlerdynamik des Lageregelkreises wurden mit s = —320 und

32



6 Model Reference Adaptive Control

Verlauf der geschitzten unbekannten Konstante Fo
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Abbildung 6.4: Verldufe der geschitzten unbekannten Konstanten 8, Simulation 1
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Abbildung 6.5: Verldufe der Reglerparameter I, Simulation 1
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damit 2 = 320 gewdahlt. Die Adaptionsraten wurden mit I'y = diag([8000, 8000]) und
I'y = diag([6.75-107%, 2250, 45000]) angenommen. Die coulombsche Reibung wurde
mit oy = 5000 approximiert. Der Verlauf der Position und deren Fehler sind fiir die ersten
100 Sekunden in Abbildung 6.6 dargestellt. Den Verlauf des Fehlers, der geschitzten
unbekannten Konstanten und der Reglerparameter zeigen Abbildungen 6.7, 6.8 und 6.9.

Positionsverldufe fiir die ersten 100 Sekunden

o
>
T

nnnn

e

N
T

——x;, Position Kolben

m

——x,, Position Referenzmodell

Position in m

IITRTATAtE

6 x10°

einm

100
Abbildung 6.6: Verldufe der Position und des Positionsfehlers der ersten 100 Sekunden, Simulation 2
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Abbildung 6.7: Verlauf des Positionsfehlers, Simulation 2

6.1.4 Versuche MRAC

Bei der Implementierung am Priifstand hat sich herausgestellt, dass die Schatzung der
aktuellen Kolbengeschwindigkeit unter Verwendung des Sliding-Mode-Differenzierers zu
schlechteren Verldufen der Adaptionen fiihrt. Bessere Ergebnisse werden erzielt, wenn
sowohl das Geschwindigkeitssignal als auch das der realen Strecke durch Ableitung
mit Hilfe eines linearen Differenzierers in Form eines DT1-Gliedes berechnet wird. Die
zeitdiskrete Implementierung lautet mit Ty, = 0.07
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Verlauf der geschitzten unbekannten Konstante Foo
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Abbildung 6.8: Verldufe der geschitzten unbekannten Konstanten 6, Simulation 2
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Abbildung 6.9: Verldufe der Reglerparameter I, Simulation 2
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1—2z1
(T + Titter) — Tritterz ™1

Gritter(z) = (6.17)

Fiir die Regelung selbst wurde trotzdem der Sliding-Mode-Differenzierer aufgrund der
nicht vorhanden Phasenverschiebung verwendet. Als Referenz wurden "glatte Ram-
pen" geméfs Gleichung (5.14) mit xs¢ = 0.07m, X, = 0.11m, At = 0.5s vorgegeben.
Fiir die Dynamik des Druckkraftregelkreises wurde ky = 251 ausgesucht. Die Eigen-
werte des geschlossenen Lageregelkreises wurden mit s;, = —540 gewdhlt, was mit
Gleichung (4.6) zu den Reglerparametern k, = 1.7496 - 10° und k, = 648 fiihrt. Die An-
fangswerte der MRAC lauten Iy = [1, —k, —ky]T und 8y = [0, 0, 0]T. Fiir die
Approximationsgiite der coulombschen Reibung wurde gemafs (6.14) v = 100 gewdahlt.
Die Matrix Q wurde mit Q = diag([107, 1]) angenommen. Fiir die Adaptionsraten wurde
I'y = diag([25-1077, 5-10°, 1.5-10%]) und I'y = diag([3750, 3750, 7500]) gewdhlt.

Versuch 1 MRAC

Bei diesem Experiment wurde noch keine externe Storkraft aufgeschaltet, jedoch trotzdem
bei der Definition der Unsicherheiten berticksichtigt. Die Verldufe der Position und des
Positionsfehlers fiir die ersten 40 Sekunden zeigt Abbildung 6.10. Der zeitliche Verlauf der
Reglerparameter ist in Abbildung 6.11, der der geschétzten unbekannten Konstanten in
Abbildung 6.12 dargestellt.

Versuch 2 MRAC

Es wurden die gleichen Referenzverldufe und Parameterwerte wie beim vorherigen Versuch
vorgegeben, jedoch wirkte zusatzlich eine Storkraft von F,y; ~ 300N. Die Verldufe dieses
Versuches sind analog zu Versuch 1 in Abbildungen 6.13, 6.14 und 6.15 dargestellt. Es
kommt zu einem Uberschwingen beim Positionsverlauf des Hydraulikkolbens speziell
in der "oberen" Position. Das konnte ein Effekt aufgrund der Tatsache sein, dass der
Storzylinder keine exakt konstante Kraft liefern kann.

6.2 Modifiziertes MRAC

Diese zweite MRAC Implementierung geht davon aus, dass die reale Strecke bekannt ist
und nur eine Kompensation der nichtlinearen Unsicherheit erfolgt. Die Strecke lautet

X5 = Asxs + bs(u + 85(xs)) = [8 (1)} Xs + [?] (u+ ds(xs)). (6.18)
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Verlauf der Kolbenposition und der Referenzposition
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Abbildung 6.10: Verldufe der Position und des Positionsfehlers ohne F,y¢, Versuch 1 MRAC
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Abbildung 6.11: Verldufe der Reglerparameter I ohne F,y;, Versuch 1 MRAC
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Abbildung 6.12: Verldufe der geschitzten unbekannten Konstanten 0 ohne L.y, Versuch 1 MRAC
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Abbildung 6.13: Verldufe der Position und des Positionsfehlers mit F.y; = 300N, Versuch 2 MRAC

39



6 Model Reference Adaptive Control

Verlauf des Reglerparameters kg

I
1.00005
£
1
0.99995
0 20 40 60 80 100
tins
10° Verlauf des Reglerparameters k;
I
-1.749
&' 17495
175
0 20 40 60 80 100
tin s
Verlauf des Reglerparameters ks
-600 - I
-610 [~
o 620 —
e
-630 (—
-640 [—
| |
0 20 40 60 80 100
tins
Abbildung 6.14: Verldufe der Reglerparameter I mit Foy; = 300N, Versuch 2 MRAC
Verlauf der gschiitzten Parameter 6
I I
100 - —
50 —
0 |
g -50 — —
] — Feoney
£ -100 — A H
g Fra
<
¥
-150 (— —
-200 [~ —
-250 [~ —
-300 [~ —
| | | | |
0 20 40 60 80 100

tins

Abbildung 6.15: Verldufe der geschitzten unbekannten Konstanten 6 mit F..y = 300N, Versuch 2 MRAC

40



6 Model Reference Adaptive Control

Fiir den nominalen Regler ergibt sich unter Vernachldssigung der Unsicherheit

Uy = —kpxp — koX + 1 (6.19)

mit dem Referenzsignal r = kpXy rer + koXgref + MiXy ref. Das Referenzmodell ergibt sich
aus dem geschlossenen Regelkreis mit dem nominalen Regler ohne Unsicherheit, gleich
wie in Kapitel 6.1, mit

_ 0 1 0
X = AmXm + bt = k, k | Xm+ | 1|7 (6.20)
Com mg "y

Da hier von einer bekannten Strecke ausgegangen wird, muss zusétzlich in den Unsicher-
heiten die Auswirkung der viskosen Reibung in w;(x;) aufgenommen werden. Dadurch
gilt fiir den Vektor mit den bekannten nichtlinearen Funktionen

—sign(%), 0, 1, —% T, fur % >0
wS(xS) = [ g ( k)/‘\ A kT .. Ak - . (6'21)
[0, —sign(%y), 1, —%], fur %<0
Der Vektor mit den unbekannten Konstanten ist
és = [pco,pos/ PcO,neg/ ﬁext, &]~ (6‘22)

Die Lyapunov-Funktion und deren Ableitung in 6.9 und 6.10 dndern sich dadurch, dass
jeweils der zweite Term in den Gleichungen wegfillt. Dadurch ergibt sich

V(e,8) = e Pe + éTl"glé (6.23)
und

V(e 8) = —e' Qe + 2(:)T(ws(xs)eTPbs - Fglé). (6.24)

Das Adaptionsgesetz zur Kompensation der Unsicherheit lautet gleich wie bei der vorheri-
gen MRAC Implementierung, siehe die zweite Gleichung von (6.11). Die Struktur dieser
MRAC Realisation ist in Abbildung 6.16 dargestellt.

6.2.1 Versuche Modifiziertes MRAC

In diesem Kapitel werden die am Priifstand durchgefiihrten Experimente mit dem modifi-
zierten MRAC Verfahren beschrieben.
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Referenzmodell
Xm
xk,ref
Regelstrecke
Xk, ) X -
Fref, = Agxs + by(u + 85(x2)) 0

X kref
——>

Ug 0= Tyws(xs)el Pb

Abbildung 6.16: Schema der modifizierten MRAC

Versuch 1 Modifiziertes MRAC

Beim ersten Versuch wurde keine externe Storkraft durch den Stérzylinder aufgeschaltet.
Fiir die Matrix der Adaptionsraten wurde I'y = diag([1500, 1500, 3000, 6000]) ausgesucht.
Als Eigenwerte des geschlossenen Regelkreises wurde wie bei den vorherigen Versuchen
s12 = —540 gewdhlt. Abbildung 6.19 zeigt die Positionsverldufe und dessen Fehler fiir die
ersten 45 Sekunden. Man erkennt, dass der stationdre Positionsfehler reduziert wird. Die
Abbildung 6.18 zeigt den Verlauf von 8.

Versuch 2 Modifiziertes MRAC

Jetzt wurde eine Storkraft von F.y; ~ 300N aufgeschaltet. Die Verldufe der Position und
des Positionsfehlers zeigt Abbildung 6.19. Durch die Kompensation der Storkraft wird der
Fehler reduziert, jedoch kommt es speziell an der oberen Zylinderposition zu Oszillationen
der Zylinderkolbenposition, was man im zweiten Graphen in 6.19 erkennt. Das konnte
daran liegen, dass die Storkraft, die vom Zylinder aufgebracht wird, nicht konstant ist. Der
andere Grund ist die Kompensation der coulombschen Reibung.
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Abbildung 6.17: Verldufe der Position und des Positionsfehlers ohne F,y;, Versuch 1 Modifiziertes MRAC
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Verlauf der gschiitzten Parameter 8
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Abbildung 6.18: Verldufe der geschétzten unbekannten Konstanten 0 ohne L.y Versuch 1 Modifiziertes MRAC
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Verlauf der gschiitzten Parameter 6
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Abbildung 6.20: Verldufe der geschétzten unbekannten Konstanten & mit F.y, Versuch 2 Modifiziertes MRAC
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7 Proportionalventil

Es wurde nun ein 4 /3-Wege-Proportionalventil anstelle des Servoventils verwendet. Der
Steuerschieber des Proportionalventils wird iiber Bestromung einer Magnetspule in Be-
wegung gesetzt. Durch den Magneten wird eine zum Strom proportionale Kraft auf den
Schieber ausgetiibt. Gegenkréfte werden dabei von Federn aufgebracht, sodass sich die
Position des Stellschiebers ndherungsweise proportional zum angelegten Strom verstellt.
Laut Will und Gebhardt, 2011 kommt es jedoch aufgrund von Magnet- und Reibungshys-
terese zu einer erheblich niedrigeren Positioniergenauigkeit im Vergleich zu Servoventilen.
Weiteres besitzen Proportionalventile eine geringere Grenzfrequenz und deutlich héhere
Fertigungstoleranzen, jedoch auch geringere Herstellungskosten. Das Proportionalventil
hat eine positive Ventiliiberdeckung, was zu einer nichtlinearen Durchflusskennlinie fiihrt.
Es muss ein Mindeststrom angelegt werden, sodass ein Volumenstrom durch das Ventil
stattfindet. Der Aufbau und Beschreibung der einzelnen Komponenten des verwendeten
Proportionalventils ist aus dem Datenblatt Festo, 2003 entnommen und in Abbildung 7.1
dargestellt.

4 5
o] o]
1 2 3
,?{
!
T A P B
14 |13 12 11 10 lolsl7 e

Abbildung 7.1: Aufbau des Proportionalventils: (1) Kolben, (2) Gehéduse, (3) Feder, (4) Erdungsfahne, (5) elektri-
sche Anschliisse des Magneten, (6) Nothandbetitigung, (7) Gleitlager, (8) Ausgleichsbohrung,
(9) Magnetspule, (10) Anker, (11) Federteller, (12) Steuerkerbe, (13) Stofiel, (14) Druckrohr, aus
Datenblatt Festo, 2003

Der fiir das Ventil benétigte Strom wird iiber einen 2-Kanal-Proportionalverstarker zur
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7 Proportionalventil

Verfiigung gestellt. Abbildung 7.2 zeigt den nichtlinearen Verlauf der Volumenstrom-
Signal-Kennlinie des Ventils.
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Abbildung 7.2: Volumen-Strom-Signalkennlinie des Proportionalventils aus Datenblatt Festo, 2003

Uber den Verstirker kann man die Totzone durch Einstellung eines Sprungstromes Isprung
kompensieren. Weiteres kann der Ausgangsstrom I4 iiber einen Maximalstrom I,y
beschrankt werden.

7.1 Modellierung

Auf den Stellschieber wirkende Krifte konnen tiber

F, ges — FMagnet + F Stromung 15 Reibung — Freder (7-1)

ndherungsweise zusammengefasst werden. Der durch den Elektromagneten erzeugten
Kraft Fyfagnet wirkt dabei eine Reibungskraft Freipung als auch die der Feder hervorgeru-
fenen Kraft Freger entgegen. Zusitzlich macht sich auch die durch das Ventil stromende
Hydraulikfliissigkeit als eine Storkraft Fsgsmung an den Ventilschieber bemerkbar. Um
den negativen Einfluss der Hysterese und der Reibung zu reduzieren, kann iiber den
Proportionalverstarker ein zusitzliches Frequenzsignal dem Ausgangsstrom {iiberlagert
werden. Dieser Dither wird dabei mit einer Frequenz von 250Hz festgelegt.

Das mechanische System des Ventils wird wie in Glockler, 2014 {iber eine Ubertragungs-
funktion zweiter Ordnung mit Totzeit gemaf3
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7 Proportionalventil

Xy (5) 1 _T
Gp(s) = = e (7.2)
u(s 1 . 2D
(s) w%/ps —1—%25—1—1

modelliert. Dadurch ist der Einfluss von nichtlinearen Reibungskréften, Stromungskraften
und Hystereseeffekte vernachlassigt.

7.2 ldentifikation

Zur Ermittlung der Durchflusskennlinie des Ventils wurde es, wie schon beim Servoventil,
als scharfkantige Blende gemafs Gleichung (3.1) modelliert. Es lassen sich die Produkte aus
den Durchflusszahlen und der Ventilschieberposition mit Verwendung der Druckdynamik,
siehe Gleichung (3.7), und Umformung bei positiver Ventilschieberstellung mit

1 VA A A
Colp  Xo = ——== <,pA + Ay + QL>
VPs—pa \ E
1 Vs . 73)
o= e (et )
und bei negativer mit
1 VA A A
Conp Xy = ———— <—,PA — Ak — QL>
VPA—PT E
1 Vs | ' (7.4)
Cod,p * Xv = \/ﬁ (E,FA’B — a ARy — QL>

berechnen. Dazu wurden Rechtecksignale mit verschiedenen Stromwerten zwischen
I = —800mA und I = 800mA vorgegeben und an das Ventil angelegt. Mit den Mess-
werten wurden anschlieffend Gleichungen (7.3) und (7.4) tiber mehrere Perioden des
Rechtecksignals zum jeweiligen Stromwert ausgewertet und jeweils der Mittelwert gebildet.

Definiert man Q4 = %2 und Qp = %lj erhdlt man die in Abbildung 7.3 dargestellten

Verldufe. Die GroBen Q4 und Qp ergeben, multipliziert mit dem Druckabfall an der
Steuerkante den jeweiligen Volumendurchfluss. In der Abbildung erkennt man den Ein-
fluss der Totzone und den daraus resultierenden nichtlinearen Verlauf. Da bei der exakte
Linearisierung der Druckdynamik von einer linearen Durchflusskennlinie ausgegangen
wird, muss die Nichtlinearitit kompensiert werden. Man erkennt am Verlauf, dass im
Bereich 160mA < |I| < 560mA die Kennlinie ndherungsweise als linear angesehen werden
kann. Durch die Einstellung des Sprung- und Maximalstromes des Proportionalverstar-
kers kann das Ventil in diesem linearen Bereich betrieben werden. Dazu wurde jeweils
Isprung = 160mA und Ip, = 560mA fiir beide Kanile eingestellt, wodurch man die in
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Abbildung 7.4 anndhernd linearisierten Verldufe als Funktion der Stellgrofie u erhdlt. An
den Werten bei u = +1 kann man die Durchflusszahlen des Proportionalventils able-
sen. Die ermittelten Werte sind in Tabelle 7.2 aufgelistet, wobei ¢, , dem {iber die vier
Ventilkonstanten gemittelten Wert entspricht.

Col,p Co2,p Co3,p Cod,p Cop
2.802-1078 | 3.052-10"% | 2.587-10"8 | 2.785-10~8 | 2.8065- 108

Tabelle 7.1: Ermittelte Durchflusszahlen des Proportionalventils

Dieser gemittelte Wert wurde anschliefSend fiir die exakte Linearisierung bei Verwendung
des Proportionalventils benutzt.

-8 Q linearisiert
x10°® Q g 10 ‘ ‘ Q lines ‘

sVN

m'

Q in

@4, linearisiert

———— —Qp, linearisiert,

" ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ 4 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
800 -600  -400 200 0 200 400 600 80 -1 -08 06 04 -02 0 02 04 06 08 1
I inmA u
Abbildung 7.3: Verlauf von Q Abbildung 7.4: Linearisierter Verlauf von Q

Im Datenblatt zum Proportionalventil gibt es keine Daten zur Beschreibung des mechani-
schen Systems. Deshalb mussten dessen Parameter experimentell ermittelt werden. Zur
Identifikation wurde die Sprungantwort der geschitzten normierten Ventilschieberposi-
tion aufgenommen. Dabei wurde der angelegte Strom an einem elektrischen Anschluss
sprunghaft von 200mA auf 480mA erhoht. AnschliefSend wurde der zeitliche Verlauf der
geschétzten normierten Ventilschieberposition £, {iber den Zusammenhang

A 1 Vi ;
%o = (E/}PA + ArXi + QL> (7.5)
(Cvl,p \ps — pal)

berechnet. Uber die Matlab System Identification Toolbox wurden die gesuchten Parameter
der Ubertragungsfunktion (7.2) bestimmt, welche in Tabelle 7.2 aufgelistet sind.

Um den Einfluss der Hysterese zu veranschaulichen, wurde der Volumenfluss Q4 als
Funktion des angelegten Stromes berechnet. Dazu wurde bei nicht aktiver Linearisierung
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wop | Dp T4
7141 | 1.223 | 0.032s

Tabelle 7.2: Proportionalventil: Identifizierte Parameter des mechanischen Systems

mit dem Verstdarker ein langsames sinusformiges Signal als Stellgrofse vorgegeben. Der
Volumenstrom wurde offline berechnet und ist in Abbildung 7.5 dargestellt.
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Abbildung 7.5: Gemessene Hysterese Proportionalventil

Man erkennt, dass die Hysterese trotz zusitzlich angelegten Dithersignals des Propor-
tionalverstarkers, einen erheblichen Einfluss auf die Performance des Proportionalventils
hat.

7.3 Regelkreiserweiterung

Fiir die Regelung mit dem Proportionalventil wurde die zuvor verwendete Kaskadenrege-
lung um eine in Abbildung 7.6 in rot eingezeichneter Struktur erweitert.

Die Idee dahinter war es eine Regelung des Steuerschiebers nachzubilden. Die Stellgrofle u,
was dem Sollwert der normierten Ventilschieberposition entspricht, kann als Vorsteuerung
angesehen werden und es wurde ein zusétzlicher P-Reglers u, = K(u — %,) implementiert.
Das Ziel dieser Erweiterung soll es sein, dass mit Hilfe eines Schatzwertes der Ventil-
schieberposition der Wunschwert schneller erreicht wird. Fiir einen Wert von K = 0.18
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Fr(pa, ps)
equte u Uges Strecke (X pa psl
Lin.
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m. R Beobachter
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Abbildung 7.6: Regelkreisstruktur mit Erweiterung zur Regelung des Proportionalventils

erhélt man den in Abbildung 7.7 in gelb dargestellten Verlauf der Sprungantwort von dem
geregelten mechanischen System des Proportionalventils (7.2).

Der rote Verlauf zeigt die Sprungantwort ohne der Regelungserweiterung. Aufgrund der
Totzeit ldsst sich der Parameter K nicht viel hoher wihlen, da es sonst zu unerwiinscht
hohen Uberschwingen kommt. Damit ergibt sich die Stellgrofe 14, die an den Proportio-
nalverstirker ausgegeben wird zu

Uges = U+ Up = U + K(u — £). (7.6)

7.4 Schatzung Ventilschieberposition
Zur Schitzung der Ventilschieberposition x, des Proportionalventils werden laut (7.5) einer

der Volumenstrome in die Zylinderkammern benétigt.

Dazu wurde ein Sliding-Mode-Beobachter zur Schdtzung des Volumenstromes Q4 mit

E’' .
- (VAAk??k + QL)

WIN

21 =1z — Mler]

(7.7)

W=

Zy =z3— Ayleq ]
Z3 = —Agsign(er)

entworfen. Fiir die Fehlerdynamik erhédlt man mit e; = z; — p4 und unter der Annahme,
dass £, = ¥ gilt,
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Abbildung 7.7: Sprungantwort Proportionalventil

/
. . . 2
Q=4 —pa=n Qa—AMler]3
A
EI
Z3_7A

. E . .
€3 = —V—AQA — Azsign(e).

) = Qa— A2 Leﬂ% (7.8)

Der Schiatzwert fiir den Volumenstrom in die Kammer A lisst sich mit Q A= %zz berech-
nen. Fiir die praktische Implementierung des Beobachters wird die schon in Kapitel 5.1
beschriebene Diskretisierung angewandt und man erhalt

2 /
T 2 E "
Z1jer1 = 2Lk F Took + 523k — TA1ler]3 — A (Axtr+ Q1)

1
Zokil = Zox + Tz3x — TAale1]3

23 k+1 = Z3k — T)\3Sig1’1(€1).

(7.9)

Der Volumenfluss ergibt sich jetzt durch O4 = %zz,k. Damit ldsst sich nach Umformen
von Gleichungen (3.1) und (7.3) ein Schitzwert fiir die normierte Ventilschieberposition
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unter Verwendung des dazugehorigen Kammerdruckes und Durchflussbeiwerte gemafs

Oa \V lps—pal

Col,p

Qav/Ipa—pr| fir O4 <0
Coop ’ A

, fir Qa>0

=>
Q
Il

(7.10)

bestimmen. Die Parameter des Differenzierers wurden gemaf Tabelle 5.1 mit a = 5 - 1010
gewihlt und lauten A; = 1.105 - 104, A, = 4.072 - 107 und A3 = 5- 10'°.

7.5 Simulation

Fiir das Simulationsmodell wurde die Durchflusskennlinie und die identifizierte Uber-
tragungsfunktion fiir die Ventilschieberdynamik des Proportionalventils implementiert.
Nichtlineare Effekte wie die Hysterese oder Reibungs- und Stromungskrifte wurden
vernachlassigt.

Zur Validierung des Simulationsmodells wurde der Positionsverlauf des Zylinderkolbens
fiir eine vorgegebenen Stellgroflenverlauf u zwischen Simulationsmodell und Messung
verglichen, siehe Abbildung 7.8.
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Abbildung 7.8: Validierung Simulationsmodell mit Proportionalventil
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Die Verldufe passen "einigermaflen gut" zusammen. Fiir die Simulation des geschlossenen
Regelkreises wurde auch die Funktion, die der Proportionalverstarker zur Linearisierung
durchfiihrt, nachgebildet. Verglichen zum Servoventil mussten die Reglerparameter der
Kaskadenregelung und des Druckkraftregelkreises allgemein kleiner gewahlt werden, was
zu einer langsameren Regelung fiihrt. Fiir die verwendeten Parameter der Simulation
und den Versuchen am Laboraufbau gilt ky = 100, k, = 45000 und k, = 4200. Ebenso
mussten die Referenzsignale langsamer gewdhlt werden. Deshalb wurde bei der ersten
Simulation eine glatte Rampe geméafs Funktion (5.14) mit den Parametern xs,+ = 0.15m,
Xend = 0.23m und At = 2s vorgegeben. Das entspricht einer Positionsanderung von 8cm
innerhalb von 2s. Die Verldufe des Positionsreferenzsignals, der gemessenen Position
ohne Regelung des Ventilschiebers, mit dessen Regelung und die Verldufe der Fehler sind
in Abbildung 7.9 ersichtlich. An den Fehlerverldufen erkennt man, dass die zuséatzliche
Regelungserweiterung zu einer geringeren Abweichung beim Positionswechsel fiihrt.
Abbildung 7.10 zeigt die Ergebnisse bei der Vorgabe einer sinusféormigen Trajektorie
mit einer Amplitude von 10cm und einer Frequenz von 0.25Hz. Hier ist ebenfalls zu
beobachten, dass die zusitzliche Regelung des Schiebers zu besseren Resultaten fiihrt.
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Abbildung 7.9: Simulationsergebnisse bei Rampenreferenz und Proportionalventil
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7 Proportionalventil
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Abbildung 7.10: Simulationsergebnisse bei Sinusreferenz und Proportionalventil

7.6 Versuche

Bei den Versuchen am Laboraufbau stellte sich heraus, dass das Proportionalventil nicht
sehr gut zum Folgen von Wunschtrajektorien geeignet ist. Abbildung 7.11 zeigt die Ver-
laufe der Zylinderkolbenposition bei Vorgabe einer Rampenreferenz mit und ohne dem
erweiterten P-Regler.

Beide Verldufe weisen einen grofsen Fehler im Vergleich zu den Simulationsergebnissen auf.
Vermutlich ist dieser Unterschied den Einfliissen der Hysterese und Storkrifte aufgrund der
Reibungs- und Stromungskrifte geschuldet, die im Simulationsmodell nicht beriicksichtigt
wurden. Man erkennt jedoch am Verlauf des Positionsfehlers, dass der zuséatzliche P-
Regler zur Regelung des Ventilschiebers, wie auch in den Simulationen, die Performance
verbessert. Die Verldufe der Zylinderkolbenposition und dessen Fehler bei Vorgabe einer
Sinusreferenz sind in Abbildung 7.12 aufgetragen. Hier kann man ebenfalls eine kleine
Verbesserung aufgrund der erweiterten Regelkreisstruktur erkennen.
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Abbildung 7.11: Messergebnisse bei Rampenreferenz und Proportionalventil
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Abbildung 7.12: Messergebnisse bei Sinusreferenz und Proportionalventil
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8 Zusammenfassung

In dieser Arbeit wurde eine modell-basierte Positionsregelung eines Hydraulikzylinders,
der entweder durch ein Servoventil oder durch ein Proportionalventil angesteuert wird,
entworfen und an einem Laborpriifstand experimentell erprobt. Das verwendete mathe-
matische Modell des hydraulischen Servosystems bestehend aus Hydraulikzylinder und
Servoventil wird detailliert beschrieben. Der verwendete Regelkreis beinhaltet auch einen
Sliding-Mode-Beobachter zur Schiatzung der Zylinderkolbengeschwindigkeit und der ex-
ternen Storkraft, die auf den Arbeitszylinder wirkt. Fiir die Implementierung wurden
zwei verschiedene Diskretisierungskonzepte angewandt, welche sich jedoch aufgrund
der hohen Abtastrate nicht auf die Schatzungen auswirkten. Mit der Kompensation der
Storkraft konnte der Positionsfehler stark reduziert werden. Anschlieffend wurde zur
Kompensation unbekannter Streckenparametern, konstanter Storkréafte und der Reibungs-
krafte eine Model Reference Adaptive Control und eine davon modifizierte Variante
entworfen und anstelle der Kompensation mit dem Beobachter verwendet. Es wurden
allgemein schlechtere Ergebnisse mit den beiden MRAC Konzepten erzielt. Es kommt
aufgrund der coulombschen Reibung zu Oszillationen bei konstanten Kolbenpositionen,
die bei der Kompensation mittels Beobachter nicht auftraten. Das liegt daran, dass die
geschitzte Storkraft bei Verwendung des Beobachters in diesen Positionen der aktiven
Storkraft plus der Reibungskraft mit umgekehrten Vorzeichen entspricht. Zum anderen
kann mit dem Lastzylinder keine konstanten Storkrafte erzeugt werden, was ebenfalls
die Performance der MRAC verschlechtert. Zuletzt wurde anstelle des Servoventils ein
4/3-Wege-Proportionalventil benutzt. Dazu wurde eine Schiatzung der Ventilschieberpo-
sition mit Hilfe eines Sliding-Mode-Beobachters durchgefiihrt um das Regelverhalten
zu verbessern. Es hat sich herausgestellt, dass mit dieser Erweiterung die Performance
des Proportionalventils verbessert werden konnte, jedoch trotzdem im Vergleich zum
Servoventil eine schlechtere Regelkreisperformance erreicht wird.
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