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Fo rce Trac king Co ntro l fo r the Hydra ulic S e rvos ys te m

us ing a Propo rtio na l Pres s ure Co ntro l Va lve

Wo ok- S ang Cho

Dep t. of Ship Op era ting Sy s tems Engine e ring ,

Gra dua te S chool of Korea Ma ritim e Univers ity

Abs tract

The fluid power system is applied to va rious fie lds of mode rn industries

because it is able both to gene rate great force or torque a nd to control

precise ly the movement of hydraulic actuators . Amongst those to which the

fluid power is applied, active s uspens ion system and four whee l stee ring

system on a passenge r ca r have the force control hydraulic se rvosystem.

The e lectro- hydraulic se rvo va lve and the proportiona l press ure control

va lve can be used as control va lve , an essentia l component of the force

control hydraulic se rvosystem. The e lectro- hydraulic se rvo va lve requires
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feedback of control output in the hydra ulic se rvosystem. But the proportiona l

press ure control va lve does not require feedback of control output in the

force control se rvosystem.

In this pape r, the linea r mode l of the hydra ulic se rvosystem for force

tracking control which cons ists of a proportiona l press ure control va lve and

a double acting cylinde r is de rived. The pe rformance of the hydra ulic

se rvosystem is a na lysed through compute r s imulations . And the limitations

on des igning the controlle r in feedback control system a re studied. In

addition, pe rforma nce of pos ition tracking control system as we ll as the

limitations on feedback control is examined.

In the force tracking hydra ulic se rvosystem, the ve locity of piston acts as

feedback te rm from the pos ition output of the cylinde r to press ure

diffe rentia l across the piston. The refore , the poles of the plant manifest

themse lves as the ze ros of the ope n- loop transfe r function. Moreove r, these

ze ros ca n't be cha nged via feedback and s imple a lgorithms a re seve re ly

ba ndwidth limited. In the pos ition tracking control system, by the stable

pole- ze ro ca nce llation the poles of the pla nt do not appea r as the ze ros of

the open- loop transfe r function.

The res ult from the study s hows that a s imple a lgorithm for force tracking

purposes beyond the bandwidth limitation is not s uitable and the need of

more advanced a lgorithms a re confirmed. On the othe r ha nd, It is confirmed

that the pos ition control system is prope rly controlled by mea ns of s imple

a lgorithms .
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기호설명

A p : 피스톤의 수압 면적 [m 2]

A r : 밸브 반력핀의 단면적 [m 2]

A s : 스풀의 수압 면적 [m 2]

a i : 입력- 힘 전달함수의 분모 다항식

a i ' : 입력- 변위 전달함수의 분모 다항식

b i : 입력- 힘 전달함수의 분자 다항식

b i ' : 입력- 변위 전달함수의 분자 다항식

bp : 부하를 포함한 실린더의 점성감쇠 계수 [Ns/ m]

bs : 밸브 스풀의 점성감쇠 계수 [Ns/ m]

Cd : 밸브의 유량 계수

D s : 스풀 직경 [m]

F : 시스템의 구동력 [N]

Ff : 쿨롱 마찰력(외란) [N]

Ga (s) : 구동기 전달함수

Gc (s) : 제어기 전달함수

Gp (s) : 플랜트 전달함수

Gf u (s) : 입력- 힘 전달함수

Gy u (s) : 입력- 변위 전달함수

H (s) : 후향 경로 전달함수

K A : 비례 전자 밸브용 증폭기 이득 [A/ V]
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K c : 밸브의 유량- 압력 계수 [m 5/ Ns]

K d : 제어기의 미분 이득

K i : 제어기의 적분 이득

K p : 제어기의 비례 이득

K q : 밸브의 유량 이득 [m 2/ s]

K s o l : 비례 전자석의 비례 이득 [N/ A]

k s : 밸브의 스프링 상수 [N/ m]

kp : 부하의 스프링 상수 [N/ m]

mp : 피스톤 질량을 포함한 부하 질량 [kg]

m s : 스풀 질량 [kg]

P 1 : 1번 유로 압력 [N/ m2 ]

P 2 : 2번 유로 압력 [N/ m2 ]

P L : 유압실린더 부하 압력 [N/ m2 ]

P S : 공급 압력 [N/ m2 ]

Q1 : 밸브의 1번 교축부 유량 [m 3/ s ]

Q2 : 밸브의 2번 교축부 유량 [m 3/ s ]

Q3 : 밸브의 3번 교축부 유량 [m 3/ s ]

Q4 : 밸브의 4번 교축부 유량 [m 3/ s ]

Qi : 실린더로 흘러들어 가는 유량 [m 3/ s ]

Qo : 실린더에서 흘러나오는 유량 [m 3/ s ]
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QL : 부하 유량 [m3/ s ]

s : 라플라스 연산자

T d : 제어기의 미분 시간 [s]

T i : 제어기의 적분 시간 [s]

u(s) : 제어신호 전달함수

u : 스풀의 언더랩 [m]

V1 : 1번 유로 체적 [m3 ]

V2 : 2번 유로 체적 [m3 ]

V c : 실린더의 전체 체적(유로의 체적포함) [m3 ]

v i : 입력 전압 신호 [V]

w : 교축부 면적변화도 (w = π·D s ) [m]

x s : 밸브 스풀의 변위 [m]

y : 피스톤 변위 [m]

β : 작동유의 체적탄성 계수 [N/ m 2]

ρ : 작동유의 밀도 [kg/ m3 ]

g : 중력 가속도 [m/ s2 ]
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제 1 장 서 론

유압을 이용하면 큰 힘과 회전력을 얻을 수 있을 뿐만 아니라 유압 구동

기(actuator )의 동작도 정밀하게 제어할 수 있으므로 유압장치는 현대 산업

의 거의 모든 분야에 보급되어 활용되고 있다[1]. 최근의 생산현장에서 자

동화 추세가 일반화되어 가고 있고, 이와 더불어 유압 기기의 활용도 지속

적으로 증가하고 있다. 유압장치는 선박에서 조타기의 타각제어, 프로펠러

의 피치각제어, 안정기(fin stabilizer )의 위치제어 등에 사용되고 있으며, 자

동차에서는 능동현가장치(active suspension system ), 4륜조향장치(four

wheel steering system ), 잠김방지 제동장치(anti- locked break system ), 자

동변속장치 등에 사용되고 있다[2, 3].

여러 가지 응용 분야중 능동현가장치 및 4륜조향장치에 사용되는 유압장

치는 유압작동기에 작용하는 유체의 압력이나 유압작동기에서 발생하는 힘

을 제어하는 장치이다. 이 힘 제어 유압 서보계(force control hydraulic

servosystem )의 중요한 요소인 제어 밸브로는 전기 유압 서보 밸브(electro

hydraulic servo valve)와 비례 압력 제어 밸브(proportional pressure con -

trol valve)가 사용된다[4]. 서보 밸브는 본래 항공 우주용 유압장치를 위해

개발되었으며 일반 산업용으로 이용하기에는 너무 비싸고 작동유의 오염에

취약한 단점이 있다. 반면 비례 제어 밸브는 서보 밸브보다 가격, 응용, 보

수의 측면에서 많은 이점이 있다[1]. 비례 제어 밸브는 가격이 저렴하고 신

뢰도가 높은 비례 전자석의 개발에 의해 연삭기나 호닝기계와 같은 공작기

계, 성형사출기, 자동화설비 등에 사용되는 유압장치와 농경기계, 건설기계

등에 사용되는 유압장치의 제어 밸브로 사용되고 있다[1].
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전기 유압 서보 밸브를 사용하여 힘 혹은 압력 제어계를 구성할 때는 반

드시 피드백 제어(feedback control)에 의해 제어를 해야하는데[5, 6] 단순

한 알고리즘(simple algorithm s)을 이용한 피드백 제어 한계에 관한 논문들

이 발표되고 있다[7]. 한편, 비례 압력 제어 밸브는 전기 유압 서보 밸브와

달리 출력의 피드백 없이 개회로 제어(open loop control)가 가능하다. 비

례 압력 제어 밸브를 이용한 압력 제어계(pressure control system )의 제어

성능 개선을 위한 피드백 제어에 관한 연구도 보고되고 있지만[3, 8] 단순

한 알고리즘에 의한 피드백 제어에 관한 연구 논문은 그리 많지 않다.

이 연구에서는 비례 압력 제어 밸브를 사용한 유압 서보계의 힘 추적 제

어 성능을 조사하고, 제어 성능을 개선하기 위한 피드백 제어시의 제어 한

계에 대해 조사한다. 아울러 위치 추적 제어계(posit ion tracking control

sy stem )의 성능과 피드백 제어의 한계에 대해서도 조사한다. 이를 위해 비

례 압력 제어 밸브로 구성한 힘 추적 제어계(force tracking control sys-

tem )의 선형 모델을 구하고, 모델링의 타당성을 확인한다. 선형 모델을 바

탕으로 컴퓨터 시뮬레이션(computer simulations)을 통해 힘 추적 제어계

의 성능과 피드백 제어계의 제어기 설계의 한계에 대해 검토한다. 또한 위

치 추적 제어계와 힘 추적 제어계의 피드백 제어의 성능을 검토 비교한다.
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제 2 장 시 스템 의 구 조와 이 론적 해 석

2 .1 비례 압력 제어 밸브의 구조와 동작원리

Fig . 2.1은 전기 유압 서보 밸브(electro- hydraulic servo valve)의 구조를

나타낸다. 전기 유압 서보 밸브는 토오크 모터(torque motor ), 플래퍼 노즐

밸브(flapper nozzle valve) 및 스풀 밸브(spool valve)로 구성되어 있다.

토오크 모터는 영구자석(permanent magnet ) 및 전기자(armature)로 구성

되며 전기자는 비틀림 스프링(tor sion spring )으로 지지된다. 플래퍼 노즐밸

브의 플래퍼는 전기자의 한쪽 끝단에 연결되어 있고 플래퍼 양쪽에는 노즐

이 배치되어 있다. 또한 플래퍼와 스풀 밸브는 피드백 스프링(feedback

spring )으로 연결되어 있다.

전기 유압 서보 밸브의 작동 원리는 다음과 같다. 입력 신호가 0인 경우

플래퍼(flapper )는 중립 위치(neutral position )에 있고, 이로 인해 밸브 스풀

에 가해지는 압력인 노즐 배압이 같으므로 스풀은 중앙에 위치하여 정지되

어 있다. 전류 신호가 전기자 코일(armature coil)에 가해질 경우 입력 전

류에 비례하여 전기자에 회전력이 발생하며, 이 회전력에 의해 비틀림 스

프링을 기점으로 플래퍼의 자유단이 좌측이나 우측으로 움직인다. 만약 플

래퍼가 우측으로 움직이면 우측의 노즐 배압 P b는 상승하고 좌측의 노즐

배압 P a는 감소하여( P b> P a ) 스풀의 양단에 압력차가 발생하고 이로 인해

스풀은 좌측으로 움직인다. 스풀이 움직이는 방향과 스풀의 변위는 피이드

백 스프링(feedback spring )을 통해 플래퍼를 중립 위치로 되돌려 놓으므

로 플래퍼 좌 우의 노즐 배압이 같아지고 스풀은 그 점에서 정지하게 된
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F ig . 2 .1 S ch em atic of e le c tro - hy drau lic s e rv ov alv e
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다. 이때 작동유는 펌프 송출관로 P, 유로(oil passage) A, 부하, 유로 B,

탱크회귀 관로 T 순으로 흐르게 된다. 입력 신호의 극성이 반대로 되는 경

우는 동일한 원리에 의해 스풀이 반대 방향으로 움직이게 된다. 이와 같은

원리에 의해 스풀은 입력 전류의 극성 및 크기에 비례한 위치에 정지함으

로써 출력 유량도 입력 전류의 크기에 비례하게 된다. 전기 유압 서보 밸

브는 밸브에서 구동기로 흐르는 유량을 제어하므로 구동기에서 발생하는

힘(부하에 작용하는 힘) 또는 구동기의 위치(부하의 위치)를 제어하기 위해

서는 제어량의 피드백을 필요로 한다.

Fig . 2.2는 비례 압력 제어 밸브의 구조를 나타낸다. 이 밸브는 압력 제

어와 방향 제어가 가능한 밸브로서 4방향 스풀 밸브(4- way spool valve)이

다. 스풀의 양단은 스프링으로 지지되고, 비례 전자석(proportional sole-

noid)이 장착되어 있다. 스풀 내에는 유로(由路)가 가공되어 있고, 유로의

끝 부분에 반력 핀(reaction pin)이 장착되어 있어서 부하 압력이 반력 핀

의 단면에 작용하도록 되어 있다.

우측 비례 전자석에 전류를 흘리면 전자력(magnetic force)이 발생하여

플런저(plunger )에 연결된 스풀을 우측에서 좌측으로 움직인다. 그 결과 펌

프 송출 관로 P는 유로 A로 연결되고, 유로 B는 탱크 회귀 관로 T 로 연

결되어 유로 A의 압력은 높아지고 유로 B의 압력은 낮아진다. 이때 각 유

로의 압력은 스풀 내에 장착한 반력 핀에 작용하여 전자력에 대항하는 힘

을 발생시키고, 전자력과 유압력이 같아지면 스풀이 정지하여 스풀의 위치

가 결정되고 각 유로의 압력 변화도 정지된다. 즉, 스풀의 위치에 따라 부

하 압력의 크기가 결정되고, 스풀의 위치는 밸브에 작용하는 전자력과 이

에 대항하는 유압력의 크기에 따라 결정된다.

비례 압력 제어 밸브는 유량 제어 서보 밸브와 달리 부하 압력이 반력 핀
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F ig . 2 .2 S e ct ion al v ie w of proportion al pre s s ure

c ontrol v alv e
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을 통해 스풀에 유압력으로 작용하므로 밸브 자체 내에서 피드백 경로가

형성된다. 따라서 개회로 제어가 가능하다.

2 .2 시스템의 구성

유압 서보계의 일반적인 구성은 Fig . 2.3과 같다. 유압 실린더를 구동하

기 위한 에너지는 유압 펌프로부터 공급되고 작동 유체의 흐름, 즉 에너지

의 흐름은 제어 밸브에 의해 조절된다. 유체의 압력 에너지는 실린더에서

기계적 일로 변화하여 부하를 움직인다. 그림에서 실선으로 표시한 것은

유체 에너지의 흐름을, 파선으로 표시한 것은 비례 압력 제어 밸브를 제어

하기 위한 전기적 신호의 흐름을 나타낸다.

Fig . 2.4는 비례 압력 제어 밸브와 실린더로 구성한 유압 서보계를 나타

낸다. 유압 서보계는 제어 밸브와 복동 실린더(double acting cylinder )로

구성되어 있으며 복동 실린더에 연결된 부하는 점성 부하(viscous load),

관성 부하(inertial load) 및 탄성 부하(elastic load)를 포함한다. 제어 밸브

는 비례 압력 제어 밸브 대신에 전기 유압 서보 밸브의 장착도 가능하다.

밸브의 두 유로는 각각 실린더(cylinder )의 양측 유로와 연결되고, 실린

더에는 부하(점성, 관성, 탄성부하)가 연결되어 있다. 부하는 1자유도(one

degree of freedom ) 직선 운동을 한다.

2 .3 시스템의 수학적 모델

2 .3 .1 시스템의 수 학적 모델

비례 압력 제어 밸브의 스풀이 중립 위치에서 x s만큼 움직일 때 밸브내
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F ig . 2 .4 S c h em atic of f orc e trac k in g c on trol s y s t e m
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의 4개의 개구부(throttle)에서의 유량 방정식은 다음과 같다.

Q1 = C d 1 w ( u + x s )
2 (P s - P 1) (2.1)

Q2 = C d2 w ( u - x s )
2 (P s - P 2) (2.2)

Q3 = C d3 w ( u + x s )
2 P 2 (2.3)

Q4 = C d4 w ( u - x s )
2 P 1 (2.4)

위 식에서 Q1, Q2 , Q3 및 Q4는 밸브 내부의 각 교축부를 통하여 흐르는

유량, C d1, Cd2 , Cd3 및 Cd4는 교축부의 유량 계수, w는 교축부의 면적

변화도(area gradient ; w = D s , D s는 스풀직경), u는 스풀의 언더랩

(underlap), x s는 밸브 스풀의 변위, P s는 공급 압력, P 1과 P 2는 각각 실린

더 유로의 압력, 는 작동유의 밀도를 나타낸다.

한편, 비례 압력 제어 밸브의 스풀은 대칭적이므로 다음 식이 성립한다.

P s = P 1 + P 2 (2.5)

또한, 부하 압력 및 부하 유량은 각각 식 (2.6) 및 식 (2.7)과 같이 나타낼

수 있다.
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P L = P 1 - P 2 (2.6)

QL =
1
2

( Q i + Qo)

= 1
2

{ ( Q1 + Q3) - ( Q2 + Q4 )} (2.7)

여기서 QL 은 부하 유량, Q i는 실린더로 흘러 들어가는 유량, Qo는 실린

더에서 흘러나오는 유량을 나타낸다.

밸브 내부의 각 교축부를 통하여 흐르는 유량을 나타내는 식 (2.1), 식

(2.2), 식 (2.3) 및 식 (2.4)를 식 (2.7)에 대입하여 부하 유량을 나타내는 식

을 구하면 식 (2.8)이 된다.

QL = C d1 w ( u + x s )
1

(P s - P L )

- C d2 w ( u - x s )
1 (P s + P L ) (2.8)

밸브와 실린더 사이의 각 유로에 연속의 법칙을 적용하면 다음과 같은

연속 방정식이 구해진다.

Q1 = Q4 + A p
dy
dt

+
V 1 dP 1

dt
(2.9)

Q3 = Q2 + A p
dy
dt

-
V2 dP 2

dt
(2.10)
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여기서 A p는 피스톤의 단면적, y는 실린더 피스톤의 변위, V 1과 V 2는 각

각 유로를 포함하는 피스톤 양단의 체적, 는 기름의 체적 탄성 계수를

나타낸다.

실린더의 각 유로의 연속 방정식인 식 (2.9) 및 식 (2.10)을 식 (2.7)에 대

입하면 다음과 같은 부하 유량으로 나타낸 실린더 유로의 연속 방정식이

구해진다.

QL = A p
dy
dt

+
V c

4
dP L

dt
(2.11)

위 식에서 V c는 실린더 유로를 포함한 실린더 전체 체적을 나타내고, 실린

더 내 외부의 누설은 없는 것으로 하며, V 1 및 V 2와의 관계는 V0 =

2 V 1 = 2 V2이다.

비례 압력 제어 밸브의 스풀 운동에 관한 식을 구하면 식 (2.12)와 같이

구해지고 부하 질량과 감쇠기가 연결된 실린더의 피스톤에 관한 운동 방정

식은 식 (2.13)과 같다.

K A K sol v i - A r P L = m s

d 2x s

dt2 + bs

dx s

dt
+ k s x s (2.12)

A p P L - F f = m p
d 2y
dt2 + bp

dy
dt

+ k p y (2.13)

여기서 스풀에 작용하는 정상 상태 유체력(steady state flow force)은 무

시하고[9∼11] 유압 실린더 및 부하계의 마찰력에 관한 항 중에서는 점성
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마찰력만 고려한다. 위 식에서 K A 는 증폭기의 이득, K sol은 비례 전자석

의 비례 이득, v i는 증폭기 입력 전압, A r은 밸브 반력 핀의 단면적, m s는

스풀의 질량이며 m p는 피스톤의 질량을 포함한 부하의 질량, b s는 스풀과

슬리브 사이의 점성 감쇠 계수이고 bp는 부하의 점성 감쇠 계수이다. 또,

k s는 스풀지지 스프링의 스프링 상수이고, k p는 부하 지지 스프링의 스프

링 상수이다. F f는 쿨롱 마찰력으로 외란으로서 작용한다.

2 .3 .2 선형근사 및 전 달함수

2.3.1절에서 구한 시스템의 모델에서 비선형 요소(nonlinear component )

를 선형화 하기 위해 비선형 방정식인 유량 방정식을 작동점 근방(operat -

ing ranges)에서 테일러(T aylor ) 급수로 전개하면 식 (2.14)가 된다.

QL = QL 0 +
QL

x s |
0

x s +
QL

P L |
0

P L + (2.14)

만일 스풀이 작동점 근방에서만 작동한다고 가정하면 2차 이상의 항은 무

시되므로 식 (2.15)로 나타낼 수 있다.

QL = QL 0 +
QL

x s |
0

x s +
QL

P L |
0

P L (2.15)

여기서 밸브의 유량 이득을 K q, 스풀이 중립 위치에 있을 때의 유량 이득

을 K q0라고 하면 다음과 같이 나타낼 수 있다.
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K q =
QL

x s
(2.16)

K q0 = 2C d w
P s

또, 유량- 압력 계수를 K c, 스풀이 중립 위치에 있을 때의 유량- 압력 계수

를 K c0라고 하면

K c = -
P L

QL
(2.17)

K c0 =
C d w u P s/

P s

와 같이 정의된다.

식 (2.16)과 식 (2.17)을 식 (2.15)에 대입하면 식 (2.18)이 된다.

QL = K q x s - K c P L (2.18)

이때 계의 사용을 작동점 근방으로 한정한다면 선형 근사한 식 (2.19)를 얻

는다.

QL = K q x s - K c P L (2.19)

또한, 식 (2.11) 및 식 (2.19)와 밸브 스풀의 운동을 나타내는 식 (2.12)
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및 실린더 피스톤의 운동에 관한 식 (2.13)을 각각 라플라스 변환하면 식

(2.20), 식 (2.21), 식 (2.22) 및 식 (2.23)이 구해진다.

QL ( s) = A p s y ( s) +
V c

4
s P L ( s) (2.20)

QL ( s) = K q x s ( s) - K c P L ( s) (2.21)

K A K sol v i ( s) - A r P L ( s) = ( m s s2 + bss + k s)x s ( s) (2.22)

A p P L ( s) = ( m p s2 + bp s + k p)y ( s) (2.23)

식 (2.20), 식 (2.21), 식 (2.22) 및 식 (2.23)으로부터 증폭기 입력 전압 v i

를 시스템 입력, 부하 구동력 F를 시스템 출력으로한 전달함수와 전압 v i

를 입력, 부하의 변위 y를 시스템 출력으로한 전달함수를 구하면 각각 식

(2.24) 및 식 (2.25)와 같이 되고, Fig . 2.5, Fig . 2.6은 각각 힘 추적 제어계

및 위치 추적 제어계의 블록 선도를 나타낸다.

Gf u ( s) = F ( s)
v i ( s)

=
b0s2 + b1 s + b2

a 0s
5 + a 1 s4 + a 2 s3 + a 3s2 + a4 s + a 5

(2.24)

Gy u ( s) = y ( s)
v i ( s)

=
b0 '

a 0 's5 + a 1 's4 + a 2 's3 + a 3 's2 + a 4 's + a 5 '
(2.25)

- 20 -



2
1

-



-
22

-



제 3 장 힘 추 적 제어 분 석

3 .1 시스템의 응답 특성

컴퓨터 시뮬레이션에 사용한 시스템의 주요 제원은 T able 3.1에 나타낸

것과 같고 각종 물리적인 상수들은 T able 3.2에 보이는 것과 같다. Fig .

3.1은 이 연구에서 모델링의 대상으로한 시스템의 계단 응답 특성을 나타

내고 있다. 그림은 60ms가 지난 후에 입력 신호를 주었을 때이며 상승 시

간(rise time)은 84ms이고, 지연 시간(delay time)은 40ms이다[2, 12, 13].

Fig . 3.2와 Fig . 3.3은 각각 힘 추적 제어계 및 위치 추적 제어계의 계단

응답 특성의 컴퓨터 시뮬레이션 결과이다. 힘 추적 제어계의 계단 응답에

서 상승 시간은 100ms이고, 지연 시간은 39m s이다. 또한, 위치 추적 제어

계의 계단 응답에서 상승 시간은 100ms이고 지연 시간은 29ms이다. 두 시

스템의 시뮬레이션 결과에서 상승 시간은 100m s로 같으나 지연 시간은 힘

추적 제어계가 29ms로 위치 추적 제어계보다 10ms 빠르다.

시스템의 특성을 나타내는 Fig . 3.1과 힘 추적 제어계의 컴퓨터 시뮬레이

션 결과를 비교할 때 실제 시스템의 계단 응답에서 상승 시간은 84ms로

컴퓨터 시뮬레이션 결과보다 16m s 빠르게 나타난다. 실제 시스템의 계단

응답에서 지연 시간은 40ms로 컴퓨터 시뮬레이션으로 구한 계단 응답에서

의 지연 시간 39ms와 비슷하다.

이상과 같이 모델링한 시스템은 5차 시스템이나 그 계단 응답 특성은 1

차 시스템의 계단 응답 특성과 비슷하게 나타나는 과감쇠 시스템(over

damped system )이다. 따라서 시스템의 모델링이 타당하다고 볼 수 있다.
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T able 3 .1 S pe c if ic at ion of th e f orc e t ra c kin g s y s t em

It em Spec.

Valve

Diameter of spool 14mm

Width of spool land 6.6mm

Width of slot on the sleeve 7.0mm

Underlap 0.2mm

Diameter of reaction pin 1.5mm

Cylinder
Diameter of piston 50mm

Stroke of piston ±3mm

T able 3 .2 P hy s ic al c on s t ant s of t h e s y s t em

Constant s Value

Density of oil 869kg/ m3

Bulk modulus of elasticity of oil 1.8x 109N/ m2

Area of piston 1.65x 10- 3m 2

Mass of piston and load 6.53x 10- 1kg

Mass of spool 7x 10- 2kg

Constant of cylinder load spring 6.45x 106N/ m

Constant of valve spring 2.83x 104N/ m

Volume of cylinder and pipe 1.496x 10- 4m 3
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F ig . 3 .1 S t ep re s pon s e of t h e s y s t em
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F ig . 3 .2 S t ep re s pon s e of t h e f orc e c ont rol s y s t e m (s im ulat e d )
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F ig . 3 .3 S t ep re s pon s e of t h e po s it ion c ont rol s y s t em (s im ulat e d )
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3 .2 힘 추적 제어

Fig . 3.4는 입력 신호가 구동기(actuator )에 보내져 플랜트(plant )에 영향

을 미치는 선형 시불변 제어 시스템(linear time- invariant control sy stem ;

LT I control sy stem )을 나타낸다. 이 시스템에서 입력 u ( s)와 구동기 힘

F (s)사이의 전달함수는 구동기 전달함수 Ga (s)와 같지 않으며 입력- 힘의

전달함수는 다음과 같이 나타낼 수 있다.

Gf u ( s) A ctuator F orce( s)
Inpu t S ig na l( s)

=
Ga ( s)

1 + Ga ( s) Gp ( s) H ( s)
(3.1)

여기에서, Ga (s) , Gp (s) , H ( s)는 각각 구동기 전달함수, 플랜트 전달함수, 후

향 경로 전달함수를 나타낸다. N a (s) , N p (s) , N h (s)를 각각 구동기, 플랜트,

후향 경로의 분자 다항식(numerator polynomials )으로 정의하고 D a (s) ,

Dp (s) , D h (s)를 각각 분모 다항식(denominator polynomials )으로 정의하여

식 (3.1)의 전달함수를 다시 쓰면 식 (3.2)와 같이 나타낼 수 있다.

Gf u ( s) =
N a ( s)D p ( s) D h ( s)

D a ( s) D p ( s) D h ( s) + N a ( s)N p ( s) N h ( s)
(3.2)

식 (3.2)에서 플랜트의 극점이 구동기 전달함수와 관계없이 개회로 전달

함수(open loop transfer function )의 영점이 된다. 시스템에 사용한 구동기

의 전달함수가 순수 이득( Ga ( s) = 1)일지라도 플랜트의 극점이 개회로 전달

함수의 영점이 된다.
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F ig . 3 .4 B lo ck dia g ram of a c tu at or - plant in t e rac t ion
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Fig . 2.4에 나타낸 시스템에서 피스톤의 속도는 유량 변화로 실린더내의

압력 상승에 영향을 미치는 피드백으로 작동한다. 이것은 식 (2.24)에 나타

낸 선형 시스템의 블록 선도를 보여주는 Fig . 2.5에서 보다 명확하게 나타

난다. 또한 Fig . 3.5의 보드 선도에 나타난 힘 추적 제어계의 주파수 응답

특성에는 개회로 전달함수의 영점(플랜트의 극점)에 의한 영향이 나타나

있다. 따라서 힘 제어계의 개회로 전달함수의 두 개의 영점이 폐회로 힘

제어계(closed loop force control sy stem )의 주파수 대역폭을 제한한다.

한편 Fig . 2.5의 힘 추적 제어계에서 실린더의 피스톤에 관한 운동방정식

은 식 (2.13)에서 구한 바와 같이 다음과 같다.

F = m p y + bp y + k p y = A p P L - F f (3.3)

여기서 부하의 변위 y와 구동기 힘 F 사이의 전달함수는 다음과 같이 나

타낼 수 있다.

F ( s) = [m ps
2 + bp s + k p ]y ( s) (3.4)

식 (3.4)에 위치 추적 제어계의 전달함수를 나타내는 식 (2.25)를 대입하

면 힘 추적 제어계의 전달함수인 다음 식이 구해진다.

F ( s)
v i ( s)

=
( m p s2 + bp s + k p)y ( s)

v i( s)
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F ig . 3 .5 B o de dia g ram of t h e f orc e c on trol s y s t e m (s im ulat e d )

- 31 -



=
b0 ' ( m p s2 + bp s + k p)

a 0 ' s5 + a 1 ' s4 + a 2 ' s3 + a 3 ' s2 + a 4 ' s + a 5 '
(3.5)

Fig . 3.6은 개회로 힘 제어계의 구형파 입력에 따른 힘 추적 궤적을 보여

주는 컴퓨터 시뮬레이션 결과이다. 그림에서 입력 구형파의 주파수는 1Hz

이고 시뮬레이션시의 시간 간격(time increment )은 0.01초이다. 3.1절의

Fig . 3.2에서 보여진 계단 응답 특성과 같이 과감쇠 시스템이다.

3 .3 힘 추적 피드백 제어계의 제어기 설계

Fig . 3.7은 구동기 출력(힘)을 피드백하고, 전향 경로에 비례·적분·미

분 제어기(proportional plus integral plus derivative controller ; PID

controller )를 추가한 힘 추적 피드백 제어계를 나타낸다. PID 제어기는 비

례 요소(proportional component ), 적분 요소(integral component ), 그리고

미분 요소(derivative component )로 구성되어 있으며 일반적으로 식 (3.6)

과 같은 구조의 전달함수를 가지고 있다[14, 15].

Gc ( s) = K p ( 1 +
K i

K ps
+

K ds
K p

) (3.6)

또한, 식 (3.6)으로부터 제어기 출력은 식 (3.7)과 같이 나타낼 수 있다.

u ( t) = K p [ e ( t) + 1
T i

t

o
e ( t)d t + T d

de ( t)
d t

] (3.7)
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F ig . 3 .6 F orc e tra ck in g out put (open lo op , s im ulat e d )
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F ig . 3 .7 B lo ck dia g ram of f orc e t rac k in g c ont rol s y s t e m

w ith P ID c ontroller
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식 (3.7)에서 T i = K p / K i 이고, T d = K d / K p 로서 각각 적분 시간, 미분 시간

으로서 조절 가능한 상수이다.

일반적으로 미분 이득은 폐회로 시스템의 감쇠를 향상시키고 적분 이득

은 정상 상태 오차를 감소시키는 효과가 있다[14, 15]. 그러나 PID 제어기

파라미터 값들은 적용 시스템에 맞게 조정할 필요가 있다. 이처럼 주어진

성능 사양을 만족시키기 위한 제어기 파라미터를 조정하는 과정을 제어기

튜닝(tuning )이라고 한다.

제어기 튜닝 방법 중 극점배치(pole- placement )방법에 의한 튜닝 방법은

폐회로 시스템의 극점이 지정한 위치(s - 평면의 좌반면)에 배치되도록 하여

시스템이 적당한 고유값, 즉 특성 방정식의 근을 가지도록 PID 제어기를

설계하는 방법을 말한다[14]. 이 설계 방법은 안정도- 강인성(stability -

robustness )과 시스템의 주파수 영역 성능을 설계시에 직접 고려할 수는

없지만 제어계의 공칭 안정도(nominal stability )와 시간 영역 성능을 간결

하게 표현할 수 있고, 단일 입 출력 및 다변수 시스템 설계시 사용할 수

있다[14].

Fig . 3.7에 나타낸 Gf u ( s)가 2.3.2절의 식 (2.24)와 같다면 PID 제어기를

포함한 전체 시스템의 개회로 전달함수는 식 (3.8)과 같이 나타낼 수 있다.

Gop en loop ( s) = G c ( s) Gf u ( s)

=
K p [

K d

K p
s2 + s+

K i

K p
]

s

(
b0s

2 + b1 s + b2

a 0s5 + a 1 s4 + a 2 s3 + a 3s
2 + a 4 s + a 5

) (3.8)
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이 시스템의 피드백 제어 성능은 근궤적 분석(root locus analysis )에 의

해 쉽게 확인할 수 있다[7, 15∼17]. 비례 제어 피드백 제어계에서 비례 이

득 값에 따른 근궤적은 Fig . 3.8과 같이 주어진다. Fig . 3.8(a)는 근궤적의

전체를 나타내고 Fig . 3.8(b )는 원점 부근의 근궤적을 나타낸다. 고차 시스

템의 과도 응답 특성은 원점에 가까운 근, 즉 우세극(dominant pole)에 의

해 영향을 받으므로 이 시스템은 Fig . 3.8 (b)의 근궤적에 의한 영향이 크

다[14]. Fig . 3.8(b)에서 전달함수의 이득 K p값이 커지면 특성 방정식의 근

은 실수축을 떠난다. 특성 방정식의 근이 실수근과 복소근의 경계점, 즉 이

탈점(breakaw ay point )에 있을 때의 시스템 이득 K p는 2.7x 10- 3
이다. 즉

K p가 2.7x 10- 3보다 크면 과도 응답에서 오버슈트(overshoot )가 나타날 수

있고 응답이 빠를 것으로 예측된다.

Fig . 3.9는 두 개의 다른 이득, 즉 Fig . 3.8(b)에서의 이탈점 K p =2.7x 10- 3

에서의 이득 값보다 작거나 큰 값을 비례 이득으로 취했을 경우, 비례 제

어 피드백 제어계의 구형파 입력에 따른 응답 시뮬레이션 결과를 나타낸

다. 그림 (a )는 이탈점에서의 이득 값보다 작은 1.7x 10- 3을 비례 이득으로

취했을 경우의 시스템 응답이고, 그림 (b )는 이탈점에서 이득 값보다 큰

K p =11.7x 10- 3을 비례 이득으로 취했을 경우의 시스템 응답이다. 이탈점에

서의 이득 보다 작은 값을 비례 이득으로 취했을 경우(Fig . 3.9a) 시스템의

응답 반응이 늦고 오버슈트가 나타나지 않는다. 그러나 이탈점에서의 이득

보다 큰 값을 비례 이득으로 취했을 경우(Fig . 3.9b )는 시스템의 응답 반응

이 빠르고 오버슈트가 나타난다.

식 (3.8)에서 Gc = N c (s) / D c(s) , Gf u = N f u (s) / D f u (s)의 정의를 사용하여 폐회

로 전달함수를 구하면 식 (3.4)와 같이 나타낼 수 있다.
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(a ) Ro ot lo c u s in f u ll s c ale

(b ) R o ot lo cu s e n larg e d

F ig . 3 .8 R o ot lo cu s f or proport ion al f orc e c ontrol s y s t em
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G c losed loop ( s) =
N f u ( s) N c ( s)

D f u ( s) D c ( s) + N f u ( s) N c ( s)
(3.9)

여기에서 특성 방정식은 식 (3.10)과 같다.

( s) = D f u ( s) D c ( s) + N f u ( s) N c ( s) (3.10)

여기서 PID 제어기 설계의 목표는 식 (3.10)의 근이 모두 s - 평면의 좌반면

에 위치하도록 K p , K i, K d를 결정하여 주는 것이다. 식 (3.8)로 나타낸 힘

추적 제어계의 특성 다항식은 식 (3.11)과 같이 6차항의 훌비츠 다항식

(Hurwitz polynomials )이다[7, 12].

( s) = S 6 + 1S 5 + 2 S 4 + 3 S 3 + 4 S 2 + 5 S + 6 (3.11)

식 (3.10)의 우변항에 식 (3.8)을 대입하여 정리하면 식 (3.12)가 된다.

D f u ( s) D c ( s) + N f u ( s) N c ( s) = s6 a 0 + s5 a 1 + s4 ( a 2 + b0K d)

+ s3 ( a 3 + b0K p + b1K d) + s2 ( a 4 + b0K i + b1K p + b2 K d)

+ s( a 5 + b1K i + b2K p) + b2 K i (3.12)

식 (3.11)과 식 (3.12)의 우변항을 같이 놓아 계수를 비교하면 3개의 알려

지지 않은 K p , K i, K d를 가지는 5개의 방정식이 주어진다. 그러므로 제어

기 파라미터인 K p , K i, K d를 쉽게 구할 수 없고, 식 (3.12)의 해는 존재하
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(a ) K p =1 .7× 10 - 3

(b ) K p = 11 .7× 10 - 3

F ig . 3 .9 F orc e tra ck in g out put (c lo s e d lo op , s im ulat e d )
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지 않는다.

일반적으로 식 (3.6)에 나타낸 제어기는 이론적으로 식 (3.9)의 폐회로 시

스템에서 임의의 극점이 배치되도록 선택되어질 수 있다. 그러나 적분기가

한 개의 제어기 극점을 가지고 있으며, 작동기(유압 실린더)에 고유 적분과

관련이 있는 한 개의 극점이 있다. Fig . 3.8에 나타낸 근궤적을 갖는 시스

템처럼 허수축 가까이 두 개의 영점(플랜트의 극점)이 있는 시스템에서 원

점 가까이 있는 극점을 원점으로부터 멀리 옮기는 것은 매우 어렵고, 단순

한 알고리즘을 갖는 제어기를 사용할 경우 아주 큰 루프 이득(loop gain )이

요구된다. 제어 이득이 커지면 모델링시 감안하지 않은 시스템 요소(불감

대, 정지마찰력)의 영향에 의해 시스템이 불안정해지기 쉽다. Fig . 3.8에 나

타낸 시스템은 모든 극점이 s - 평면의 좌반면(open left half plane)에 존재

하기 때문에 명백히 안정적이다. 따라서 일정한 기준 입력(constant refer -

ence input )은 잘 추종할 수 있다. 그러나 근본적으로 주파수 대역폭이 크

지 않고 시스템의 개회로 전달함수의 영점(플랜트의 극점)이 단순한 알고

리즘을 갖는 제어기의 성능을 제한한다. 또한 이 영점들은 피드백 제어에

의해 이동될 수 없다. 그러므로 대역폭 주파수보다 큰 주파수를 갖는 기준

입력을 추적하기에는 PID 제어기와 같은 단순한 알고리즘을 갖는 제어기

로는 한계가 있다.
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제 4 장 위 치 추 적 제 어 분 석

4 .1 위치 추적 제어

3.2절의 Fig . 3.4에 나타낸 시스템에서 제어 입력 u ( s)와 피스톤 변위

y ( s) 사이의 전달함수는 식 (4.1)과 같이 나타낼 수 있다.

Gy u ( s) P istion Position ( s)
Inpu t S ig na l( s)

=
Ga ( s) Gp ( s)

1 + Ga ( s) Gp ( s) H ( s)
(4.1)

여기에서 Ga (s) , Gp (s) , H (s)를 각각 분자 다항식과 분모 다항식으로 정의

하여 식 (4.1)의 전달함수를 다시 쓰면 식 (4.2)와 같이 나타낼 수 있다.

Gf u ( s) =
N a ( s)N p ( s) D h ( s)

D a ( s) D p ( s) D h ( s) + N a ( s)N p ( s) N h ( s)
(4.2)

식 (4.2)로 나타낸 위치 추적 제어계에서는 힘 추적 제어계와 달리 극-

영점 상쇄(pole- zero cancellat ion )에 의해 플랜트의 극점이 시스템의 개회

로 전달함수의 영점으로 나타나지 않는다. 또한, Fig . 4.1의 보드 선도에 나

타낸 위치 제어계의 주파수 응답 특성에는 힘 제어계의 주파수 응답 특성

에서 보이는 영점의 영향이 나타나지 않음을 확인할 수 있다. 그러므로 위

치 추적 제어계는 힘 추적 제어계에 비해 상대적으로 안정한 시스템이다.

Fig . 4.2는 식 (4.1)에 나타낸 제어계의 구형파 입력에 따른 위치 추적 궤
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F ig . 4 .1 B o de dia g ram of th e po s it ion c ont rol s y s t e m (s im ulat e d )
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F ig . 4 .2 P o s it ion tra ck in g out put (open lo op , s im ulat e d )
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적을 보여주는 컴퓨터 시뮬레이션 결과이다. 그림에서 입력 구형파의 주파

수는 1Hz이고 시간 간격은 0.01초이다.

4 .2 위치 추적 피드백 제어계의 제어기 설계

Fig . 4.3은 플랜트 출력을 피드백하고, 전향 경로에 제어기를 추가한 위

치 추적 피드백 제어계를 나타낸다. PID 제어기의 전달함수 G c(s)는 3.2절

에서 표현한 식 (3.6)과 같으며, Fig . 4.3에 나타낸 Gy u (s)가 2.3.2절의 식

(2.25)와 같다면 PID 제어기를 포함한 전체 시스템의 개회로 전달함수는

식 (4.3)과 같이 나타낼 수 있다.

Gopen loop ( s) = G c ( s) Gy u ( s)

=
K p [

K d

K p
s2 + s+

K i

K p
]

s

(
b0 '

a 0 's5 + a 1 's4 + a 2 's3 + a 3 's2 + a 4 's + a 5 '
) (4.3)

이 시스템의 피드백 제어 성능은 근궤적 분석에 의해 쉽게 확인할 수 있

다. PID 제어기의 이득 값이 위치 제어계의 개회로 전달함수의 영점들을

결정한다. 또한 시스템의 극점과 영점이 s - 평면의 원점에서 멀리 떨어진

좌반면에 배치되도록 이득을 선정함으로써 시스템의 주파수 대역폭을 크게

할 수 있다.

Fig . 4.4는 위치 제어계의 비례 제어 이득 값에 따른 근궤적을 나타낸다.
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(a ) Ro ot lo c u s in f u ll s c ale

(b ) R o ot lo cu s e n larg e d

F ig . 4 .4 Ro ot lo c u s f or proport ion al po s it ion c on trol s y s t e m
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그림에서 극- 영점 상쇄에 의해 시스템의 개회로 전달함수에 영점이 나타

나지 않음을 확인할 수 있다.

식 (4.3)에 나타낸 위치 추적 피드백 제어계의 특성 다항식은 6차항의 훌

비츠 다항식이다.

( s) = S 6 + 1S 5 + 2 S 4 + 3 S 3 + 4 S 2 + 5 S + 6 (4.4)

식 (4.3)에서 G c = N c (s) / D c( s) , Gy u = N y u (s) / D y u ( s)의 정의를 사용하여 폐회로

전달함수를 구하면 식 (4.5)와 같이 나타낼 수 있다.

G c losed loop ( s) =
N y u ( s) N c ( s)

D y u ( s) D c ( s) + N y u ( s) N c ( s)
(4.5)

여기에서 특성 방정식은 식 (4.6)과 같다.

( s) = D y u ( s) D c ( s) + N y u ( s) N c ( s) (4.6)

식 (4.6)의 우변항에 식 (4.3)을 대입하여 정리하면 식 (4.7)이 된다.

D f u ( s) D c ( s) + N f u ( s) N c ( s) = s6 a 0 ' + s5a 1 ' + s3 a 3 ' + s2 ( a4 ' + b0 'K d)

+ s( a 5 ' + b0 'K p) + b0 'K i (4.7)

식 (4.6)과 식 (4.7)의 우변항을 같이 놓으면 K p , K i, K d를 포함하는 3개

의 방정식이 주어지고 이는 쉽게 풀 수 있다. 그러므로 위치 추적 피드백
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제어계는 PID 제어기와 같이 단순한 알고리즘을 갖는 제어기로도 적절한

제어가 가능하다. 그렇지만 시스템의 비선형 요소 및 모델에 포함하지 않

은 요소, 즉 불감대(dead zone)라든가 패킹부에서의 마찰력(정지 마찰력,

쿨롱 마찰력)등에 의한 영향을 보상하려면 보다 진보된 제어 기법이 필요

하다. 그렇지만 아주 큰 주파수 대역폭을 갖는 정밀한 위치 제어 시스템을

제외하고, 대부분의 위치 추적 제어계의 경우 PID 제어기와 같은 단순한

알고리즘을 갖는 제어기로도 적절한 제어가 가능하다.
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제 5 장 고 찰 및 결론

이 연구에서는 비례 압력 제어 밸브와 복동 실린더로 구성한 힘 추적 유

압 서보계의 선형 모델을 구하고 컴퓨터 시뮬레이션을 통하여 그 성능을

분석하였다. 또한, 이 시스템의 피드백 제어시 제어기 설계의 한계에 대하

여서도 검토하였다. 이로부터 다음과 같은 결론을 얻었다.

힘 추적 제어를 위한 유압 서보계의 경우

(1) 피스톤 속도가 피드백되어 부하 압력에 영향을 미치기 때문에 플랜

트의 극점이 시스템의 개회로 전달함수의 영점이 되며, 이러한 영점

은 PID 제어기를 사용하여 그 위치를 변화시킬 수 없고

(2) 시스템의 극점을 원점으로부터 멀리 옮기는 것이 어렵고, 극점을 옮

기기 위해 제어기 이득 값을 증가시키면 시스템이 불안정해 지며

(3) 개회로 전달함수의 영점이 주파수 대역폭을 제한하므로 대역폭보다

큰 주파수 성분을 갖는 입력 신호가 주어졌을 때 시스템이 그 입력

값을 추종하는게 쉽지 않다.

따라서 PID 제어기와 같이 단순한 알고리즘을 갖는 제어기는 힘 추적

피드백 제어계의 제어기로 부적절함을 확인하였으며 보다 진보된 제어

기법을 사용하는 제어기가 필요할 것으로 생각된다.

위치 추적 제어계의 경우

(1) 극- 영점 상쇄로 플랜트의 극점이 시스템의 개회로 전달함수의 영점

으로 나타나지 않고
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(2) 힘 추적 제어계와는 달리 대역폭이 크다.

따라서 PID 제어기와 같이 단순한 알고리즘을 갖는 제어기로도 적절히

제어할 수 있음을 확인하였다.

이상의 결과는 컴퓨터 시뮬레이션을 통해 얻어진 결과이므로, 향후 실험

을 통하여 시뮬레이션 결과와 비교 검토할 필요가 있다. 또한 최적 제어

(optimal control), 로버스트 제어(robust control) 및 적응 제어(adaptive

control)등과 같은 현대 제어 기법을 이용한 힘 추적 피드백 제어에 관한

연구가 필요할 것으로 생각된다.
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부록

전 달 함수 의 다항 식 계 수

A . 식 (2 .24 )의 분 자 분모 다항식 계수

a 0 =
V c

4
m p m s

a 1 =
V c

4
( bp m s + bsm p) + K c m p m s

a 2 =
V c

4
( bp bs + k p m s + k sm p) + K c ( bs m p + bp m s) + A 2

p m s

a 3 =
V c

4
( bpk s + bs k p) + K c ( bs bp + k p m s + k sm p ) + A 2

p bs + A r K qm p

a 4 =
V c

4
k pk s + K c ( bp k s + bs k p) + A 2

pk s + A rK qbp

a 5 = K ck pk s + A rK qk p

b0 = A p K A K solK qm p

b1 = A p K A K solK q bp

b2 = A p K A K solK qk p
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B . 식 (2 .25 )의 전달 함수의 다항식 계수

a 0 ' =
V c

4
1

K qA p
m p m s

a 1 ' = 1
K qA p

{V c

4
( m p bs + bp m s) + K c m p m s}

a 2 ' = 1
K qA p

{V c

4
( bp bs + k p m s + k sm p) + K c ( bs m p + bp m s) + A 2

p m s}

a 3 ' = 1
K qA p

{V c

4
( bpk s + bs k p ) + K c ( bs bp + k p m s + k sm p) + A 2

p bs}
+

A r

A p
m p

a 4 ' = 1
K qA p

{k s (
V c

4
k p + K c bp + A 2

p ) + K ck p bs}+
A r

A p
bp

a 5 ' = 1
K qA p

K ck pk s +
A r

A p
k p

b0 ' = K A K sol
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