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Hydrauliset järjestelmät ovat edelleen välttämättömiä sovellusaloilla, joissa tarvitaan hyvää 
tehopainosuhdetta ja kestävyyttä, kuten liikkuvissa työkoneissa. Hydraulisten järjestelmien li-
sääntynyt automatisointi ja tiukentuneet turvallisuusvaatimukset asettavat säädön suunnittelulle 
yhä tiukempia toimintavaatimuksia. Hydraulijärjestelmien säätö- ja järjestelmäsuunnittelulla pys-
tytään vaikuttamaan positiivisesti kyseisten järjestelmien heikkouksiin kuten hyötysuhteeseen ja 
epälineaarisuuteen. 

Tässä työssä muodostetaan hydrauliselle asemaservolle lineaarinen tilamalli ja sille tilasäädin. 
Tilasäätimen suunnitteluun käytetään linearisoitua mallia, jotta suunnittelu voidaan toteuttaa line-
aarisilla ja aikavarianteilla säätömenetelmillä. Lineaarisen mallin käyttäminen kuitenkin asettaa 
omat haasteensa toteutukselle, koska silloin kaikkia järjestelmässä esiintyviä epälineaarisuuksia 
ei voida huomioida säätimen suunnittelussa. Järjestelmässä esiintyvät epälineaarisuudet esitel-
lään ja pohditaan niiden vaikutusta järjestelmän käyttäytymiseen. 

Tilamallille muodostetun tilasäätimen virittämiseen käytetään napojenasettelumenetelmää, 
jonka avulla järjestelmän navat voidaan asettaa haluttuihin paikkoihin. Kyseisten paikkojen mää-
rittämiseen käytetään ITAE-polynomia. Tilasäätimen vertailukohteena käytetään P-säädintä, joka 
viritetään käyttämällä Routh – Hurwitzin -stabiiliuskriteeriä. 

Työn simulointiosuudessa tutkitaan järjestelmän ominaisuuksien vaikutuksia käytetyn säätö-
menetelmän hyvyyteen. Järjestelmän ominaisuuksia muutetaan vaihtamalla venttiilin ominaistila-
vuusvirtausta, sylinterin kokoa ja sylinterin kuormamassaa. Säädön hyvyyttä mitataan suoritus-
kykyindeksillä, joka huomio asemavirheen lisäksi toimilaitteen nopeuden. Tieto asemavirheestä 
ja toimilaitteen nopeudesta kerätään syöttämällä malliin sinimuotoinen rata. Radan taajuus ja 
amplitudi valitaan simuloinnissa siten, ettei venttiilinohjaus pääse saturoitumaan ja vaikuttamaan 
tuloksiin. 

Simulointituloksista huomataan, että järjestelmän ominaiskulmataajuudella on suurin vaikutus 
säädön hyvyyteen. Tässä työssä sekä sylinterin koko että kuormamassa molemmat vaikuttavat 
järjestelmän ominaiskulmataajuuden. Sen sijaan järjestelmän kokonaisvahvistuksella ei ole yhtä 
suurta merkitystä käytetyn säätömenetelmän hyvyyteen. 

 
Avainsanat: hydrauliikka, asemaservo, tilasäätö, napojenasettelu, suorituskykyindeksi. 
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1. JOHDANTO 

Hydraulista tehonsiirtoa käytetään laajasti monissa teollisuuden ratkaisuissa ja liikku-

vissa työkoneissa, joissa vaatimuksina ovat kestävyys ja suurien voimien tuotto [11]- 

[12]. Hydraulisten järjestelmien merkittäviä etuja verrattuna muihin tehonsiirtotapoihin, 

kuten sähkökäyttöihin tai mekaanisiin järjestelmiin ovat hyvä tehotiheys sekä iskujen ja 

tärinän sietokyky [5][13]. Hyvän tehotiheyden seurauksena hydrauliset järjestelmän toi-

milaitteet vievät myös vähemmän tilaa verratessa sähkökäyttöihin suurtehoisissa järjes-

telmissä. Tämä on etu varsinkin liikkuvissa työkoneissa ja teollisuuden ratkaisuissa, 

joissa tilaa on rajallisesti käytettävissä. 

Hydraulisissa säätöjärjestelmissä on myös heikkouksia verrattuna sähkökäyttöihin. Var-

sinkin hydraulisten säätöjärjestelmien kokonaishyötysuhde on tunnetusti heikko. Esimer-

kiksi USA:ssa kaikkien käytössä olevien fluidijärjestelmien painotetun hyötysuhteen on 

arvoitu olevan vain 22 % [11]. Toisaalta samassa tutkimuksessa todetaan teollisuushyd-

rauliikan, jonka aihepiiriin tämän työnkin aihe sijoittuu, keskimääräisen hyötysuhteen ole-

van parempi, noin 50 %. Heikon hyötysuhteen lisäksi hydrauliset järjestelmät ovat dyna-

miikaltaan vahvasti epälineaarisia, mikä vaikeuttaa niiden säädettävyyttä [7]. Tämän on 

esitetty olevan haasteena varsinkin liikkuvien työkoneiden automatisoinnissa [14]. Li-

säksi hydraulisten järjestelmien heikkoutena voidaan pitää sitä, etteivät ne ole kehitty-

neet yhtä merkittävästi viimeisten vuosikymmenten aikana verratessa sähkökäyttöihin 

[7, s. 438]. 

Hydraulisten järjestelmien kilpailukyvyn säilyttämiselle teollisuudessa on esitetty monen-

laisia ratkaisuja ja monet niistä painottuvat hyötysuhteen parantamiseen ja tarkempien 

säätömenetelmien kehittämiseen [14][16]. Kehittyneillä säätömenetelmillä, kuten esi-

merkiksi adaptiivisella säädöllä, malliprediktiivisellä säädöllä tai VDC-menetelmällä 

(engl. Virtual Decomposition Control), hydrauliset järjestelmät pystyvät paremmin vas-

taamaan järjestelmille asetetuille yhä kiristyneille suorituskykyvaatimuksille [8]. Lisäksi 

paremmin säädetyillä järjestelmillä vältytään turhilta komponenttien ylimitoituksilta, mikä 

vaikuttaa positiivisesti myös järjestelmän hyötysuhteeseen sekä usein myös hintaan. 

Säädön onnistuneen suunnittelun kannalta on tärkeää tuntea systeemin ominaispiirteet 

ja käyttäytyminen riittävän tarkasti. 
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Tässä työssä tavoitteena on tutkia hydraulisen servojärjestelmän ominaisuuksien vaiku-

tuksia säädön hyvyyteen. Tutkittava järjestelmä koostuu servoventtiilistä, hydraulisylin-

teristä ja kuormamassasta. Työssä keskitytään sylinterin asemasäätöön. Muita vaihto-

ehtoisesti säädettäviä suureita hydraulisissa järjestelmissä ovat nopeus, voima ja mo-

mentti [4, s. 80]. Työssä käytetään Matlab ja Simulink -ohjelmistoja järjestelmän mallin-

tamiseen, säätimen virittämiseen ja systeemin käyttäytymisen simuloimiseen. Tavoit-

teena on myös luoda Matlab-koodi, joka laskee käyttäjälle automaattisesti optimaaliset 

tilasäätäjän kertoimet venttiilin koon, hydraulisylinterin koon ja kuormamassan perus-

teella. Lisäksi simuloinnin avulla tutkitaan ja pyritään selvittämään, miten sylinterin koko, 

venttiilin koko ja kuormamassa vaikuttavat asemaservon säädön hyvyyteen. 

Aluksi työssä esitellään käytettävissä oleva koelaitteisto pääkomponentteineen ja toimin-

taperiaatteineen. Esitetylle järjestelmälle muodostetaan lineaarinen ja aikavariantti ma-

temaattinen malli, jolle tilasäädin suunnitellaan. Vaikka säädin suunnitellaan lineaariselle 

mallille, tulee sen toimia lisäksi riittävällä tarkkuudella todellisella epälineaarisella sys-

teemillä. Tästä syystä teoriaosuudessa tarkastellaan tarkemmin myös järjestelmässä 

esiintyviä epälineaarisuuksia ja pohditaan niiden vaikutuksia systeemin käyttäytymiseen. 

Mallille muodostettu tilasäädin viritetään napojenasettelumenetelmällä käyttäen yleisesti 

tunnettua ITAE-kriteeriä (engl. Integral of Time weighted Absolute Error). Vertailukoh-

daksi tilasäätimelle työssä esitetään myös yksinkertainen P-säädin ja sen virittäminen 

Routh – Hurtwitzin -kriteerillä.  Säätimien viritysmenetelmien lisäksi esitetään eräissä 

alan johtavissa tutkimuksissa käyttöönotettu suorituskykyindeksi, jolla pyritään mahdol-

listamaan säätimien vertailu keskenään. 

Tuloksissa esitetään sekä askelvasteista, että radanseurannoista saadut säätötulokset 

vertailuineen. Lopuksi esitettyjen tuloksien perusteella pohditaan järjestelmän ominai-

suuksien vaikutuksia käytetyn säätömenetelmän hyvyyteen. Tarkasteltavia ominaisuuk-

sia ovat järjestelmän ominaiskulmataajuus ja kokonaisvahvistus. Tulokset esitetään pin-

takuvaajina, jolloin nähdään selkeästi eri ominaiskulmataajuus – kokonaisvahvistus pa-

rien vaikutus säätimen suorituskykyindeksiin. 
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2. ONGELMANASETTELU 

Työn lähtökohtana on löytää hydraulisen asemaservon tilasäädön suunnittelulle mene-

telmä, jolla voidaan löytää hyvät vahvistuskertoimet erikokoisille venttiili, sylinteri ja kuor-

mamassa yhdistelmille. Lisäksi työn tarkoituksena on tutkia edellä mainittujen paramet-

rien vaikutusta säädön hyvyyteen. 

Säädettävä systeemi on dynamiikaltaan epälineaarinen, mutta työssä tarkastellaan jär-

jestelmän ominaisuuksia lineaarisen säätöteorian perusteella. Asemaservojärjestelmälle 

täytyy siis luoda lineaarinen malli ennen säädön suunnittelua. Lisäksi vaatimuksena on 

myös, että lineaariselle ja aikavariantille mallille suunnitellun säädön tulee toimia myös 

todellisella koelaitteistolla, jossa esiintyy useita epälineaarisuuksia, joita lineaarisessa 

mallissa ei ole huomioitu. Todellisen koelaitteiston komponenttien toiminta-alueet, esi-

merkiksi sylinterin pituus, asettavat myös omat rajoitteensa säädön suunnittelulle. 

Tässä luvussa käydään läpi hydraulisten servojärjestelmien ominaispiirteet ja pohditaan 

kyseisissä järjestelmissä esiintyviä epälineaarisuuksia ja niiden vaikutuksia säätöpiirin 

suunnitteluun. Lisäksi esitetään järjestelmää kuvaava lineaarinen ja aikavariantti mate-

maattinen malli ja sen tilaesitysmuoto, jonka avulla systeemille suunnitellaan tilatakaisin-

kytkentä. Säätimen virittämiseen käytetään ITAE-kriteeriä ja saatujen vahvistuskertoi-

mien hyvyyttä tarkastellaan tässä työssä suorituskykyindeksillä. Kaikki säädön suunnit-

telussa käytettävät menetelmät esitetään luvussa 3. 

 

2.1 Hydraulinen servojärjestelmä 

Servojärjestelmissä pääperiaatteena on, että järjestelmään syötetty asetusarvo saavu-

tetaan mittauksella ja takaisinkytkennällä [4, s.7]. Hydrauliset servojärjestelmät voidaan 

jakaa ohjaustavan perusteella karkeasti kolmeen osaan: venttiiliohjattuihin, pumppu- tai 

moottoriohjattuihin ja kuorman aistiviin järjestelmiin [6, s.19]. Venttiiliohjattuja järjestel-

miä käytetään yleensä pienissä alle 15 kW järjestelmissä, koska venttiilit ovat dynamii-

kaltaan pumppuja nopeampia ja sopivat täten pieniin ja nopeutta vaativiin säätöjärjestel-

miin. Pumppu- ja moottoriohjatut järjestelmät ovat vastaavasti suositumpia suuremmissa 

dynamiikaltaan hitaammissa järjestelmissä [4, s.109]. Pumppuohjatuilla järjestelmillä 

päästään lisäksi venttiiliohjattuja järjestelmiä parempiin hyötysuhteisiin, koska säädettä-

vien pumppujen tuottama tilavuusvirta voidaan säätää järjestelmän vaatiman tehon mu-

kaan. Kuorman aistivat järjestelmät ovat sen sijaan yleisiä liikkuvissa työkoneissa ja ne 
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hyödyntävät sekä venttiili- että pumppuohjausta vaadittavan tehon tuottoon [4][6, s.19]. 

Venttiilinohjatun sähköhydraulisen asemaservon periaatteellinen kaaviokuva on esitetty 

kuvassa 1. 

 

Kuva 1. Venttiiliohjatun asemaservon periaatteellinen kaavio 

Järjestelmän mallintamisessa käytetään kuvan 1 mukaista symmetristä sylinteriä, jossa 

sylinterin männän pinta-ala 𝐴 on sama molemmilla puolilla mäntää. Symmetrisen sylin-

terin käyttäminen mahdollistaa matemaattisen mallin linearisoinnin, koska se poistaa 

epäsymmetrisen sylinterin tapaukseen liittyvän epälineaarisuuden. Asemaservon peri-

aatekuvassa on esitetty sylinterin lisäksi venttiili ja kuorma. Sekä kuorman että venttiilin 

asemaa on mahdollista mitata. Tässä työssä venttiilin asemanmittausta ei kuitenkaan 

käytetä säädön suunnitteluun, koska säätö toteutetaan kuorman asemavirheen perus-

teella. 

Yleisesti hydraulisissa venttiiliohjatuissa säätöjärjestelmissä käytetään servo- tai propor-

tionaaliventtiileitä, koska niissä voidaan käyttää jatkuvaa ohjausta ja ne sopivat dynamii-

kaltaan kyseisiin järjestelmiin. Jatkuvatoimisen venttiilin käyttäminen mahdollistaa perin-

teisiä ON/OFF-venttiileitä huomattavasti tarkemman säädön [7]. Servo- ja proportionaa-

liventtiileiden pääasiallisina eroina ovat niiden dynaamiset ominaisuudet. Proportionaa-

liventtiilit ovat usein suunniteltu käytettäväksi ohjausjärjestelmissä, joissa nopeus- ja 

tarkkuusvaatimukset eivät ole niin suuria kuin säätöjärjestelmissä. Tällöin myös propor-
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tionaaliventtiileiden nousuajat voivat olla hitaampia ja rajataajuudet pienempiä kuin sää-

töjärjestelmiin suunniteltujen servoventtiilien nousuajat ja rajataajuudet. Nykyään tietty-

jen proportionaaliventtiileiden dynaaminen suorituskyky on lähellä servoventtiileiden 

suorituskykyä, jolloin proportionaaliventtiileiden käyttäminen säätöjärjestelmissä on 

mahdollista. [7, s. 354-356] 

Säätöjärjestelmiin tarkoitettujen proportionaali- että servoventtileiden karoilla on yleisesti 

joko nollapeitto tai negatiivinen peitto. Karan negatiivinen peitto vähentää venttiilin dyna-

miikan epälineaarisuutta, mikä parantaa sen ohjausominaisuuksia. Mutta toisaalta nega-

tiivinen peitto lisää venttiilin vuotoja, jotka huonontavat järjestelmän kokonaishyötysuh-

detta. Vastaavasti karan positiivinen peitto vähentää vuotoja, mutta luo tilavuusvirralle 

kuolleen alueen, joka heikentää venttiilin ohjausominaisuuksia ja tulee huomioida lisäksi 

säädön suunnittelussa. Sopivaa venttiiliä säätöjärjestelmään valittaessa on huomioitava 

ainakin seuraavat venttiilin ominaisuudet: hystereesi, vasteen herkkyys, toistotarkkuus, 

tilavuusvirtavahvistus, painevahvistus, nousuaika, taajuusvaste ja rajataajuus. [7, s. 335-

340] 

Erään Bosch Rexrothin 4-tieservoventtiilin poikkileikkaus on esitetty kuvassa 2. Kysei-

nen venttiili on suunniteltu käytettäväksi sähköhydraulisissa säätimissä tuotannossa ja 

järjestelmätestauksessa [20]. 

 

Kuva 2. Suoraanohjattu servoventtiili asematakaisinkytkennällä [20] 

Kuvaan  2 on numeroitu osa kyseisen venttiilin komponenteista, jotka ovat säätösolenoidi 

paikanmittauksella (1), venttiililohko (2), liitäntäpaikka esiohjaukselle (3) ja venttiilin säh-

köliitäntä (4). Kuvaan on merkitty myös venttiilin portit A, P, B ja T. 
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2.2 Järjestelmän epälineaarisuudet 

Suuri osa hydraulisten järjestelmien merkittävistä epälineaarisuuksista johtuu venttiilin 

ominaisuuksista, hydraulinesteen puristuvuudesta ja toimilaitteen kitkasta [4, s.105]. 

Servoventtiilin ominaisuuksista johtuvia epälineaarisuuksia ovat tilavuusvirran riippu-

vuus luistin siirtymästä ja paine-erosta, kuollut alue, hystereesi sekä ohjauksen saturoi-

tuminen [6, s. 58]. Lisäksi hydraulisylinterin ja kuorman ominaisuuksista johtuvia epäli-

neaarisuuksia ovat männän liikkeisiin kohdistuvat kitkat ja männässä esiintyvät vuodot 

[6, s. 59]. 

Esitetyistä epälineaarisuuksista ohjauksen saturoituminen on otettu huomioon järjestel-

män simulointimallissa säädintä suunnitellessa. Lisäksi venttiilin luistin siirtymä ja paine-

ero sylinterin kammioiden yli ovat huomioitu linearisoituna järjestelmän matemaattisessa 

mallissa. Sen sijaan järjestelmän jatkuvasti derivoitumattomia epälineaarisuuksia kuten 

venttiilin hystereesiä ja kuollutta aluetta ei voida huomioida lineaarisessa mallissa [4, 

s.13]. 

2.3 Järjestelmän matemaattinen malli 

Dynaamisten järjestelmien mallintaminen voidaan jakaa karkeasti kahteen eri menetel-

mään: matemaattiseen mallintamiseen ja identifiointiin. Usein mallintaminen on sekoitus 

molempia menetelmiä. Matemaattisessa mallintamisessa lähdetään liikkeelle yksinker-

taisista fysiikan perusyhtälöistä kuten säilymislaista ja muuttujien välisistä yhteyksistä, 

joiden avulla systeemille luodaan sen dynamiikkaa kuvaava matemaattinen malli. Iden-

tifiointi perustuu sen sijaan numeerisiin menetelmiin, joissa mallin luomisessa hyödyn-

netään järjestelmästä mitattua dataa. [10, s.16-17] 

Tässä työssä ei syvennytä tarkemmin mallintamisen eri vaiheisiin, vaan tyydytään esit-

tämään tutkittavan asemaservon matemaattisen mallin muodostaminen. On kuitenkin 

huomattava, että identifioimalla voitaisiin tarkentaa myöhemmin esitetyn matemaattisen 

mallin parametrien arvoja vastaamaan paremmin fyysisen järjestelmän käyttäytymistä. 

Tästä olisi hyötyä varsinkin silloin, kun tarkoituksena olisi muodostaa ja virittää säätöpiiri 

yhdelle tietylle järjestelmälle. Viritetyt parametrit eivät kuitenkaan välttämättä toimisi 

muilla samanlaisilla järjestelmillä. Tässä työssä kuitenkin vertaillaan useiden erikokois-

ten komponenttien muodostamien järjestelmien säädettävyyttä, jolloin parametrien iden-

tifiointi tulisi suorittaa kaikille eri variaatioille erikseen, jotta tuloksia olisi järkevä vertailla 

keskenään. 
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Taulukossa 1 on esitetty mallissa ja simuloinnissa käytetyt parametrit ja niiden arvot yk-

siköineen. Sylinterin halkaisijalle 𝑑, kuormamassalle 𝑚 ja venttiilin nimelliskoolle on lue-

teltu kaikki simuloinnissa käytetyt parametrien arvot. Askelvasteiden ja radanseurannan 

simuloinnit suoritetaan kaikilla näillä parametrien eri variaatioilla ja vertaillaan saatuja 

tuloksia luvussa 4. Käytetyt sylinterin halkaisijat ovat valittu Bosch Rexrothin symmetri-

sen sylinterin datalehdestä, jonka osa on esitetty liitteessä 1.  

Taulukko 1 Työssä esiintyvät vakioparametrit ja niiden arvot yksiköineen 

Parametri Parametrin arvo/arvot Yksikkö 

Viskoosikitkakerroin 𝑏 0.15 Ns/m 

Puristuskerroin 𝛽𝑒𝑓𝑓 900 MPa 

Vuotokerroin 𝐶𝑣 1 ∙ 10−9 m5/Ns 

Sylinterin halkaisija 𝑑 32, 50, 63, 80 mm 

Sylinterin pituus 𝐿 0.45 m 

Venttiilin  
ominaistilavuusvirta 𝑄𝑛 
 

4, 12, 15, 24, 40 lpm 

 

Hydraulisen asemaservon dynamiikkaa voidaan kuvata epälineaarisilla jatkuvuusyhtä-

löillä [4, s.85] 

 {
𝑄1 = 𝐴𝑥̇ + 𝐶𝑣𝑝𝐿 +

𝑉0

𝛽𝑒𝑓𝑓
𝑝̇𝐿

 𝑄2 = 𝐴𝑥̇ + 𝐶𝑣𝑝𝐿 −
𝑉0

𝛽𝑒𝑓𝑓
𝑝̇𝐿

,              (1) 

missä 𝑄1 ja 𝑄2 ovat venttiilin läpi virtaavat tilavuusvirrat, 𝐴 symmetrisen sylinterin män-

nän pinta-ala, 𝑥̇ sylinterin nopeus, 𝑝𝐿 paine-ero sylinterin kammioiden välillä ja 𝑉0 on 

puolet sylinterin tilavuudesta. Parametrit 𝐶𝑣 ja 𝛽𝑒𝑓𝑓 ovat esitetty taulukossa 1. Säädön 

suunnittelua varten nämä epälineaariset yhtälöt linearisoidaan. Tämä onnistuu, kun osit-

taisderivoidaan tilavuusvirta sekä venttiilin luistinsiirtymän että sylinterin kammioiden 

paine-eron suhteen linearisointipisteessä, jolloin saadaan servoventtiilin tilavuusvirta-

vahvistukselle ja tilavuusvirta-painekertoimelle yhtälöt [4, s.88] 

 𝐾𝑞 =
𝜕𝑄𝐿

𝜕𝑥𝑣
                (2) 

 𝐾𝑐 =
𝜕𝑄𝐿

𝜕𝑝𝐿
.                (3) 
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Oletetaan lisäksi, että linearisointipisteessä tilavuusvirralle pätee [4, s. 88]  

 𝑄 = 𝐾𝑞𝑥𝑣 − 𝐾𝑐𝑝𝐿,               (4) 

missä 𝑥𝑣 on venttiilin asema ja 𝑝𝐿 paine-ero sylinterin männän yli. Nyt epälineaariset 

jatkuvuusyhtälöt (1) voidaan linearisoida asettamalla 

 {
𝐾𝑞𝑥𝑣 − 𝐾𝑐𝑝𝐿 = 𝐴𝑥̇ + 𝐶𝑣𝑝𝐿 +

𝑉0

𝛽𝑒𝑓𝑓
𝑝̇1

 𝐾𝑞𝑥𝑣 − 𝐾𝑐𝑝𝐿 = 𝐴𝑥̇ + 𝐶𝑣𝑝𝐿 −
𝑉0

𝛽𝑒𝑓𝑓
𝑝̇2

.            (5) 

Laskettaessa edellä saadut yhtälöt (5) yhteen, saadaan järjestelmän lineaariseksi jatku-

vuusyhtälöksi 

 𝐾𝑞𝑥𝑣 − 𝐾𝑐𝑝𝐿 = 𝐴𝑥̇ + 𝐶𝑣𝑝𝐿 +
𝑉0

2𝛽𝑒𝑓𝑓
𝑝̇𝐿,            (6) 

missä paine-eron muutosnopeus 𝑝̇𝐿 on 

 𝑝̇𝐿 = 𝑝̇1 − 𝑝̇2.                (7) 

 Lisäksi systeemin voimayhtälö voidaan esittää muodossa [4, s.86] 

 𝐴𝑝𝐿 = 𝑚𝑥̈ + 𝑏𝑥̇ + 𝐹,               (8) 

missä 𝑥̈ on männän kiihtyvyys, 𝑥̇ männän nopeus ja 𝐹 mäntään vaikuttava vakiovoima, 

joka voidaan olettaa nollaksi värähtelytarkasteluissa [4, s.89]. Kuormamassan 𝑚 ja vis-

kositeettikitkan 𝑏 arvot ovat esitetty Taulukko 1. Tilasäätäjän suunnitteluun tarvitaan tieto 

myös systeemin hydraulisesta ominaiskulmanopeudesta, joka voidaan määrittää olevan 

symmetrisen sylinterin tapauksessa [4, s.63] 

 𝑤𝑛 = √
𝐾ℎ

𝑚
,                (9) 

jossa 𝐾ℎ on hydraulinen jäykkyys ja 𝑚 sylinteriin redusoituva massa. Järjestelmän hyd-

raulinen jäykkyys voidaan laskea symmetriselle sylinterille kaavalla [4, s.63] 

 𝐾ℎ =
2∙𝛽𝑒𝑓𝑓∙𝐴2

𝑉0
.             (10) 

Simuloinnissa venttiilin tilavuusvirtapaine-painekerroin lasketaan kaavalla 

 𝐾𝑐 =
𝑄𝑣

18∙106,              (11) 

ja venttiilin tilavuusvirtavahvistus 

 𝐾𝑞𝑎 =
𝑄𝑣

𝐴
,              (12) 

joissa 𝑄𝑣 on taulukossa 1 esitetty venttiilin nimellistilavuusvirta ja 𝐴 sylinterin männän 

pinta-ala. Toinen vaihtoehto edellä mainittujen kertoimien (11) ja (12) määrittämiselle on 
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lukea ne venttiilien datalehtien ominaiskäyrästöistä. Tässä työssä simuloinnin yksinker-

taistamiseksi tyydytään laskemaan kertoimet esitetyillä kaavoilla. 

2.4 Järjestelmän tilaesitys 

Säätötekniikassa kaksi yleisintä tapaa esittää dynaamisen systeemin käyttäytyminen 

ovat tilaesitys ja siirtofunktioesitys. Tilaesityksessä malli koostuu ensimmäisen kertaluo-

kan differentiaaliyhtälöistä, joista jokainen yhtälö kuvaa yhden tilamuuttujan riippuvuu-

den muista tilamuuttujista sekä systeemin ohjauksesta [3, s.157-158]. Tässä työssä sys-

teemin dynamiikka pyritään kuvaamaan lineaarisella ja aikavariantilla tilaesityksellä, joka 

mahdollistaa LTI-järjestelmien (engl. Linear Time-Invariant) säätöteorian käyttämisen 

säätimen suunnittelussa ja virittämisessä. Lineaarisen tilaesityksen yleinen muoto on 

 
𝒙̇ = 𝑨𝒙 + 𝑩𝒖
𝒚 = 𝑪𝒙 + 𝑫𝒖

,              (13) 

jossa ylempi yhtälö on systeemin tilayhtälö ja alempi systeemin mittausyhtälö. Tilaesi-

tyksen yhtälöissä 𝒙 on tilavektori, 𝒖 ohjausvektori ja 𝒚 ulostulovektori. Matriisi 𝑨 on sys-

teemimatriisi, 𝑩 ohjausmatriisi, 𝑪 mittausmatriisi ja 𝑫 ristikkäisvaikutusmatriisi. 

Valitsemalla järjestelmän tilamuuttujiksi sylinterin männän aseman 𝑥, männän liikeno-

peuden 𝑥̇ ja paine-eron 𝑝𝐿 saadaan tilavektoriksi 

 𝒙 = [

𝑥
𝑥̇
𝑝𝐿

].              (14) 

Matriisit 𝑨 ja 𝑩 saadaan ratkaisemalla lineaarisesta jatkuvuusyhtälöstä (6) kuorman 

paine-eron derivaatta 

 𝑝̇𝐿 = −
2𝛽𝑒𝑓𝑓𝐴

𝑉0
𝑥̇ −

2𝛽𝑒𝑓𝑓(𝐾𝑐+𝐶𝑣)

𝑉0
𝑝𝐿 +

2𝛽𝑒𝑓𝑓𝐾𝑞

𝑉0
𝑥𝑣.         (15) 

Vastaavasti voimayhtälöstä (7) ratkaistaan sylinterin männän kiihtyvyys 

 𝑥̈ =
−𝑏

𝑚
𝑥̇ +

𝐴

𝑚
𝑝𝐿.             (16) 

Valitaan 𝑪 matriisiksi 3x3-identiteettimatriisi, jotta järjestelmän kaikki tilat ovat mitatta-

vissa ja tarkasteltavissa kaikilla ajanhetkillä. Matriisi 𝑫 on 3x1-nollamatriisi. Sijoittamalla 

edellä esitetyt matriisit sekä tila- ja ohjausvektori tilaesityksen yleiseen muotoon (12) 

saadaan asemaservon lineaariseksi tilaesitykseksi 
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𝒙̇ =

[
 
 
 
0 1 0

0
−𝑏

𝑚

𝐴

𝑚

0
−2𝛽𝑒𝑓𝑓𝐴

𝑉0

−2𝛽𝑒𝑓𝑓(𝐾𝑐+𝐶𝑣)

𝑉0 ]
 
 
 
𝒙 + [

0
0

2𝛽𝑒𝑓𝑓𝐾𝑞

𝑉0

]𝒖

𝒚 = [
1 0 0
0 1 0
0 0 1

] 𝒙 + [
0
0
0
]𝒖

.         (17) 

 

Muodostetusta tilaesityksestä voidaan tutkia esimerkiksi lineaarisen mallin askel- ja taa-

juusvasteita. Esimerkiksi järjestelmän bode-diagrammista voidaan tarkastella järjestel-

män vahvistus- ja vaihevaroja. Askelvasteesta voidaan puolestaan tutkia järjestelmän 

vasteen käyttäytymistä. 
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3. MENETELMÄT 

Tässä luvussa suunnitellaan ja viritetään edellisessä luvussa muodostetulle lineaariselle 

tilamallille säädin. Jotta suunniteltu säädin toimisi halutulla tavalla myös todellisella jär-

jestelmällä, tulee se virittää riittävän robustiksi. Säätimen tulee myös sietää järjestel-

mään vaikuttavia ulkoisia häiriöitä ja järjestelmän sisäisiä epälineaarisuuksia. 

Aluksi käydään läpi yleisesti käytettyjä tilasäätömenetelmiä ja vertaillaan niiden vahvuuk-

sia ja heikkouksia aiempien tutkimustuloksien perusteella. Sen jälkeen esitetään sekä 

tilasäätimen että P-säädön virittämiseen käytetyt ja sovelletaan niitä asemaservon sää-

timen toteuttamiseen. Lopuksi esitetään suorituskykyindeksi, joka mahdollistaa sekä sa-

massa järjestelmässä käytettyjen erilaisten säätimien, että erilaisissa järjestelmissä käy-

tettyjen säätimien vertailun keskenään. 

3.1 Tilasäätö 

Aikatasossa tapahtuva tilasäätö luokitellaan kirjallisuudessa usein moderniksi säätötek-

niikaksi ja taajuustasossa tapahtuva säädön suunnittelu klassiseksi säätötekniikaksi. 

Klassinen säätötekniikka soveltuu usein riittävän hyvin yksimuuttujajärjestelmille (SISO, 

engl. Single Input Single Output), kun taas tilasäätö soveltuu SISO-järjestelmien lisäksi 

myös monimuuttujajärjestelmille (MIMO, engl. Multiple Input Multiple Output) ja epäline-

aarisille systeemeille. Yksimuuttujajärjestelmissä on vain yksi sisään- ja ulostulo, kun 

taas monimuuttujajärjestelmissä voi olla kaksi tai useampia sisään- ja ulostuloja. [3] 

Tilasäädön yksinkertaisimmassa tapauksessa oletetaan, että systeemin kaikki tilat ovat 

havaittavissa ja mitattavissa jokaisella ajan hetkellä. Tällaista järjestelmää kutsutaan täy-

den tilan tilatakaisinkytkennäksi. Kuitenkin usein reaalimaailman systeemeissä ei ole 

mahdollista tai tarkoituksen mukaista mitata kaikkia systeemin tiloja. Tällöin on yleistä 

lisätä säätimen rakenteeseen tilatarkkailijoita estimoimaan puuttuvia tiloja [3, s.785]. 

Jotta systeemin tiloja voidaan estimoida ja säätää, on systeemin oltava ohjattavissa ja 

tarkkailtavissa. Työssä esiteltävän järjestelmän voidaan todeta olevan sekä ohjattavissa 

että tarkkailtavissa ilman tarkempia tutkimuksia, koska mallissa oletetaan järjestelmien 

kaikkien tilojen olevan mitattavissa. 

Tässä työssä tilasäädin toteutetaan napojenasettelumenetelmällä, jossa tarkoituksena 

on asettaa suljetun systeemin navat sellaisiin paikkoihin, että systeemille asetetut vaati-

mukset täyttyvät. Muita vaihtoehtoisia tilasäätimen toteuttamismenetelmiä olisivat esi-

merkiksi LQR- (engl. Linear Quadratic Regulator) ja 𝐻∞-menetelmät. 
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Tilatakaisinkytkennän säätölaki on muotoa [3, s.235] 

 𝒖 = −𝑲𝒙,              (18) 

missä 𝑲 on tilatakaisinkytkennän kerroinmatriisi. Sijoittamalla säätölaki avoimen systee-

min tilaesitykseen (12) saadaan suljetun järjestelmän tilaesitykseksi 

 
𝒙̇ = (𝑨 − 𝑩𝑲)𝒙
𝒚 = 𝑪𝒙 + 𝑫𝒖 .

             (19) 

Edellä esitetyn suljetun järjestelmän ominaisarvot 𝜆𝑖 voidaan ratkaista kaavasta 

 det(𝑨𝒄𝒍 − 𝜆𝑰) = 0,             (20) 

missä suljetun järjestelmän systeemimatriisi 

  𝑨𝒄𝒍 =  𝑨 − 𝑩𝑲.             (21) 

Edellä esitetyistä yhtälöistä saadaan laskettua suljetun systeemin karakteristinen yhtälö. 

Vertaamalla tätä yhtälöä haluttuun karakteristiseen yhtälöön saadaan selville tilatakai-

sinkytkennän kerroinmatriisin 𝑲 arvot. Tässä työssä haluttuna karakteristisena yhtälönä 

käytetään ITAE-kriteerin minivoivaa yhtälöä (24). 

 

3.2 ITAE-kriteeri 

Hyvyyskriteerien avulla on tarkoitus arvioida järjestelmän suorituskykyä ja arviointiin käy-

tettävä hyvyyskriteeri tulee valita järjestelmän toiminnan kannalta oleellisten ominaisuuk-

sien perusteella [3, s.316]. Tässä työssä käytettäväksi hyvyyskriteeriksi valittiin ITAE-

kriteeri. Muita yleisesti käytettyjä hyvyyskriteereitä ovat esimerkiksi ISE (engl. Integral of 

Squared Error), IAE (engl. Integral of Absolute Error) ja ITSE (engl. Integral of Time 

weighted Squared Error). Edellä luetellut hyvyyskriteerit poikkeavat toisistaan siinä, että 

ne suosivat erilaisia järjestelmän vasteita. Esimerkiksi ITAE ja ITSE ovat aikapainotettuja 

hyvyyskriteerejä eli ne ovat käyttökelpoisia silloin, kun halutaan painottaa järjestelmän 

nopeaa ja asemavirheetöntä vastetta. Lisäksi ISE ja ITSE ovat käyttökelpoisia tapauk-

sissa, joissa halutaan välttää ali- ja ylivaimennettuja järjestelmiä.  ITAE-kriteerin arvo 

voidaan laskea kaavalla 

 𝐼𝑇𝐴𝐸 =  ∫ 𝑡|𝑒(𝑡)|
𝑇

0
.             (22) 

Hyvyyskriteerien arvoja tulkitaan siten, että säädettävä järjestelmä on optimaalinen vali-

tun hyvyyskriteerin suhteen silloin, kun hyvyyskriteeri saa minimiarvonsa. Optimaalisten 
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virityskertoimien löytäminen vaatiikin usein iterointia tai muita numeerisia lasku- tai si-

mulointimenetelmiä. [3, s.316] 

Toisaalta hyvyyskriteereitä voidaan käyttää myös suoraan säätäjän virittämiseen, jolloin 

suunnitellun säätimen parametrit minivoivat automaattisesti valitun hyvyyskriteerin. 

Tässä työssä määritetään tilatakaisinkytkennän vahvistusmatriisille K optimaaliset arvot 

ITAE-kriteerin suhteen. Yleistä muotoa olevalle suljetun järjestelmän siirtofunktiolle [3, s. 

319] 

 𝑇(𝑠) =  
𝑌(𝑠)

𝑅(𝑠)
= 

𝑏0

𝑠𝑛+𝑏𝑛−1𝑠𝑛−1+⋯+𝑏1𝑠+𝑏0
,          (23) 

on määritetty kirjallisuudessa sellaiset optimaaliset kertoimet, jotka minivoivat ITAE-kri-

teerin arvon käytettäessä askelmaista sisäänmenoa. Tämä kertoimet sisältävä ITAE-po-

lynomi kolmannen kertaluokan systeemille on [3, s.319] 

 𝑑3 = 𝑠3 + 1.75𝑤𝑛𝑠2 + 2.15𝑤𝑛
2𝑠 + 𝑤𝑛

3,          (24) 

missä 𝑤𝑛 on järjestelmän ominaiskulmataajuus, joka saadaan laskettua työssä käytettä-

välle hydrauliselle asemaservolle kaavalla (9). Asettamalla luvussa 2.4 muodostetulle 

asemaservon tilaesitykselle (17) navat polynomin (24) osoittamiin paikkoihin, saadaan 

selville yksi sellainen tilatakaisinkytkennän vahvistusmatriisi K, joka minimoi ITAE-kritee-

rin arvon. Napojenasettelu tapahtuu luvussa 3.1 esitetyllä tavalla. 

 

3.3 Routh–Hurwitzin stabiiliuskriteeri 

Lineaarisen järjestelmän stabiilisuus voidaan varmentaa tarkastelemalla systeeminen 

karakterisen polynomin napojen sijaintia. Systeemi on epästabiili, jos yksikin polynomin 

navoista sijaitsee napanollakuvion imaginääriakselin oikealla puolella. Napojen sijainti 

saadaan selvitettyä ilman karakteristisen yhtälön ratkaisemista Routh–Hurwitzin stabii-

liuskriteerillä. Tämä on hyödyllistä varsinkin silloin, kun karakteristisen polynomin aste 

on suuri ja sen napojen ratkaiseminen vaikeaa [3, s.367]. Järjestelmän karakteristisen 

yhtälö on 

 𝑠3 + 2𝛿𝑤𝑛𝑠2 + 𝑤𝑛
2𝑠 + 𝐾𝑝𝐾𝑣𝐾𝑞𝑤𝑛

2,           (25) 

missä 𝛿 on järjestelmän vaimennus, 𝑤𝑛 ominaiskulmataajuus, 𝐾𝑣 tilavuusvirta-paineker-

roin,  𝐾𝑞 tilavuusvirtavahvistus ja 𝐾𝑝 P-säätäjän vahvistuskerroin, jonka maksimiarvoa 

ollaan selvittämässä. Karakterisen yhtälön (10) kertoimista voidaan nyt laskea ehdot, 

joilla systeemi pysyy stabiilina. Kertoimet ovat esitetty taulukossa 2. 
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Taulukko 2 Routhin taulukko 

   

𝒔𝟑 1 𝑤𝑛
2 

𝒔𝟐 2𝛿𝑤𝑛 𝐾𝑝𝐾𝑣𝐾𝑞𝑤𝑛𝐾ℎ 

𝒔𝟏 
2𝛿𝑤𝑛

3 − 𝐾𝑝𝐾𝑣𝐾𝑞𝑤𝑛
2𝐾ℎ

2𝛿𝑤𝑛
 0 

𝒔𝟎   

 

Routhin kriteerin mukaan systeemi pysyy stabiilina, kun ensimmäisen sarakkeen kaikki 

kertoimet ovat positiivisia. Sarakkeen kaksi ensimmäistä kerrointa tunnetaan ja molem-

mat ovat positiivisia. Lisäksi sarakkeen kolmannen termin 

 
2𝛿𝑤𝑛

3−𝐾𝑝𝐾𝑣𝐾𝑞𝑤𝑛
2𝐾ℎ

2𝛿𝑤𝑛
,             (26) 

tulee pysyä positiivisena, mistä saadaan järjestelmän P-säätimen vahvistukselle 𝐾𝑝 ehto  

 𝐾𝑝 < 
2𝛿𝑤𝑛

𝐾𝑣𝐾𝑞𝐾ℎ
,              (27) 

josta voidaan laskea vahvistuksen maksimiarvo, jolla systeemi pysyy stabiilina. Säädön 

suunnittelussa käytetään varmuuden vuoksi pienempää vahvistuksen arvoa 

 𝐾𝑝 =
1

3
∙

2𝛿𝑤𝑛

𝐾𝑣𝐾𝑞𝐾ℎ
,             (28) 

koska systeemille muodostettu lineaarinen tilamalli ei kuvaa täysin oikean systeemin 

käyttäytymistä. 

 

3.4 Suorituskykyindeksi 

Automaation ja robotiikan alalla yleisenä ongelmana on todettu olevan alan laaja-alai-

suus ja saman alan tutkimuksissa käytössä olevat lukuisat erilaiset suorituskykymittauk-

set, mikä vaikeuttaa ja hidastaa tutkimuksen kehittymistä. Onkin ehdotettu, että saman 

alan tutkimustuloksien pitäisi olla helposti toistettavissa ja vertailtavissa keskenään mää-

ritetyllä suorituskykyindeksillä [1]. 

Arvioidessa hydraulisen asemaservo säätäjän toimintaa on usein tyydytty tarkkailemaan 

ainoastaan toimilaitteen asemavirhettä. Kuitenkin pelkän suurimman asemavirheen 
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käyttäminen säätäjien vertailuun ei anna todenmukaista kuvaa säätäjien keskinäisestä 

hyvyydestä, koska usein järjestelmät eroavat dynamiikaltaan ja niissä käytetään eriko-

koisia ja -tyyppisiä toimilaitteita [14]. 

Edellä mainitusta syistä eräissä hydraulisen robotiikan viimeisimmissä tutkimuksissa 

(katso [9][17] - [19]) on alettu käyttämään erityistä suorituskykyindeksiä 

 𝜌 =
max (|𝑥𝑑𝑒𝑠−𝑥|)

𝑚𝑎𝑥(|𝑥̇|)
,              (29) 

missä 𝑥𝑑𝑒𝑠 on haluttu asemavektori, 𝑥 todellinen mitattu asemavektori ja 𝑥̇ mitattu no-

peusvektori. Kyseinen indeksi vertaa asemavirheen maksimiarvoa nopeuden maksimiar-

voon, jolloin saadaan vertailukelpoisia tuloksia erilaisissa systeemeissä käytettyihin sää-

täjiin. Suorituskykyindeksiä tulkitaan niin, että mitä pienempi indeksin arvo on, sitä pa-

rempi säätäjän suorituskyky on [14]. Suorituskykyindeksin etuna on, että sillä voidaan 

vertailla säätäjien suorituskykyjä keskenään riippumatta säätäjän tyypistä tai käytetystä 

viritysmenetelmästä. Esimerkiksi tässä työssä tilasäätäjä viritetään ITAE-kriteerin avulla 

ja sen suorituskykyä arvioidaan edellä esitetyllä suorituskykyindeksillä, jolloin voidaan 

kyseistä säätäjää verrata esimerkiksi muihin 1-DOF sylinterijärjestelmien säätäjiin. 
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4. TULOKSET 

Tässä luvussa esitetään asemaservon mallille suoritetut askelvaste- ja radanseuranta-

kokeet ja pohditaan saatuja tuloksia. Tarkastelun kohteena ovat muun muassa järjestel-

män komponenttikokojen vaikutus tilasäädön hyvyyteen. Järjestelmän simulointimalli ti-

lasäätimellä on esitetty kuvassa 3. Mallissa on käytetty kirjaston valmista tilamallilohkoa, 

johon on syötetty tilaesityksen (16) matriisien A, B, C ja D arvot. 

 

Kuva 3. Systeemin simulointimalli 

Lisäksi mallista löytyy tilatakaisinkytkennän vahvistusmatriisin kertoimet (𝐾1, 𝐾2 ja 𝐾3), 

asetusarvolohko ja tallennuslohkot tuloksien laskennassa tarvittaville tilamuuttujille, 

erosuureille ja ohjausjännitteelle. Tilasäätimen vertailukohteena askelkokeissa käyte-

tään yksinkertaista P-säädintä. On huomattava, että vertailukohteena voisi käyttää myös 

muita järjestelmän säätöön sopivia yksinkertaisia säätimiä kuten PT1-säädintä. Kuvassa 

4 on esitetty järjestelmän simulointimalli P-säädöllä. 

 

Kuva 4. Simulointimalli P-säädöllä 
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Askelvastekokeissa järjestelmään syötettiin 0.2-kokoinen askelmainen syöte.  Epäjatku-

van askelsyötteen sijaan simuloinnissa käytettiin hitaampaa syötettä, jolla vältetään as-

kelvasteen liian nopea muutos, joka aiheuttaisi järjestelmään epätoivottua käyttäyty-

mistä. Käytetty askelsyöte on esitetty kuvassa 5.  

 

Kuva 5. Askelvastekokeissa käytetty askelsyöte 

Asetusarvon liian nopea muutos voitaisiin välttää myös suunnittelemalla järjestelmään 

asetusarvosuodin, joka suodattaisi askelvastetta hitaammaksi. Asetusarvosuotimen 

suunnittelu ei kuitenkaan ollut tämän työn tutkimusaiheena, joten se jätettiin tästä työstä 

pois. Lisäksi on huomioitava, että monet asetusarvosuotimet aiheuttaisivat järjestelmään 

vaihesiirron, joka tulisi huomioida säätäjässä. 

Radanseurannassa syötteenä käytetään sinimuotoista signaalia, jonka amplitudin suu-

ruus on 0.2 m ja taajuus 30 % järjestelmän ominaiskulmataajuudesta. Sinimuotoinen 

signaali syötettiin malliin alkutilanteesta, jossa sylinteri alkuasema oli 0.2 m, jolloin sylin-

teri liikkuu lähellä keskiasemaansa. 

Järjestelmän simuloimiseen käytetty ohjelmakoodi on esitetty liitteessä 2. Ohjelmakoo-

dissa muodostetaan ensimmäiseksi järjestelmälle tilaesitys, minkä jälkeen järjestelmän 

simulointi suoritetaan valitulla syötteellä. Simuloinnin jälkeen tallennettujen tietojen 

avulla lasketaan järjestelmälle suorituskykyindeksi. Kun edellä esitetyt vaiheet ovat suo-

ritettu kaikille järjestelmävariaatioille, muodostetaan järjestelmien kokonaisvahvistuk-

sista, ominaistaajuuksista ja suorituskykyindekseistä kuuvaajat. 
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4.1 Askelvasteiden simuloinnit 

Tässä alaluvussa tarkastellaan simulointituloksia askelvastekokeista. Kuvassa 6 on esi-

tetty askelvastekokeista saadut tulokset P-säädöllä. Yksittäisessä kuvaajassa on esitetty 

järjestelmän kokonaisvahvistuksen ja ominaiskulmataajuuden vaikutus säätimen suori-

tuskykyyn. Kuvaajissa x-akselilla on esitetty järjestelmän ominaiskulmataajuus, y-akse-

lilla järjestelmän kokonaisvahvistus ja z-akselilla suorituskykyindeksi. Yksittäisessä ku-

vaajassa on esitetty aina yhden sylinterikoon tulokset, jolloin ominaiskulmataajuuden 

muutokset johtuvat yksittäisessä kuvaajassa vain kuormamassan muutoksesta. Jokai-

sen sylinterin tapauksessa on käytetty sellaisia kuormamassoja, että jokaiseen kuvaan 

on saatu samat ominaiskulmataajuudet. 

Kuvasta 6 huomataan, että P-säädön tapauksessa käytetyllä sylinterin koolla on todella 

suuri vaikutus järjestelmän säädettävyyteen. Sylinterin halkaisijan ollessa 32 mm suori-

tuskykyindeksi jää toisiin sylinteri kokoihin verratessa huomattavasti huonommaksi. Ylei-

sesti tuloksista voidaan päätellä, että P-säädin ei sovellu kyseisen järjestelmän säätämi-

seen. 

Järjestelmän kokonaisvahvistuksella 𝐾𝑞𝑎 ei ole kuvan 6 mukaan suurta merkitystä käy-

tettyyn suorituskykyindeksiin. Kokonaisvahvistuksen suuruuteen vaikuttavat käytetyssä 

järjestelmässä sekä venttiilin ominaistilavuusvirta 𝑄𝑛, että sylinterin männän pinta-ala 𝐴. 

Koska kuvaajat ovat eriteltyinä sylinterikokojen mukaan, vaikuttaa yhdessä kuvassa ko-

konaisvahvistukseen vain venttiilin ominaistilavuusvirta. Tällöin voidaan päätellä, että 

käytetyillä sylinterikoilla kaikki käytetyt venttiilit pystyvät päästämään läpi tarvittavan tila-

vuusvirran askelsyötteen seuraamiseen. Tilanne voi olla eri, kun lineaarisen mallin sijaan 

säätimellä säädettäisiin todellista epälineaarista järjestelmää. 
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Kuva 6. Askelvasteiden simuloinnit P-säädöllä 
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Kuvassa 7 on esitetty järjestelmän askelvastekokeiden kuvaajat tilasäädöllä. Tilasäädön 

kuvaajissa toistuu sama ilmiö kuin P-säädön kuvaajissakin eli järjestelmän ominaiskul-

mataajuus vaikuttaa selkeästi suorituskykyindeksin suuruuteen, kun taas järjestelmän 

kokonaisvahvistuksella ei ole siihen merkittävää vaikutusta ainakaan simulointien ta-

pauksessa, kun mallina käytetään linearisoitua järjestelmää. Kuitenkin tilasäädön ta-

pauksessa sylinterin koolla ei ole samanlaista merkitystä kuin P-säädön tapauksessa. 

Kuvasta 7 huomataan, että sylinterin halkaisijalla 32 mm suorituskykyindeksi saa suu-

rimmaksi arvokseen noin 0.017, kun taas P-säädön tapauksessa suorituskykyindeksin 

suurin arvo on yli 20. Lisäksi on huomattava, että askelvasteiden tapauksessa jokaiseen 

järjestelmään on syötetty yhtä nopea askelmuutos riippumatta järjestelmän ominaisuuk-

sista kuten ominaiskulmanopeudesta. Jotta normalisoidun suorituskykyindeksin avulla 

voidaan vertailla erilaisia järjestelmiä siten, että huomioidaan järjestelmien muuttuvat 

ominaisuudet paremmin, lasketaan seuraavassa alaluvussa suorituskykyindeksit radan-

seurannalle. 
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Kuva 7. Askelvasteiden simuloinnit tilasäädöllä 
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4.2 Radanseurannan simuloinnit 

Tässä alaluvussa tarkastellaan radanseurannan simulointituloksia, kun järjestelmään 

syötetään sinimuotoinen rata. Syötteen taajuudeksi simuloinnissa asetettiin 30 prosent-

tia järjestelmän ominaiskulmataajuudesta. Syötteen taajuuden määrittämisessä huomi-

oitiin venttiilien ja sylinterien kapasiteetit kokeellisesti, siten ettei venttiilin ohjaus päässyt 

saturoitumaan missään vaiheessa radanseurantaa. Jos venttiilin ohjaus olisi päässyt sa-

turoitumaan, olisi se vaikuttanut suoraan suorituskykyindeksin arvoihin ja täten tulosten 

vertailuun. Esimerkiksi syötteen taajuuden ollessa yli 40 % järjestelmän ominaiskulma-

taajuudesta pienimpien venttiileiden ohjaus alkoi saturoitua käytettäessä suurta sylinte-

riä ja suurta kuormamassaa. Suurimmilla venttiilien ominaisvirtauksilla ohjausjännitteet 

jäivät puolestaan todella pieniksi jopa alle 0.2 V:iin, kun käytettiin pieniä sylintereitä. 

Tämä ei näy simuloinnista saaduissa suorituskykyindeksin arvoista, mutta todellisella 

järjestelmällä pieniksi jäävät venttiilin ohjausjännitteet voivat huonontaa järjestelmän 

suorituskykyä ja tarkkuutta. 

Radanseurannan simulointikokeet suoritettiin samoille järjestelmävariaatioille kuin askel-

vastekokeetkin. Radanseurannan simulointitulokset ovat esitetty kuvassa 8. Verratessa 

askelvasteista ja radanseurannasta tilasäädöllä saatuja tuloksia keskenään huomataan, 

että lasketut suorituskykyindeksit ovat hyvin lähellä toisiaan. Tämä on tietenkin ymmär-

rettävää, koska kyse on samasta järjestelmästä ja säätäjästä, vain syötetty rata on eri-

lainen. Suorituskykyindeksi on kuitenkin tarkoitettu pääasiassa käytettäväksi radanseu-

rannan suorituskyvyn arviointiin, koska silloin saadaan luotettavampia tuloksia  [14]. 

Myös tästä simuloinnista voidaan tehdä sama tulkinta kuin aiemmistakin eli järjestelmän 

ominaiskulmataajuus vaikuttaa vahvasti saavutettavaan suorituskykyindeksin arvoon, 

kun taas järjestelmän kokonaisvahvistuksella ei ole merkitystä. Kuvasta 8 huomataan 

myös ettei sillä, millaisella järjestelmävariaatiolla tietty ominaiskulmataajuus on saavu-

tettu, näytä olevan merkitystä suorituskykyindeksin suuruuteen. 
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Kuva 8. Radanseurannan simuloinnit tilasäädöllä 
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5. YHTEENVETO 

Tässä työssä esitettiin hydraulisten servojärjestelmien ominaispiirteitä ja pohdittiin jär-

jestelmissä esiintyvien epälineaarisuuksien vaikutusta niiden toimintaan ja säädettävyy-

teen. Lisäksi muodostettiin hydrauliselle asemaservolle lineaarinen matemaattinen malli 

ja siitä edelleen tilaesitys. Tilaesityksen avulla järjestelmälle muodostettiin tilasäädin ja 

viritettiin se minimoimalla ITAE-kustannusfunktio. Viritetyllä tilasäätimellä tutkittiin käyte-

tyn säätömenetelmän hyvyyttä erilaisissa järjestelmissä. Järjestelmän ominaisuuksia 

muutettiin käyttämällä mallissa erikokoisia venttiileitä,  sylintereitä ja kuormamassoja. 

Matemaattisen mallin muodostamisessa lähdettiin liikkeelle epälineaarisista jatkuvuus-

yhtälöistä, jotka linearisoitiin tiettyyn toimintapisteeseen. Linearisoidun jatkuvuusyhtälön 

(6) lisäksi tilaesityksen muodostamisessa hyödynnettiin järjestelmän voimayhtälöä (8). 

Tilaesityksen tilamuuttujiksi valittiin sylinterin männän asema, männän nopeus ja paine-

ero männän yli. Valittujen tilamuuttujien derivaatat laskettiin edellä mainittujen yhtälöiden 

(6) ja (8) perusteella ja muodostettiin niistä tilaesityksen (17) systeemimatriisi A ja oh-

jausmatriisi B. Mittausmatriisiksi C valittiin 3x3-indetiteetti matriisi. 

Tilasäätimen viritysmenetelmäksi valittiin napojenasettelumenetelmä, jossa järjestelmän 

navat voidaan asettaa haluttuihin paikkoihin tilatakaisinkytkentävahvistusmatriisin K 

avulla. Järjestelmälle halutut napojen paikat valittiin minimoimalla ITAE-kustannusfunk-

tio. Tilasäädön vertailukohteena käytetyn P-säädön virittämiseen käytettiin Routh – Hur-

witzin stabiiliuskriteeriä, jossa säätimen maksimivahvistus etsitään järjestelmän stabiiliu-

den kautta. 

Jokaiselle järjestelmävariaatiolle viritettiin säädin samalla menetelmällä ja laskettiin si-

muloinnista saatujen tietojen perusteella jokaiselle suorituskykyindeksi. Simulointiosuu-

dessa tutkittiin sekä askelvasteita että radanseurannoilla, koska niistä saatiin tutkittua 

luotettavammin säätäjän hyvyyttä erilaisissa järjestelmissä. 

Kaikista muodostetuista kuvaajista huomattiin, että järjestelmän ominaiskulmataajuus 

vaikuttaa vahvasti siihen, kuinka hyvin valitulla säätäjällä voidaan vaikuttaa järjestelmän 

käyttäytymiseen. Järjestelmissä, joissa oli suuri ominaiskulmataajuus, saavutettiin pie-

nempiä suorituskykyindeksin arvoja kuin järjestelmissä, joissa oli pieni ominaiskulmataa-

juus. On huomattava, että tutkittavassa työssä sekä sylinterin koko että sylinterin kuor-

mamassa vaikuttivat järjestelmän ominaiskulmataajuuteen. 
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Sen sijaan järjestelmän kokonaisvahvistuksella ei ollut huomattavaa merkitystä käytet-

tyyn suorituskykyindeksiin. Kuitenkin venttiilin pienillä ominaistilavuusvirtauksilla venttii-

lin ohjaussignaali saattoi saturoitua, kun syötetyn radan nopeutena oli noin 40 %:a tai 

enemmän järjestelmän ominaiskulmataajuudesta. Suuremmilla venttiilin ominaistila-

vuusvirtauksilla tätä ongelmaa ei ollut. Sen sijaan suuremmilla venttiileillä venttiilinoh-

jausjännite voi jäädä todella pieneksi, mikä voi aiheuttaa epätarkkuutta järjestelmän sää-

tämiseen käytettäessä todellista järjestelmää. Simulointituloksista tätä ei huomata, 

koska järjestelmän mallissa käytettiin linearisoitua venttiilin mallia. 

Seuraavana vaiheena tässä työssä suunniteltua säädintä olisi järkevää testata todelli-

sella koelaitteistolla. Testeistä voitaisiin päätellä, kuinka hyvin säätimen virittämiseen 

käytetty lineaarinen malli vastaa todellista järjestelmää. 
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LIITE A: YLEISIÄ SYMMETRISEN SYLINTERIN 
KOKOJA 
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LIITE B: MATLAB-KOODI 

clear all; 

clc; 

  

 

%----------------------------Vakioparametrit------------------------------% 

 

qn = [4, 12, 15, 24, 40];     % venttiilin ominaistilavuusvirrat 

d = [32, 50, 63, 80];         % sylinterin halkaisijat 

m = [0, 0, 0, 0, 0];          % kuormamassojen alustus 

 

L = 0.45;                    % Sylinterin pituus 

Cv = 1e-9;                    % Vuotokerroin 

Beff = 900e6;                % Bulkkimoduli 

b = 0.15;                    % Vaimennus 

C = eye(3,3);                 

D = zeros(3,1);              

  

%----------------------- Muuttujien alustukset ---------------------------% 

 

A = zeros(3,3,length(qn),length(m),length(d)); 

B = zeros(3,1,length(qn),length(m),length(d)); 

sys = ss(zeros(3,1,length(qn),length(m),length(d))); 

s = tf('s'); 

K = zeros(3,1,length(qn),length(m),length(d));         

  

%% MALLIEN MUODOSTUS JA SIMULOINTI 

%-------------------------------------------------------------------------% 

  

wn_haluttu = [2,5,10,20,30]*2*pi;               % Haluttu ominaistaajuus 

for k = 1:length(d)                      

    A1(k) = (pi/4)*((d(k)/1000))^2;             % Sylinterin pinta-ala 

    V0(k) = A1(k)*L*0.5;                        % Sylinterin puolitilavuus 

    Kh(k) = (2*Beff*A1(k)^2)/V0(k);             % Hydraulinen jäykkyys  

    for j = 1:length(m)                            

        for i = 1:length(qn)                     

            m(i,j,k) = Kh(k)/wn_haluttu(j)^2;   % Kuormamassa 

            Kc(i) = (qn(i)/60000)/18e6;         % Tilavuusvirta-painekerroin 

            Kq(i,j,k) = (qn(i)/60000)/A1(k);    % Tilavuusvirtavahvistus   

            wn(i,j,k) = sqrt(Kh(k)/m(i,j,k));   % Ominaiskulmataajuus 

            wh(i,j,k) = wn(i,j,k).*0.3;    % Radan taajuus 

             

            % Muodostetaan tilamalli 

            A(:,:,i,j,k) = [0           1                       0              ;... 

                            0        -b/m(i,j,k)            A1(k)/m(i,j,k)     ;... 

                            0   -2*Beff*A1(k)/V0(k)   -2*Beff*(Kc(i)+Cv)/V0(k)]; 

                         

            B(:,:,i,j,k) = [0 0 (2*Beff*Kq(i,j,k))/V0(k)]';  

             

            sys(:,:,i,j,k) = ss(A(:,:,i,j,k),B(:,:,i,j,k),C,D); 

  

            % Napojenasettelu ITAE-polynomilla 

            d3(:,:,i,j,k) = s^3+1.75*wn(i,j,k)*s^2+2.15*wn(i,j,k)^2*s+wn(i,j,k)^3; 

            z(:,:,i,j,k) = zero(d3(:,:,i,j,k)); 

            K(:,:,i,j,k) = place(A(:,:,i,j,k),B(:,:,i,j,k),z(:,:,i,j,k));  

  

            % Ajetaan simulointimalli 

            amp = 0.2; 

            bdclose('System_model') 

            sim('System_model') 

  

            % Etsitään suurimmat erosuureet ja nopeudet 

            voltage(:,i,j,k) = control_voltage; 

            max_pos_err(i,j,k) = max(abs(pos_error)); 

            max_vel(i,j,k) = max(abs(vel)); 

            max_cont_vol(i,j,k) = max(abs(control_voltage)); 

    

            % Lasketaan suorituskykyindeksi 

            roo(i,j,k) = max_pos_err(i,j,k)/max_vel(i,j,k); 

             

        end    

    end 

end  
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%% KUVAAJIEN MUODOSTUS 

%-------------------------------------------------------------------------% 

  

fig = figure; 

hold on 

  

% Jokaiselle sylinterikoolle oma kuvaaja 

for u = 1:length(d) 

    subplot(2,2,u) 

    titletext = sprintf('Sylinterin halkaisija %d mm', d(u)); 

    surf(wn(:,:,u),Kq(:,:,u),roo(:,:,u)),title(titletext); 

    xlabel('wn [rad/s]');    

    ylabel('Kqa [m/s]');    

    zlabel('Suorituskykyindeksi [s]');  

    set (gca,'xdir','reverse') 

    set (gca,'ydir','reverse') 

    colorbar 

end 

  

 

%-------------------------------------------------------------------------% 

 

 


