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第1章　序　論

1.1研究の背景

1.1.1重機械工業の動向

戦後の高度経済成長が一段落した1980年代を境として,造船,製鉄機械をはじめ

とした国内を代表する重厚長大産業は大きな変革期を迎えることになった.すなわち

技術提携などによる規格大量生産により支えられた右肩上がりの経済成長から,一転

二度のオイルショック,軽薄短小産業-の産業構造変化,グローバル化などの急激な

変化に直面して,次世代-の展開を模索する低迷期となった.これを契機として技術

提携から脱却し,国内独自技術による製品開発が進展することになった.またエネル

ギ価格,資材価格の高騰に対応するため,購入,調達,工作,輸送といった各方面か

らコストダウンが進められるとともに,機械自体もコンパクト化,軽量化が志向され,

その結果として機械剛性,減衰能ともに低下し,それに伴って動的な性能も低化した.

一方,エネルギをあまり消費しない付加価値の高い産業に力が入れられたことから,

半導体分野の技術が進展しパワーエレクトロニクス関連技術が急成長をとげ,機械の

付加価値向上を目的として重厚長大産業-もその適用が進められた.このエレクトロ

ニクス技術の進展による技術メリットとしては,モータのインバータ化などアクチュ

エータの高容量化・高性能化,周波数応答特性の大幅向上による高品質化,また非接

触,クリーン,メンテナンスフリーといった省エネ化が挙げられるが,これらの特徴

を利用した機電一体化製品の開発が推進されることになった.勿論,機電一体化製品

開発の第一の目的は機械の高機能化であるが,機械自体の動的性能低下を補う役割と

しての適用も少なからず行われている.

上記のように,機械のコンパクト化・高機能要求の高まりとコンピュータ・パワー

エレクトロニクス技術の進歩という時代的な背景の中,機電一体化が推進されてきた

が,近年ではさらに省エネルギ,対環境ということがキーワードとなっており,製品

開発の迅速化,長期連続運転化が要求されている.そのためには信頼性の高い機械を

早期の設計段階で作り込む必要があるが,この必要性は今後も継続加速するものと考

えられる.

1.1.2回転機械における電磁気,制御技術の適用

以上のような時代的背景の中,機電一体化製品の開発が各方面で行われてきている

が,その中でも回転軸を持つ製品開発における機電達成振動技術に関する主なものと
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しては以下のようなものがある.

(1)磁気軸受支持方式のターボ型高速真空ポンプの開発(1)

従来接触支持方式であったものを,非接触(低ロス化),クリーン(オイルレス),

メンテナンスフリーといった特徴を売りとして開発されたもので,回転軸支持には磁

気軸受を用いている.この磁気軸受にもアクチュエータとして電磁石を用い,回転軸

5軸すべてをフィードバック制御して完全非接触を実現する能動型と,重力方向には

接触支持軸受を用いその他の方向を永久磁石の反発力により非接触支持する,いわゆ

るハイブリッド方式である受動型の2方式がある.この機械では回転軸の保持自体が

電磁気力でなされており,機械システムとしての動的評価には機電達成評価が必須で

あることに加え,ローレンツ力の回転場での作用を明らかにする必要がある.前者の

能動型磁気軸受については,他に遠心圧縮機,工作機械スピンドル,ターボェキスパ

ンダなど適用機械は多い.

(2)インバータモータのトルクリップルによる駆動軸系のねじり共振問題(付録1)

発端は製鉄機械の送風フアンのドライバとして従来商用電源駆動のモータであっ

たものを, PAM (Pulse Amplitude Modulation :正弦波電流を作るために駆動電圧

の大きさを段階的に変える)方式のインバータモータを採用したことにより,インバ

ータから発生するトルク変動と軸系のねじり固有振動数が共振して,駆動軸が疲労折

損するという問題である.当時インバータモータのトルクリップルにはあまり着目さ

れていなかったことによるものである.

近年半導体素子の大型化が進んできたことから,石油化学分野,ガスフィールド分

野の圧縮機のドライバとしてインバータモータの適用が進んできている(2),(3),(4)一方,

インバータ技術も日々進歩しており過去に比べて波形ひずみも少なくなりトルクリ

ップルも格段に減少しているが,製鉄機械に比べ減衰も少ないため設計段階でのより

綿密な評価が必要である.

(3)駆動軸ねじり系の動的安定設計

製鉄機械,運搬機械などの駆動系アクチュエータとしてはモータが使用されること

が多いが,大型化,高応答化と共に機械自体の柔化により駆動系が不安定となり安定

した運転ができないという問題が多発している.本現象は機械系と制御系の相互干渉

により機械系の固有値が不安定となり,機械の振動として表面化するため機械側に不

備があるととられがちであるが,この振動現象の評価のためには機械システム全体と
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しての総合解析が必須である.近年特に速度応答向上による高機能化が求められてお

り,制御系設計も限界のチューニングを要する場合が多く,詳細な機電達成解析によ

る安定性評価が必要である.

以上紹介したものも含めて,機電一体化製品では機械品質が不十分であればその結

果として振動という形で表面化し,安定な運転ができず生産不能という大きな損失を

被る可能性が高く,機電達成効果を考慮した機械の振動評価技術は製品開発における

キー技術であるといえる.

1.1.3機電達成現象と問題点

以上述べたように,重機械工業分野においても従来のメカ主体から電磁気技術を融

合した新しい機能の追加により差別化志向に移行する傾向が強まってきたと同時に,

機械自体もコスト低軌製作時間短縮などにより全体としては剛性が低下しており,

機械系と電気系の相互作用が大きくなり機電達成効果による振動問題が顕在化しや

すい状況になってきたといえる.従来は相互作用がそれほど大きくなかったために,

機械系と電気系は通常個別に設計が行われており,たとえ双方が考慮されたとしても

他方のモデル化は自由度を少なくして簡素化されることが一般的であった.しかしな

がら,相互作用が大きくなってきたにもかかわらずこの延長線上で設計を行ったため

に,現地で突如予期しなかった問題が発生するといったことが多発した.具体的には

通常振動評価対象としている低次の固有振動数のほかに,高次の固有振動の発散現象

である.しかしたとえ稼動後に振動問題が発生しても,従来はユーザ側にも協力して

製品を完成させてゆくという風土があったが,最近は省エネ,省コストの面から製品

信頼性要求が厳しくなってきており,設計段階で十分品質を評価しておく必要性が高

くなってきている.特に生産に直結した装置ではこの要求が厳しく,異分野技術を融

合した製品-の置き換えの最大ポイントは製品信頼性を如何に達成するかであり,設

計段階で機電達成効果を考慮した振動安定性についての評価技術を有することが,製

品開発において必要不可欠となってきている.

機械と電磁気の相互作用が大きくなってきている要因として,ひとつは回転場にお

けるローレンツ力の影響が挙げられる.磁場エネルギの高密度化と運転速度の高速化

によりローレンツ力の大きさは飛躍的に増加しており,動的挙動-の影響把握および

その定量評価技術の開発は急務である.もうひとつの課題としてねじり駆動系のフィ

ードバックによる安定性-の問題が挙げられる.具体的には製品歩留まり向上のため
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の高応答化により固有振動が不安定化する現象が,従来振動問題の発生が認められな

かったツインドライブ圧延機において確認されており,製品品質向上の点からこの現

象の早期解明が急務となっている.

それと共通の問題点として,機械系と電気系双方の詳細達成振動解析を行うための

標準的なコードがないということである.従来機電達成効果が顕著ではなかったため

にその必要性自体が低かったことに加え,コンピュータの能力も十分ではなく大規模

な解析に対応できなかったことがこの原因として挙げられる.近年においては有限要

素法を用いた構造解析技術の進歩により,機械系の詳細振動解析は可能である一方,

システム設計汎用コードも高度化しており,それぞれ個別には詳細解析が可能な環境

が整ってはきているが,未だ双方の詳細モデルについて設計段階で検討できる段階に

は至ってないのが現状である.

1.2既往の研究

本研究のテーマである,磁界中での回転軸の動特性評価と,ねじり駆動システムの

機電達成評価技術に関し既往の研究状況を以下に示す.

1.2.1磁界中の回転軸動特性

磁界中で運動する導体には減衰力が作用することは古くから知られており,非接触,

クリーン,メンテナンスフリーを実現できることから,真空ポンプ,遠心分離機など

の高速回転体,また線形性も良いことから特に精密機械における振動防止ダンパとし

て適用が図ちれている(5),(6),(7)この減衰力は,磁界と導体がある速度で運動した時に

内部に流れるうず電流で発生するローレンツ力による作用である.

磁気ダンパについての研究としては,一様磁界の中で導体が調和振動する時, 1周

期問に導体内で消費されるジュール損が磁気減衰仕事に等しいとして減衰係数を近

似的に算出したもの(8)また導体内部に分布する電磁スカラーポテンシャルに関する

ポアソン方程式およびローレンツ力による外部起電力の式に導体周囲の境界条件を

適用してスカラーポテンシャルについて解き,運動物体に対するオームの法則からう

ず電流を求め,磁気減衰力を算出したもの(9),(10)がある.しかしこれらの研究によって

得られた式は非常に煩雑であり軍用性という点では不十分であったため,実用性を改

善する研究も行われている(ll)また著者らも走行鋼板の振動抑制デバイスの開発を目

的として,実験的にその特性を把握した研究を行っている(12)
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一方,このダンパを回転体に適用した場合には,危険速度以上のある回転数で不安

定振動が発生するとの報告が多々なされている.大輪は磁石をステ一夕として空間に

固定し,導体円板を回転させる導体円板型磁気ダンパを回転体に使用すると,回転体

に偏心がある場合には,危険速度以上のある回転数で不安定振動が発生することを報

告している(13)川本らは,受動型磁気軸受にうず電流式ダンパを組み合わせた機構に

発生する自励振動の原因を内部減衰作用と仮定してモデル化し,実験との比較を行っ

ている(14)また土屋らは,磁気軸受ロータで発生する不安定振動の要因をやはりうず

電流による内部減衰効果とし,軸受剛性に異方性を持たせて改善する方法を提案して

いる(15), Frederickらは水平軸にうず電流式ダンパを設置した装置において,危険速

度を超えたある回転数以上で不安定振動の発生を報告(16)し, Klingerman　らはこの不

安定振動の発生原因について解析を行っているが革まり実現象とは一致していない

(17),(18)高山らは,磁気ダンピングカは減衰行列の対角成分および回転数に比例した

剛性行列の非対角成分を持つ外部減衰であり,回転体に偏心がなくとも不安定振動が

発生することを理論的に示している(19)またこれらの研究以前にすでに当社製品であ

った永久磁石を用いた受動型の磁気軸受方式のターボ分子ポンプにおいても同様な
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振動問題を経験しており,また核融合炉の近くに設置された鋼鉄製の回転機械は,理

由は不明なるも磁界環境が原因で破損すると言われており,オールセラミックス製の

回転軸を空気軸受支持した超高真空用のターボ分子ポンプ開発事例もある(20)

以上のように磁界中のロータの安定性評価については,解析的な展開が可能な磁界

を対象とするか,実験的なものかのどちらかであり,その理由は当時磁界解析技術が

ソフト,ハード双方とも十分に発達していなかったことによるものと考えられる.近

年になり振動と電磁場との達成解析も行われるようになってきているが(21)ロータダ

イナミクスの観点からの研究はまだないようである.

図1.2.1に永久磁石の開発の歴史を示す.永久磁石の適用先はもともと多岐に渡っ

ているが,近年の永久磁石の急激な性能向上とエレクトロニクス技術の進展を背景に,

大型回転機械-の適用や内燃機関-のリプレイスなども検討されるなど,ますます高

性能化に加え用途拡大が進みつつある.磁界のエネルギ密度も飛躍的に大きくなって

いることから作用するローレンツ力もそれに比例して大きくなるため,その影響には

十分注意する必要がありこの分野の研究は更に活発になると予想される.

1.2.2回転軸の機電達成解析技術

軸の振動解析は一般にビームモデルが適用され,解析の簡便性のため主として伝達

マトリクス法による手法を中心に開発が行われ,その後有限要素法の適用など高度化

が行われている.回転軸の解析ということでは,発電所の事故をきっかけとして重要

性が認識され,ラテラル振動について油膜軸受に支持された系の振動評価を対象とし

て1970年代までにはほぼ実用化されるまでになっている.一方制御系の解析につい

てみると,リアルタイムの制御系,信号処理系のCAEコードとしてMATRIXxが従

来から活用されており,近年ではMATLABが急激に普及している.しかしながらこ

れらのコードはシステム開発に特化されたものであり,機械システムとしての評価に

対しては汎用性があるとは言えない.

機電達成解析についてみると,ラテラル振動については動型磁気軸受の研究開発を

契機としてその必要性が認識され技術開発が行われてきている.片山らは回転軸を多

自由度の有限要素モデルとした制御系との達成解析コードを開発している(22)が,機械

系を高次モードまで扱えかつ制御系を考慮可能なコードはこれ以外には見られない.

近年有限要素解析の汎用コードを用いて固有値解析を行い,その固有値の状態空間モ

デルを作成して制御系設計コードと達成させるといった手法が開発されているが,帆
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用性という点では問題がある.一方ねじり系については特に速度制御の面から制御系

と達成した解析の必要性があった.しかし,速度制御は制御対象が一次遅れ特性では

安定であり,またアクチュェ一夕の応答性も高くなかったために,機械系は剛体若し

くは低自由度のモデル化で十分と考えられており,制御系の特性に限定した評価が主

流であった.評価対象とされたのは主として過渡的な追従性であり,その評価にはも

っぱら時刻歴応答解析が行われ,振動安定性面からの定量的な評価は行われておらず

信頼性という点では不十分であった.従って機械系の高次モードまでを対象としたよ

うな機電達成評価の必要性も十分認識されていなかったようである.その後アクチュ

エータの高応答化が進展するが,それについては次節に記載する.

1.2.3ねじり駆動システムの機電達成振動

駆動系の高度化は,表1.2.1(23)に示すように,安定操業といった市場ニーズに加え

て,モータのインバータとパワーエレクトロニクス技術の双方の進歩に依存するとこ

ろが大きい.特にエネルギを大量消費する鉄鋼分野ではそのニーズも高く,オイルシ

ョック後の1,980年以降から急速に進展しており,今後も鉄鋼分野が関連技術をリー

ドしていくことは間違いないと考えられる(24)

表1.2.1可変速駆動技術の変遷
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図1.2.2　メカタイ結合系の圧延機構造
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図1.2.3　ツインドライブ系の圧延機構造

その中でもとりわけ図1.2.2に示すように,ひとつのモータでピニオンスタンドを

介して上下ロールを駆動する,いわゆるメカタイ構造は熱間ラインの仕上げ圧延機,

冷間圧延機などに採用されているが,これらは製品に近い後流側にあることから品質

の要求が厳しく,機械の振動は直接品質に影響することからこの機械を対象とした研

究は多数行われている(25),(26).古いものでは,例えばPetersenは駆動軸各部に発生す

るトルクを解析によって求め(27)本城らはロール-の衝撃トルクを仮定した応答解析

を実施し(28)竹下らは軸トルクの実測値と計算値から逆に圧延材かみ込み時の衝撃ト

ルクを推定している(29)近年のものではチャタリングに関する研究を石野,御園生ら

(30)が,機電達成振動の安定性については猪谷ら(31)が,また速度制御の高度化に関す

るものはHosodaら(32), BEEIPら(33)が行っているが,前述のようにエレクトロニクス

技術が発展してからはまだ日が浅く,機電達成振動に関する研究例としてはそれほど
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多くはない.解析のモデル化においても,ピニオンスタンド以降は振動数が高くなる

ため極端な場合には1質点系とみなす簡素化が行われている場合もある.

一方,図1.2.3に示すような上下ロールを個別に制御するツインドライブ方式は,

製鉄ラインにおいて上流設備である分塊圧延機,粗圧延機において採用されている.

このような構造を持つ分塊圧延機において1,965年くらいに主機電動機の事故が相次

いだことから,製鉄メーカが共同でその原因調査を行った報告書(34)によると,本圧延

機で発生する主たる振動はかみ込みに励起される上下同相振動(板との接触部におい

て上下ロール周速が同方向となる振動)であり,上下逆相振動は非対称性のみによっ

て生ずるもので軽微であると結論付けているが,その因果関係は明らかにされていな

い.それ以降このツインドライブの機械もモータの大容量化に伴ってそれを適用した

機械が開発されているが,この機械に限定された研究報告は見られず内容的には先述

のメカタイ構造を対象としたものと同様と考えられる.

以上述べたように,電磁気技術はまだまだ発展途上にあり,その技術を適用した機

械の製品開発の歴史はまだそれほど長くはなく,電磁気系と機械間の相互作用を考慮

した動的な設計技術というのは確立されたとはいえない状況にあるのが現実であり,

それと同調して解析コードの必要性も高まってきており,今後さらなる進歩をするも

のと考えられる.

1.2.4既往の研究の問題点

既往の研究の問題点を以下に概括する.

直流磁界を形成する永久磁石のエネルギ密度も急激に高くなってきており,磁場環

境の中で運転される回転軸の導体部に発生するローレンツ力の動特性-の影響を明

らかにすることは,製品品質を向上する上で重要なことである.既往の研究によると

ローレンツ力の作用は減衰効果とクロスばね効果双方を有し,クロスばねの非対称項

により不安定振動が発生するとされているが,その不安定となる限界回転数について

は内部減衰との仮定をおくものが趨勢ではあるが,その根拠は実験ベースであり明確

にされているとは言えない.またローレンツ力の定量評価についても,減衰力につい

ては解析的に求めたものはあるが,その計算方法が煩雑であり実用的とは言えずクロ

スばね力についてはその研究例は見られない.以上より既往の研究の問題点は以下の

ようにまとめられる.

・安定限界回転数が明確ではない.
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・任意形状の導体に対するローレンツ力の定量評価が簡易的に行えない.

解析技術についてみれば,ラテラル振動に対しては磁気軸受支持ロータを対象とし

手有限要素法による達成解析コードを開発し,高次モードまでの安定性の評価が可能

となっているが,ねじり振動に対しては速度制御を対象に,機械系は簡略化したモデ

ルについての時刻歴応答解析が主体であり,定量的な安定性評価には適用できていな

い.これは回転方向に対する応答性がそれほど要求されなかったこと,回転方向には

もともとフリーであり動的不安定性の問題がないこと,また不釣合い力のような明確

な外力が存在しないことなどによると推定される.近年になり構造解析などによる機

械系の高次モード解析と制御系解析コードを組み合わせた達成解析が行われつつあ

るが,,機械晶質向上のためには設計段階での検討が不可欠であり,そのための問題点

としては以下のようになる.

・機械系の高次モードまで考慮した機電達成解析が容易ではない.

・機械系の仕様変更による動特性評価がタイムリーに行えない.

製鉄機械のねじり駆動系において,上下ワークロールを独立駆動する,いわゆるツ

インドライブ圧延機の発散振動が問題になっている.この方式の機械は従来振動問題

の発生を認めなかったが,近年の高応答化と大型化により振動が顕在化したものであ

り過去に研究事例がない.今後の機械設計において駆動系の安定性を確保して機械信

頼性を向上させるためには,以下の問題点について明らかにさせる必要がある。

・ツインドライブ系については研究事例がなく,不安定化要因,振動モードなどが明

らかにされていない.

1.3本研究の構成

本研究は5章より構成され,第1章は序論であり,本文は第2章より始まる.

第2章では,直流磁界下で導体部に生ずるローレンツ力の回転場における作用につ

いて,振動安定性の観点からその影響について検討を行っている.まず,永久磁石を

用いたモデル試験装置を製作し,回転軸の危険速度以上での自励振動を再現するとと

もに,軸の加振試験による回転数ごとの減衰比を計測することで振動系-のローレン

ツ力の作用特性の把握を試み,回転により励振作用が発生して系の減衰が低下するこ

とを明らかにした.次いで,静磁界解析結果と回転軸の回路網方程式によりローレン

ツ力分布を解析し,それを積分することで剛性行列と減衰行列として求め,回転軸の
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安定性を評価可能な反力特性を得る方法を構築して試験結果と比較している.さらに,

回転軸に自転を与えると同時に静止側磁石に公転を与えたスライド境界により,回転

軸のふれ回りを模擬したうず電流解析にてローレンツ力を直接解析し,その結果力の

大きさは回転座標系からみたふれ回り速度に比例すること,静止側の運動にも依存す

ることが明らかとなり,作用力の特性としては内部減衰作用と同じであるが,発生メ

カニズムは従来言われている内部減衰効果とは異なることを明らかにしている.また,

反力特性解析結果とうず電流解析結果を試験結果と比較し,定性的には両解析結果と

もに試験結果と一致し,回転座標系上のふれ回り速度に比例した力ということを考慮

することで,静磁界解析を用いた反力特性による回転軸の安定性評価が,実用に供す

るレベルであることを確認している.

第3章では,回転軸のねじり振動系を対象とした制御系を含む振動解析システムの

開発について述べている.信頼性の高い製品開発には,多自由度を考慮できる汎用性

の高いシステムとする必要がある.まず有限要素による多自由度機械系モデル,伝達

関数で表現された制御系モデルそれぞれについて状態方程式を作成し,それら個々の

結合条件を考慮することで厳密な機電達成系の状態方程式を得るための定式化を行

い,この式を解析することで機械システムとしての振動解析が可能となる.解析機能

としては標準的な固有値解析,周波数応答解析,強制応答解析を有し,制御要素とし

てはPID,各種フィルタ,非線形要素としてむだ時間,サンプルホールド,がたなど

を考慮できるよう,実用性を考慮してシステム開発を行った.次いで実際の機械で発

生した振動問題にこのシステムを適用し,その有用性を確認するとともに,制御系の

演算時間,入出力位置の違い,振動モードなどが振動安定性に寄与することを確認し

た.最後にこれらの事象を踏まえて,機械系から見た制御系の作用による動特性-の

影響についての考察を行っている.

第4章では,それぞれ個々のモータで駆動される,上下ワークロールを有するツイ

ンドライブ圧延機で,初めて認められた駆動軸系の不安定振動についてその原因特定

を行っている.まず実機ねじり加振試験,圧延試験時の振動計測を行い,発生振動数

はおよそ6.5HzとHHzの2つのケースがあり駆動軸系のねじり固有振動による可能

性が高いこと,振動数は被圧延材により変化しており振動系に影響を与えること,フ

ィードバック系に何らかの遅れ要素により不安定化されていることを明らかにして

いる.次いで剛塑性有限要素法による被圧延材の異周速圧延解析より等価ねじり剛性
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を求める方法を提示し,前章で開発したシステムにより被圧延材の剛性を考慮して固

有値解析を行ったところ,駆動系1, 2次のねじり固有振動数が発生振動数に一致し,

これにより不安定モードが特定されると共に等価ねじり剛性の算出方法の妥当性が

検証された.また被圧延材は機械のスピンドルと同等の剛性を有し,振動安定性上好

ましくない固有振動数の低下をもたらすことから,振動モデルにはその考慮が必須で

あることを明らかにしている.さらに,試験で確認された遅れ要素をむだ時間として

考慮して時刻歴振動解析,安定性解析を行い,数ms相当のむだ時間の存在を確認し,

このむだ時間とフィードバックの高速度応答性が振動不安定化要因として可能性が

高いことを明らかにしている.最後に速度応答を下げた試験を行ったところ安定な圧

延が実現され,推定原因の妥当性を検証するとともに対策の方向性についても明らか

にしている.

第5章は結論である.得られた結果をまとめ,さらに残された今後の研究課題につ

いて述べている.
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第2章磁界中で運転される回転軸の動特性評価

2.1緒　言

近年,回転機械分野では高性能・高速化を実現するため,非接触保持による低損失,

クリーン,メンテナンスフリーなどの特徴を有する磁気力の適用範囲が拡大しつつあ

る.しかしながら,磁界中の回転軸ではある回転数以上で不安定振動が発生すること

が知られており,筆者の会社製品においても永久磁石を用いた受動型磁気軸受を適用

したターボ分子ポンプの開発時に,またそれよりも以前に同方式の磁気軸受にて支持

された回転軸の振動抑制装置として,うず電流型のダンパを装着した際にも同様の振

動が観測されたと聞いている.この不安定振動は,回転軸内の導体部に作用するロー

レンツ力に起因する自励振動だと考えられていたが,このローレンツ力の作用につい

ての減衰効果に関する研究例は数多く見られるものの,振動安定性については内部減

衰的な現象であることを実験的にまとめたものはあるが,そのメカニズム,定量的評

価について総合的に研究された例は見られない.
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図2.1.1受動型ターボ分子ポンプの構造
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筆者も当初この不安定振動の発生はうず電流が寄与しているのではないかとの推

測より,ローレンツ力の作用について,図2.1.2に示すようなメカニズムを考えてい

た(35)回転軸が微小変位すると,変位方向の導体内の同方向磁束密度成分は減少し,

周速により発生する紙面内側に向けた起電力が発生する.この起電力によって同方向

にうず電流が流れ,この電流と磁束密度の相互作用により回転と逆向きのローレンツ

力が作用する.同様に回転軸変位方向の反対側にもローレンツ力が作用するが,磁束

密度成分は増加するためにその大きさは大きくなる.すなわち,回転軸変位方向に対

し900位相が進んだ方向に軸力として作用するために,回転軸前まわりの固有振動

に対し不安定化力として作用するというものである.しかしながら実際には磁場分布

フレミングの左手の法則より,導

体内の紙面垂直方向に誘導電

流が流れて,それと磁場の相互

作用により電磁力が作用する.

B+AB

図2.1.2回転導体に作用する電磁力の発生メカニズム
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も複雑でローレンツ力分布も想定したような単純なものではない可能性もあり,また

このメカニズムを検証する手段がなく,試行錯誤的な対応にならざるをえなかった.

近年になり磁場エネルギの高密度化,永久磁石の高性能化,またモータのビルドイン

化,高速化など電磁気力を利用した機械のコンパクト化・高性能化が進展する一方,

核融合炉のように高電磁場環境で運転されるターボ分子ポンプのような機器もあり,

ローレンツ力の影響力も大きくなってきていることから,軸系の安定性評価技術はま

すます重要になりつつあると考えられる.

一方,磁界解析技術について見てみると,パワーエレクトロニクス技術の発達に伴

うモータの高機能・高効率化,永久磁石の高性能化などを背景に,その詳細設計技術

の高度化に対するニーズとして磁界解析技術も急速に進歩しつつあったが,この研究

に着手した1,990年当時はまだコンピュータの性能により三次元モデルでは十分なメ

ッシュが切れず,ましてや物体の運動を考慮するよ.うな解析は不可能であった.その

後コンビュ-ダ性能も格段に向上しており,扱うことのできる解析モデルの規模も飛

躍的に大きくなっただけでなく,物体の回転,移動も考慮した高度な解析も可能とな

ってきていることから,磁場解析を利用したローレンツ力による軸系-の影響評価も

ある程度行うことが可能となってきた.

本章では,直流磁界下で導体部に生ずるローレンツ力の回転場における作用につい

て,振動安定性の観点から検討を行った.まず,永久磁石を用いたモデル試験装置を

製作し,回転軸の危険速度以上での自励振動を再現するとともに,軸の加振試験によ

り回転数ごとの減衰比を計測することで振動系-のローレンツ力の作用特性の把握

を試み,回転効果により励振作用が発生して系の減衰が低下することを明らかにした.

次いで,静磁界解析結果と回転軸の回路網方程式により微小振動時のローレンツ力分

布を解析し,それを積分することで剛性行列と減衰行列として求め,回転軸の安定性

を評価可能な反力特性を得る方法を構築して試験結果と比較している.さらに,回転

軸に自転を与えると同時に静止側磁石に公転を与えたスライド境界により,回転軸の

ふれまわりを模擬したうず電流解析にてローレンツ力を直接解析し,その結果力の大

きさは回転座標系からみたふれまわり速度に比例すること,静止側の運動にも依存す

ることが明らかとなり,作用力の特性としては内部減衰作用と同じであるが,発生メ

カニズムは従来言われている内部減衰効果とは異なることを明らかにした.また,反

力特性解析結果とうず電流解析結果を試験結果と比較し,定性的には両解析結果とも
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に試験結果と一致し,回転座標系上のふれまわり速度に比例した力ということを考慮

することで,静磁界解析を用いた反力特性による回転軸の安定性評価が,実用に供す

るレベルであることを確認した.

2.2回転導体中に作用するローレンツ力の動特性解析(37),(38)

振動安定性は,回転軸が微小振動をした場合にローレンツ力がどのような反力特性

を持つかを明らかにできれば評価可能である.この反力特性はシール,軸受などで用

いられている一般的な記述により次式のように表現される(39)

lFF;]--lkk: kk:][;]-[:: cc:][;]　　　(2・2・1,

なお,ここでは等方性の系を扱うので転-伝,毎--k'xy; cyy cx cyx c-xyであり,こ

の係数が求まれば安定性評価は既存の技術で実施可能である.

一方,この安定性評価は設計段階で行うことが望ましく,比較的解析が簡単でしか

も短時間で終了できる必要がある.本節では,磁界中で運転される回転軸に作用する

ローレンツ力の反力特性を求める手法として,市販のコードによって比較的短時間で

行える静磁界解析の結果を用いた簡便な手法の開発を前提として定式化を行う.

2.2.1基礎方程式

図2.2.1に示すような,直流磁界中に置かれた導体回転軸を考える.この時回転軸

内の導体部には起電力が発生し,その大きさは次式にて表される.

図2.2.1座標系
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V-j(vxB妙」雷dA (2.2.2)

直流磁界については式(2.2.2)において右辺第2項を0とおき,単位長さあたりの

起電力で表すと,

E=γ×B

となり,直交座標系に成分展開すると次式を得る.

E=vB-vB
xy2zy

E-vB-vB.
,l`

E=vB-vB
zxyyx

ここでⅩ方向の微小変位を考えると,

5E-¥箸dv)

-dx

γ--　v

5Ey =-L

sE -¥v-

、 ∴　　　c.l・

dB-dvA
^+B
dxdxjSx

∂B　戸　P R　凸.
二とTB --^-i・旦-B一工
f.Y　　　　　(-.＼　　　　<・..v　　　　　(蝣＼.

微小変位に対する速度変化は無視すると,

v　- -rcosincot--coy

v　-rcocoscot-肪
y

(2.2.3)

(2.2.4)

(2.2.5)

(2.2.6)

を得る.

同様に微小速度に対しても上記と同じように式展開を行い,微小項を無視すると起

電力に関する式(2.2.7), (2.2.8)を得る.

AE AB
x-　戊打⊥

Ax Ax

AE AB

忘= O.)Y忘

慧--gA y笠+x笠)

慧-o
一°

AE
y

AV
,v

AE
z

△v
l~
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式(2.2.7), (2.2.8)の右辺は磁束密度およびその変化率を表すものであり,磁場解析

コードを用いるなどして計算可能である.磁場解析は通常有限要素モデルで行なわれ

るため,以降の式における変数はすべて有限要素についての値を表すものとする.ま

た,式(2.2.7), (2.2.8)に対してそれぞれ同様の手順となるため,詳細については式

(2.2.7)についてのみ記載することとする.

式(2.2.7)を要素長について積分することで,要素ごとの起電力は

旦=.些(・
Ax Ax

(2.2.9)

として求めることができ,各要素の電気抵抗は次式にて求めることができる.

R - p芸　　　　　　　　　　　　(2.2.10)

以上より各要素の起電力,電気抵抗が求まったことから磁場解析の有限要素モデル

に対応した回路網を考え,各要素のうず電流をJとすると次式にて求めることができ

る.

∑JJ = 0　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　(2.2.ll)

Z.RJ^ T.v,　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　(2.2.12)

これらの式はそれぞれ,各接点でのうず電流の収支を,各接点間で構成される面内で

の起電力収支を表すキルヒホッフの法則である.以下具体的にその方法について記載

する.

回転軸内の導体部分を図2.2.2に示すように,起電力要素,電気抵抗要素から構成

された回路網と考える.これらの値は有限要素モデルにおける各要素間の値を表して

おり,起電力要素は式(2.2.9)より,電気抵抗要素は式(2.2.10)を使って求めることが

できる. (有限要素コードによる磁界解析結果からは要素の値が得られる.図2.2.2

において黒丸は要素を表している. )要素iij.k)における起電九電気抵抗の値を座標

の正方向の隣接要素間3成分から構成されるとし,その表示を次のように決める.

F(i,j,k)-'[v(i+l/2,j,k) v(i,j+l/2,k) V(i,j,k+l/2)]

i?(i,j,k声′[R(i+l/2,j,k) R(i,j+l/2,k) R(i,j,k+l/2)]

ここで古は転置を表す.

同様に要素(i,j,k)fiゝら隣接する要素-のうず電流を次のように決める・

J(i,j,ky[j(i+l/2,j,k) J(i,j+l/2,k) j(i,j,k+l/2)]
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以上を式(2.2.ll), (2.2.12)に代入すると

[1 0 0]/(i-l,j,k)+[0 1 0]/(iJ-l,k)+[0 0 1柄J,k-1)
-[O i o]/(i,j-l,k)=0

^・/(iJ,k)+」-/(i+lJ,k)+C-/(i,j+l,k)+i)-/(i,j,k+l)

-E-V(i,i,k)+F-V(i+l,i,k)+G-V(i,i+l,k)+H-V(i,j,k+l)

ここで, A-Dは電気抵抗, E-Hは起電力の関与を示す行列であり,

A=

β=

c=

D=

G=

-R(i+1/2,j,k) R(i,j+〃2,k)

蝣R(i,j+l/2,k) R(i,j,k+l/2)

R(i + l/2,j,k)　　　　　　- R(i,j,k + l/2)

0　-叫+1J+1/2,k)　　0
0　　　　　0　　　　　　　　　　0

R(i+l,j,k+l/2)

R(i+l/2,j+U) 0

0　-R(i,j+U+l/2)
0　　　　　0　　　　　0

0　　　　　　　　　　0

R(i,j+l/2,*+l)

-R(i+l/2,j,*+l)　　0

-1 1　0

0　-1 1

1　0　-1

1　0　0

0　0　-1

0　0　0

F=

0　-1　0

0　0　0

0　0　1

0　0　0

0　1　0

-1　0

0

0

0

(2.2.16)

(2.2.17)

(2.2.18)

(2.2.19)

式(2.2.16), (2.2.17)において,各要素のうず電流の値以外はすべて求めることが可能

であり,連立させて解くことでうず電流の値が決定される.ただし未知数の数よりも

方程式の数の方が多くなるため,最小二乗法により決定した.

以上より各要素に作用するローレンツ力は,
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竺=JxB.A
Ar

(2.2.20)

で得られるため,それを回転軸の変位方向および変位直交方向それぞれについて回転

軸全周にわたって加える.

k∬=∑
AF

生ky-∑J
Ax Ax

(2.2.21)

これは回転軸の微小変位についての反力特性,すなわち剛性係数を表している.式

(2.2.8)を用いて式(2.2.9)以降の手順を繰り返すことで式(2.2.22)により減衰係数を求

めることができる.

a--∑%, C

AF

,a - ∑-lJ
Aえ

(2.2.22)
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fa　-　-　-　-　-　-　-　-　-　-　-　-　uL^1　　　　　　　　　　　　　　　　-　-　_ J

(a)回転軸導体部の等価電気要素

4′

x*
こ^^^^^Kl

′　　　　　＼

*

●　:有限要素(磁場解析メッシュ要素)　　′′′

・」ト;起電力要素

J仙・ ‥電気抵抗要素　TJ~~
ヽ

4′
′

___一一車、
l　　＼

＼

メ

ヽ

ヽ

メ

＼

＼　　　l　　　　　　′

= :うず電流

J(i,j, k+ V2)

V(i,j, k+ l/2)

V(i

ij'. k)

+1/2

l　　　＼

l

＼

ヽ
l　　　　　　　ヽ

->
l

(i,j+ l,k)
X

v(i+ m,j+ i,k)

(i+lj,k) V(i+l,j+V2J,k)

(ち)電気回路網

図2.2.2回転軸導体部分の回路網モデル
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2.2.2動特性の算出

ここでは前述した手法についての具体的内容について述べる.式(2.2.8)における

右辺は回転軸が変位した場合の磁束密度の変化率を表しており,磁場解析により下記

の方法によって求める.

A5,　B.-B,
1　　　　　　　..　　　　　J

A.y A.Y
i=x,y,z

ここで′　は回転軸が変位した場合の磁束密度である.

∂ち_ (B了B,)
凸　　　.Y

図2.2.3有限要素法による磁束密度変化率の算出方法

図2.2.4　MAGNAFINでの有限要素メッシュ
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磁束密度は回転軸変位方向垂直面について対称であるため,半周モデルに対し対称条

件で解析すればよい.解析対象とする回転軸緒元については次章に述べるが,実際に

作成した有限要素メッシュの例を図2.2.4に示す.使用したコードは市販コードであ

るMAGNAFIMであり,メッシュ数はおよそ2,500である(36)このコードはパソコ

ン専用のものであり当時としては解析可能である最大のメッシュとしたが,このメッ

シュで十分であるかどうかについては確認できていない.

2.2.3安定性-の影響

式(2.2.21), (2.2.22)よりローレンツ力は減衰効果だけではなく,回転することによ

って剛性効果も発生することが理解されるが,そのローレンツ力の方向について考え

てみる.

まず回転軸がある単位速度で動いた場合のローレンツ力は,図2.2.5(a)に示すよう

に作用するものと考えられる.すなわち,ローレンツ力は式(2.2.8)に従えば磁束密度

分布に関係することから,単位速度方向軸に対して対称に発生するため,速度方向の

成分は全て積算されるがそれと直交する成分は全周積分すると総和は0となる.言い

換えると,単位速度によって直接減衰項のみ値を持ち,クロス減衰項は値を持たない

ことになる.

(a)単位速度についての場合 (b)単位変位についての場合

図2.2.5　ローレンツ力の作用概念図
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一方,回転軸がある単位変位した場合のローレンツ力は,図2.2.5(b)に示すように

作用すると考えられる.すなわち,ローレンツ力は式(2.2.7)に示す磁束密度勾配と回

転速度に関係することから,単位変位方向軸に対して対称でかつ方向は逆向きに発生

するため,単位変位方向の成分はキャンセルされて0となり,その直交方向成分のみ

が積算されて残る.言い換えると,単位変位によって直接ばね項は発生せず,クロス

ばね項のみ値を持つことになる.(磁石どうLを対抗させると,反発力もしくは吸引

力が直接ばね力として作用するが,これはローレンツ力の作用ではないのでここでは

扱わない.)

以上により回転軸-のローレンツ力の反力特性として,下式のように表すことが可

能である.

F*---**TxUc-ーT

/J-L-^-JwL。^1芸(2.2.24)

ここでクロスばね項については,回転軸速度に関係することから可逆性はないため

Ⅹ方向とy方向で異符号となることは明らかであるが,反力としての符号はまだ不明

であり便宜上符号を決めている.

次に,式(2.2.19)で表される反力特性による回転軸の安定性-の影響について考え

てみる.回転軸の固有振動を等価な1自由度と見なした場合の運動方程式は以下のよ

うになる.

lm.emoe][;Hc.ecoe][;Hk.ekOe][;]--lFF]

上式に式(2.2.24)を代入すると,

~m-o~pi+rc'+c-ー

。me¥y¥|_0ce+c」

(2.2.25)

(2.2.26)

回転軸特性および反力特性はX, y方向で等しいことから,回転軸のふれまわり振

動は円軌跡になると仮定しても一般性は失われない.そこで,ふれまわり方向が回転

方向と同じ前まわりの場合を考え,解をx=xoeJQt, y=yoeJQt+〟/2=jxとおいて式(2.2.26)

に代入すると次式を得る.

mex+¥ ce +c--窓¥x+kex-0　　　　　　(2.2.27)
この式の意味は,もともと機械系の持つ減衰にローレンツ力による減衰およびクロ
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スばね効果が付加されるということである.

一方,ふれまわり方向が軸回転方向と逆方向である後ろまわり振動に対しては,式

(2.2.27)に対応する式は次式となる.

mex+¥c.+c-k¥

+-¥x+kx=Q

Q)(2.2.28)

これを図示すると図2.2.6のようになる.機械系の持つ減衰とローレンツ力による

減衰は回転軸固有振動数によらず一定であるが,それにクロスばね効果が重ね合わさ

れてその符号により系としての全体減衰が増減する.特にクロスばねの符号が正の場

合には,固有振動数が低いほど系の全体減衰は低下することになり,固有振動数があ

る値よりも低い場合には動的に不安定となる.

クロスばねの符号が負の場合には,前まわりと後ろまわりの特性が逆になることは

容易に理解できる.

図2.2.6　ローレンツ力の反力特性による回転軸減衰-の影響
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以上をまとめると,回転軸の安定性はローレンツ力によるクロスばね効果と回転軸

の固有振動数に依存し,前まわりおよび後ろまわり固有振動数に対し,一方は減衰が

増加して安定性が高くなり,もう一方は減衰が減少して安定性が低下し固有振動数が

ある値以下では自励系に入ることがわかる.この限界固有振動数は,ローレンツ力に

より発生する減衰力とクロスばね力の比率により決定され,それが回転軸設計におい

ては重要である.その例としては,真円油膜軸受で支持された回転軸で発生するオイ

ルウイツプでは回転数の1/2の振動数,内部減衰では軸回転数と同じ振動数が不安定

となることが知られている(40)

2.3試験

2.3.1試験装置

実際に自励振動を再現すること,および加振試験によりその反力特性を取得するこ

とを目的とした試験装置を製作した.図2.3.1(a)に試験装置構成を, 2.3.1(b)にその装

置外観を,また使用計器一覧を表2.3.1に示す.回転軸は両側を転がり軸受で支持さ

れており,スパン中央部に非接触で磁気力を作用させるための磁石アセンブリ部を配

置することで,ジャイロ効果による危険速度の変化を回避している.またこの磁気力

の作用を精度良く計測するため,機械系の減衰の影響を極力排除するように軸径を細

くし,対象とする危険速度の振動モードをピン支持の曲げモードとした.軸は誘導モ

ータにより駆動され,その振動は直交2方向に取り付けられた変位センサによりオン

ラインモニタされると同時にデータレコーダに取り込まれる.

試験を行った磁石配置の詳細と回転軸危険速度を表2.3.2に示す.磁界は静止側お

よび回転側に固定された永久磁石(希土類製,残留磁束密度0. 85T,保持力660kA/帆

詳細については図2.3.2および表2.3.3に示す)により形成され,回転軸側には銅リ

ングが装着されている.磁場の乱れを極力少なくすると同時にこの銅リングに主体に

うず電流を発生させるため,この銅リング以外はすべてステンレスで製作されている.

理由は広範囲ではなくある程度限定された部位にローレンツ力を発生させて　2.2節

で述べた回路網方程式を立てる際にその行列をなるべく小さくするためである.また

静止側の永久磁石は軸方向にスライド可能な構造としており,回転側に手を加えるこ

となく磁界を除去可能である.ここで扱う減衰の値は非常に小さいため,機械側で発

生する減衰値の変化は極力少なくしておく必要があり,回転軸組み直しによる構造系
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の減衰値の変化を少なくするためにこのような機能を設けた.

ケースIは実際に真空ポンプで採用されている磁石の組み合わせであり,ケースⅡ

とⅢはそれぞれ回転側の磁石を除去したものである(脚注参照).ケースⅡとⅢは回

転側と静止側の配置を逆にしたものであるが,これらのケースを設定した理由は以下

のとおりである.空力的不安定の要因として良く知られている剛性行列の非対称効果

(40)は,回転側と静止側を逆にするとその非対称項の符号も入れ代わり,不安定化さ

れる固有値も異なることから,これら2つのケースで前まわりと後ろまわり不安定が

それぞれ発生すると考えたためである.具体的には図2.3.3に示すが,図2.1.2と対

比すると回転軸が同様に右方向に変位してもすべて逆の変化が発生するものと推定

されることによる.その,磁束の変位方向成分が大きくなることから周方向作用力分

布による反力特性行列の非対称性によるものかどうかを確認するためである.

表2.3.1使用計器一覧

計削器 メーカ′型式 備考

回転パルスセンサ キーエンス

軸振動計 新川電機′V K -202A

チャージアンプ B & K 2635

データレコーダ T E A C ′X R -50

トラッキングフィルタ B E N T T∬′D V F2

シグナルアナライザ H P′3562A

モータ 日立 0.4kW , 12,000rpm , 2 極

インバータ 椿本

(注)当初はケースIの磁石配置に対して静止側と回転側を入れ替える計画であった

が,ケースIでは後述のように明確な自励振動の発生が認められなかったことか

ら,振動が発生した回転側の磁石がないケースを対象とした.
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(b)装置概観

図2.3.1試験装置
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表2.3.2回転側および静止側の磁石配置と危険速度

危険速度

Hz(rpm )

モー ド質量

(kg)
ケース 磁石配置

I

¢120 I¥n71 K n
¢104

6 !100
口 ♂

題 M agnetsC u ring
27.8

(1,668)
3.46

Ⅱ

¢120 ′

≒ ≠ ≡

27.8

(1,668)
2.90

Ⅲ

】 M agnet
/ 図

…〇 瞳 図

21.7

(1,300)
4 .78¢76 CN

"

0 9* l C u ring

¢106
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(kOe) 10

(kA/m) 800 400

磁界の強さ

図2.3.2使用した永久磁石の特性曲線

表2.3.3使用した磁石の特性

残留磁束密度 保磁力 B H m ax
材質

B r H c (kA ′m ) (kJ′m 3)

H -18B 0.* 660 135.3 1.5
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図2.3.3回転導体に作用する電磁力の発生メカニズム

(外側回転の場合)
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2.3.2試験方法

磁界作用効果の評価として,回転軸の減衰特性の変化に着目した.すなわち,直接軸を

加振することにより励起された固有振動の過渡応答波形より減衰比が得られ,その減衰比

について磁界作用のある場合とない豚合の双方の差を,回転数を変化させながら求めてゆ

くことで,減衰比の回転数特性を計測する.磁界を与えた勢合の減衰には,評価対象とす

るローレンツ力による影響と構造系による影響双方が含まれているため,構造による影響

を差し引くことで真にローレンツ力の影響を把握可能である.

次に加振時の応答波形より減衰比を求める手順について述べる.図2.3.4に示すように軸

回転中は不釣合い振動を常にもっており,そこで軸を加振すると応答波形がうなりを伴い

精度よく減衰比が求まらない.そこで加振した時の固有振動数成分のみをバンドパスフィ

ルタで抽出するか,ノッチフィルタにより不釣合い振動成分を除去する方法があるが,双

方加振直後の立ち上がり信号にフィルタ特性が影響して正しい応答信号が得られない(同

図左列) .これは加振時の急激な振動変化によるためであり,これを回避するためにレコ

ーダに収録したデータを逆方向に再生して同様な分析を行ったところ,バンドパスフィル

タではやはりフィルタ特性の影響を受けるが,ノッチフィルタではほぼ妥当な結果が得ら

れたためこの方法を採用した.

オンライン分析

15
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0.5
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堪-1
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1.5

1
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0
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M IM ffl M iJiliー 川 m i l

l'L'1'1
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不釣合い振動成分をノッチフィルタで除去
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1.5
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1

0.5

0
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図2.3.4タッビング試験による過渡応答評価
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2.3.3試験結果と解析結果の比較評価

まず使用した磁石の仕様ははっきりしているが,形成される磁界は解析と実測で一

致しているかどうかを確認するため,ケースIについて磁束密度の比較を行った結果

を図2.3.5に示す.これより磁束密度の大きさは良く一致していることがわかる.

次に加振試験により求めた減衰比と解析結果との比較を図2.3.6に示す.

ケースIの場合,試験では回転数が上昇しても減衰比の変化はほとんどなく,はっきり

とした自励振動の発生は認められなかったが, 3,000rpm付近でほとんど減衰がなくなって

いることがわかる.解析においても減衰比の回転数による影響は小さく,定性的には試験

と一致する結果が得られている.ケースIではその他のケースに比べ磁界の影響が小さい

が,これは銅リングが回転側と静止側双方の磁石で挟まれた位置にあることに加え,磁石

の表層に設置されているため,軸が振動しても磁界自体に大きな変化を与えないためであ

ると考えられる.

ケースⅡでは,軸の回転数が0の場合の直接減衰効果,および回転数上昇に伴う減衰比

の低下に寄与するクロスばね効果双方に磁界の影響が顕著に認められ,最終的には軸のふ

れまわり方向が回転方向と一致する前まわり自励振動が発生した.その時の各回転数での

減衰比を図2.3.7に示し,代表的振動応答波形を図2.3.8に示す.安定限界となる軸回転数

はほぼ危険速度と一致することから,直接減衰効果とクロスばね効果はほぼ同等レベルで

あり内部減衰的な傾向である.一方計算結果は,直接減衰については精度的にまだ十分で

あるとはいえないが,クロスばね効果はほぼ解析でも妥当な値が得られており,またふれ

まわり方向も両者ともに前まわりで一致している.

ケースⅢは前述のようにケースⅡに対し,軸変位に対する磁場の変化率が逆になること

の影響を確認するために設定したものであるが,不安定となる回転数,ふれまわり方向と

もにケースⅡとほとんど変化が認められず,解析においてもほぼ妥当な結果が得られてい

る.このケースでは不安定となる回転数は回転軸の危険速度に対しかなり高い値となって

おり,この結果だけからは内部減衰的であるとは言えない.

以上を総合的に評価すると,試験結果と計算結果は定性的には一致し設計段階での

安定性検討コードとしては利用できそうであるが,安定限界という点では試験,計算

それぞれについても特徴が明らかでなくローレンツ力の性質をつかみづらい結果と

なっている.具体的には内部減衰であれば安定限界は回転軸の危険速度であり,真円

油膜軸受であれば危険速度の2倍の回転数というように,安定限界の回転数にローレ
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ンツカによる不安定化の特徴が反映されると考えられるがそうなってはいない.特に

ケースIIとⅢで安定限界に違いがある一つの可能性として振動数によるうず電流の

浸透深さの影響が考えられる.浸透深さとは,うず電流が流れる有効な深さ方向の厚

みを示すもので次式で表される.

(2.3.1)

これを図示すると図2.3.9のようになるが,試験を行った条件では浸透深さは銅リン

グの厚みよりも十分に大きく,厚み方向のうず電流分布には差がないと考えられ,読

験のような差の要因にはならない. (本来浸透深さが違っても,減衰効果とクロスば

ね効果双方に影響してその比は一定と考えるほうが妥当である.)これからするとケ

ースⅢで得られた非線形特性が正しく現象を捉えられているかどうかも考えなけれ

ばならない.

軸方向磁束密度(T)

-0.2　　　-0.1　　　　　　　　0.1　　　0.2　　　　0.3

図2.3.5磁束密度の解析と実測の比較(ケースI)
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(a)ケースI

:I

三　0.5
僻
餐
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o.5

磯
賛

(b)ケースⅡ

(C)ケースⅢ

図2.3.6減衰特性の解析と実測の比較
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0　　　　　10　　　　　20　　　　　　30
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図2.3.9銅リングの電流浸透深さ
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2.4　うず電流解析を用いたローレンツ力の特性解析(41)

2.4.1市販の磁界解析コードを用いたローレンツ力評価方法

前節で述べた,静磁界解析を用いたローレンツ力による反力特性を求めるコードは,

磁界解析に要する時間が比較的短いことと,この研究を手がけた当時,軸の回転を考

慮した解析を行えるコードがまだなかったという背景もあり開発を行ったものであ

る.しかし近年では磁界解析コードの機能として物体の相互運動を考慮することがで

きるようになり,またコンピュータの容量も飛躍的に増加してきたことから実質メッ

シュ数としては制限がなく大規模な解析が行なえるような環境が整ってきたことか

ら,直接回転軸に運動を与えた強制応答解析を行ないその反力特性を求めることが可

能となってきた.そこで前節で課題として残っていたローレンツ力特性による安定限

界は何で決定されるかを本節では主目的としている.

試験において軸は自転をしながらふれまわり運動をするが,解析ではこの条件を直

接与えることができないため,図2.4.1に示すような手法によった.すなわち,油膜

軸受などの動特性を試験により求める際に良く行なわれる手法(42)と同様に,軸が回転

数coで自転している状態で磁界を形成する静止側を前まわりもしくは後ろまわりに

加振,すなわち振動数E2で公転させる条件を適用した.回転軸の安定性は固有振動数

に対して評価されるべきものであるからこのE2には回転軸の固有振動数を与え,静止

側に与えた運動の符号を反転させると回転軸のふれまわり振動と等価になる.この解

析は回転側と静止側をスライド境界条件で結合することにより可能となるが,ここで

は市販コードJMAG(日本総研ソリューションズ) (43)によるベクトルポテンシャル法を

適用して行い,軸に作用するローレンツ力は全要素の作用力を積分して求めた.

表2.3.2のケースⅡ,ケースⅢに示す試験装置の有限要素メッシュを図2.4.2に示

す.うず電流解析のメッシュは前出の電流の浸透厚みを考慮して決める必要があり,

特にうず電流が集中する銅リング部に注意する必要があるが,図2.3.7にも示したよ

うに今回の試験条件では浸透厚みはおよそ1cmであり相対的に銅リングの厚みは十分

薄く問題ない(基準としては浸透厚みに対し数層のメッシュを切る.).表2.4.1に解

析に用いた物性値を示す.
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図2.4.1うず電流解析による時刻歴応答解析法

表2.4.1うず電流解析に用いた物性値

鍋 S U S

固有抵抗値 ×10"8 Q m 1 .7 7 0
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図2.4.2　うず電流解析に用いた有限要素メッシュ
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2.4.2　ローレンツ力の解析結果

解析は表2.3.2に示すケースⅡとⅢについて実施した.まず軸が回転せずふれまわ

り振動のみ行う場合について,ケースⅡに対してローレンツ力の特性をみた.図2.4.3

に軸のふれまわり振動数を変えた場合のローレンツ力の応答波形例を,図2.4.4には

回転軸のふれまわり振動数とローレンツ力の大きさの関係を示す.解析においてはス

テ一夕のふれまわり振幅として1mmを与えているため,図2.4.3以降のローレンツ

力は単位変位あたりの大きさを表している.図2.4.3において横軸は軸ふれまわり振

動の位相を表しており, 2周期分の解析を行ったが約半周期経過後はほぼ定常状態に

なっていると見てよいことから,分析にはその部分の結果を採用した.なお作用力を

銅リング部とステンレス部それぞれについて求めてみたところ,ほぼすべてが銅リン

グ部で発生していることを確認できたため,以降のローレンツ力は銅リング部のみ積

分して求めたものである.作用力の大きさはふれまわり振動数に比例して増加してお

り,位相は軸変位に対し900遅れ,すなわち減衰力として作用しておりうず電流ダン

パとしての効果が確認される.なおケースⅢについてもローレンツ力の大きさには違

いはあるが,現象的な違いはないと考えられることから実施していない.

次に軸の回転による影響をみるため,軸のふれまわり振動数を27.8Hz (危険速度

であるl,668rpmと一致させた)に固定して,軸回転数を順次増加させていった場合

の解析を実施した.ケースⅡについての解析結果を図2.4.5に示す.軸の回転数が

Orpmの場合は前節でも述べたとおり減衰力として作用しており,回転数の増加に伴

いローレンツ力の位相は900　で減衰力のみの作用を保ったままその大きさは小さく

なり,危険速度近傍において最小となる.さらに回転数を増加させるとローレンツ力

の位相は反転して励振力となり,その大きさも回転数上昇とともに大きくなってゆく.

次に軸の回転方向と逆方向のふれまわり(後ろまわり固有振動に対する作用力の評

価)を与え同様の解析を行ったところ,回転数の増加に伴い作用力は常に減衰力とし

て作用しその大きさは後ろむきの回転速度に比例して大きくなってゆく結果が得ら

isa

以上の結果を,軸の危険速度で規準化した軸回転数で整理すると図2.4.6のように

なる.同図において位相は軸の振動ベクトルに対するローレンツ力の位相を,ローレ

ンツ力は絶対値である.横軸の1は軸の回転座標系からみたふれまわり振動の相対速

度が0となる点であり,その点を境にして相対速度の符号が変化する.また横軸の負
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は絶対座標系から見てふれまわりが後ろまわりになることを意味する.これよりロー

レンツ力は軸の回転座標系から見たふれまわり速度に比例した大きさを持ち,このふ

れまわり速度と反対向きに作用することが分かる.すなわち,回転軸の前まわり固有

振動に対して危険速度を超えた場合にのみ不安定化作用を有し,危険速度以下の前ま

わり固有振動および後ろまわり固有振動に対しては常に安定化作用を有することが

わかる.また,ローレンツ力の位相は危険速度前後においてOo　と1800　の値しか持

たず, 2.2.3項で推察したように反力特性としては直接減衰項とクロスばね項しか有

しないことの確からしさが確認された.

図2.4.7に回転軸のふれまわり振動数に対し低い回転数と高い回転数の両ケースに

ついて,解析されたローレンツ力のベクトル線図を示す.このベクトルはメッシュ要

素ごとに面内のローレンツ力の大きさを表したものであるが,このベクトルの総和を

取ると危険速度以下では振動速度ベクトルと逆向きの方向となり減衰力として作用

し,危険速度以上では振動速度ベクトルと同じ方向を向き振動を助長する励振力とし

て作用していることをおよそ見て取ることができる. (図2.4.2ではメッシュは均等に

作成されているように見えるが,実際にふれまわりを与えて解析する場合には時間ご

とに空隙が変化するため,ランダムな大きさのメッシュとなっている.このためベク

トル線図では予想したほどその作用方向が明瞭ではない.)

ケースⅢに対しても同様の解析を行ったが,ローレンツ力の大きさが大きくなった

点を除いてはケースⅡと同様な傾向であった.
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(a) c0-1,250 rpm(危険速度以下)の場合

(b) c0-2,085 rpm(危険速度以上)の場合

図2.4.7危険速度前後でのローレンツ力のベクトル線図(ケースⅡ)

軸は反時計まわりに自転しており,同方向のふれまわり振幅が真
下に最大になった瞬間の状態を示す.
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2.4.3試験結果との対比

前述のうず電流解析によるローレンツ力を考慮した軸系の減衰比と,試験結果より

得られた減衰比の比較をケースⅡ, Ⅲ双方について図4.2.8に示す.なお解析により

得られたローレンツ力から軸系の減衰比の算出は,軸の真円ふれまわりを仮定して以

下の式より求めた.

Q-
Cxxcoc - Kxy

コ11/ (0-I
(2.4.1)

上式において右辺分子は軸に作用する減衰力であるが,この減衰力は直接減衰力か

らクロスばね効果を減じたものであり,図4.2.5の時刻歴応答において得られたロー

レンツ力はこの差が直接解析されている.

解析では回転軸が不安定となるのは両ケースともに回転数が危険速度と一致する

ときであり,試験ではケースⅡの場合がそれに近い結果が得られている.しかしケー

スⅢでは危険速度よりも幾分高い回転数で不安定となっているが,速度比0.5以上で

はある一定の減衰が付加されたような特性になっており,構造減衰の考慮が不十分で

あり本ケースにおいてもケースIIと同様な傾向である可能性が高いものと推測され

る.

以上より,ローレンツ力が減衰に作用するか励振に作用するかは軸の回転座標系か

ら見たふれまわり速度に比例するものと考えられ,試験において両ケース共に前まわ

りふれまわりが不安定になったこともそれを裏付けている.

なおここでは,ステ一夕側に公転を与えることで回転軸ふれまわりを模擬し,軸に

は回転のみ与えただけであり,軸内の運動だけで作用力が決まるのではなく静止側の

運動に影響を受けていることから,組み立て構造の回転軸などで不安定振動の原因と

なる内部減衰作用とは異なる現象であると考えられる. ・ただし回転座標から見た相対

速度に比例した作用力であるという点は共通しており,ローレンツ力の作用は内部減

衰的と見てよく反力特性も内部減衰と同様な表現を行うことが可能である.
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2.5結　言

直流磁界内で運転される,回転軸導体部に働くローレンツ力の動特性把握を行い,

振動安定性評価技術の構築を目的として,永久磁石を使った試験装置を用いた加振試

験,有限要素モデルに基づく回路網方程式よりローレンツ力分布を求めるコードの開

発および市販コードによるうず電流解析を用いて,その力の特性および定量的予測法

を検討した.

本章で得られた主な結果は以下のように要約される。

( 1 )試験装置を製作して回転試験を行ない,回転軸危険速度以上での自励振動発生

を再現した。また微小変位に対する,磁束の変化率の符号を変える2つのモデ

ルによる試験を行ったところ,ともに前まわりの不安定振動が認められ,空力

励振による自励化要因として知られているのと同様なクロスばね効果ではな

いといえる.

(2)回転軸としての振動安定性評価を行うために,静磁界解析結果を用い,回転軸

導体部を有限要素モデルとした回路網方程式からローレンツ力分布を求め,そ
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れを全周積分することで反力特性を求めるコードを開発した.その結果を試験

結果と比較したところ,定性的な傾向は一致することを確認した.

(3)スライド境界を用いたうず電流解析により,回転しながらふれまわりを行う回

転軸に作用するローレンツ力を直接数値シミュレーションする手法を提案し

た.これを本現象に適用したところ,ローレンツ力は危険速度以下では減衰力

として作用するが,危険速度以上では位相が1800　変化して励振力として作用

することが明らかとなった.試験結果とは一部整合していない面もあるが,こ

のローレンツ力は回転座標系から見たふれまわり速度に比例した特性を持つ

ことが明らかにされた.またローレンツ力の大きさについても概ね評価可能で

ある.

(4)今回行ったシミュレーションは静止側にふれまわりを与えており,回転軸だけ

の運動でローレンツ力の発生が決まっているのではなく静止側の運動にも関

係がある.従って力の発生メカニズムは内部減衰とは異なるものである.

(5)試験結果と解析結果は定量的には必ずしも良い一致をしていないが,ローレン

ツ力が内部減衰的であるという重要な特性が明らかになったことから,この特

性を考慮することで振動安定性の評価に際し実用面では有効である.

以上の結果により,ローレンツ力の作用が明らかにされ,また回転軸の振動安定性

を評価可能なコードが整備されたことから,今後磁界中で運転される回転軸の性能向

上に供することができる.
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第3章回転軸における機械制御系のねじり達成解析

3.1緒　言

近年のコンピュータ技術の高速化,大容量化を背景とした,メカトロニクス技術の

進展には目を見張るものがあり,この技術を融合して付加価値を上げ機械を自由に制

御して高機能化をはかるための研究が各方面で展開されており,今後もこの傾向は維

持加速するものと思われる.この技術のポイントは高応答化,すなわち制御力の増大

と制御周波数帯域の拡大である.ところで,制御とは通常フィードバック制御を意味

し,機械にフィードバックをかけるということは機械自体の固有値特性(固有振動数,

減衰値)を変えるということであり,前記メカトロニクス技術の進展によりその変化

量が大きくなるだけでなく,影響の及ぶ固有値の数も増加することになる.

一方機械のハードに目を向けると,資材費高騰,コストダウンによる利益確保など

の目的から軽量化がキーワードとなっている.勿論,高速化,高機能化のため機械剛

性を確保するための努力は払われているが,一般的には昔の機械に比べると低下して

いるようである.また鋳物構造から板金構造-の変更,すべり接触からころがり接触,

ギアカップリングからダイアフラムカップリング-の移行など,減衰要素という面か

らも少くなっており,全体として機械自体の動剛性は低下傾向にあり対振動的には脆

化している.

従来は相互作用がそれほど大きくなく,通常行われていた機械系と制御系個別設計

でも問題が発生することはなかったが,上述のような背景から機械系と制御系の相互

作用も大きくなってきており,振動面から製品信頼性を向上させるためには,相互作

用を考慮した機械システムとしての設計技術が必要不可欠となってきている.機械系,

制御系個々に見ると,それぞれ単独技術としては高度な技術レベルにあり,現在でも

不具合が発生した場合とか,重要度の高い製品開発の場合にはそれら双方の技術を適

用した高度な解析が行われているが,その解析評価を通常の設計業務にまで落とし込

むためにはハンドリングの良いシステムの開発が必須である.

回転軸において,機電達成評価を必要とする代表製品は能動型磁気軸受であり,ラ

テラル振動に関してはこの製品開発とともに評価技術が進歩してきた.これは磁気軸

受が元々不安定性を持つ磁気力を利用していることに加え,完全非接触保持であるた

め静的にも自立しない構造であるため機電達成評価が必須であったことによるが,こ

の技術は既に設計段階で詳細評価可能なシステムとして実用に供している.一方,ね
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じり系についてみると,回転方向にはフリーであるが,基本的に軸はメカ的に保持さ

れており1自由度のみの制御系設計で実用上十分であったため,ラテラル振動に対し

その評価技術の適用は遅れたが,やはり高応答化による評価の必要性がクローズアッ

プされてきた.

本研究では回転軸系のねじり振動を対象として,設計段階で誰でも容易に使用可能

な機電達成詳細解析システムの開発を行い,高応答化に対応した信頼性の高い製品開

発に供することを目的とする.機械系に対しては,既に開発済みのラテラル解析コー

ドによるモデル化を流用し,電気系についてはベンダノウハウ流出防止の面から詳細

モデルの入手は困難であるため伝達関数での入力に対応できるようにした.機能とし

ては固有値解析,周波数応答解析,過渡応答解析など通常の標準解析が可能である.

本システムは梁モデルを基本としているが,タービン,圧縮機などの大型回転機械を

始めとして,製鉄機械の駆動系,工作機械スピンドルなどあらゆる回転機械の設計ツ

ールとして適用可能である.本章では,その開発システムの内容および適用事例につ

いて述べる.

3.2機械系と制御系を含む全体系の振動解析システム

3.2.1機電達成振動の定式化(44)

従来機械系のみのねじり系のモデル化は,全体を剛体とみなすかあるいは少数の集

中定数系に置くのが主流であったが,固有振動数予測の高精度化を目的として有限要

素法を適用した多自由度を有するモデル化を行うこ・とにした.また対象振動数が低く

かつ高応答ということで,制御系との達成による作用も顕著になることは明らかであ

り,この機械系の有限要素モデルに対し制御系も考慮可能なように定式化を行った.

多入力,多出力系に対し,状態方程式,出力方程式は式(3.2.1)のように表現され

る(45),(46)

乏-Az+Bu

0-Cz⊥Dll
(3.2.1)

図3.2.1は式(3.2.1)の入出力関係を状態変数線図に表したもので,変数の流れを表

している.ここで　z, 0, uはそれぞれ状態,出力,制御ベクトルを,A, B, C, D

はシステムの状態,制御,出力各ベクトル間の伝達行列を表す.まず,機械要素,刺

御要素をすべて含んだ状態,出力方程式を作り,それと要素ごとの結合条件式を連立
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させることで,式(3.2.1)と同形式のフィードバック系を含んだ機電達成式をうる.

以下にその手順について述べる.

図3.2.1状態変数線図

まず機械系の要素に対する運動方程式は次式となる.

J-0-+C_0　+K_0_ =F (3.2.2)

ここでォ/mサC^mォJVmはそれぞれ機械ねじり系要素の質量,減衰,剛性行列,Fは外

力べクトノ叱蝣K.Kはそれぞれ変位,速度,加速度ベクトルであり,これを状態方

程式,出力方程式に表すと式(3.2.3)となる.

eml

。mlLoiym¥

ml+O

T-1

r^^^^^^ES

〃　　　　′

- J志X, - /志1cm

これを式(3.2.1)と対応づけると,

zm-'[Omfサm]

A=O

JmKm-JmCB-O

r-1

c=

り　　　　β

0

-Jm Km-JmCm

〟

a

r-1

(3.2.3)

(3.2.4)

(3.2.5)

である.

一方制御系についてはその伝達関数を式(3.2.6)とすれば,その内部表現は式(3.2.7)
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のようになる.

H(s) -
bxs" +b2s′卜+・　+bn_lS+bn

s"+axs　+a2s　+蝣蝣蝣+an-xs+an

-Aczc +Bcu

OC -Cczc +Dcu

ここに,

zc - [@c>@c>@c -]

0

0

1

0

0

1

-ォ　　ーan-¥　　　-a.

Cc =U>nVl-Mil Dc -0

(3.2.6)

(3.2.7)

(3.2.8)

(3.2.9)

すなわち,式(3.2.3),(3.2.7)のように機械系,制御系ともに同形式に表記されること

から,それぞれの各要素自こついて式を書き下すと,

Zi

ヴi

*i

*・! A

ォ,

(3.2.10)

次に各要素ごとの結合条件を与える.すなわち各要素-の入力を〝,出力をβ,ま

た外部入力をWとすれば,図3.2.2に示すように

u-KB6+KEw

なる関係が成立する.

(3.2.ll)

もう少し具体的に記載すると式(3.2.12)のようになり,結合される要素間の入出

力条件を与えると同時に外部入力も規定することにより,強制入力も可能となる.
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ft.

要素間結合条件 外部入力条件

図3.2.2各要素ごとの結合

(3.2.12)

式(3.2.10)の右辺の行列を順に, Ao, Bo, Co, Do,として式(3.2.ll)と連立させると,

乏-レ+B。(l-KBD。)-lKBC。右+B。(l-KBD。YIKEw

o - ^fQ +D。(l-KBD。ylKBC。]9 +D。(l-KBD。)-1KEw

となり,式(3.2.1)とまったく同形の式をうる.

(3.2.13)

(3.2.14)

3.2.2解析手法(47)

機械系については,図3.2.3に示すような方法で質量,剛性行列を作成する(48)す

なわち,メッシュ分割された要素から計算されるねじり剛性をもつばね要素と,隣接

メッシュ要素それぞれの極慣性モーメントを半分ずつ加えた新たな慣性要素を作成

して,それを先ほどのばね要素と結合した有限要素モデルとする.ねじり系は基本的

には対地結合されていないので回転方向にはフリーである.図3.2.4には本開発シス

テムでの回転軸メッシュ分割例を示している.基本的な思想は,図面どおりの寸法を

入力してゆけば自動的に質量,剛性行列が作成可能ということである.
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メッシュ分割

図3.2.3　駆動軸系のメッシュと有限要素モデル

図3.2.4　駆動軸系のメッシュ分割例
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解析メニューは,実固有値解析のほかに,周波数応答解析,複素固有値解析,およ

び強制応答解析機能があり,以下にその解析方法を示す.

(1)周波数応答解析

以下に示すような直接解法を採用している.

式(3.2.13)において, Z=zoe!〝', w=woe>'cot,とおくと,

[jcol-レ+B。(r-KBD。ylk?^。]^。 -Bqv -J^。)-1KEu。
これをzoについて解き,式(3.2.14)に代入すれば応答は次式により求まる.

0 -[桓+D。(I-KBD。)- ^B^-。を+D。(l-KBD。ylKEw。]eJO}t
(2)複素固有値解析

(3.2.15)

(3.2.16)

状態方程式式(3.2.13)の右辺第1項のシステム行列を,ダブルQR法を用いて固有

値および固有ベクトル(状態変数モード)を解析している.

(3)強制応答解析

数値積分による直接解法を用いている.すなわち状態方程式(3.2.13)をルンゲクッ

タ・ギル法,またはニューマークβ法にて積分し,その結果を出力方程式に代入して

出力を得る.

3.2.3非線形項のあつかい

(1)むだ時間要素

時間領域でのy(t)-x(t- z)なるむだ時間要素の伝達関数estを, Padeの近似式,例え

ば次式の2次式にて展開している.

e　--　-
(srf -6st+¥2

(st) +6st+12
(3.2.17)

ここでSはラプラス演算子を示す.強制応答解析では,まず初期条件としてて時間

前の出力を与えて結合条件式(3.2.ll)を求める.次にそれを入力としてむだ時間要素

を自由度からはずした式(3.2.13)を数値積分し,その結果を式(3.2.14)に与えて出力を

求めている.

(2)サンプルホールド

u(t)-l(t)-1(t-Tsah)に対し,記述関数法を用いて伝達関数を求めると(1-esTsah)lsTs,
sah

であり,これは積分要素と,比例要素とむだ時間との差の積である.そこで過渡応答

解析ではこの要素を積分要素とみなし,結合条件式(3.2.ll)の入出力に蔓那寺間とJ-sah
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時間との差を与えている.なお,周波数応答,複素固有値解析においては,むだ時間

と同様Fadeの近似式を用いている.

(3)機械系のがた要素

過渡応答のみに考慮可能である.この要素の剛性は0とし,得られた相対変位より

反力を系-の入力として返している.

(4)ブライドル要素

図3.2.5(a)に示すブライドル系においては,搬送体の伸びによって各ロールの速度

が異なってくる.このような系では式(3.2.18)に示すような関係がある(49)

」4vJ- - vM ) + vI._1,S'M

V^vv +l)
(3.2.18)

これを図3.2.5(b)のブロック線図に示すような2入力2出力系として扱っている.

ロ

I

ノレ

角
逮
皮

Si:張力　　　　　Bi:張力域長さ　　　A :断面積

vi:ロール周速　　di:ロール直径　　E:ヤング率

(b)ブロック線図

図3.2.5　ブライドルロール系のモデル化
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3.2.4制御要素

本システムで考慮可能な制御系要素一覧を表3.2.1に示す.

表3.2.1伝達関数一覧(1/2)

要 素名 特性 伝達関数

D Ⅴ 変位ー電圧変換 γS+ β β, γ =変換係数

P 比例 lip

D 微分
kDs

l+ Ts

I 積分
生

∫

P I 比例 .積分

S

P ID 比例 .積分 .微分
kP + 午 kDsl+ Ts

L E A D 位相進み
1+ Ts1+ aTs α :定数

LA G 位相遅れ r,

l+ Ts

L A G 2 位相 2 次遅れ
ps + ICcos+ a? β :定数

M G 電磁石 (電圧ー力変換)
K

Ls+ R

G T E 2 一般伝達関数
b4s + br,s~ + b2* + b,s+ h'o

uJ、 + u-,y - a二、二ヰul十蝣</
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表3.2.1伝達関数一覧(2!2)

要素名 特性 伝達関数

B P F 帯域通過フィルタ
2 」a>os

S2 + I^COqS + Col-G

B E F 帯域消去フィルタ
S + COa

s + 2」o)0s + a>0-G

S T F 全域通過 フィルタ
s2三2 Ca)0s+ tD0 G2」a>0s+ col

L P F 低域通過 フィルタ
2

(Of,

s2 + 2」a>0s + col G

H P F 高域通過 フィルタ
s"

s + 2」a>0s + coo

L B E F 低域通過 .帯域消去フィルタ
S + 0)}

s + 2」g>0s + cl>0-G

M D F モー ド減衰 フィルタ
2 」co0s

s2 + 2」a>0$ + col蝣G

T L A G 演算時間遅れ e~"

T SA H サンプ リングホール ド
_ p S so*

Tsahs
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3.2.5本システムの特徴

以上述べたような機能を有するシステムを開発したが,特徴を以下に列挙する.

♯　多自由度有限要素モデルにて実際の軸系を忠実に再現

♯既存の曲げ振動解析で採用しているメッシュ分割機能と共通化

轟優しいGUI,異回転軸,結合条件など,初心者でもモデル化が容易に行えるよ

う配慮

轟人為的入力ミスを極力排除するよう,インプットデータの事前計算を必要最小

限化

轟　制御系を考慮可能

審美,複素固有値解析,周波数応答解析,強制応答解析メニューを装備

轟むだ時間,サンプルホールドなどの非線形要素を考慮可能

このうち最も重要な特徴は,軸振動解析についてあまり知識がない人に対しても,

対話方式による誘導機能により画一的な結果に至ることが可能なことである.なお本

システムは回転軸に限らずビーム要素にてモデル化可能なものであればどのような

ものでも適用可能である.

図3.2.6に本システムのオープン画面を示す.また図3.2.7'図3.2.9には各入力状

態画面の例を,図3.2.10には出力画面の例を示す.
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・誠

図3.2.6社内汎用軸系解析システムオープン画面
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図3.2.7　解析メニュー表示画面
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3.3実機-の適用事例(47),(50)

開発した本システムは,既に実用化され多数の実機適用実績を持つが,適用事例の

うち代表的なものを以下に述べる.

3.3.1天井クレーンの異音

図3.3.1に示すような,モータにより減速機を介してワイヤを巻きつけたドラムを

回転させて吊り荷を上げ下げする機械で,負荷運転時に異音の発生が認められた.振

動計測より約75Hzの成分がハンティングしていることが判明したが,駆動軸の曲げ,

架台などには該当する固有振動数がなく,モータのベクトル制御による応答性増大で,

ねじり振動が励起されているのではないかとの判断をした.ベクトル制御は駆動系の

追従性を向上させるための高応答性を持った制御方式であり,高い周波数まで制御力

が及ぶのが特徴で,比較的高い固有振動数が発振することが多々見られる.

図3.3.2に制御系のむだ時間をパラメータにして複素固有値解析を行った結果を示

す.これによると,実測された振動成分に近い固有振動数があり,それはむだ時間が

約1ms以上あると不安定となる.対策の方向としては, ASR(Automatic Speed

Regulation)のゲインを下げる,むだ時間を小さくすることなどが考えられ,実際に

もその対策を行いこの問題は解決したとの情報を得ている.また固有振動数を上げる

ことも有効である.無負荷での振動発生が認められなかったのは,ゲインが低下して

いることもあるが,負荷時に対して吊り荷がない分だけ固有振動数が高くなっている

と推測される.振動数が75Hzの場合一周期は約13msであり, lmsでも位相は270

も遅れるため,高周波が対象となるほど従来問題にならなかったような遅れが影響す

ることになる.

このように,応答性を上げるためには高次の固有振動数にまで着目した評価をして

おくことが必要であり,かつわずかなむだ時間でも機械の安定性を左右することに注

意すべきである.
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図3.3.1天井クレーン駆動系の軸系モデルと制御ブロック
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図3.3.2天井クレーン駆動系のむだ時間と固有値特性
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3.3.2走行体におけるハンティング

図3.3.3に示すようなメカタイ結合された走行体の双方を,独立にモータで駆動制

御する(2台インバータ制御)方式の駆動系において,図3.3.4に示すように速度静

定後におよそ20Hzの左右逆相の振動成長が認められた.このシステムについてASR

のゲインをパラメータとして複素固有値解析した結果を図3.3.5(a)に示す.

ゲインを上げてゆくと,実機設定ゲインよりもわずかに高いゲインで同相モードよ

りも逆相モードが先に不安定となり,ほぼ実現象と一致している.同相モードは逆相

モードよりも等価質量が大きく,従って剛性的にも高いため,安定限界となるゲイン

が高いものと考えられる.

次に逆相モードについて応答性を損なわずにゲインに対する感度を下げげる方法

として, ASRの信号をマスターとすること(1インバータ制御)が考えられる.この

方式についての解析結果を同図中に示すが,同相モードについてはほとんど変化ない

が,逆相モードについては安定限界が大幅に向上できており,そのことは図3.3.5(b)

に示す閉ループ周波数応答からも理解される.

この例からもわかるように,振動を検出するセンサの位置,さらにはアクチュエー

タの作用させる位置によっても安定性が左右させられることに注意が必要である反

面,このフィードバックの位置の違いによる振動特性-の影響をうまく利用すること

で安定設計が可能となる.
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図3.3.3走行体駆動系の軸系モデルと制御ブロック

図3.3.4走行体駆動系のステップ応答(2台インバータ制御)
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3.3.3ブライドル搬送系

ブライドル系とは,搬送ラインの張力差をコントロールする装置で,構造は図3.3.6

に示すようなものであり,特にロール間のせん速性が不十分だと張力変動,スリップ

などが発生し問題となる.本システムでの速度指令に対する応答の解析例を図3.3.7

に示す.従来,ロール間は板ばね緬合として解析していたが,その結果に対し式

(3.2.17)を適用すると1次遅れ効果によって応答が鈍化している.また,ロール径差

をつけないと張力は負となり板がたるむことになるが,適当なロール径差をつければ

それが回避されていることが理解される.

従来の板ばね結合モデルでは,ロール径差をつけた場合のせん速性,トルク変動な

どの評価はできなかったが,本システムによりそれらが可能となった。
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図3.3.6　ブライドル系の解析モデル

0　　　　　　　　2 4　　　　　　　　6 10

時間(S)

時間(S)

(a)板剛結合の場合

図3.3.7ブライドル系の昇速応答解析結果(1/2)
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3.3.4送り系の高周波ハンティング

図3.3.8に示すようなテーブル送り系において,フィードバックゲインを上げてい

った際に振動が発生した.この送り系ではミクロンオーダの位置決めを行うために,

モータ速度とテーブル変位をフィードバックするフルクローズド制御を行っている.

その制御においては,目標値に対するテーブルの動的追従性を上げるためにフィード

バックゲインを高く設定する必要があるが,そのことで振動が発生して必要なゲイン

を確保できないことがある.またフルクローズド制御の場合,速度検出と位置検出の

位置が異なるために,その間で振動モードの位相ずれが生じることも振動原因のひと

つとなる.

図3.3.9はテーブル追従性をあげるために速度フィードバックゲインを上げていっ

た際の振動データである.テーブルが375Hzで送り方向に振動し制御不能になった.

ここで375Hzは機械系の固有振動数と推定されるが,テーブルや架構系にはこの固

有振動数は存在せず,送りねじ系のねじり固有振動数の可能性が高いことから本シス

テムを用いて固有値解析を実施した.なお本解析においては機械系の減衰は考慮して

おらず,減衰比については制御系のみで発生するものである.その結果を図3.3.10

に示すが,ボールスクリューがねじれてモータとテーブルが逆位相となる(位置ルー

プ内で振動モードにより位相反転が発生している)モードがおよそ350Hzに存在し,

比例ゲインの増加とともに減衰比は低下してゆく特性を持っており,実測された

376Hzの振動はこの固有値が制御系により自励化されたものと考えられる.

このことを確認するため,実際にモータ位置決め指令値に電気ノイズを重畳させて

却振を行い,閉ループでの機械特性を計測した結果を図3.3.11に示す.解析に比べ振

動数は高いが,比較的明瞭など-クである412Hzの振動モードは解析のそれとほぼ

一致しており,本システムでの評価の妥当性が検証された.
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3.4制御系による機械系-の作用

前章で述べた事例も含め,制御系を含む機械の振動として分類的には自励発振の問

題が非常に多い.その原因は問題自体が意識されないこともあるが,およそ評価対象

ではなく着目されない高次の固有振動が問題であり,モデル化自体も行われていない

ためであると考えられる.ここでは,機械に対し制御を行うということはどういうこ

とかについて考察を行い,設計段階での注意点についてまとめてみる.

図3.4.1は機械制御系のブロック線図である.機械系の運動方程式は力のつりあい

式であり,機械自体もフィードバック系を構成している.一方,機械に対し制御を行

うということは目標値を保つために力を作用させるということであり,機械側から見

るとばね,減衰などの機械部晶が増えたのと同じである.ただし重要な点は,機械部

晶であるばね,減衰要素により発生する力は周波数特性を持たないのに対し,制御系

要素により発生する力は周波数特性を持つということであり,図3.4.2に示すように,

振動変位に対する反力である復元力に対し位相が変わると違う力の成分が発生して

きて,この力が振動的に重要となる.

以下に機械制御系についてまとめてみる.

(1)制御系の構成要素

以下の3要素から構成される.

センサ　　　　　　機械の振動情報を得る手段

コントローラ　　　その情報をもとに,どう力を作用させるかを決定

アクチュエータ:　実際に力を与える手段

(2)制御を行うというのは機械側からみればどういうことか?

センサ情報をもとに,アクチュエータで機械に力を作用させる。

振動系に作用する力　　　慣性力　　　減衰力　　　　復元力

機械要素では　　　質量　　　　ダンパ　　　　ばね

制御要素では　　　　振動情報と位相により決定される

機械に振動に応じた力を作用させるという観点では機械要素と同じである.すなわ

ち機械を制御するということは,質量,ダンパ,ばねの機械要素が追加されたのと同

じである。

(3)その効果は?

機械要素と同じということは,もともとの機械の動特性(固有振動数,減衰比など)
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を変えうるということである.

たとえば,

・機械の振動変位に比例した力を作用させるとばねが付加されたのと同じ

・機械の速度に比例した力を作用させるとダンパが付加されたのと同じ

であり,比例係数を変えることでその作用の大きさは調整可能である.

(4)制御力の特性として注意すべきこと

一番注意すべきは,制御回路(センサ,駆動回路,アクチュエータ)の位相特性

である(51)

・制御力は振動数によりその性質が変わってくる. (望まなくとも)位相特性を変え

ないような制御特性は実現できない. (機械系の力には一般的に振動数特性はない)

・振動観測点(センサ位置)と力の作用点が比較的容易に変えられるため,振動モー

ドによっても力の性質が変わることに注意が必要

従って制御系を設計する場合,制御によって機械動特性をチューニングしたい振動

数頒域に着目するのは勿論,それ以外の振動数額域についてもその影響(特に減衰特

性)を評価しておくべきである.

F - 0 -H 1 /J n, 「 言 ¥ 1 / s X

.■■■■......- .... .■■■■■■■■■■■■■■■-

機械系 口 . .

「「 一
L一望」l ..

制御系

ub

^蝣蝣蝣蝣蝣蝣蝣蝣蝣蝣B

*-ce
aaanaaaaaaal

K.ト

図3.4.1機械制御系のブロック線図
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図3.4.2　フィードバックカによる機械系-の作用

3.5結　言

高応答化によって顕在化すると考えられる,機械系と制御系の達成不安定振動を回

避して製品信頼性を向上させることを目的として,駆動軸系のねじり振動を対象につ

いてその動特性を評価可能なシステム開発を行った.この章の研究の成果は以下のよ

うに要約される.

(1)製品開発において,従来機械メーカと電気メーカはそれぞれ独立して設計を行っ

ていたが,近年の機械の低コスト化による剛性低下と高機能化による高応答性に

より機電達成振動現象が多発しており,今後もこの傾向は続くものと考えられる.

このような機電達成振動については設計段階で厳密に評価可能なツールが必要不

可欠である.

(2)上記ニーズに答えるため,設計段階で誰でも検討できかつ扱いが容易であること

をコンセプトとしてシステム開発を行った.このシステムの特徴は以下のとおり

である.
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・ PCベースのスタンドアローンで動作し, GUIによる対話方式である.

・機械系は図面ベースの形状入力,制御系は伝達関数入力であり極力入力ミスの

生じないようにした.

・解析メニューは実,複素固有値,周波数応答,過渡応答であり,動的評価はす

べて可能である.

(3)本システムを実機振動問題に適用した結果,その現象把握および対策案の決定に

大いに有効であり,本システムの有用性を確認できた.特に機械系の高次の固有

振動数の安定性評価は従来の機械電気個別評価では行えなかった現象であり,本

システムでそれが解析可能となった.
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第4章ツインドライブ圧延機における駆動軸系のねじり振動

4.1緒　言

近年のアクチュエータ・制御技術の発達はめざましく,多くの機械に対してその技

術を駆使した高性能化が行われている.製鉄設備の圧延機,特にピニオンギアを介し

て上下ワークロールを一台の電動機で駆動する熱間圧延機(以下ピニオンギアドライ

ブ圧延機という)においても従来から高速度応答化が行われてきたが,近年の製品品

質,歩留まり向上要求の高まりを背景に更なる研究が精力的に実施されてきている.

高速度応答化を行う場合の最も重要な背反事象は駆動系のねじり振動の安定化であ

るが,近年では応答要求に対し駆動系の固有振動数が接近してきており,実機で限界

のチューニングが行われる場合も少なくないようである.

上下ワークロールを別々の電動機で駆動するツインドライブ圧延機においては,従

来上下各々の軸系の固有ねじり振動が問題であり,事前シミュレーションを実施し,

このねじり振動を回避するように制御系,機械系の設計が行われてきた.通常問題と

されるのは板がロールにかみ込んだ時に励起される上下ロールが同じ方向に回転す

る,いわゆる同相モードであり,この振動をいかに早く減衰させるかに主眼がおかれ

てきた.しかしながら,今回筆者らはTMCP材の圧延において,従来の上下軸系の

固有振動数を遥かに下回る振動数を持つねじり振動発散現象の発生を認めた.この設

備は高級銅生産を主体としており高品質化の観点から高速度応答の要求が厳しかっ

た設備であり,過去に経験した振動と類似の現象の可能性はある.しかしながら本設

備での振動発生条件を図4.1.1に示すように,モータの出力的には過去例を見ない高

出力であることに加え,認められた振動数が過去の実績に比べ大幅に低く,また上下

逆相のねじり振動で発散していくことより,新しい振動現象である可能性がある.

ところで,設備の開発段階での不具合は現地で発生したとしても,過去においては

メーカとユーザが双方協力して改善することで製品を完成させてゆくという風土が

あり,最終的には順調な稼動に至る環境にあったが,近年では社会環境的にも過去実

施していた現場でのチューニングもだんだん許容されにくくなってきており,完成さ

れた製品納入の必要性が急激に高まってきている.一方モータの高出力化傾向は今後

も引き続き継続することが予想されることから,この振動現象に対しては早急に原因

を特定して設計段階での詳細評価技術の構築が急務となった.

以上のような背景を元に本研究では,まず実機での詳細計測を実施して問題となる
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圧下力

図4.1.1運転実績と振動発生点

振動モードの特定を行うことにより,従来考慮されていなかった被圧延材の剛性が振

動数に影響することを明らかにしその評価方法を構築して駆動系モデル化精度の向

上を行った.またそのモデルに対し,制御系を考慮した応答解析,安定性解析を行う

ことで実現象との比較評価を行ってモデルの妥当性を検証するとともに対策案につ

いても評価を行った.

4.2機械仕様と発生した振動

4.2.1ツインドライブ圧延機

本研究にて対象とする圧延機の構造を図4.2.1に示す.上下一対のワークロールが

スピンドルを介してそれぞれ個々の直結された交流可変速モータにより駆動さ.れる

ツインドライブ系であり,リバース運転により順次薄板化を行うものである.モータ

軸端にはレゾルバ方式の速度センサが取り付けられており,速度フィードバック信号

により上下ワークロール回転数を制御している.本機械の主な仕様は以下のとおりで

.1-　-'

モータ: 8,000kW, 50/110rpm

ロール: ¢1,030

対象材: TMCP材

-86-



また表4.2.1には代表的機械緒元を示している.これと同じ方式で上下独立にロール

を駆動する圧延機としては熱延の上流ラインにある粗ミルがある.

「_二〕i二二

図4.2.1ツインドライブ型圧延機の構造

表4.2.1圧延機の代表的機械緒元

T O P

モ ー タ スピンドル スピンドル ロー ′レ

Jm

(kgnO
2 .0 1 × 105 2 .12 × 10 4 1.12 × 104 1.2 3 × 105

K m

(N m ′rad)
1.8 4 × 109 2.0 4 × 108 8.7 1 ×109

B T M

モ ー タ スピンドル スピン ドル カ ップ リング ロー ′レ

Jm

(k gm O
2 .0 1 × 105 1.0 2 × 104 3 .14 × 104 1.12 × 104 1.2 3 × 105

r̂ -m

(N m ′rad)
1.84 ×109 4 .3 4 ×108 2 .0 4 × 10 8 8 .7 1 × 10 8
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4.2.2観測された振動現象

本機械において駆動系のねじり振動による圧延不安定,さらには噛み止めに至り生

産が阻害されるという問題が発生した.モータ軸で観測された軸ねじり振動波形の例

を図4.2.2に示すが,特徴をまとめると以下のとおりである.

(i)板かみ込み後,通常の定常圧延状態に静定したのちに振動が徐々に発散してゆ

く.振動成分はおよそ6.5HzとHHzの2つの固有振動と推定され,何らかの

要因で自励化されている.

(ii)板かみ込みによりHHzが発生し,そのままその成分が成長するケースと,その

後次第に約6.5Hzの振動が顕著になってくるケースの2種のケースがあり,各

固有振動の成長感度に違いがありかつ運転条件によって変化する.

(iii)約6.5Hzの固有振動はロールキス状態で計測された振動数より明らかに低く,

被圧延材の影響が考えられる。

(iv) HHzの同相振動は,図4.2.3に示すように被圧延材かみ込みにより過渡的に発

上モータ 速度変動 22rpm
B ^l

R ↑ † † 千

同位相

T ^ - * ↓ ↓ ↓ ◆

H Hz の振動が成長

4 ↑
5 6 7 8

板かみ込み　　　　　　　　時間(S)

⊥

上モータ 速度変動 22 rpm

下モ

一夕 ↑車 目: 逆位 t i (J+ + 1

H H z 同相振動から6.5H z 逆相振動へ

4　　　　　　　　5　　　　　　　　　6　　　　　　　　7　　　　　　　　　8

時間(S)

図4.2.2　振動発生例　上:HHz同相振動,下:HHz同相-6.5Hz逆相振動
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生することは従来より知られていたが,逆相振動が顕在化したことは過去例がなく新

しい現象の可能性がある. (注)

/~・、ヽ

]

ヽ-...′

ss
A
-＼

JL
HI

二
二＼

AJ

rt

時間(S)

図4.2.3通常の板かみ込み時の過渡トルク波形

ただしモータベンダから技術相談があった時点では,同相HHzの発散振動はまっ

たく確辞されておらず逆相6.5Hzのみ発散していたとのことで,過去に例がなく問

題にされたようである.このHHzの発散振動は3.3節で記載する実機圧延試験にお

いて初めて確認されたものであるが,この試験を実施するに際しては想定していなか

った現象である.上記では2ケースの振動パターンが初期から確認されていたような

記載となっているが実際にはこのような背景がある.

(注)文献(51)によれば以下の記載がある.

上下ロール達成時の第2次固有振動数は上下逆方向のねじれ振動となり,上下ロ

ール両振動系の非対称性と外力が加わる位置の上下非対称性によってのみ発生す

る.従って通常の圧延負荷トルクでは第1次固有振動に配分される振動エネルギは

小さく第2次固有振動が達成時の基本振動となる.

これからもわかるように,従来は1次固有振動数には着目されておらず,また実測

においても顕著な振動は認められていない.
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4.3実機試験

4.3.1駆動軸系ねじり加振試験

初期の振動発生時の情報として,モータ速度変動に振動が顕著であったことから駆

動系のねじり振動であることはほぼ特定できたが,設計段階で予測していた振動数に

対して低かったことから加振試験を行って固有振動数を把握することとした.ねじり

振動加振自体行うことが難しく,ましてや実圧延状態で試験を行うことは時間的制約

もさることながらライントリップ,更には機械損傷など発生する可能性もあり顧客に

多大な迷惑をかけることになるが,事前の綿密な計画により実行した.

具体的な実施方法は以下のとおりである.図4.3.1に示すように,本来のモータ速

度基準信号にFFT分析器より発生させたランダム信号を加算した信号を速度基準と

して与えて運転を行い,その信号とモータの尾端に取り付けられた速度検出器により

得られる信号との伝達関数を計測する(52).この伝達関数は駆動系システムとしての

閉ループの特性を表しており,これから機械制御系の達成した固有振動特性を知るこ

とが可能である.加振はロールキス条件(被圧延材を通板せずワークロール同士を押

し付けた状態)と通常圧延条件の2ケースについて実施した.通常圧延状態では1

回の通板時間が10-20秒ほどであり迅速な対応が要求される.

図4.3.1運転中のねじり加振試験
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表4.3.1に試験条件と実測されたねじり固有振動数およびロールキス条件での解析

値との比較を,また図4.3.2に計測した閉ループの周波数応答関数を示す.これより,

ロールキス条件では1次, 2次ともに実測と解析の固有振動数が一致しているが,実

圧延状態では両固有振動数ともに低下する傾向が認められた.従来駆動系のねじり固

有振動数を評価する際には被圧延材は比較的硬いとしてその影響を無視しているが,

この試験結果よりその影響は大きく,特に1次固有振動数を評価対象とする場合には

被圧延材の影響を考慮する必要があることが結論付けられた.

表4.3.1ねじり固有振動数の実測と解析の比較

計測条件
実測振動数 (H z)

備 考

1 次 2 次

ロール キス

BU RW R L J 虐 ヨ

W RBUR ト→ H 恒 ヨ

7 .5 ll.8 ( )内は解析値を示

7 .5 (12 .8) す.

実圧延 状態

BURW R L ノ 圧 ヨ

I 荒 lト1 H 恒 ヨ

T M C P 材

A P T-X 70
6 .8

幅′厚参′長さ

4,439′23.8′24,56 1

.通常材

L R -A H 3
5 .9 10 2,461′20.1′41,32 1

通常材 .

SM 490
5 .6 ~ 5 .7 10 2,518′22.0′37,16 1
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香
てゴ

ヽ..′′

A
＼一

年、

MAG

dB

20dB/
-EE

MAG

dB

20dB/
SE

MAG

dB

20dB/

-44

周波数(Hz)
(a)キス圧延

(b)被圧延材API-X70

(C)被圧延材LR-AH3

(d)被圧延材SM490

図4.3.2ねじり加振による閉ループ特性計測結果
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4.3.2圧延試験(53)

まず振動現象の把握を目的に,実機での機械系,電気系含めた総合計測を実施した.

図4.3.3に代表的な計測項目を示すが,特に各信号の位相に着目した分析を前提とし

てこれらの信号を同時にデータレコーダに記録し,オフラインでの処理を可能とした.

計測対象の機械は既に生産運転中であり,運転の合間をぬって試験を行わなければな

らないという時間的制約,また生産コイルではなく試験コイルを別途準備しなければ

ならないといったことから,原因特定を効果的に行える条件設定として速度応答,圧

延速度を変更パラメータに選定した.理由は振動原因として,ターンテーブルロール

ピッチに起因した強制振動と,高速度応答に起因した自励振動の2つの仮説をたて,

この検証のため設定したものである.表4.3.2に試験に用いたコイルの緒元および圧

延機運転条件を,また図4.3.4には試験時の圧延の様子を示す.当初の予定ではN0.1

の条件で逆相振動の再現を行ってから条件変更をすることになっていたが,この条件

では過去に最も逆相振動の発生が認められていたにも拘わらず逆相振動が再現せず

同条件を3回繰り返している.さらに逆相振動が発生しないどころか予想もしなかっ

た同相振動の発散のみ認められたため,機械制御含め今までとの相違点を探したが結

局明確な変更箇所は分かっていない.準備したコイルは全部で6本であったため,

N0.4では速度ゲインを上げて振動の発生をし易くL No.5,6はそれぞれテーブルロ

ーラピッチの影響,速度ゲインの影響を見るものである.

図4.3.5に観測された振動波形の例を示す.上の図は定常圧延状態からおよそHHz

の振動が徐々に成長してゆくパターンであり,下の図は同じく定常圧延状態から

HHzの振動が発生するが,その後その振動が6.5Hzに移行してゆくパターンでこの

2パターンが認められた.しかし表4.3.2の振動状況欄にも記載のとおり当初目的と

した逆相振動は1回認められたのみで,それ以外はすべて同相振動であった.

図4.2.6に圧延速度と振動の発生状況をまとめた結果を示すが,圧延速度が異なる

広い範囲に渡って6.5Hz, HHzの振動が認められており共振の兆候は見られない.

また図4.2.7にランナウトテーブル加速度レベルと6.5Hz, HHzのトルク変動レベ

ルの関係を示すが,トルク変動レベルの高いほうがむしろランナウトテーブル加速度

は低いレベルにある.以上より振動原因のひとつとして考えたランナウトテーブルの

ロールピッチでの加振原因はないと考えられ,速度依存がないことから自励化してい

る可能性が高いものと判断された.
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そこでまず機械的軸ねじり振動と電動機制御系発生トルクの関係性を確認するた

めに,モータ速度フィードバック信号(実際のモータ速度)とモータトルク(トルク

電流)との伝達関数により位相状態を分析した.図4.3.8にHHz同相振動の場合の

結果を示す.図中の位相は,圧延中に一定時間間隔で繰り返し求めた伝達関数の位相

を,スペクトルはモータトルクのパワー(伝達関数のスペクトルでは主要周波数成分

が顕著にならないため,あえて単独のスペクトルとした)をそれぞれ重ね書きしたも

のであるが.本ケースでは約HHz成分の位相差は常にほぼ1300　で安定しているこ

とがわかる. HHz成分以外の位相差は大きくばらついているが,これは振動にHHz

以外の成分が含まれないためであり,従ってHHz以外の振動数の位相差は意味を持

たない.また同じ運転中のデータからHHz成分のみ抽出して位相差の時間推移を分

析した結果を図4.3.9に示すが,時間経過につれHHz成分が大きくなってくると位

相差は約1300　で推移しており,この状態を図4.3.10に整理して表示している。モ

ータ速度に対しモータトルクの位相差の絶対値が900　以上の時モータトルクは振動

を抑制するように, 900　以内では励振するように作用するため,同園よりモータトル

クの位相差は1300　で機械系振動に対して減衰力を作用させていることになる.しか

し実際には振動は発散しており,検出されたモータ速度が制御系,機械系で想定され

る以上の遅れを持って自励系となっている可能性がある.

それを確認するために,モータ速度とスピンドルトルクの位相関係を6.5Hz, HHz

の発散振動双方について分析した結果を図4.3.11に,またその時間領域表示,極座

標表示を図4.3.12に示す.なお位相差の分析は図4.3.8と同様に伝達関数を求めるこ

とにより行い,スピンドルトルクは歪ゲージで実測しており周波数特性は十分であり

時間遅れは問題になるレベルではない.機械振動における減衰は一般に小さいがその

中でもねじり振動は特に小さく,スピンドルトルクとモータねじれ角変位はほぼ同位

相となる(その場合,モータ速度に対しスピンドルトルクは900位相遅れであり図

4.3.11はこれを分析したものである.従って900　から図4.3.11の位相差を引けばス

ピンドルトルクとモータねじれ角の位相差が得られる)はずであるが,分析した結果

では6.5Hzの場合300 , HHzの場合500　の位相遅れが認められる.図4.3.10及び

図4.3.12より　HHz成分については実モータ速度に対しモータトルクの位相差は

800 (=1300 1500 )であり, 900以内のため不安定である. 6.5Hzについても安

定性面での問題がまったくないとは言えない.現に自励的な振動が発生していること
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から,本現象では圧延材含めた圧延機駆動系全体において,一般的に想定される以外

の位相遅れ要因の存在が疑われる.

電気室
データレコーダ

I一蝣一蝣づ>=
⊂コレコーダ

コントローラ

仮設ケーブル

ワークローノレ

仮設ケーブル

∫

l

l

l

lヽ

冒"……'HHV

先尾端棟影ビデオ

ボトムモータ

トップモータ

ミルスピンドル

振動計アンプ

仮設ケーブル

ワークロール回転計

図4.3.3総合計測項目と計器配置

図4.3.4試験時の圧延の様子
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表4.3.2振動調査試験時の運転条件とコイル仕様

試験 速度応答 圧延速度 プレー 板厚 板幅 板長 さ
振動状況

N 0. rad/ド m ′S トN 0. m m m m m m

1 15 2 .2
PB M D

040 1
23 4400 19630 同相振動発生

2 15 2 .2
PB M I〕

040 1
23 4400 2 1009 同相振動発生

-1 15 2 .2
P B M D

040 1
23 4400 1969 6 同相振動発生

4 20 2 .2
P B M D

040 1
2 3 4400 2 4704 同相振動発生

5 15 1.5
P B M D

04 0 1
23 44 00 23527

同相か ら逆相

へ移行

(5-4 パス)

6 8 2 .2
P B M D

04 0 1
23 44 00 同相振動 ‥小

試験N0.1は過去に最も逆相振動が顕著であった条件であり,この振動を再現して

から条件変えを行う予定であったが,逆相振動が発生しなかったため同条件を繰り返

して実施した.
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7　　　　　8

時間　(S)

(a) HHzの上下同相振動が成長する例

9　　　　　10

5　　　　　6 7　　　　　8

時間(S)

(b) 6.5Hzの上下逆相振動が成長する例

図4.3.5振動発生時の時刻歴波形
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モータトルク

(a)時間領域表示

Im

Re

(b)複素平面表示

図4.3.10モータ速度とトルクの関係

600　30〇　二　　I--＼

図4.3.11モータ速度とスピンドルトルクの関係
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(b) HHzの同相振動発生時

図4.3.12モータ速度とスピンドルトルクの位相

-101-



4.4駆動軸系のねじり振動解析

実機振動計測により自励的振動の可能性が高く,そうであれば固有振動数が存在す

るはずであり,その特定がまず重要である.従来評価(ロールキス)で得られた値は

実測値よりも高い振動数であることが明らかになったため,その評価精度を向上させ

るためには制御系,被圧延材の影響などを考慮する必要がある.特に今回認められた

6.5Hzの振動では1Hzの違いが大きな意味を持つことになるため,ここでは固有値

の特定を行う.

4.4.1解析モデル

駆動系の軸系ねじり振動モデルは, 3章で開発したコードを用いて作成した.具体

的な有限要素メッシュを図4.4.1に示す.なお同図においてスピンドル,中間軸は分

割されていない図となっているが実際には自動分割され細かなメッシュになってい

る.上下ロールは別々の軸系になっており,ワークロール部で被圧延材特性が考慮さ

れる.

上側スピンドル
上側モータ

下側ワークロール　　　下側スピンドル

図4.4.1駆動軸系のねじり系FEMメッシュ

一方,モータ制御系のブロック線図を図4.4.2に示す.大きくはAD/DA,速度制

御部,電流制御部から構成されているが,内部の詳細についてはモータベンダのノウ

ハウでありオープンにすることはできないため簡略化されたモデルとした. (モータ

ベンダとしては,この簡略モデルの妥当性は実際のモデルと比較を行い確認している

とのことである.)以上の機械系と制御系に対し第3章で述べたコードにより解析を

行う.
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機械系

モータベンダより開示

Ts-0.001, .kp-l, K,-6.8, T-0.0025, kt-94500/89000

Tf-0. 01 (@15rad/s) or 0. 0091 (@20rad/s)

図4.4.2　モータ制御部の等価ブロック線図

被圧延材は負荷側であるので基本的にはワークロール間の拘束などはないとして,

制御系のループゲインをパラメータにして固有振動数を解析した結果を図4.4.3に示

す.同図中に発生振動数も示してあるが, HHzについては対応する固有振動がある

ものの,設計ループゲインでは6.5Hzの発生振動に対応する固有振動は見当たらず,

被圧延材が振動系に何らかの影響を及ぼしている可能性がある.

Ei-
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蝣蝣
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lilrri>.

・・・-'

ここ

厘
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ニ」

I:.

105

ループゲイン

図4.4.3ループゲインとねじり系固有振動数
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被圧延材剛性(Nm/rad)

図4.4.4被圧延材剛性と慣性の固有振動数-の影響

被圧延材の,ねじり固有振動数-の効果としては質量効果とばね効果が考えられる

が,双方の影響を考慮した固有振動解析によりその評価を行った.被圧延材はテーブ

ルの上を直線移動するだけであるから,ワークロールに付加される等価慣性モーメン

トは次式のようになる.

Jmeq - m{d/2

ここで, Mは被圧延材の質量　diはワークロールの径である.この半分ずつを上下

ワークロールに付加した場合としない場合について,被圧延材の剛性をパラメータと

して固有振動数を解析した結果を図4.4.4に示す.これより固有振動数に対して被圧

延材は, 1次に対しては剛性, 2次に対しては剛性と慣性双方としての効果があるこ

とがわかる.

4.4.2被圧延材の取り扱い

以上のように,被圧延材の影響は剛性と慣性双方の効果があるが,特に1次固有振

動に対する剛性の影響は大きく,振動安定性に対し重要であると考えられる.ここで

は被圧延材の剛性を算出する手法について考えてみる.
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異周速圧延においては定常的な上下ロールの速度差により上下ロールにトルク差

が発生するが,動的な速度差によってもこの効果が同様に起こると考える.すなわち

ねじり振動によって上下ロールに速度差が発生し,この動的速度差によっても同様に

トルク差が発生すると考える.図4.4.5に示す異周速圧延時のモデルに対し,以下の

手順にて被圧延材ねじりばね定数を算出する.なお使用する記号は次のように定義す

る.

Tu,Tl :トップ,ボトムロールの圧延トルク

(oU,coL　トップ,ボトムロールの回転角速度

Dd　:接触弧長

di　　ロール直径

』≠　:接触弧長を通過する時間

A必　:接触弧長通過間での周方向距離差

A Cp　:触弧内圧延時間でのロール回転角度差

Ah　:圧延材板厚

図4.4.5異周速圧延モデル

ねじり振動による上下ロールの周速差により発生するトルク差は,被圧延材のねじり

剛性により発生すると考え次式のようにおく.

AT-Tv -TL -KoAOp

また,

Az

AOp =察
- (COL -o)u)At

式(4.4.1), (4.4.2)よりねじり剛性は次式のようになる.

*

T　-T

fc - afyJAt

なお接触弧長内圧延時間は

(4.4.1)

(4.4.2)

(4.4.3)

(4.4.4)

である.

非対称圧延時のトルクは解析によって求めることが可能であり,それ以外は圧延条

件によって決定されることから,式(4.4.3)により被圧延材のねじり剛性が算出可能で
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ある.

今回の試験での平均的な運転条件に対する上下ワークロール速度差とトルク差の

解析結果を図4.4.6に示す.圧延解析は剛塑性有限要素法を用い(54),(55)上下非対称

モデルとした.また板幅方向平面ひずみを仮定し,ロールと被圧延材の摩擦係数は

0.3とした.これより上下ワークロール速度差とトルク差はほぼ比例関係にあり,こ

れを線形近似して式(4.4.3)よりねじりばね定数を求めると約2.5×108 Nm!rad　とな

る.ツインドライブ圧延機において,駆動系のねじり固有振動数に最も影響を与える

機械要素はモータとワークロールをつなぐスピンドルであり,そのねじり剛性は約2

×108Nm/radと,被圧延材によるそれとほぼ同等レベルであることから,ねじり固

有振動数に大きく寄与する.

次に圧延条件に対する被圧延材のねじり剛性-の影響を把握するため,圧下率,圧

下力,入側板厚に対する感度解析を行った結果を図4.4.7に示す.これより圧下率,

入側板厚が大きいほど,また圧下力が小さいほどねじり剛性が低下し,特に板厚に対

する感度が高いことがわかる.この結果から考えると,特に板厚が薄い場合には急

激にねじり剛性が増加しスピンドル剛性に対して無視可能なレベルとなる可能性は

あるが,それを除けばほとんどの運転条件において被圧延材の剛性とスピンドル剛性

1^0

≡
rd

..1

前
や＼
H
-＼

竪芦

.ゝ
ヽ、

i

I
.-

Jl

-0.4　　-0.3　　-0.2　　-0. 1　　　　　　0. 1　　0.2　　0.3　　0.4

上下ロール速度差(rad/s)

図4.4.6　異周速圧延モデルによる速度差とトルク差解析結果
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は同等レベルであり,ツインドライブ圧延機の駆動系ねじり固有振動数評価において

は有限値として考慮すべきであり,さらに板厚だけではなくその他の運転条件も考慮

した剛性評価が必要である.なお,冷延など板厚の薄い場合には通常被圧延材の剛性

は考慮していないが,これは前述の解析結果により妥当な取り扱いであるといえる.
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(a)圧下率の影響

スピンドル剛性
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被圧延材板厚(mm)

(C)板厚の影響

150

圧下力(t)

(b)圧下力の影響

条件は下記の標準条件に対し

て変化させた

圧下率　:20%

圧下力　　4,500 1

板厚　: 20mm

図4.4.7　圧延パラメータによる被圧延材剛性の感度解析

4.4.3不安定モードの特定

図4.4.8に制御系を考慮し,被圧延材剛性をパラメータとした場合のねじり固有振

動数解析結果を示す.被圧延材剛性の小さい場合は上下ロール単独の固有振動数であ

り,大きくなるに従い上下ロールが達成して固有振動数が変化し,最終的にはロール
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キスの状態に近づいてゆくと考えられる.同図中太い実線で示す右端の固有振動数と

表4.3.1に示すロールキス時の振動数実測結果は良く対応しており,この2つの固有

振動数が比較的振動しやすいモードと推測される.

図4.4.8における-ツチングは, 4.4.2項で求めた試験運転条件での被圧延材剛性

の範囲を示しており,この被圧延材剛性を考慮した場合の駆動系固有振動モードを図

4.4.9に示す.図中波線は上下ロールを示し,実線がねじり変形モードを示しており,

振動数の低いほうから機械系全体の同相1次モード(剛体モード),逆相1次モード,

同相2次モード,逆相2次モードとなっている.なお同相逆相とは,同じ視点から見

て上下モータの回転方向がそれぞれ逆方向,同方向となるねじり振動のことで,図

4.2.2に示す発生振動波形とも対応がとれており,振動数だけではなく振動モード面

からも図4.4.8における太い実線の2つの固有振動数が現れていることを説明可能で

ある.

(
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＼._′

&

南

4^ 10
≡

10:　1Oc lO'　10*　　10'　1010

被圧延材等価剛性四m/rad)

図4.4.8　制御系を考慮したねじり固有振動数
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ロールキス,実圧延状態どちらにおいても振動として表れるのは上記2つの固有振

動数であるが,振動モードからわかるようにこのうちの低い振動数は上下逆相モード

であり,被圧延材剛性の影響が大きいモードである.それに加えて被圧延材剛性と駆

動軸スピンドルの剛性は同等レベルであり,振動のモデル化においてその考慮が必須

である.もう一方の固有振動数は上下同相に振動するモードであることから,被圧延

材の剛性は有効に作用せずほとんどその振動数に影響しない.

次に被圧延材の慣性効果について考えてみる.図4.4.9の振動モードより,逆相1

次モードはワークロールがほとんどゆれないモードであることから,そこに質量が付

加されたとしてもその効果は小さく,同相2次モードは逆にワークロールが一番良く

ふれるモードであり,質量効果として最も作用すると推測される.この傾向は図4.4.3

ワークロール

・'・IT.ご

上側ロール

下側ロール

図4.4.9駆動系のねじり振動モード
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において確認されるが,ロール慣性に対し被圧延材の等価慣性は1オーダ小さく全質

量が有効に作用するとしてもほとんど固有振動数の低下はなく,実用上無視しても差

し支えない.

4.5ねじり固有振動の安定性

4.5.1不安定化因子

実測データにより,原因は特定できていないが何らかのむだ時間要素が存在するこ

とが明らかになったため,制御系の演算ループ以外の要因として振動発散の原因にな

りうるかどうか,以下の因子について検討を行った.

(1)機械系のがた

スピンドルスプラインのはめ合い部,ワークロールおよびバックアップロールチョ

ックなどがたとしては各所に存在し,これによって反力に遅れ特性が生ずれば位相遅

れとなり不安定要因となりうる.このがたの特性を記述関数法を用いて簡易的に評価

を行った.

記述関数とは入力として正弦波を与えた場合の非線形要素の等価線形化関数で,出

力の基本波の入力制限波に対する振幅比・位相ずれで表すものであり,記述関数は入

力振幅の,また場合によっては入力周波数の関数となる(56)非線形要素に入力とし

て正弦波x(t)-Xsincotが与えられると,出力y(t)は一般に,

yit) -普+Bx sincot+B2 sin2cot+・-　　　　　(4.5.1)
+Al coscot+A2 cos2ojt+-

と表される.この各成分はフーリエ積分を行うことにより求めることができる.

1

7T

1

/I

2方

¥y(t) cos ncotcot
0

In

sm n cotcot

図4.5.1に示すがた要素に対して係数を求めると,

Bx -kD[l-k{a)¥　　4 -0

*(ォ) =
-ll+I

α　　α
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であり,位相ずれを表すAlの項は0となり不安定化には影響しない(付録3参照).

なお前章で述べたシステムにより解析を行ったが,同様の結果となった.

なお,がたによって固有振動数が低下することで制御系の影響を受けやすくなるが,

振動は圧延開始後トルク静定状態から徐々に発散,すなわちがたが有効に作用する前

から発生しているため,これもがたの関与を打ち消すものである.

(2)リミッタ

特にモータ電流が過大とならないように,電流リミッタが入れられている.このリ

ミッタを考慮した応答解析結果(解析の詳細については4.5.3項を参照のこと)を

図4.5.2に示す.モータ加速後,一定速度で運転中に速度変動が指数関数的に発散し

ていくが,リミッタにかかるとモータトルクが頭打ちになるためモータ速度変動も成

長が鈍化される.理解としては,モータ電流が頭打ちとなり波形がひずむために高調

波は発生するが,基本波の成分は指数関数的には増えないためである.なお付録3

に示す記述関数においてもリミッタでは位相ずれは生じないことがわかる.
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図4.5.2モータ速度変動発散時のリミッタ効果解析

(3)被圧延材とワークロール間の摩擦

被圧延材とワークロール間の摩擦係数については,ロールのすべりテスト結果を基
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に推定を行ったものとして,図4.5.3に示すような例が公表されている(57)これによ

れば相対すべり速度が15mm/Sから上のある範囲のみ負性抵抗特性を有するが,今

回の試験における圧延速度は1.5-2.2m/Sで圧下率は約20%であるから,入出側のす

べり速度はおよそ150-220mm/Sとなり,摩擦係数はフラットな特性を持つ領域が

ほとんどである.また振動発生が速度応答周波数に依存するということからも,摩擦

の影響は主要因ではないと考えられる.
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図4.5.3圧延部の摩擦特性(57)

(4)上下駆動系のクロストーク

上下ロールに10%以上のトルク差が発生するとその是正介入を行うためクロスト

ーク状態となるが,ここで扱う振動は圧延開始後トルクがほぼ静定した後に発生する

ことからクロストークが要因であるとは考えられない.

4.5.2.安定性解析

まず最初に6.5Hz, HHz双方の固有値に対し,システム中の位相遅れの安定性-

の影響を評価した.具体的な評価方法は以下のとおりである. 4.4.1項にて作成した

本圧延機駆動系のモデルに対し,想定し得る一次遅れ系,むだ時間系の要素はあらか

じめモデルに組込んでいる。それ以外の未知の位相遅れ要素をむだ時間相当として,

フィードバックループ中にパラメータとして挿入し複素固有値解析を実施した.なお

機械系の減衰についてはデータが取得できていないことからそれを考慮した安定性

が直接評価できないため,ここでは機械系の減衰を0とし,むだ時間によりモータト

ルクだけでどれほどの不安定化力が発生するかを解析し,その値と一般的な機械系の

減衰カレベルの比較を行うこととした.

図4.5.4にむだ時間をパラメータとした, 6.5Hz, HHzの固有振動数に対する減衰
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図4.5.4振動安定性-のむだ時間の影響

ループゲイン(×104)
5　　　　　　　　　10

--_I

i_j
」一斗

憐
賛

図4.5.5振動安定性-のループゲインの影響

比の解析結果を示す.ここでいう減衰比とは臨界減衰に対する減衰比率のことである.

6.5Hzの固有振動数に対しては,むだ時間がない時には減衰比は正で不安定化作用は

ないが,わずかでもむだ時間があると制御系によるモータ発生トルクは不安定化を助

長するように作用することがわかる.一方HHzの固有振動数に対しては,常に制御

系は不安定化に作用することがわかる.いずれの固有振動数に対してもむだ時間の増
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大により不安定化レベルもそれに伴って増加してゆくことがわかる.機械系の減衰比

は一般的には数%程度であることから,むだ時間が数ms程度あればその機械系の減

衰比と同等レベルになるが,この程度のむだ時間は実際にも存在する可能性がある.

このむだ時間の発生は圧延機駆動系が不安定になることを意味しており,それも

6.5Hz, HHz双方不安定の可能性もあるが,どちらかというと6.5Hzの不安定化レベ

ルが高いといえる。図4.5.5にループゲインと減衰比の関係を示すがゲインを増加す

ることで不安定化作用が増大し,これもむだ時間と同様に6.5Hzの固有振動数の方

がその感度は高いことがわかる.

以上のことは,通常日励振動は振動数の低いものほど発生しやすいという傾向に合

致しており,ツインドライブ系では逆相モードの固有振動数が同相モードよりも低く

なるために振動が顕在化しやすくなると考えられる.

以上の解析結果より,本圧延機で発生した振動は機械系,制御系のみに起因したも

のではなく,圧延材を介して上下軸系が達成した圧延機駆動系全体の自励振動である

ことがほぼ特定された.それを確認するためには速度応答を下げて振動状況の変化を

見てみるのが最も簡便かつ確実な方法である.不安定となる振動数は6.5Hzおよび

HHzの2つがあるが,図4.5.4および図4.5.5の解析結果からもわかるように低次の

6.5Hzのほうが不安定化されやすいことから,それを対象に評価試験を行えばよいと

考えられる.そのためのパラメータスタディを行った結果を図4.5.6に示すが,速度

応答を25%低下させることでおよそ現状の倍のむだ時間まで許容できている.
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図4.5.6安定性解析結果

4.5.3時刻歴解析

複素固有値解析により,実際に可能性のあるレベルのむだ時間で, 6.5Hz, HHz双

方の固有振動数ともに不安定となることが判明した.ここでは実際に計測された振動

波形の再現を解析により試みた.制御系のモデルは前述で作成したものと同じである

が,機械系については被圧延材剛性で結合された上下ロールのフリーフリー固有振動

数の応答を状態変数とする状態空間モデルを採用した(58)理由は, 2つの固有振動数

が安定か不安定かは機械系のそれぞれのモード減衰比に非常に敏感である可能性が

高いと推測されるが,通常用いられる質量ばねモデルでは各モードの減衰比の細かな

チューニングが困難であると考えたためである.この方法により各モードの機械減衰

比を直接与えることができるため,各モードごとの減衰比の違いによる現象-の影響

が精度良く評価可能である.

図4.5.7に昇速し板かみ込み後のスピンドルトルク応答解析結果を示す.ケース(a)

は1次, 2次モードの減衰比をそれぞれ3.5%,2.0%与えたものであり,かみ込み直後

からHHzの上下スピンドルトルク同相モードが発生し,時間経過とともにその振動

-115-



が成長している.一方ケース(b)は(a)に対し1次モードの減衰比のみ1%減少させた

もので, 1次, 2次モードの減衰比はそれぞれ2.5%,2.0%であるが,この場合には噛

み込み直後はHHzの上下スピンドル同相モードが励起されるが,時間経過とともに

6.5Hzの上下スピンドル逆相モードに移行しつつかつ成長している.これらケース

(a),(b)の解析結果は,図4.3.5に示す実現象を良く再現できている.またケース(C)は

(b)から2次の減衰比のみ1%増加させたもので,この場合にはかみ込み直後から逆相

のモードが成長する.この結果からわかるようにわずかな減衰の違いでも発生する振

動挙動に大きな差が生ずる.

機械系の減衰については今回の試験では計測できていないが,ねじり振動系の場合

は減衰要素が少ないために一般的に小さいと推定される.ピニオンギアドライブ圧延

機においては,我々の過去の実測結果では3-5%,また文献(29)によると2-6%なる

参考データがあるが,ピニオンギアドライブ圧延機はピニオンスタンドにより上下駆

動を行う構造であるのに対し,ツインドライブ圧延機は上下独立直結駆動であるため

,機械系の減衰要素は少なく,今回設定した2.5-3.5%という値も現実味のある値であ

ると考える.振動は定常トルクが作用している正常圧延状態から成長していることか

ら,軸系自体のがたなどによる不確かな減衰はほとんどなく,圧延部の摩擦特性によ

るところが大きいと考えられるが,実際に運転条件に対して振動発生状況の再現性は

必ずしも良くないこともこれを裏付けていると考える.
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図4.5.7板かみ込み後のスピンドルトルク解析結果
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4.6対策および確認試験

以上述べた実機現象評価より,駆動系の不安定振動を回避して安定した運転運転を

実現するパラメータとしては次のようなものを考えて検討した.

①駆動系固有振動数:スピンドル剛性

②機械減衰　　　:被圧延材,材料,摩擦ほか

③むだ時間　　　:演算時間,フィルタほか

④応答ゲイン　　:不安定化力

(1)駆動系固有振動数のアップ

自励振動に対しては一般的に固有振動数を上げて動剛性を増すことが有効な対策

になる.図4.6.1にスピンドル剛性と逆相モードの固有振動数の関係を示すが,剛性

増加に伴った固有振動数上昇は期待できない.また図4.6.2にむだ時間による不安定

化をカバーするための機械系の減衰比を,スピンドル剛性をパラメータにして複素固

有値解析により求めた結果を示す.これより現状に対しスピンドル剛性を数倍向上さ

せても高々1%の機械系減衰比相当の効果しか得られない.これは被圧延材の剛性が

スピンドル剛性とほぼ同じオーダであることによる.

′へ
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-V-.'

亭:
塞
:=
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スピンドル剛性(× 10s N・m/rad)

図4.6.1スピンドル剛性と固有振動数
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図4.6.2複素固有値解析による安定限界となる機械減衰

(2)機械減衰の向上

これは一般的には困難である.ねじりダンパなどの設置が有効ではあるが,後付け

ではその処置が難しく具体的な検討は実施しなかった.

(3)制御側での処置

本機械は従来にない高応答を求められたものであるため極力むだ時間は排除して

あり,具体的対策は出なかった.一方固有振動数-のノッチフィルタ挿入による自励

化力低減も考えられるが,対象周波数が6.5Hzと低く静特性-の影響が避けられな

いため採用には至らなかった. (このノッチフィルタは高次モードの発振には常套的

に採用されるが,低次に適用した例はない)

(4)応答ゲイン

応答性の低下という背反事象を持つが有効な手段である.高応答特性は板かみ込み

時のみ必要であることから,かみ込み後定常圧延速度になるまでは応答性を上げて,

定常圧延状態になった時点で応答性を低下させるいわゆるゲイン切り替え方式が有

効である(59)

以上の検討結果より(4)の対策を採用することとし,その確認試験を実施した.図

4.5.6に示したように想定されるむだ時間相当の範囲内で安定となる速度応答を予測
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し,その定数にて圧延試験を行った結果を図4.6.3に示す.その結果,板噛み込み直

後には上下同相振動の成分が若干認められるもののその成分は減衰し,また圧延中振

動の発生は認められず安定な運転が達成された.

以上より本振動現象が,速度応答と固有振動数の近接をはじめ,機械系減衰比,位

相遅れ,圧延材特性,操業条件等様々な要因の総合特性としての自励不安定振動であ

ることが実証されたと考える.

5.0

時間(S)

図4.6.3対策検証試験
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4.7結　言

ツインドライブ圧延機において認められた,過去に報告事例のない駆動系の振動現

象について,実機での詳細計測および機電達成振動解析を実施し総合的な検討を行っ

た.

本研究で得られた成果は以下のように要約される.

(1)本研究で扱った圧延機に対しては,振動数は約6.5HzとHHzであり両者とも駆

動系のねじり固有振動である.発生形態としては,かみ込み直後に励起された

HHz成分がそのまま成長するケースと約6.5Hzに移行成長する2ケースが認め

られた.

(2)約6.5Hzの振動は上下ワークロールの逆相モードである.この振動モードはピニ

オンギアドライブ圧延機などでは通常同相モードよりも高く,また実機において

も発生が顕著に認められるものでもないことから,ツインドライブ系特有の現象

であり,高速度応答化のためには安定性の面から最も着目すべきモードである.

(3)被圧延材剛性推定のため異周速圧延解析を適用したところ,スピンドル剛性と同

等の値を有し実測値ともほぼ一致することから,固有振動数評価には被圧延材の

剛性を考慮する必要がある.

(4)機械系と制御系を達成させた複素固有値解析により,システム内のわずかな遅れ

により約6.5Hz, HHz双方の固有値が不安定となり,振動が成長する可能性のあ

ることを確認した.両固有値を比較すると,低次の約6.5Hzの方が不安定となり

やすく,ツインドライブ系においては着目されるべき固有値である.

(5)同モデルでの時刻歴応答解析において,機械系の減衰比を2.5-3.5%とすること

で(1)に記載した振動挙動をほぼ再現可能である.機械系の減衰比については実測

できていないが,仮定した値はピニオンスタンドを有する圧延機の実績データと

ほぼ同等であり実際に取りうる値である.

(6)本振動の原因は,実測および解析より,機械系,制御系,圧延材特性,操業条件

等様々な要因の総合特性としての自励不安定振動であると推測され,確認試験に

よりそれを実証した.

ツインドライブ系においては上下逆相モードの固有振動数が大幅に低下すること

から,高圧化高応答化対応のためには機械,制御特性だけではなく,被圧延材料の作

用も考慮した総合的かつ精度の良い駆動系動特性評価技術が必要であろう.
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第5章　結　論

5.1本研究で得られた成果

近年の機械システムは高速化・高機能化が求められているが,機械系ではコストダ

ウンに伴う軽量化,低剛性化,また電気系ではエレクトロニクス技術の発達に伴う高

応答化により両者間の相互作用が大きくなってきており,振動面から信頼性ある機械

を設計するためには機電達成評価技術の開発が必要不可欠になっている.本研究では

機械の主要部位である回転軸を対象に,製品晶質向上を目的とした機電達成振動評価

に必要な技術を提示した.

本研究の結論は以下のように要約される.

第2章は磁界の中で運転される回転軸の導体部に発生するローレンツ力に対し,振

動安定性面からの効果およびその定量的予測法について検討した.実際に自励振動を

再現可能な試験装置を製作してローレンツ力の特性計測を行う一方,静磁界解析結果

を利用した動特性簡易予測コードを開発し,試験結果と対比したところ定性的には一

致する結果を得た.さらに,油膜軸受特性を求める加振試験と同様な手法をうず電流

解析による数値シミュレーションに適用した結果,その大きさは回転座標系からみた

回転軸ふれ回り速度に比例し内部減衰的ではあるが,力の発生は静止部の影響も受け

メカニズムとしては内部減衰とは異なることを明らかにした.またこの特性を加味す

ることで,設計においては実用に供することが可能である.アクチュエータとしての

モータの急成長,磁界エネルギの高密度化などによりローレンツ力の影響は今後ます

ます顕著になると考えられ,ここで得られた成果は振動安定性の評価に有用な技術で

ある.

第3章は駆動軸系の機電達成ねじり振動動特性の評価を目的として,機械系と電気

系双方に高自由度を考慮可能でかつ設計段階で適用可能な,実用的な解析システムの

開発を行った.具体的には,機械系については詳細な有限要素モデル,電気系は伝達

関数ベースで与えられたモデルをそれぞれ状態表現し,結合条件式と連立させること

で厳密な達成効果を含む定式化を行い,振動特性を解析可能なシステムを開発した.

このシステムを実機で発生した振動現象に適用した結果,概ね実現象を評価可能であ

りその有効性が確認できた.特に機械系の多自由度モデルを採用したことで,従来評

価できなかった高次固有値の特性やフィードバック箇所の影響把握-も対応可能で

あり,このコードを駆使することで信頼性の高い製品の提供に寄与するものである.
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第4章はツインドライブ圧延機において初めて確認された駆動系ねじり不安定振

動問題について,その発生メカニズムおよび対策について検討した.実機での加振試

験,運転中の詳細振動計測と, 3章で開発したシステムによる解析との総合評価によ

り,振動不安定化は制御系の高応答化が大きく影響してはいるが,従来振動モデルに

考慮されていなかった被圧延材によるねじり固有振動数の低下,また数msオーダの

何らかの遅れ要因が寄与していることが明らかとなった.また本圧延機について振動

面からの着目すべき振動モードを明らかにしたこと,また実機振動試験データを提示

したことなど,今後同機械の高圧下・大容量化に対応した機械システム設計に有用な

技術を提示した.対策として板かみ込み時のみ速度応答ゲインを下げることが有効で

あることを実証試験により確認でき,現在も順調な稼動を実現できている.

5.2今後に残された課題

本研究テーマについての今後の課題を列挙すると以下のようになる.

第2章の課題はさらなる評価精度の向上である・ローレンツ力の性質としては明ら

かになり実用的には供するレベルではあるが,磁界解析を行う際の有限要素メッシュ

の影響,振動振幅,振動数による影響などを明確にして設計基準として纏める必要が

ある.さらに交番磁界-の展開も必要である.交番磁界中でのローレシッヵの作用に

よる動特性については著者らが一部実施報告しているが(38)大きな課題はローレン

ツ力の振動系パラメータ-の影響把握である.モータ,発電機などでの電磁気力によ

る振動が多種あることはよく知られているが,特に係数励振振動について現状多発は

していないもののあまり認知されておらず,評価技術も報告されていないことから原

因を明確にできないまま試行錯誤的な対応を取っているのが実状である.今後機械の

高性能化が進めば発生しやすくなることが予想され,また放置できない振動であるこ

とからその評価方法を構築する必要がある.

第3章の課題は更なる達成要因を考慮したシステムの拡張である.最近課題とされ

ているものにモータインバータ系と系統との達成現象(60)があり,これは系統容量が

小さい場合に評価が必要とされている。このような新たな機電達成振動問題に対し技

術レベルの向上を図ってゆく必要がある.

第4章の課題はむだ時間発生要因の特定とツインドライブ圧延機の最適設計であ

る.前者については制御系だけではなく材料特性,摩擦特性など総合的な寄与度評価
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が必要である.後者については,ツインドライブ圧延機はその構造上上下非対称構造

をとらざるをえず,特にスピンドル系の剛性バランスをどう設定するかなどの設計思

想作りが重要である.

機電達成作用を考慮した機械システムとしての設計技術は今後ますますその重要

性を増してくるものと考えられ,継続した技術開発により信頼性ある製品の提供に貢

献してゆく.
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出身であった筆者が制御系出身であった各位と仕事を共にでき,直接ご指導を頂く機

会を得られたことは技術範囲の拡大という意味で非常に有意義なことでありました.

本論文執筆のきっかけとなった業務をともにし,また執筆に際しても多方面からご

指導ご助力をいただいた,三菱日立製鉄機械(樵)技師長林寛治氏,松尾弘氏,三菱

重工業(秩)広島研究所材料製造研究室主席研究員古元秀昭氏に深く謝意を表します.

同じく東芝三菱電機産業システム(樵)技術主査森隆三氏以下各諸氏からも,多大な

ご支援を頂くとともに企業の垣根を超えた有意義な経験を積むことができました.こ

こに深く謝意を表したいと思います.

解析においては無理な要求に対しても快くかつタイムリーな対応を頂いたリョ-

センエンジニアズ(秩)の担当次長岡川卓三氏に心より感謝致します.技術はもとよ

り顧客に対する真撃な態度,スピーディな対応など良き模範を示していただいた三菱

重工業(秩)広島製作所ターボ機械技術部主席秦聴氏に心より感謝いたします.わが

ままな性格にもかかわらず無理な要求にも快く向き合ってくれた,広島研究所構造・

振動研究室, MHIソリューションテクノロジーズ(秩)メンテナンスソリューショ

ン技術部設備診断技術課の関係各位に心より感謝の意を表します.

最後に本論文執筆期間中,妻和枝,子供の洋亮・遥からは理解と活力をいただきま

した.ここに感謝の意を表したいと思います.
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付録1.インバータモータのトルクリップル特性
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付録2ロータダイナミクス振動解析システム
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付録4　圧延機の振動に関する公表論文
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付録5　分塊ミル駆動主機破損原因に関する調査結果
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付録6剛塑性有限要素法による圧延解析

1.圧縮特性法による剛塑性有限要素法

圧延解析においては,材料の弾性変形を無視し剛塑性体とみなす剛塑性有限要素法

が用いられる事が多い. 1979年に明確な物理的意味と広い適用範囲を持つ方法とし

て圧縮野性法による剛塑性有限要素法が小坂田・森らによって提案された.これは静

水圧応力にわずかに依存する降伏条件を用いることにより応力計算を可能にする方

法である.

圧縮性材料特性の方法は,粉末焼結体のように密度変化の生じるような変形の解析

のために開発されたもので,相対密度を100%に近い値(99.5-99.9%)にとること

により,空孔を含まない通常の材料の塑性変形の解析にも用いられる.

塑性加工を力学的に解析するときにはMisesの降伏条件

cF2-書く「-x-ay)+(cry-crz/+(crz-ax)I+6(T;z+Tま+*)}

xy.

(付6.1)

-言<w

を仮定することが多い.ここでdijは偏差応力成分である.材料を剛塑性体であると

すると, LevyMisesのひずみ増分理論が成り立ち,ひずみ速度と応力とは次式の関

係となる.

3e

eu =テ言U.j

jHま相当ひずみ速度で,次式で定義される.

言¥(ex-sv)2+(iy-ez/+(sz-sx/+^(f2

yz+

3-2タ+f2xy)

(付6.2)

(付6. 3)

式(付6.2)のように,ひずみ速度と偏差応力との関係が得られるが,静水圧応力が分ら

ないとひずみ速度から応力が求まらない.

平均応力とひずみ速度とが無関係である原因は,降伏条件が静水圧応力に無関係で

あることにある.そこで降伏応力にわずかな圧力依存性を許すことを考え,次式のよ

うな降伏条件を用いることが提案されている.
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a2 -書く「<*x-ay) +(ctv -ct2)2 +(cjz -<jx)2 +6(t% +Tzx+T孟)}+g-v孟

-1  ,

-テcTydy + gCT孟

(付6.4)

ここで, ohは静水圧応力(ox+oy+oz)/3であり, gは10-6程度の正の定数である.

この材料に対する応力はひずみ増分理論から次式となる.

ー'-i¥W8¥吉-fh

ここで,相当ひずみ速度c-lは

J2-号(「-sy)2+(sy-sz)2+(sz-sx)2}+^(f2

xy+ryz+rzx
3;+⊥iv2g

2.-yv^+吉iv2

1̂-^-svsv/l>

(付6.5)

(付6.6)

(付6. 7)

である.

以上のように,式(付6.4)のような降伏条件を考えることにより塑性変形中に材料は

体積変化を生じ,この体積変化から応力の計算が可能になる.

この降伏条件において変分原理は成立ち,すなわち式(付6.4)で定義されるO-と式

(付6.6)による百を用いると,汎関数◎

¢-LasdV-L 〒vtdS　　　　　　　　　　　　　　　　付6.8)

は速度場が正解のときに最小になる.ここで〒は境界STでのトラクションである.

ただし,速度場viは速度の境界条件のみを満足すれば良く,体積一定の条件による

拘束はない.

2.有限要素法による定式化

各要素内のひずみ速度ベクトル‡のはその要素の節点速度ベクトル{vjにより,次式

のように表される.

U}- [B]{ve}　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　付6.9)

式(付6.6)の相当ひずみ速度はひずみfi)によって表わされるので,式(付6.8)は節点

速度の非線形関数となる.式(付6.8)が最小となる条件は,節点速度Vl, V2--・Vnで偏
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微分し,零と置いて求められる.

∂¢
有-*,e
-<1¥V¥'V2>->vk>-,vJ-^-O

∂¢

有-^*(vlサ1'2'-・>vk>->vJ-F* -O

∂¢

有-4ォ6v'2'-・>vk>-,vn)-Fn -O

qi, q2--qnは非線形方程式となるので,ここでは相当ひずみ速度を収束計算の中で

直接代入していくことで解析する.

3.摩擦境界条件

式(付6.8)の汎関数において,外力は大きさのみならず方向も指定する必要がある.

摩擦応力を7T,相対すべり速度をAvとすると(T{Av)は常に正である,そこでAv-

府によりAvを与えると,外力の方向を指定することなく大きさ7fだけを与えれ

ば良いことになる・クーロン摩擦が仮定されることが多く,摩擦せん断応力Tは接触

面圧Pnに比例するとする.

"=// Pn　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　付6.ll)

この場合,摩擦応力Tを適当に仮定して式(付6.10)の外力として与えて計算し,結果か

ら得られた接触圧力Pnに摩擦係数〃を乗じて新たにTを求め,これが収束するまで繰

り返し計算を行う事で速度場を求める.

4.板幅方向平面ひずみでの解析

付図6・1に板幅方向に平面ひずみを仮定した圧延解析モデルを示す.速度場を以下

に示す.
v　=0

4

- 5>.サ>v

k=¥

4

vz -∑Nkvzk
k-¥
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ここで　X y,　は板幅方向,板厚方向,圧延方向　vx, Vy, vzは板幅方向速度,

板厚方向速度,圧延方向速度, Nkは形状関数である.速度の境界条件は付表6. 1に示

すように,ロールバイトの上流および下流の剛体域との境界AB, CDにおいて圧延

方向速度は板厚方向で一定,板厚方向の速度は零とした. FE,HGでは節点がロール

上を動く条件とした.またワークロールの偏平はHitchcockの式に従うものとした.

付図6.1圧延部の解析モデル

付表6.1圧延部の境界条件

A B vv= 0, vz= (uniform )

F E ,H G m vv+ n vz= 0

C D vv= 0, vz= (uniform )
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