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Taman diplomityon tarkoituksena oli tutkia rinnankytkettyjen pumppujen kéayttéa mo-
nikammiosylinterin nopeussadadossa ja suunnitella jarjestelman ohjaamiseen soveltuva
séadin. Perusperiaatteena sdadossé oli rinnankytkettyjen pumppujen portaittainen tila-
vuusvirran saato yhdistettynd monikammiosylinterin portaittaiseen syrjaytystilavuuden
s&atoon, jolloin tuloksena saadaan tarpeeksi suuri nopeusresoluutio, jotta tarkka saaté on
mahdollista. Lisaksi jarjestelm&an yhdistettiin kuristussaatoé paluulinjaan, jotta karkaa-
van kuorman hallinta olisi mahdollista.

Pumppuyksikkd koostui kolmesta rinnankytketystd pumpusta, kooltaan 2, 4 ja 8
cm?3 /rev. Tilavuusvirran saato toteutettiin kytkemalla haluttu kombinaatio pumpuista
painelinjaan loppujen ollessa kytkettyna vapaakierrolle. Talla tavoin pumppuyksikéon
tilavuusvirran tuottoa pystyttiin muuttamaan 3 L/min askelin valilla 0-21 L/min, kun
pumppuyksikkoa pyorittavan sahkdmoottorin kierrosnopeus oli 1500 rpm. Monikam-
miosylinterin syrjaytystilavuutta muutettiin kytkemalld haluttu kombinaatio sylinteri-
kammioita painelinjaan, muiden kammioiden ollessa kytkettyna paluulinjaan.

Tutkimus aloitettiin rakentamalla jérjestelméstéd simulointimalli, jonka avulla
séadin suunniteltiin, seka tarkasteltiin alustavasti jarjestelmén toimintaa ja ominaisuuk-
sia. Osa simulointimallin parametreista maaritettiin mittauksilla ja osa saatiin aiempien
tutkimusten tuloksista.

Seuraavaksi rakennettiin mittausjarjestelma liikkuvan tyokoneen puomin dyna-
miikkaa jéljittelevan kiikkulaudan ymparille. Mittausjarjestelman avulla verifioitiin si-
mulointimalli ja hienosaddettiin parametrit vastaamaan mahdollisimman tarkasti raken-
netun jarjestelméan ominaisuuksia.

Mittauksissa varmistettiin jo simuloinneissa esiin tullut ilmi6, joka aiheutti
kuorman kiihtyvyyden putoamisen, kun sylinterin tehollista pinta-alaa kytkettiin pie-
nemmaéksi. Lisdksi kuormavoimaa vastaan suuntautuvien liikkeiden alkamisessa oli
merkittavaa viivettd, koska syottopainelinjan painetason nousua kuormavoimaa vastaa-
valle tasolle jouduttiin odottamaan ennen kuin sylinterikammioita voitiin kytkea kayt-
toon. Naistd kahdesta ominaisuudesta johtuen, jarjestelman nopeusseuranta oli valttaval-
14 tasolla liikkeen kohdistuessa kuormavoimaa vastaan. Energiankulutus pysyi pai-
neakuttomalle jarjestelmélle matalana, mutta parantamisen varaa jai paluulinjan kuris-
tushavididen sekd energian talteenoton puuttumisen vuoksi.
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The purpose of this thesis was to study the use of pumps in parallel connection in con-
trolling the movement speed of a multi-chamber cylinder and to design a controller suit-
able for this kind of system. The basic principle of the proposed system was combining
the discrete flow supply control of the parallel connected pumps with the discrete effec-
tive area control of the multi-chamber cylinder resulting in speed control resolution high
enough for accurate positioning. Some throttling was used in the return line so that con-
trolling the system would be possible on overrunning loads.

The pumping unit consisted of three pumps in parallel connection, sized 2, 4 and
8 cm3 /rev. Flow supply control was executed by connecting a combination of pumps to
the supply pressure line while the remaining pumps were idling. This resulted in flow
supply control in steps of 3 L/min in the range of 0-21 L/min, when the pumping unit
was driven with an electric motor at 1500 rpm. The effective area of the multi-chamber
cylinder was varied by connecting different combinations of cylinder chambers to the
supply pressure line while the remaining chambers were connected to the return line.

The study was started by constructing a simulation model based on the proposed
system. The simulation model was then used to design the controller for the system and
initially examine the behavior and properties of the system. Some of the parameters of
the simulation model were determined by measurements and some were extracted from
the results of previous studies.

The test system was constructed around a see-saw mimicking the dynamics of a
mobile machine boom. The test system was used to verify the simulation model and to
adjust the parameters of the simulation model to match the properties of the system as
closely as possible.

The test system confirmed a phenomenon which caused the acceleration of the
load to drop when the effective area of the cylinder was reduced. Additionally a signifi-
cant delay in starting movements directed against the load force was observed. These
two properties of the system caused the speed and position tracking of the system to be
mediocre when the movement was directed against the load force. Energy losses of the
system were low considering no accumulators were used but the throttling losses of the
return line and the lack of energy recuperation still left room for improvements.
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1 JOHDANTO

Perinteisesti hydraulisylinterid kayttavien jarjestelmien energiatehokkuutta on pyritty
parantamaan kéayttamalla paineakkuja energian talteenotossa. Liikkuvissa tyokoneissa
tosin hydraulijarjestelma taytyy saada usein sijoitettua ahtaaseen tilaan, jolloin suureh-
kojen ja kdmpelon muotoisten paineakkujen sijoittaminen saattaa tuottaa ongelmia. Tal-
I6in energiatehokkuuden parantamiseksi taytyy kehittdd muita ratkaisuja.

Tdssd ty0sséd on tutkittu ratkaisua, jossa toimilaitteena kaytetadn nelikam-
miosylinteriéd ja tilavuusvirtalahteena kolmesta rinnankytketystd, erikokoisesta vakio-
tuottopumpusta koostuvaa pumppuyksikkod. Tilavuusvirran tuottoa pystyttiin talléin
séatdmaan portaallisesti kytkemalla haluttu pumppukombinaatio pumppaamaan tila-
vuusvirtaa syottopainelinjaan. Kun samaan aikaan saddettiin nelikammiosylinterin te-
hollista pinta-alaa, jarjestelman mahdollisten nopeustilojen méaré kasvoi tarpeeksi suu-
reksi, jotta tarkka asema- ja nopeussdato olivat mahdollisia toteuttaa. Jarjestelmén ener-
giankulutus pyrittiin pitdmaan matalana kayttdmélla kuristuksetonta nopeussaatoa, jol-
loin jarjestelman painetaso méaréaytyi kuormituksen mukaan.

Tyon tavoitteena oli selvittdd teknologian ominaispiirteitd seké jarjestelmén dy-
naamista kayttaytymista tyoliikkeen aikana. Lisaksi jarjestelmalle suunniteltiin alustava
séadin, jonka toimintaperiaate pyrittiin pitimaan mahdollisimman yksinkertaisena.

Toisessa luvussa kasitelladan kahta eri vaihtoehtoa hydraulisylinterin saatoon:
venttiilisaatod sekd sekundadrisaatod. Molemmista esitelldén vaihtoehtoisia toteutusta-
poja ja toteutustapojen ominaisuuksia.

Kolmannessa luvussa késitelldan tilavuusvirran tuoton saatoa rinnankytketyista
pumpuista koostuvan pumppuyksikén avulla. Lisaksi esitellddn Kiinteatilavuuksisia
pumppuja jotka sopivat rakenteensa puolesta rinnankytkennéssé kaytettaviksi seka arvi-
oidaan niiden soveltuvuutta suoritusarvojen perusteella.

Neljannessé luvussa kuvaillaan tutkimuksen kohteena olevan jarjestelmén toi-
mintaperiaate tarkemmin sek& arvioidaan jarjestelman suoritusarvoja staattisten laskel-
mien avulla. Liséksi esitelldan lyhyesti jarjestelman sadtoperiaate.

Viides luku kuvailee jarjestelman simulointimallin rakenteen seka tarkeimmat
osat ja niiden perustana olevat yhtalot. Lisaksi saatdjan toiminta esitelld&n tarkemmin ja
kuvaillaan simulointimallin parametrien maarittdmiseksi tehdyt mittaukset ja niiden
tulokset. Kuudennessa luvussa kuvaillaan mittauksissa kaytetty jarjestelma seka mitta-
usten toteutus ja kaytetyt kuormitukset. Seitseménnessa luvussa esitellddn mittausten
sekd simulointien tulokset. Kahdeksannessa luvussa analysoidaan mittaustulokset ja
verrataan simulointituloksia mittauksiin. Yhdeksannessa luvussa kootaan tutkimuksen
aikana tehdyt havainnot yhteen seka esitetddn ehdotuksia jatkotutkimusaiheiksi.



2  HYDRAULISYLINTERIN SAATO

Useiden mekaanisten koneiden tyoliikkeet vaativat toimilaitteelta suurella voimalla to-
teutettavaa lineaariliikettd. Tasta syystd hydraulisylinteri on yksi hydrauliikan yleisim-
mista toimilaitteista. Sahkomekaaniset lineaaritoimilaitteet sopivat kevyempiin sovel-
luksiin, mutta hydrauliikan ylivertainen tehotiheys tekee siitd kdytannéssa ainoan vaih-
toehdon raskaampien tyoliikkeiden tekoon. Yleisiin hydraulisylinterien kayttokohteisiin
kuuluvat mm. mobilekoneiden puomit, puristimet seka erilaiset nostimet.

Raskaiden tyoliikkeiden suuren inertian takia ongelmaksi muodostuu aseman ja
nopeuden saatdminen. Kuorma taytyy saada kiihdytettyd nopeasti sopivaan nopeuteen ja
pysaytettyd hallitusti haluttuun asemaan. Kuorman nopeuden muutoksien hankaluutta
lisdd myos 6ljyn joustaminen ja siitd aiheutuva véradhtely, jonka taajuutta kutsutaan jar-
jestelmé&n ominaistaajuudeksi. Ominaistaajuudella esiintyvat héiriét voimistuvat reso-
nanssin ansiosta ja vaikuttavat erityisen vahvasti jarjestelmén toimintaan. Koska sylinte-
rin tyékammioon varastoituneen hydrauliéljyn tilavuus muuttuu sylinterin aseman mu-
kana, myds ominaistaajuus muuttuu ja ominaistaajuudella esiintyvien héirididen valtta-
minen vaikeutuu. Liséksi hitaiden liikkeiden saddettavyyttéd hairitsee sylinterin tiivistei-
den suurista lepokitkoista johtuva stick-slip -ilmid, joka aiheuttaa nykivaa liiketta pie-
nilla litkenopeuksilla. [1]

2.1 Venttiilisaato

Venttiilisdadossa toimilaitteelle menevén tilavuusvirran maarad séadetddn kuristamalla,
jolloin sy6ttépuolen paine kasvaa painerajan asetusarvoon asti ja yliméérdinen osa tila-
vuusvirrasta menee painerajan lapi sdilioon. Tasta syystd havidtehot muodostuvat huo-
mattavan suuriksi, kun sylinterid ajetaan pienilla nopeuksilla tai kun sylinterin kuorma
on kevyt. Kuvassa 2.1 on esitetty yksinkertaisen venttiilisdatoa kayttavan jarjestelmén
hydraulikaavio.
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Kuva 2.1: Sylinterin yksinkertainen venttiilisaato

Kuvan jarjestelméssa tilavuusvirtaa tuotetaan kiintedtuottoisella pumpulla ja ti-
lavuusvirran kuristimena toimii proportionaalisuuntaventtiili. Sen avulla voidaan maa-
rittdé seké sylinterin liikesuunta, etta liikenopeus.

Energiatehokkuutta voidaan parantaa lisaamalla jarjestelmaén paineakku ja va-
paakiertoventtiili. Kun pienempéa tehoa vaativat tyoliikkeet toteutetaan paineakkuun
varastoidulla energialla, pumpun voi kytkea pumppaamaan hydraulinesteen vapaakier-
toventtiilin lapi pienelld paine-erolla sdiliéon, jolloin havidtehot laskevat merkittavasti.
Lisédksi myos tehovaatimuksen piikit voidaan mahdollisesti hoitaa paineakun avulla,
jolloin pumppu on mahdollista mitoittaa keskimaaraisen tehovaatimuksen mukaan. Tal-
I6in pumppu pyorii padasiassa optimaalisella kayttdalueellaan ja jarjestelmén héaviot
laskevat entisestaan. [2]

Koska venttiilisdadossé pidetadn painelinjassa jatkuvasti maksimipaine, venttii-
lid avattaessa saadaan toimilaitteelle erittdin nopeasti tyoliikkeen vaatima painetaso,
jolloin jarjestelman dynamiikka on nopea. Lisédksi komponentit ovat muihin tilavuusvir-
ransadtovaihtoehtoihin verrattuna edullisia ja saatdminen on suhteellisen suoraviivaista
sekd helppoa. Néista syisté johtuen venttiilisaatd onkin edelleen yleisin hydraulisylinte-
rien saatdtapa pienid tehoja kéayttavissé jarjestelmissa, joissa huono hyotysuhde ei aiheu-
ta merkittdvaa kayttokustannusten kasvua. [3]

Seuraavissa kappaleissa esitelldan lyhyesti yleisimpié venttiilisdddon toteutusta-
poja.



2.1.1 Suuntaproportionaaliventtiili

Suuntaproportionaaliventtiili on suuntaventtiili, jonka karan asema voidaan méaérittaa
halutuksi, jolloin my6s venttiilin virtaustien pinta-alaan ja venttiilin 1api kulkevan tila-
vuusvirran maaraan paastaan vaikuttamaan portaattomasti. Kuvassa 2.2 on esitetty tyy-
pillinen, suoraanohjattu suuntaproportionaaliventtiili.
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Kuva 2.2: Suoraanohjattu suuntaproportionaaliventtiili ja sen piirrosmerkki [2]

Asemaohjatun suuntaproportionaaliventtiilin karan liikuttaminen tapahtuu pro-
portionaalimagneeteilla, joiden tuottama voima riippuu magneetille syotettavan sahko-
virran suuruudesta. Kun karan liiketta vastustetaan jousella, jonka jousivoima riippuu
lineaarisesti jousen kokoonpuristumisesta, saadaan karan asemaa ohjattua syottovirran
avulla. Kaytannossa karaan tosin vaikuttavat jousivoiman lisdksi myds virtausvoimat,
kitkat, lampotila sekd magneettinen hystereesi, jolloin asemoinnin tarkkuus Karsii.
Tarkkuutta saadaan kuitenkin parannettua esimerkiksi lisadmalla venttiiliin karan ase-
matakaisinkytkenta. [2; 4]

Jos suuntaproportionaaliventtiilin lapi halutaan ohjata suurempia tilavuusvirtoja,
virtausteiden ja karan kokoa taytyy kasvattaa. Talldin asemaohjatun proportionaalimag-
neetin litkematka ja voima eivit riita ja venttiilissa taytyy kdyttaa useampia ohjausastei-
ta. Esiohjaus toteutetaan usein voimaohjatulla proportionaalimagneetilla, joka ohjaa
paakaralle kytkettavan ohjauspaineen tasoa. Ohjauspaine aiheuttaa paakaraan voiman,
joka muutetaan karan asemaksi jousen avulla. Koska padkaraa ohjataan hydraulisesti, se
voidaan mitoittaa huomattavasti suuremmaksi, kuin suoraanohjatussa venttiilissa. Use-
ammat ohjausasteet tosin lisddvat myos venttiilin ohjaukseen viivettd, joten ne eivat
yleensd sovellu suurta tarkkuutta vaativiin jarjestelmiin. [2]



2.1.2 Servoventtiili

Proportionaaliventtiilia parempaan tilavuusvirran saatdtarkkuuteen paastaan servovent-
tiileill, joissa sahkdinen ohjaussignaali muutetaan mekaaniseksi yleensa vaantémootto-
rin avulla. Vaantémoottorin tuottama voima on tosin melko pieni, joten normaalisti tila-
vuusvirtoja séadettéessé taytyy ohjaus vahvistaa hydraulisesti esiohjattua proportionaa-
liventtiilid vastaavalla tavalla. [2] Kuvassa 2.3 on esitetty tyypillinen servoventtiili ja
sen piirrosmerkki.

PA T B
Kuva 2.3: Servoventtiili ja sen piirrosmerkki [2]

Servoventtiilit ovat lahes aina takaisinkytkettyja, jolloin karan aseman s&atd onnistuu
tarkasti. Tosin karan siirtymét ovat proportionaaliventtiiliin verrattuna pienempid, jol-
loin myos virtaustie jaa melko pieneksi. Tasta syysta servoventtiililla on proportionaali-
venttiilid suuremmat tehohaviot. [2]

2.1.3 Pulssileveysmodulaatio (Pulse Width Modulation)

Pulssileveysmodulaatiossa kéaytdssa on yksi ON/OFF-venttiili kutakin ohjausreunaa
kohden. Tilavuusvirran saatd hoidetaan kytkemalla kyseisté venttiili&d nopeasti kiinni ja
auki, jolloin venttiilin 1&pi kulkeva tilavuusvirta maaraytyy ohjauksen avaussuhteesta,
eli siitd miten suuren osan ajasta venttiili on auki. Koska ON/OFF-venttilind voidaan
kéayttad vuodotonta, istukkatyyppistd venttiilia, kuorman pito onnistuu ilman erillist4
kuormanpitoventtiilid. Lisaksi tarvittavien venttiilien pienen koon ja mé&&ran ansiosta
ohjausjérjestelman koko pysyy hyvin pienend ja kevyena. [5]

Koska venttiilejd tarvitaan vain yksi per ohjausreuna, jarjestelmé ei sellaisenaan
siedd venttiilien vikoja ollenkaan. Tosin venttiilien pienen koon ansiosta ohjausreunojen



venttiilit on mahdollista kahdentaa, jolloin yksittdisten venttiilien vikaantuminen ei vélt-
tdmattd vaikuta jarjestelman toimintaan mill&én tavalla. Lisaksi venttiilin nopea, edesta-
kainen kytkeminen aiheuttaa jarjestelmaan paineiskuja ja vardhtelyd. Kuvassa 2.4 on
esitetty eradn PWM-ohjatun jarjestelman simulointituloksia.
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Kuva 2.4: PWM-ohjatun sylinterin simulointitulokset [5]

Venttiilin kytkemisesta aiheutuvat paineiskut nakyvat simuloinnin perusteella myds
nopeusvasteessa, mutta eivat niin selvasti sylinterin asemassa. Paineiskuja voidaan
pehmenté4 jarjestelman hydraulista kapasitanssia lisaédmalla, esimerkiksi paineakun tai
vaimennustilavuuden avulla, mutta talléin myos jarjestelman dynamiikka hidastuu ja
s&adosta tulee epatarkempaa.

PWM-ohjatun venttiilin l&péisyn epdvarmuus riippuu erittéin voimakkaasti vent-
tiilin viiveen epavarmuudesta sekd pulssinleveydestd. Suurimmillaan ep&varmuus on
suurilla ja pienilla pulssinleveyksilld, eli kun ohjaussignaalin muutokset ovat tihedssa.
Liséksi PWM-ohjatulla venttiililla sylinterin vakionopeuden yllapitdminen vaatii vent-
tiilin jatkuvaa kytkemistd, jolloin venttiililtd vaaditaan huomattavan suurta kestoikaa.
[5]

On kuitenkin useita sovelluksia, joissa ei vaadita jatkuvaa liikettd, tai jatkuva
lilke toteutetaan maksiminopeudella, jolloin venttiili voidaan pitd4 auki liikkeen hidas-
tamisen aloittamiseen asti. Nykyadn PWM-ohjattuja hydrauliventtiileitd kdytetdan esi-
merkiksi autojen ABS-jarruissa. [5]



2.1.4 Digitaalinen tilavuusvirransaatoyksikko

Digitaalinen tilavuusvirransaatoyksikko, Digital Flow Control Unit (DFCU), on yksi
digitaalihydrauliikan peruskomponenteista. Se koostuu useasta rinnankytketysta
ON/OFF —venttiilista, jolloin venttiiliyksikon virtaustien kokonaispinta-ala saadaan
summaamalla auki olevien venttiilien virtauspinta-alat yhteen. Talléin kokonaispinta-
alaa voidaan saatéa portaallisesti venttiilejd avaamalla ja sulkemalla. [5]

Jos kaikkien venttiileiden lapaisy on samansuuruinen, kyseessa on Pulse Num-
ber Modulation (PNM) —koodattu DFCU. Talléin DFCU:n tilojen erilaisten virtauspin-
ta-alojen maara on suoraan venttiilien lukumaéra ja saddon resoluutio venttiilien maa-
raan suhteutettuna jaa hyvin vaatimattomaksi. Koska télla hetkellda DFCU:ssa kéytetta-
vat venttiilit ovat suhteellisen suuria ja hintavia, koodaustapana suositaan bindarikooda-
usta, jolloin venttiilien lapéisy kasvaa bindarisarjan mukaan, eli seuraavaksi suuremman
venttiilin l1&péisy on aina kaksinkertainen edelliseen verrattuna. Binddrikoodauksella
saadaan kullakin DFCU:n tilalla erilainen virtauspinta-ala, joten tietylld venttiilimaaral-
la saadaan toteutettua suurin mahdollinen maara erilaisia virtauspinta-aloja, eli 2N,
missa N, on venttiilien lukumé&éra. [5] Taulukossa 2.1 on esitetty kolmibittisen,
binddrikoodatun DFCU:n eri tilat ja tilojen suhteelliset virtauspinta-alat.

Taulukko 2.1: Kolmibittisen, bindarikoodatun DFCU:n tilat

Venttiili 1:n tila | Venttiili 2:n tila | Venttiili 3:n tila | Suhteellinen virtauspinta-ala

0 0 0 0

1 0 0 1

0 1 0 2

1 1 0 1+2=3

0 0 1 4

1 0 1 1+4=5

0 1 1 2+4=6

1 1 1 1+2+4=7

Taulukosta nahd&an, ettd bindérikoodatun DFCU:n askelkoko on venttiili 1:n
virtauspinta-alaa vastaava. Liséksi jokaista erilaista virtauspinta-alaa vastaa vain yksi
tilakombinaatio, joten yhden venttiilin vikaantuessa mahdollisten tilojen mé&éara laskee
puoleen. Venttiilin vikaantumisen vaikutus DFCU:n toimintaan riippuu vikaantuvan
venttiilin koosta. Suurimman venttiilin vikaantuminen laskee venttiilin maksimil&paisyn
alle puoleen, mutta ei vaikuta pienien virtauspinta-alojen saatéon ollenkaan. Pienimmén
venttiilin vikaantuminen taas ei vaikuta merkittavasti maksimilapaisyyn, mutta laskee
séatoresoluution puoleen koko kayttoalueella.

Binaarikoodauksen ongelmana ovat ns. ’huonot” tilanvaihdot, joissa suljetaan ja
avataan venttiilejd samaan aikaan. Koska venttiilien avautumis- ja sulkeutumisajoissa



voi olla epdvarmuutta, on mahdollista ettd tilanvaihdon aikana venttiili, jonka pitaisi
olla avautumassa, on vielé kiinni ja venttiili, jonka pitaisi olla sulkeutumassa, on viela
auki. Talléin on mahdollista ettd DFCU:n virtauspinta-ala on hetkellisesti joko huomat-
tavasti enemmén tai huomattavasti véhemman, kuin kummallakaan tarkoitetulla tilalla.
Kuvassa 2.5 on esitetty “hyvén” ja “huonon” tilanvaihdon ero avauksen suhteen.

Hyva tilanvaihto Huono tilanvaihto

Alue, jolla DFCU:n
avaus tai tilavuusvirta

/ on varmasti [ _
e tilanvaihdon aikana I

- ' —P

tmin tmax tmin tma\x

Kuva 2.5: Hyvén ja huonon tilanvaihdon ero

Kuvassa t,,;, on venttiilin minimiviive ja t,,4, on venttiilin maksimivasteaika. Hyvalla
tilanvaihdolla virtauspinta-ala pysyy tilanvaihdon aikana alku- ja loppuarvon vélilla,
mutta huonolla tilanvaihdolla virtauspinta-ala voi olla lahes mitd vain DFCU:n s&ato-
alueelta. Virtauspinta-alan heittely huonon tilanvaihdon aikana huonontaa séatétulosta
sekd aiheuttaa jarjestelmadn paineiskuja. Huonoja tilanvaihtoja pyritddn véalttamaén
asettamalla saatdjaan sakkofunktio, joka ottaa huomioon tilanvaihdon laadun, jolloin
sakkofunktion painokertoimen avulla voidaan vahentaa huonojen tilanvaihtojen maaraa
saatotarkkuudesta karsimalla. Koska PNM-koodatussa DFCU:ssa kokonaisvirtauspinta-
alaa séadetddn suoraan avoimien venttiilien méarélla, tilanvaihdoissa ei koskaan tarvitse
sekd avata ettd sulkea venttiileitd, joten huonoja tilanvaihtoja ei esiinny. [6]
Kompromissi bindérikoodauksen vaatiman alhaisen venttiilien méaéran ja PNM-
koodauksen tilanvaihtojen helppouden vélilla 16ytyy fibonacci-koodauksesta, jossa sar-
jan seuraavan venttiilin lpdisy on kahden edellisen venttiilin summa. Tét4 koodausta
kaytettdessd lahes kaikki DFCU:n virtauspinta-alavaihtoehdot pystytaan toteuttamaan
ainakin kahdella eri kombinaatiolla, jolloin s&&din voidaan ohjelmoida vélttdmééan paho-
ja tilanvaihtoja, pitden kuitenkin venttiilien maard huomattavasti alhaisempana kuin
PNM-koodauksella toteutetulla DFCU:lla. Samalla myds jarjestelman viansietokyky
paranee, koska yhden venttiilin vikaantuminen ei vélttdmatta vaikuta saatétulokseen. [7]
DFCU:lla on monia etuja proportionaali- ja servoventtiileihin verrattuna. Esi-
merkiksi DFCU:n virtauspinta-alat ovat taydellisesti toistettavissa, eli tietylld ohjauksel-
la saadaan aina sama virtauspinta-ala. Tamé& mahdollistaa mallipohjaisen saatimen kay-
ton tilavuusvirran ja paineen hallinnassa. Mallipohjainen s&&din laskee kunkin tilan
tuottamat oloarvot teoreettisen mallin avulla ja valitsee optimaalisen ohjauksen
DFCU:lle. Lis&dksi DFCU:lla on mahdollista ohjata venttiiliyksikon ohjausreunoja toi-
sistaan riippumatta huomattavasti luotettavammin ja helpommin kuin perinteiselld hyd-
rauliikalla. Erillisreunaohjaus sek& mallipohjainen s&&t6 mahdollistavat erittdin moni-



puolisen ja hienostuneen tilavuusvirran hallinnan, jolloin sdéddon tarkkuus seké energia-
tehokkuus paranevat. Saatéominaisuuksia parantaa myés DFCU:n toimintanopeus.
Koska kaikki ohjattavat venttiilit liikkuvat samaan aikaan, koko DFCU:n tilan vaihta-
minen kestda vain niin pitkaan kuin yhden venttiilin tilan vaihtaminen kestaa. Tallgin
DFCU:n tilan vaihtaminen pienimmasta suurimpaan kestaa yhta véhén aikaa kuin tilan
vaihtaminen yhtd suurempaan, toisin kuin proportionaalitekniikalla, jolla venttiilin vas-
teaika riippuu askeleen suuruudesta. Nopean saadon ansiosta DFCU:n tilaa pystytdan
optimoimaan toiminnan aikana l&hes reaaliajassa.[5; 8] Myo0s vikojen sietokyky on erit-
tain hyvd DFCU:n rinnakkaisesta rakenteesta johtuen. Jos joku venttiileista jumittuu,
vika pystytadn kompensoimaan alykkééalla séatimelld, jolloin jarjestelman saatdtarkkuus
huononee, mutta toimintakyky séilyy, toisin kuin yleensd yhden komponentin varassa
toimivilla, perinteisilla jarjestelmilla. [9]

Talla hetkella DFCU:n kayton ongelmina ovat sopivien venttiilien puute, saadon
laskennan raskaus, komponenttien suuri koko seké paineiskut. Suurin osa naista ongel-
mista on tosin ratkaistavissa kehittdméalla pienikokoisia, massatuotettavia mikroventtii-
leitd sekd niille sopivia, kompakteja venttiililohkoja erityisesti digitaalihydrauliikan
tarpeisiin. Kyseisten komponenttien kehitys onkin jo kdynnissa [10; 11] ja niiden saa-
minen kaupalliseen tuotantoon mahdollistaisi pienikokoisten ja suorituskykyisten digi-
taaliventtiilistdjen yleistymisen hydraulijarjestelmissé.

2.2 Sekundaarisaato

Kuristukseton s&atd eliminoi jarjestelmastd venttiilien kuristushdviot ja siten laskee
energiankulutusta huomattavasti. Sekundadrisdadossd tama toteutetaan toimilaitteen
syrjaytystilavuutta saatamalla, jolloin tilavuusvirran tuotto ja painelinjan paine voidaan
pitdd vakioina. Talléin useampaa toimilaitetta pystytddn ohjaamaan samaan aikaan
energiatehokkaasti, jos tilavuusvirran tuotto riittdd kattamaan toimilaitteiden tarpeet.
Hydraulimoottorien tapauksessa se onnistuu rakenteiden yhtaldisyyksien ansiosta sa-
malla tavoin, kuin pumpulla. Saatyvatilavuuksiset hydraulimoottorit ovatkin olleet
energiatehokkuutensa ansiosta pitkdadn suosittuja esimerkiksi mobilekoneiden ajovoi-
mansiirrossa. Sylinterikaytossd sekundaérisdadon toteuttaminen on tosin monimutkai-
sempaa. Seuraavissa alaluvuissa on esitetty kaksi eri vaihtoehtoa sekundaarisdadon to-
teuttamiseksi sylinterikaytoissa.

2.2.1 Hydraulimuunnin

Sylinterin syrjaytystilavuuden muuttamisen vaikeus on onnistuttu kiertdmaan siten, etta
jarjestelman painelinjaan on kytketty saatyvatilavuuksinen hydraulimoottori, jonka ak-
selille on kytketty sylinterille tilavuusvirtaa tuottava pumppu. Kuvassa 2.6 on esitetty
yhdenlainen, yksinkertaistettu hydraulimuunninkytkenté.
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Kuva 2.6: Yksinkertainen esimerkki hydraulimuunninta kayttavasta jarjes-
telmésta [3]

Kuvan jérjestelméssd moottorin syrjaytystilavuutta saddettdessa sylinterin kam-
mioon kytketyn pumpun tuotto muuttuu ja sylinterin nopeutta saadaan s&édettyéd. Jos
molemmat komponentit pystyvat sekd pumppaamaan, ettd moottoroimaan, onnistuu
jarjestelmalla myos energian talteenotto. Talldin kuormaa laskettaessa sylinteriltd pa-
laava tilavuusvirta pyorittad sylinterilinjan pumppu-moottoria. Teho siirretddn akselin
vélityksella painelinjan pumppu-moottorille, joka pumppaa tehon edelleen painelinjaan.
Koska painelinjan pumppu-moottori on sadtyvatilavuuksinen, sylinterilinjassa ei tarvitse
olla suurempi paine kuin painelinjassa, vaan hydraulimuunnin toimii paineenkohottime-
na, joka nostaa painetta tilavuusvirran kustannuksella. T4ssd toimintapisteessa saatyvati-
lavuuksinen pumppu-moottori toimii moottorina, joka ottaa painelinjasta tehoa, joka
valitetddn akselin avulla kiintedtilavuuksiselle pumppu-moottorille. Akseli pyorittada
pumppu-moottoria, jolloin se pumppaa sylinterilinjan pienemmastd paineesta tilavuus-
virtaa korkeapaineiseen painelinjaan. Osa tdstd tehosta menee s&atyvatilavuuksisen
pumppu-moottorin pydrittdmiseen, mutta yli jadvalla osuudella voidaan ladata painelin-
jan paineakkua. [3; 12]

Vaikka hydraulimuuntimen avulla saddetyn jarjestelman tehoh&viét ovat huo-
mattavasti pienemmat kuin kuristussaadetylla jarjestelmalld, sen kompleksisuus ja kor-
kea hinta tekevét siitd melko harvinaisen ratkaisun sylinterin aseman sd&dossa. Lisaksi
hydraulimuuntimen suurehko koko tekee sen soveltamisesta mobilekoneissa hankalaa.
[13] Néité& puutteita korvaamaan on kehitteill& uudentyyppinen hydraulimuunnin, Innas
Hydraulic Transformer (IHT), jossa on yhdistetty saatyvéatilavuuksinen ja kiinted pump-
pu-moottori yhteen, kompaktiin kokonaisuuteen. Lisdksi suunnittelussa on pyritty otta-
maan huomioon massavalmistuksen helppous ja hinnan alhaisuus. [14]
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2.2.2 Monikammiosylinteri

Hydraulisylinterin sekundaarisaétdé voidaan toteuttaa myds suoraan toimilaitteen tehol-
lista pinta-alaa muuttamalla. Yksinkertaisin tapa tdman toteuttamiseksi on kahden sylin-
terin kytkeminen rinnakkain samaan kuormaan. Kuvassa 2.7 on esitetty kyseisen
toteutustavan hydraulikaavio.

Fagy

Kuva 2.7: Monikammiosylinterin toteutus rinnankytketyilla sylintereilla

Sylinterin tehollista pinta-alaa pystytddn muuttamaan portaittain siten, ettd kuhunkin
kammioon kytketddn joko painelinja tai tankkilinja. Painelinjan kytkeminen méannan
puolelle kasvattaa sylinterin tehollista pinta-alaa kammion pinta-alan verran ja
mannanvarren puolelle kytkeminen véhentda tehollista pinta-alaa. Talléin suurin
resoluutio tasavélisilla askelilla onnistuu mitoittamalla sylinterikammioiden pinta-alat
bindarisarjan mukaan.

Rinnankytketyt sylinterit sekd mannanvarret yhdistdva rakenne ei tosin ole
erityisen kompakti ratkaisu, joten ideaa on kehitetty eteenpdin tekemalla
sylinterikammioista sisakkaisid. Kuvassa 2.8 on esitetty sisakkaisistd kammiosta
koostuvan, liikkuviin tyokoneisiin paremmin soveltuvan nelikammiosylinterin
rakennekuva.
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Kuva 2.8: Nelikammiosylinterin rakennekuva [15]

Jos sylinterin kammioiden pinta-alat on valittu bindérisarjan mukaan ja matala-
painelinjan painetaso on huomattavasti matalampi kuin korkeapainelinjan, kuvankaltai-
sella rakenteella sylinterilla voi olla vakiopainejarjestelméan kytkettynda 16 eri tilaa,
joista nelja tuottaa mantéa sisadanpéin vetavan voiman, yksi ei tuota voimaa léhes ollen-
kaan ja loput 11 tilaa tuottavat méantaa ulospéin tyontdvan voiman. Tilajakauma on siis
erittdin epdsymmetrinen liikesuunnan suhteen ja tdman johdosta paluuliikkeen saaté on
epatarkempaa kuin plusliikkeen. Lisaksi plusliikkeen maksimivoima on noin kaksi ker-
taa suurempi, kuin paluuliikkeen ja vastaavasti paluuliikkeen miniminopeus noin kaksi
kertaa suurempi kuin plusliikkeen, jos sylinterille tuleva tilavuusvirta pysyy vakiona.

Jos monikammiosylinteria kaytetddn vakiopainejarjestelmassda, on Kkyseessa
voimasaato. Talloin sdatd perustuu toivotun Kiihtyvyyden tuottavan voiman méaarittami-
seen ja lahimmaksi toivottua voimaa osuvan sylinteritilan valitsemiseen. Kyseisella rat-
kaisulla ei tosin pystyta toteuttamaan sylinterin vakionopeutta, koska voimasaadon reso-
luutio on niin huono, ettd vakionopeuden tuottavaa voimaa ei saada tarkasti generoitua
milladan tilalla. Tallin vakionopeuden yllapitdminen vaatisi sylinterin tilan jatkuvaa
vaihtamista ja tuloksena olisi nykivaa liikettd. Suurilla inertioilla kuorma pyrkii pitéa-
maan nopeutensa vakiona jatkavuuden lain mukaan, jolloin nykiminen pehmenee. Pie-
nilld inertioilla ongelma pystytadn kiertaméan lisaamalla jarjestelmaén myos hieman
kuristussaatod, jolloin sylinterin tilaksi valitaan hieman toivottua suuremman voiman
tuottava tila ja sylinterikammion paine lasketaan kuristamalla sopivaksi. [15]

Seka kuristamatonta, ettd kuristettua monikammiosylinterin saatoéd vakiopaine-
jarjestelmassa on tutkittu myos kokeellisesti [15; 16] ja tulokset ovat osoittaneet huo-
mattavia energiansaastdja perinteiseen jarjestelmé&én verrattuna. Kuristamattomalla,
nelikammiosylinterid hyodyntavélla jarjestelméalla energiahaviot olivat noin 76 prosent-
tia pienemmat vastaavaan proportionaalitekniikalla ja perinteiselld sylinterilld toteutet-
tuun vakiopainejarjestelmaan verrattuna ja noin 62 prosenttia pienemmat kuormantun-
tevaan jarjestelméan verrattuna. Kuristussaddetylla kolmekammiosylinterilla energiaha-
viot olivat noin 66 prosenttia pienemmat kuin kuormantuntevalla, perinteisella jarjes-
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telmalla, jos jarjestelmélté ei vaadittu karkaavan kuorman ohjaamista. Karkaavan kuor-
man hallitsemiseksi jarjestelmén painetta tuli kohottaa, jolloin myods haviot kasvoivat.
Talloin jarjestelman haviot olivat noin 33 prosenttia pienemmat kuin kuormantunteval-
la, perinteiselld jarjestelmélla ja 58 — 69 prosenttia pienemmaét kuin vakiopaineisella,
perinteiselld jarjestelmalld, riippuen perinteisen jarjestelman syottdépaineen suuruudesta.

Monikammiosylinterilld onnistuu rajoitetusti myds nopeussaatd vakiotilavuus-
virtaisessa jarjestelmassa. Talloin vakiotilavuuspumppu tuottaa sylinterille tilavuusvir-
tausta, joka liikuttaa sylinteria ja jarjestelmén painetaso maaraytyy kuormituksen mu-
kaan. Nopeutta voidaan muuttaa portaittain sylinterin tilaa muuttamalla, mutta nopeus-
s&adon resoluutio jaa kammioiden alhaisen lukuméaréan johdosta hyvin vaatimattomak-
si, eikd sylinterin tarkka sdato taten onnistu ilman tilavuusvirran tuoton séatod. Kuris-
tussédadon kayttaminen ei tdmankaltaisessa jarjestelmasséd auta nopeuden sédédossa, silla
jotta kuristussaadolla voitaisiin vaikuttaa sylinterille menevan tilavuusvirran maaraan,
taytyisi jarjestelmén painetasoa nostaa paineenrajoitusventtiilin asetusarvoon asti, jotta
yliméaardinen tilavuusvirta voisi virrata sen kautta tankkiin. Talléin haviot kasvaisivat
merkittdvan suuriksi ja monikammiosylinterin energiansadstopotentiaali jaisi hyodyn-
tamatta.



14

3  RINNANKYTKETYT KIINTEATUOTTOISET
PUMPUT

Jos DFCU:sta tuttua periaatetta sovelletaan pumppuihin, saadaan tuloksena rinnankyt-
ketyista vakiotilavuuspumpuista koostuva pumppuyksikké. Kun pumppuja kytketaan
kayttoon tarpeen mukaan, yksikon tilavuusvirran tuottoa pystytaan saatdmaan portaalli-
sesti. Rinnankytkettyjd pumppuja on kaytetty aikaisemmin nesteen siirrossa, esimerkik-
si prosessiteollisuudessa, missa tilavuusvirran séatétarkkuuden vaatimukset ovat alhai-
set. Viime vuosina kyseistda metodia on alettu tutkimaan myos tarkemman tilavuusvirran
sédadon seka toimilaitteiden kayton kannalta. Jos pumput mitoitetaan binadrisarjan mu-
kaan, saadaan pumppuyksikdsta Ny — 1 erilaista tilavuusvirtaa, missa N,, on rinnankyt-
kettyjen pumppujen méaaré. Taulukossa 3.1 on esitetty kolmesta rinnankytketysté
pumpusta koostuvan yksikon tilat seka tilavuusvirrat.
Taulukko 3.1: 3-bittisen pumppuyksikén tilat

Pumppu 1 Pumppu 2 Pumppu 3 _ .
(1 L/min) (2 L/min) (4 L/min) Kokonaistilavuusvirta

0 0 0 0L/min

1 0 0 1L/min

0 1 0 2 L/min

1 1 0 3L/min

0 0 1 4L/min

1 0 1 5L/min

0 1 1 6 L/min

1 1 1 7 L/min

Taulukossa pumpun tila 1 tarkoittaa syottdpainelinjaan kytkettyd pumppua ja
pumpun tila 0 vapaakierrolle kytkettyd pumppua. Taulukosta nahddén selvésti suora
vastaavuus taulukossa 2.1 esitettyihin bindarikoodatun DFCU:n tiloihin.

Pumppujen kytkeminen kayttoon ja pois kaytostd olisi periaatteessa mahdollista
pumppujen akseleilla olevien, mekaanisten kytkimien avulla, mutta talléin koneikon
konstruktiosta tulisi tarpeettoman monimutkainen ja pumppujen kytkennan dynamiikka
olisi melko hidasta seké aiheuttaisi koneikon osiin tarpeettomia rasituspiikkeja. Toinen
vaihtoehto on kaikkien pumppujen pitdminen jatkuvasti paalla siten, ettd k&yttamatto-
mien pumppujen tilavuusvirta ohjataan vapaakiertoventtiilin Iapi pienelld painehaviolla
takaisin sailioon. Talléin tehoh&viot kasvavat hieman, mutta pumppujen kytkennasta
saadaan nopeampaa ja konstruktiosta huomattavasti yksinkertaisempi. Pumppujen kyt-
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keminen vapaakierrolta painelinjaan muuttaa painelinjassa kulkevaa tilavuusvirtaa lahes
askelmaisesti, joten siitd aiheutuu mahdollisesti myos paineiskuja. Nédiden paineiskujen
suuruus ja vaikutus jarjestelman toimintaan oli yksi tdman tyon tutkimuskohteista.

Seuraavissa alaluvuissa on esitelty rinnankytketyistd pumpuista koostuvaan ko-
neikkoon rakenteensa puolesta sopivia pumppuvaihtoehtoja seké arvioitu niiden sovel-
tuvuutta kyseiseen jarjestelmaan.

Ruuvipumppu

Ruuvipumput koostuvat nimensé mukaisesti usein kahdesta tai kolmesta ruuvista, joista
yksi on kytketty kayttomoottorin akselille. Kéyttémoottorin pyorittdma ruuvi pyorittaa
kierteiden valityksella muita ruuveja, jolloin kierteiden ja pumpun seindmien valiin
muodostuu akselin suunnassa liikkuvia, nesteen tayttdmid kammioita. Ruuvin padssa
kierteet tyontavat nesteen painelinjaan ja synnyttavat tilavuusvirtaa. [2] Kuvassa 3.1 on
esitetty ruuvipumpun rakennekuva.

Kuva 3.1: Kolmiruuvisen ruuvipumpun rakennekuva [2]

Ruuvipumpuille on ominaista tasainen tilavuusvirrantuotto, pitka kayttoika seka
hiljainen kédyntiaani. Suurimmat kayttopaineet ovat noin 17-20 MPa, mutta suuremmat-
kin paineet ovat mahdollisia, jos ruuvien pituutta kasvattaa ja nousua pienentad. Imu- ja
painelinjan vélinen paine-ero tosin aiheuttaa ruuveihin aksiaalisia voimia, joista aiheu-
tuu kitkaa laakereissa seké ruuvien kierteiden kosketuskohdissa, joten paine-eron kas-
vattaminen laskee jo valmiiksi keskinkertaista hyotysuhdetta entisestaan. Rinnankytke-
tyssa kaytossd ruuvipumpun ongelmaksi saattaa muodostua sen pitka rakenne, koska
akseli kulkee pumpun l&pi pituussuunnassa. Useamman ruuvipumpun kytkemisesté sa-
maan akseliin muodostuu siis huomattavan pitka kokonaisuus, jonka sijoittelu ahtaaseen
tilaan voi olla hankalaa. Liséksi n. 70-80 % hyotysuhde ei sovellu erityisen hyvin jar-
jestelmaan, jossa pyritadn alhaisiin energiahdvidihin. [2]
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Hammaspyorapumppu, ulkoryntdinen

Ulkoryntdinen hammaspyorapumppu koostuu kayttavasté ja kdytettdvasta hammaspyo-
rasta, joilla on identtiset hammasluvut seké& pydrien ymparilla olevasta koteloinnista.
Kéyttomoottorin akseli on kytketty kayttdvadn hammaspyoradn, joka pyorittdd hammas-
ten valityksella kaytettdvad hammaspyorad. Tilavuusvirta kulkee imupuolelta painepuo-
lelle hampaiden ja koteloinnin véliin muodostuvissa kammioissa. Hammaspyorien
hampaiden ryntdkohta puristaa nesteen ulos hampaiden vélistd painelinjaan seké estaa
tilavuusvirran vuotamisen takaisin imulinjaan. [2] Kuvassa 3.2 on esitetty ulkoryntdisen
hammaspy6rapumpun periaatekuva.

Fluid carried
between teeth
and case

Side
Side loading loading

on gear shafis
J Low pressure

fluid

Kuva 3.2: Ulkoryntdisen hammaspydrapumpun periaatekuva [17]

Ulkoryntoiset hammaspyodrdpumput ovat yksinkertaisen rakenteensa ansiosta
halvimpia hydraulipumppuja. Liséksi niiden hyotysuhde on suhteellisen hyva, noin 90—
93 % ja kayttdpaine voi olla maksimissaan noin 14-21 MPa. My6s yli 30 MPa:n paineet
ovat rakennetta muuttamalla mahdollisia, mutta talléin pumpun valmistuskustannukset
kasvavat. Myos useampien pumppujen kytkeminen yhteiselle akselille on helppoa, eik&
yhdistelmé& vie pumpun lyhyen rakenteen ansiosta pituussuunnassa merkittavasti tilaa.
Edullinen hinta, pieni koko ja Kkelvollinen hyo6tysuhde tekevat ulkoryntoisistd
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hammaspy6rapumpuista  sopivimman  vaihtoehdon rinnankytketyistd pumpuista
koostuvaan koneikkoon. [2]

Hammaspyorapumppu, sisaryntdinen

Siséryntdinen hammaspyorapumppu eroaa ulkoryntdisestd pumpusta rakenteensa osalta
siten, ettd kahden ulkohammastetun hammaspyoran sijaan pumpussa on yksi ulkoham-
mastettu ja yksi sisshammastettu hammaspydré, jotka on sijoitettu sisakkéin. Sisaryntoi-
silla hammaspyorapumpuilla on kaksi eri rakennevaihtoehtoa, jotka on esitetty kuvassa
3.3.

Kuva 3.3: Erottajalla varustettu, sisaryntéinen hammaspyorapumppu ja gerotor-
pumppu [2]

Erottajalla varustetun pumpun (a) toiminta vastaa hyvin pitkalti ulkoryntdisen
hammaspy6rapumpun toimintaa. Erottaja vastaa ulkoryntdisen pumpun kotelon seinia ja
erottaa imu- ja painepuolen toisistaan. Sisdhammastettu hammaspyora taas vastaa
ulkoryntdisen pumpun kaytettdvdd hammaspyordd. Hammasrengas- eli gerotor-
pumpussa (b) ei ole erottajaa ollenkaan, jolloin imu- ja painelinjan eristdminen
toisistaan hoidetaan sisemman ja ulomman pyoréan valisella kosketuksella. Tasté syysta
hampaat on muotoiltu siten, ettd ne ovat jatkuvassa kosketuksessa keskend&n. Muuten
toiminta vastaa erottajalla varustettua pumppua. [2]

Siséryntdiset pumput ovat hiljaisempia ja tuottavat tasaisempaa tilavuusvirtaa
kuin ulkoryntdiset. Liséksi niilla on parempi imukyky. Suurin sallittu kdyttopaine on
normaalisti alhaisempi kuin ulkoryntdisillg, noin 10-14 MPa, mutta myds sisaryntoisilla
pumpuilla voidaan nostaa kayttopaine noin 30 MPa:iin rakenteellisilla muutoksilla. Ko-
konaishyotysuhde on samaa luokkaa ulkoryntdisten pumppujen kanssa ja pumpun ra-
kenne on yhta lyhyt, joten sisaryntdisetkin pumput soveltuvat hyvin rinnankytkentéan.
Hinta on tosin korkeampi, kuin ulkoryntoiselld pumpulla, joten sisaryntdiset pumput
sopivat ldhinnd sovelluksiin joissa tarvitaan erityisesti hiljaisempaa kéyntidantéd ja/tai
tasaisempaa tilavuusvirtaa. [2]
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Siipipumppu
Siipipumppu koostuu teholahteen akseliin kytkettavésté roottorista, roottorissa olevista

siivisté sek& pumppukammiosta, jossa roottori pyorii. Kuvassa 3.4 on esitetty tyypillisen
saatotilavuuksisen siipipumpun rakenne.
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Kuva 3.4: Saatyvatilavuuksisen siipipumpun rakenne [2]

Roottorin siivet painuvat pyoriessadn keskipakoisvoiman ansiosta pumppukammion
seindmaa vasten ja muodostavat siipien véliin toisistaan eristetyt kammiot. Jos pumppu-
kammio on sijoitettu epékeskisesti roottoriin nédhden, roottorin pyoriessa siipikammioi-
den koot muuttuvat syklisesti. Toisella puolella pumppua siipikammiot laajenevat, jol-
loin silld puolella olevasta virtaustiestd imetaan nestettd ja toisella puolella pumppua
kammiot supistuvat, jolloin kyseiseen virtaustiehen pumpataan nestetta. [2]

Siipipumppujen tuottama tilavuusvirta on erittain tasaista, joten melutasokin on
alhainen. Siipipumppujen rakenteen johdosta kierrostilavuuden suuruus vaikuttaa kéan-
teisesti suurimpiin sallittuihin painetasoihin. Suuremmilla pumpuilla kayttdpaine on
vain noin 7-14 MPa ja pienemmilla noin 18 MPa. Useammilla kammioilla varustetuilla
siipipumpuilla kdyttdpaine voi olla 21-28 MPa, mutta talldin rakenteen monimutkaistu-
essa my6s pumpun hinta nousee. Kokonaishyétysuhde on rakenteesta riippuen noin 80—
92 % ja pumppujen kytkeminen samalle akselille onnistuu ilman rakenteen muuttamis-
ta. [2]

Radiaaliméantapumppu

Radiaaliméntapumpussa sylinterit ovat sijoitettuina kohtisuoraan pumpun akseliin néh-
den. Ulkoisin virtauskanavin toteutetussa rakenteessa sylinteriryhmd on kiinteasti pai-
kallaan ja mantien liike saadaan painejaksossa aikaan kayttoakseliin Kiinnitetylla epa-
keskolla. Imujakson aikana mannét painetaan epakeskoa vasten jousien avulla. Laajene-
vien kammioiden kytkentd imulinjaan ja supistuvien kammioiden kytkent& painelinjaan
toteutetaan yleensd paineohjatuilla venttiileilld. [2] Kuvassa 3.5 on esitetty
kolmimantaisen radiaalimantdpumpun rakennekuva.
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Kuva 3.5: Kolmiméantéinen radiaalimantapumppu [2]

Radiaaliméntapumpuille on ominaista erittdin korkeat kayttopaineet, jopa 60—70
MPa sekd voimakkaasti vaihteleva tilavuusvirta, josta aiheutuu myos kayntimelua. Li-
séksi ongelmia voi aiheuttaa herkkyys epapuhtauksille sek& syottopumpun tarve pienilla
kierrosnopeuksilla. Kokonaishy6tysuhde on noin 88-92%. Akselin lapivienti onnistuu
vaivattomasti ja pumppu on syvyyssuunnassa melko kompakti, joten se soveltuu rin-
nakkaisk&yttéon hyvin. Jos rinnankytketyt pumput asetetaan sopivaan vaihesiirtoon
keskenddn, tilavuusvirran vaihtelua saadaan pienennettyd useampia pumppuja kéaytetta-
essé huomattavasti. Monimutkaisen rakenteen takia pumpun hinta on korkea, mutta jos
on tarvetta huomattavan suurille k&yttopaineille, se on yksi parhaista vaihtoehdoista. [2]

Radiaalimantdpumppu voidaan toteuttaa myos sisaisia virtauskanavia kayttaen,
jolloin sylinteriryhmé pyorii akselin mukana epékeskisesti ja mannat liukuvat sylinteri-
ryhman ja kotelon vélissé olevan pumppurenkaan pintaa pitkin. Sylinteriryhmén keskel-
I& on pyorimaton jakokara, joka ohjaa tilavuusvirran imulinjasta painelinjaan. [2] T&-
man kaltaisella rakenteella ei voida toteuttaa akselin lapivientia, joten se ei sovellu rin-
nankytketyistd pumpuista koostuvaan pumppuyksikkédn ilman mekaanista vaihteistoa.

Aksiaalimantapumppu

Kiinteatilavuuksinen aksiaalimantdpumppu, eli staattoriaksiaalipumppu koostuu nimen-
s& mukaisesti pumpun akselin suuntaisesta sylinteriryhmasta seka méantien liikkeen syn-
nyttavésta vinolevystd. Pumpun kédydessa sylinteriryhma pysyy paikoillaan ja vinolevy
pyorii akselin mukana. Sylinterien siséll4 olevat jouset painavat méannét vinolevya vas-
ten, jolloin levyn pyoriessda ménnét liikkuvat edestakaisin. [2] Kuvassa 3.6 on esitetty
tyypillisen staattoriakselipumpun rakennekuva.
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Kuva 3.6: Staattoriakselipumpun rakennekuva [2]

Staattoriakselipumpun kayttopaineet voivat olla noin 20-30 MPa ja kokonaishyotysuh-
de on noin 90 %. Useampien pumppujen kytkeminen samalle akselille on mahdollista,
mutta koska méannat liikkuvat akselin suunnassa, pumpun rakenne on melko pitkd. Ku-

ten ruuvipumpuillakin, useampia pumppuja rinnakkain kytkettdessa pumppuyksikko
olisi muodoltaan pitka ja kapea.
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4  PUMPPUOHJATUN MONIKAMMIOSYLINTE-
RIJARJESTELMAN KUVAUS

Tassa luvussa kuvaillaan tutkimuksen kohteena olevan jarjestelman toimintaperiaate,
staattiset suoritusarvot seké saattperiaate.

4.1 Toimintaperiaate

Jarjestelmén perusperiaatteena on rinnankytketyista vakiotilavuuspumpuista koostuvan
pumppuyksikdn sekd monikammiosylinterin yhdistdminen. Pumppuyksikdssa on téassé
sovelluksessa kolme rinnankytkettyd hammaspyorapumppua, joiden syrjaytystilavuudet
noudattavat binadrikoodaussarjaa siten, etta pienin pumppu tuottaa 3 L/min, keskiko-
koinen 6 L/min ja suurin 12 L/min. Talléin pumppuyksikolla on seitsemén eri toiminta-
tilaa 3 ja 21 L/min valilla seka nollatila.

Monikammiosylinterind kaytetddn aiemmassa monikammiosylinteritutkimuk-
sessa [15] kaytettyd 85/63/40/28 - 250 -nelikammiosylinterid. Sylinterin kammiot ovat
mitoitettu lahes bindérikoodaussarjan mukaan, jolloin periaatteessa silla voisi olla 16 eri
liiketilaa sekd pysaytystila. Yhdessé tilassa tosin sylinterin kaikki kammiot on kytketty
LP-linjaan, joten tila sopii ainoastaan kuormanlaskuun, eika sen nopeutta pystyta hallit-
semaan pumppuyksikon tuottoa muuttamalla. Tastd syysta kyseinen tila on poistettu
kokonaan kaytosta tassa sovelluksessa. Jarjestelmaa voidaan verrata polkupyéran vaih-
teistoon, jossa eturattaistossa on seitsemén ratasta ja takarattaistossa 15. Talldin jarjes-
telmé&lla on yhteensa 7 x 15 = 105 erilaista nopeustilaa seka pysaytystila. Kuvissa 4.1
ja 4.2 on esitetty kahdella eri esitystavalla jarjestelman tilojen teoreettiset nopeudet ja
voimat. Suoritusarvot on laskettu 18 MPa:n syottdpaineella, eiké kitkahéavidité ole otettu
huomioon.
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Nelikammiosylinterin ja digitaalipumppuyksikén nopeudet ja maksimivoimat 18 MPa:n sy6ttépaineella
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Kuva 4.1 ja 4.2: Pumppuohjatun nelikammiosylinterin tilojen nopeudet ja voimat

Kuvista ndhdaén, ettd nopeusresoluutio on pienilla nopeuksilla hyvad, mutta huo-
nonee suurempia nopeuksia lahestyttdessd. Talla ei tosin ole merkitystd, koska suurilla
nopeuksilla nopeuden tarkkuudella ei ole niin paljon painoarvoa, kuin pienilla nopeuk-
silla. Lisaksi kuvista ilmenee jarjestelmén kyvyttémyys hallita karkaavaa kuormaa ot-
tamalla energiaa talteen, silla negatiivisella nopeudella ei voida tuottaa positiivista voi-
maa, eik& positiivisella nopeudella negatiivista voimaa. My6s sylinterin paluuliike on
kyseisella jarjestelmélla ongelmallinen, silla sylinterikammioiden pinta-alojen suhteista
johtuen, paluuliikkeelld tilojen madra on huomattavasti pienempi kuin plusliikkeelld.
Tasté aiheutuu paluuliikkeen huonompi nopeusresoluutio, joka hankaloittaa jérjestelman
séatamistd. Taulukossa 4.1 on esitetty jarjestelmén darimmaiset toimintapisteet.



23

Taulukko 4.1: Jarjestelman teoreettiset suoritusarvot

Liikesuunta Ulospain Sisdanpain
Maksiminopeus [mm/s] 570 550
Maksimivoima maksiminopeudella [KN] 11.1 11.5
Maksimivoima [KN] 114 57.6
Maksiminopeus maksimivoimalla [mm/s] 55.4 109
Miniminopeus [mm/s] 7.9 15.6

Maksiminopeus, maksimivoima sekd maksiminopeus maksimivoimalla vaikut-
tavat lupaavilta, mutta miniminopeus sisaanpdin on niin suuri, ettd saadosta ei saada
kovin tarkkaa tdhan suuntaan.

Tallaisenaan jarjestelmé suoriutuisi liikettd estavasta kuormasta hyvéksyttavasti,
mutta karkaavalla kuormalla HP-linjaan kytketyt kammiot kavitoisivat ja kuorman hal-
littavuus menetettéisiin. Ratkaisuksi valittiin tankkilinjan DFCU, jonka avulla voidaan
kasvattaa LP-linjan painetta karkaavaa kuormaa ajettaessa ja siten rajoittaa HP-linjan
paineenlaskua. T&llGin jarjestelm& yhdistdd pumppusaadon, toimilaitteen syrjaytystila-
vuuden sdadon sekd kuristussadadon ja pyrkii hyddyntdmaan kunkin tekniikan parhaita
puolia. T&ma ratkaisu tosin poistaa mahdollisuuden ottaa LP-linjasta tilavuusvirtaa sy-
linterille, silla talloin DFCU:ta kuristamalla ei pystyttéisi vaikuttamaan jarjestelman
jaykkyyteen ja kuorman hallinta olisi hankalaa. Taulukossa 4.2 on esitetty sylinterin
tilat, mihin linjaan mik&kin kammio on kytketty sekd LP-linjaan virtaavan tilavuusvir-
ran suuruus sylinterin nopeuteen suhteutettuna. Tilan numeron suuruus merkitsee tilan
suhteellista liikenopeutta ja etumerkki liikkeen suuntaa. Tilat, joissa tilavuusvirtaa ote-
taan LP-linjasta, on merkitty punaisella.




Taulukko 4.2: Sylinterin tilojen kytkennat

24

Kammio

. L /mm
Tila A B C D 0up [ﬁ /T
-5 LP LP LP HP 0,23

—4 LP HP HP LP 0,27

-3 LP HP HP HP 0,30

-2 LP HP LP LP 0,34

-1 LP HP LP HP 0,38

0 — — — — 0

1 HP LP HP LP 0,2

2 HP LP HP HP 0,15

3 HP LP LP LP 0,12

4 HP LP LP HP 0,08

5 HP HP HP LP 0,04

6 HP HP HP HP 0

7 HP HP LP LP —0,04

8 HP HP LP HP —0,08

9 LP LP HP LP -0,11

10 LP LP HP HP —-0,15

Taulukosta ndhdéan, ettd sylinterin nopeimmat, ulospain suuntautuvat liikkeet
ottavat LP-linjasta tilavuusvirtaa, joten ne tilat tdytyy poistaa kaytosta tassa sovellukses-
sa. Kuvassa 4.3 on esitetty jaljelle jadvien tilojen voimat ja nopeudet ja liitteessa 1 on
esitetty pumppuyksikkd-nelikammiosyliteri —yhdistelmén kaikki tilavaihtoehdot ja

venttiilien tilat.
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Jérjestelman nopeudet ja maksimivoimat 18 MPa:n syéttpaineella, LP-linjasta tilavuusvirtaa ottavat tilat poistettu

125 0.4167
I \Voima
100 I Nopeus -0.3333
75+ —40.25
50| 0.1667
25+ 0.0833
= =
Z 0 0 E
g z
5 -25f 1-0.0833 &
= =
501 4-0.1667
751 —4-025
100 —-0.3333
125+ —-0.4167
150 I L 1 L L ‘ . -0.5
0 10 20 30 40 50 60 70

Tila

Kuva 4.3: Jarjestelman nopeudet ja voimat kun LP-linjasta tilavuusvirtaa ottavat
tilat on poistettu

Kuvasta nahdéaén, ettd nopeimpien ulospéin suuntautuvien liikkeiden poistami-
nen tasoittaa sylinterin nopeusjakauman epasymmetriaa ja pudottaa sylinterin maksimi-
nopeuden ulospdin suuntautuvissa liikkeissa arvoon 112 mm/s. Sylinterin paluuliikkeen
nopeusjakauma pysyy liian nopeisiin liikkeisiin painottuneena.

Vaihtoehtoinen, hienostuneempi ratkaisu olisi regeneratiivinen LP-linja, eli LP-
linja josta voisi siirtdd energiaa HP-linjaan. Taméa onnistuisi esimerkiksi kayttaméalla
puoliavointa tai suljettua hydraulipiirid, jonka pumppuyksikdssa kaytettéisiin pumppu-
moottoreita. Tassé tutkimuksessa haluttiin kuitenkin perehtyé aluksi teknologiaan mah-
dollisimman yksinkertaisessa muodossa, joten pumppuyksikossd kaytettiin tavallisia
hammaspyoérapumppuja. Paineakuillakin olisi mahdollista toteuttaa regeneratiivinen LP-
linja, mutta tallin jarjestelma tulisi muuttaa vakiopainejarjestelmaksi ja koko toiminta-
periaate muuttuisi taysin erilaiseksi.

Osaltaan jarjestelman toimintaan vaikuttavat myos painetransientit, joita syntyy
kun pumppuja kytketddn syottamaan tilavuusvirtaa HP-linjaan ja kun DFCU:n venttii-
leitd suljetaan. Painetransienttien hillitsemiseksi jarjestelmén hydraulista kapasitanssia
kasvatettiin lisdédmalla sekd HP-linjaan, ettd LP-linjaan vaimennustilavuudet. Lisaksi
vaimennusvaikutusta lisattiin vaimennustilavuuksien portteihin asennetuilla 1 mm hal-
kaisijaltaan olevilla kuristuksilla. Liitteessa 2 on esitetty jarjestelman yksinkertaistettu
hydraulikaavio.
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4.2  Saatbperiaate

Saadin luo annetun nopeus- ja asemareferenssin sekda mitatun aseman avulla uuden no-
peusreferenssin, jonka perusteella valitaan sopivat tilat sylinterille, pumpuille ja
DFCU:lle. Nopeusreferenssi lasketaan kaavasta 4.1,

Urc = Kx(xref —x) + KyVrer (4.1)

jossa v, on saatimen laskema nopeusreferenssi, x,.., on annettu asemareferenssi, x on
mitattu asema, K, on asemasaadon vahvistus, K,, on nopeussaadon vahvistus ja v,..s on
annettu nopeusreferenssi.

Saatu nopeusreferenssi syotetddn varsinaiseen saatajaan, missa sen avulla maari-
tetdan aluksi sylinterin tilat, jotka saavuttavat nopeusreferenssin pumppuyksikon mak-
simituotolla. Samalla sylinterin eri tilojen maksimipaineella tuottamia voimia verrataan
kammiopaineista estimoituun kuormavoimaan ja etsintdavaruudesta poistetaan tilat,
jotka eivét tuota tarpeeksi voimaa. Lopuksi etsitdan sylinterin ja pumppuyksikon tila-
kombinaatio, jolla nopeusvirhe minimoituu.

Koska sdadin pyrkii valitsemaan sylinterille mahdollisimman suuren tehollisen
pinta-alan, pienilld nopeuksilla sditd suoritetaan ainoastaan pumppuja kytkemallg, sy-
linterin tilan ollessa hitain mahdollinen. Kun nopeusreferenssi nousee niin suureksi, etta
pumppuyksikko ei pysty tuottamaan tarpeeksi tilavuusvirtaa, séédin kytkee sylinterin
tehollista pinta-alaa pienemmaksi, jolloin nopeus kasvaa. Kuvassa 4.4 on kuvattu saata-
jan valitsemia tiloja, kun nopeusreferenssind on sinikayra.

Pumpun ja sylinterin tilat sek& simuloitu nopeus

Tila [

Pumpun tila .

— Sylinterin tila

— Sylinterin nopeus
I I

1 L 1

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Aika [s]

-8

Kuva 4.4: Saatimen valitsemat tilat sinikdyraa noudattavalle nopeusreferenssille
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Kuvasta ndhdaan, miten saadin nostaa sylinterid ulospdin ajettaessa aluksi vain
pumpun tilaa, mutta alkaa myds saataa sylinterin tilaa, kun tilavuusvirtakapasiteetti lop-
puu kesken. Télla tavalla sylinterin ja pumppujen tiloja sdédettdessa minimoidaan tilan-
vaihtojen maard, mutta nopeuden séatotarkkuus karsii.

Sylinterin pinta-alojen epdsymmetrisyydesté johtuen sylinteria sisdanpain ajetta-
essa saavutetaan suurimmallakin tehollisella pinta-alalla sama maksiminopeus, kuin
ulospdin ajettaessa. Kuvassa 4.5 on esitetty saatimen kayttdmien tilojen nopeudet ja
voimat.

Saatimen kayttamien tilojen nopeudet ja maksimivoimat 18 MPa:n syéttépaineella

125 250
B Voima
I Nopeus
100 -1200
75 150
50 =100 =
z IS
=3 £
E 25 -150 »
S g
0 0o <
-25 --50
-50 --100
775 | 1 | 1 | 1 1 1 1 1 71 50
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20
Tila

Kuva 4.5: Saatimen kayttamien tilojen nopeudet ja voimat

Nyt jarjestelmélla on kéytettavissdén enda 19 eri nopeuden tuottavaa tilaa seka
pysaytystila. Sylinterin paluuliikkeell& on seitsemaén tilaa ja sylinterin plusliikkeelld 12.
Maksiminopeus laski paluuliikkeell& arvoon 109 mm/s ja plusliikkeelld arvoon 112
mm/s. Miniminopeudet pysyivat samoina.

LP-linjan DFCU:n tila valitaan mallipohjaisen saatdjan avulla siten, ettd LP-
linjan paine pyritdan pitdmé&an kuormaa nostettaessa 2 MPa:ssa ja laskettaessa kuorma-
voimasta aiheutuvan paineen suuruisena. Saatdja laskee jokaisen DFCU:n tilan tila-
vuusvirran halutulla LP-linjan paineella kayttdmalla kuristusvirtauksen kaavaa 4.2,

Qy = u, X Ko X Ap;2. (4.2)

jossa @, on tilavuusvirta DFCU:n yhden venttiilin lapi, u, on venttiilin ohjaus, K, on
venttiilin virtauskerroin, Ap,.r on haluttu paine-ero venttiilin yli ja x, on venttiilin

virtausyhtalon eksponentti. Tilavuusvirta lasketaan kullekin tilan aikana auki olevalle
venttiilille ja tulokset summataan yhteen, jolloin saadaan kyseisen tilan tilavuusvirta
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valitulla LP-linjan paineella. Laskenta toteutetaan kaikille DFCU:n mahdollisille tiloille,
jolloin tuloksena saadaan jokaisen tilan laskennallinen tilavuusvirta. Tilojen tilavuusvir-
toja verrataan sylinterin ja pumppujen tilakombinaation perusteella laskettuun sylinteril-
td LP-linjaan tulevaan tilavuusvirtaan ja DFCU:n ohjaukseksi valitaan tila, joka on la-
himpana tata laskettua tilavuusvirran arvoa.

Liséksi DFCU-sé&adin auttaa kuorman hidastamisessa kuristamalla DFCU:ta ja
siten nostamalla LP-linjan painetta, kun sylinterin mitattu asema ldhestyy nopeasti ase-
mareferenssid. Tama tapahtuu silloin, kun referenssi on jo saavuttanut tavoitearvonsa,
mutta sylinterin asema tulee jaljessé ja sylinterin liikenopeus on suuri. LP-linjan paineen
kasvattaminen jaykistad jarjestelméad, jolloin aseman ylitys sekd HP-linjan kavitointi
vahenevit, kun sylinteri saavuttaa tavoiteasemansa. S&atimen toiminta on esitetty tar-
kemmin simulointimallin yhteydessa alaluvussa 5.1.1.
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5 JARJESTELMAN SIMULOINTI

Jarjestelmastd rakennettiin MATLAB:n versiota 2011b (7.13.0.564) ja Simulink — ty6-
kalua kayttden simulointimalli, jonka avulla selvitettiin alustavasti teknologian toimi-
vuutta ja ominaisuuksia. Lisaksi simulointimallin avulla saatiin helpotettua s&atdjan
suunnittelua sek& oikean toiminnan varmistamista. Tassa luvussa esitelladn simulointi-
mallin rakenne ja mallin tarkeimmaét lohkot, perehdytéan saatdjan toimintaan tarkemmin
seké selvitetddn mallin parametreja.

51 Simulointimallin rakenne

Simulointimalli koostuu ylimméll& tasolla asema- ja nopeusreferenssin luovasta lohkos-
ta, séadinlohkosta, painelinjoja mallintavasta lohkosta, sylinteriventtiilien mallista, sy-
linterin mallista sek& sylinterin liikuttaman mekanismin mallista. Kuvassa 5.1 on
esitetty simulointimallin lohkokaavion ylin taso.

QA QA pAl—s
#*p_chamb
QB 0B
pB >
p_chamber uC Qe »QC
¥_ref - x_ref \_, u pC »
v_ref =y _ref u_P = U_P ap 10
Referenssi X oD >
»|p_line U_DFCU »|u_DFCU Q_HP x
Saad p_line *p_line
aadin »Q HP.C Q_LP v Fyl » F_cyl
Sylinteriventtilit ’—' Sylinteri Kiikku

Kuva 5.1: Simulointimallin ylin taso
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5.1.1 Saadin

Saadin ottaa sisdantuloina nopeus- ja asemareferenssit, aseman mitatun oloarvon seké
mitatut kammio- ja linjapaineet. Ulostuloina saadaan sylinterin, pumpun ja DFCU:n
venttiilien ohjaukset. Kuvassa 5.2 on esitetty sadtimen lohkokaavion ylin taso.

p_line p_line_fit |—w{p_line
ling
P- 4o —» (D
(1) ¥ p_chamber p_chamber_fit f—p_chamber uc
P v_ref p_chamber
i< Sop p_chamber  F_load ingi F_load
. —‘ Kuormavoiman estimainti
_ref {siop uP——»{2
Pysaytyslogiikka uP
(3 ) - v_ref
v_ref
a2 »x
X u_DFCU——m{3
DFCU
(27 P _ref U
w_ref

Saadin

Kuva 5.2: Sdatimen ylin taso

”Pysédytyslogiikka” —lohkossa kytketdan sylinterin pyséytystila paalle, jos sylin-
terin asema on tarpeeksi lahella referenssia ja jos nopeusreferenssin arvo on tarpeeksi
pieni. ”Kuormavoiman estimointi” —lohko laskee sylinterin kuormavoimalle arvion
kammiopaineista kaavan 5.1 avulla,

Filoaa = PaX Ay —pp X Ap +pc X Ac —pp X Ap (5.1)

mIissa py, Py, Pc ja pp ovat sylinterin kammiopaineet ja A4, Ag, Ac ja Ap ovat vastaavat
kammiopinta-alat. Liséksi estimoidulle kuormavoimalle suoritetaan alip&astosuodatus 8
rad/s rajataajuudella, jotta saadin ei tulkitse paineen vérahtelyja kuormavoiman muutok-
siksi. Saatimen alemmalle tasolle menevét kammio- ja linjapaineet alipdastoésuodatetaan
40 rad/s rajataajuudella, jolloin mittauskohinan vaikutusta saadaan véhennettyd. Kuvas-
sa 5.3 on esitetty sd4timen alempi taso.
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DFCU:n tilan valinta

Kuva 5.3: Saatimen alempi taso

Séaatimen nopeusreferenssi luodaan ”Nopeusreferenssin generointi” —lohkossa
referenssilohkon antamista nopeus- ja asemareferensseistd sekd aseman mitatusta arvos-
ta kaavan 4.1 avulla. Siitimen laskettu nopeusreferenssi syétetddn “Pump-
pu/sylinterisaddin” —lohkoon, jossa sen ja arvioidun kuormavoiman avulla méaritetdan
pumpun ja sylinterin tilat. Kuvassa 5.4 on esitetty "Pumppu/sylinterisaddin” —lohkon
sisalto.
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Kuva 5.4: Pumppu/sylinterisdadin

”Sylinterin moodin valinta” —lohkossa valitaan sylinterin tila alaluvussa 4.2 esi-
tetyn sadtOperiaatteen mukaan. Lohkosta ulostulona saatu sylinterin valittu tila vieddan
”Nopeusvirheen etsintdavaruus” —lohkoon, jossa mééritetadan kyseisella sylinterin tilalla
kaikkien pumppuyksikon tilojen tuottamien nopeuksien erotukset sdatimen nopeusrefe-
renssiin verrattuna. Saadut tilojen nopeusvirheet viedddn edelleen ”Sakkofunktion mi-
nimointi” —lohkoon, jossa nopeusvirheet summataan painokertoimilla skaalattujen sylin-
terin ja pumppujen venttiilien tilanvaihtojen maéarien kanssa. Lopulta summat sisaltavas-
ta vektorista etsitddn pienimmaén sakkofunktion arvon toteuttama tila, joka muutetaan
vapaakierto- ja sylinteriventtiilien ohjausvektoreiksi. Jos pysaytyssignaali on aktiivinen,
”Pyséytystilan valinta” —lohko muuttaa kaikki ohjaukset nolliksi.

Kuvassa 5.3 ndkyvd “Sylinterin tilanvaihdon viivéstys” —lohko tarkistaa, ettd
HP-linjan paine on suurempi kuin siihen kytkettavien sylinterikammioiden paineet. Jos
HP-linjassa ei ole tarpeeksi painetta, viivytetaan sylinterin tilanvaihtoa niin pitkaan etta
paine ehtii nousta. Talla tavoin estetdan sylinterin notkahdukset kuormavoiman suun-
taan sylinterin tiloja vaihdettaessa.

”DFCU:n tilan valinta” —lohkossa valitaan DFCU:lle sopivin tila sylinterin ja
pumppujen tilojen, kuormavoiman seka saatimen nopeusreferenssin avulla. Kuvassa 5.5
on esitetty kyseisen lohkon sisalto.
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Kuva 5.5: DFCU:n tilan valinta

Jos pysaytyssignaali on annettu, tai jos sylinterin tilan valitseva lohko on valin-
nut tilaksi pysédytystilan, DFCU:n ohjaukseksi laitetaan nollatila. ’Tilavuusvirtavirheen
laskenta” —lohkon sisalt6 on esitetty kuvassa 5.6.

v Hidastuksen pehmennys

mode G Q_LP =U

2ef
Haluttu p_LP
~| > O dp_ref Q_stales
p_LP_ref dp_ref

u_P ALP

! Qn laskenta eri filoille
paine-erolla dp_ref

Q_LP

F_load

Kuva 5.6: DFCU:n tilojen tilavuusvirtavirheiden laskenta

”Q _LP” —lohkossa lasketaan aktiivisena olevan tilakombinaation LP-linjaan
meneva tilavuusvirta seka LP-linjaan kytketty kammiopinta-ala sylinterin ja pumppujen
tilojen perusteella. Estimoitu kuormavoima jaetaan LP-linjaan kytketylla kammiopinta-
alalla, jolloin saadaan LP-linjan paineen estimaatti. Jos kuormavoima on eri suuntaan
kuin haluttu nopeus, valitaan LP-linjan painereferenssiksi kyseinen estimaatti. Muussa
tapauksessa painereferenssiksi asetetaan 2 MPa. Painereferenssista vahennetéén tankki-
paine, jolloin saadaan haluttu paine-ero DFCU:n yli. Haluttu paine-ero vieddan Q:n
laskenta eri tiloille paine-erolla dp_ref” —lohkoon, jossa lasketaan kunkin DFCU:n tilan
tilavuusvirta kyseiselld paine-erolla kdyttaen kuristusvirtauksen kaavaa 4.2.

”Hidastuksen pehmennys” —lohkossa tarkastellaan s&atdjan luoman nopeusrefe-
renssin muutoksia. Jos nopeusreferenssin itseisarvo laskee nopeasti, lohkon ulostulon
arvo kasvaa. Ulostulo véhennetddn ”Q_LP” —lohkossa lasketusta sylinteriltd LP-linjaan
tulevasta tilavuusvirrasta, joka edelleen vahennetddn DFCU:n eri tilojen laskennallisista
tilavuusvirroista, jolloin tuloksena saadaan DFCU:n tilojen tilavuusvirtavirheet.
Virheistd otetaan itseisarvo ja niihin lisatddn DFCU:n venttiilien tilanvaihtojen
sakotustermi, jonka jalkeen etsitddn tila, jolla sakkofunktio saa minimiarvonsa.
Tuloksena saadaan DFCU:n tila, jolla paine-eron DFCU:n yli pitdisi olla



34

mahdollisimman lahella haluttua paine-eroa Ap,.r. Kun sylinterin asema lahestyy nope-
asti asetusarvoaan, nopeusreferenssi pienenee nopeasti ja "Hidastuksen pehmennys” —
lohkon ulostulo kasvaa, jolloin DFCU-sdétéja valitsee DFCU:lle pienempiad tiloja. Pie-
nempien tilojen johdosta LP-linjan paine nousee ja sylinterin hidastaminen helpottuu
sekd HP-linjan kavitaatioriski pienenee.

5.1.2 Painelinjat

”Painelinjat” —lohko pitdd sisalladn pumppuyksikon mallin seka painelinjojen mallit.
Kuvassa 5.7 on esitetty ”Painelinjat” —lohkon ylin taso.

(3 —»QHPC
(A—mu_P AHPC p_HP =
u_p Q_HP »|Q_HP_P
—™p_ling
HP-linja ::I——-CD
Pumppuyksikka p_line
4 —w{Q_LP_C
QLPC o LP—
2 —wu_DFCU
u_DFCU
LP-linja

Kuva 5.7: Painelinjojen ja pumppuyksikén malli

”Pumppuyksikkd” —lohko siséltdd pumpun vapaakiertoventtiilien dynamiikkaa
sekd pumppujen vuotovirtausta mallintavat lohkot. Pumppujen tilavuusvirta mallinne-
taan yksinkertaisesti kertomalla venttiilidynamiikkaa mallintavan lohkon l&pi ohjattu
pumppujen ohjaus yksittaisten pumppujen teoreettisella tilavuusvirran tuotolla ja vahen-
tdmélla kaavan 5.2 mukaan laskettu vuotovirtaus.

QL = KL (Zpout - pin) (5'2)

Kaavassa Q; on pumpun vuotovirtaus, K; on pumpun vuotovirtauskerroin, joka on maa-
ritetty olettaen, ettd pumpun volumetrinen hydtysuhde on 90 %, kun painelinjan paine
Pout = 20 MPa ja tankkilinjan paine p;, = 0.1 MPa. [18] "HP-linja” —lohko ottaa si-
sédantuloinaan tilavuusvirran pumpuilta HP-linjaan ja HP-linjasta sylinterille. Se sisaltaa
HP-linjan nestetilavuuden mallin, HP-linjan vaimennustilavuuden mallin sekd HP-linjan
paineenrajoitusventtiilin mallin. HP-linjan nestetilavuus on mallinnettu kéyttden tila-
vuuden tilayht&loa, eli kaavaa 5.3,

dpy _ Besy ( _ﬂ) (5.3)
ac ~ V, \*V dt
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misséa py on nestetilavuuden paine, B.ss on tehollinen puristuskerroin, V;, on nestetila-
vuuden koko ja @y on siséan tuleva tilavuusvirta. Vaimennustilavuuden malli koostuu
nestetilavuuden mallista sekd kuristuksen mallista, jossa kaytetd&n kuristusvirtauksen
kaavaa 5.2. ”LP-linja” —lohko on muuten saman kaltainen HP-linjan mallin kanssa, mut-
ta vaimennustilavuuden ja paineenrajoitusventtiilin mallien liséksi siind on myos tankki-
linjaan kytketyn DFCU:n malli. DFCU on mallinnettu kayttden ensimmaéisen kertaluvun
siirtofunktiolla kuvattua venttiilin dynamiikkaa sek& kuristusvirtauksen kaavaa 5.2.
Usean venttiilin rinnankytkenta on toteutettu syottamalla dynamiikkalohkoon seké ku-
ristusvirtauksen laskevaan lohkoon parametrit sekd ohjaukset vektorimuodossa ja sum-
maamalla vektorimuotoinen ulostulo DFCU:n kokonaisvirtaukseksi. Painelinjoja mal-
lintavien lohkojen ulostuloina saadaan painelinjojen painetasot, jotka johdetaan edelleen
pumppujen vuotovirtauksen laskentaan, sylinteriventtiileille seka saatimelle.

5.1.3 Sylinteriventtiilit ja letkut

”Sylinteriventtiilit ja letkut” —lohkossa on mallinnettu kullekin sylinterikammiolle kaksi
DFCU-lohkoa. Toinen yhdistdd kammion HP-linjaan ja toinen LP-linjaan. DFCU:t on
mallinnettu samalla tavoin kuin tankkilinjan DFCU. Vaikka sylinteriventtiilit on simu-
lointimallissa parametrisoitu 2-4 —bittisiksi DFCU:iksi, niitd ohjataan t&ssé sovellukses-
sa siten, ettd yhden ohjausreunan venttiilit ovat kaikki aina samassa tilassa. Sylinteri-
venttiilien kuristussaddolla ei tassé sovelluksessa saataisi parannettua saatotulosta, silla
HP-linjan painetta ei pyritd pitdmaan vakiona. Tasta syysta sylinteriventtiilien kurista-
minen aiheuttaisi vain HP-linjan paineen nousua ja tehohdvioiden kasvua, eika vaikut-
taisi lahes mill&an tavalla tilavuusvirtaan sylinteriventtiileiden lapi. Sylinteriventtiilien
perddn on mallinnettu DFCU-lohkoilta sylintereille menevat letkut tilavuusvirtamalleina
seké letkuliittimet kuristusmalleina.

5.1.4 Sylinteri

Sylinterin simulointimalli koostuu neljastd sylinterikammioita mallintavasta nestetila-
vuusmallista, joiden pohjana on kaytetty kaavaa 5.4. Kuvassa 5.8 on esitetty sylinterin
simulointimallin ylin taso.
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Kuva 5.8: Nelikammiosylinterin simulointimalli

Sylinterikammioiden nestetilavuuksien koot lasketaan sylinterin aseman seka sy-
linterin kammioiden tehollisten pinta-alojen perusteella sekda kammioiden kuolleet tila-
vuudet summaamalla. Nestetilavuuksien koon muutos lasketaan niin ik&an kertomalla
sylinterin nopeus kammioiden tehollisilla pinta-aloilla. Nestetilavuusmallien ulostuloina
saatavat kammiopaineet kerrotaan jalleen kammioiden tehollisilla pinta-aloilla, jolloin
saadaan kunkin kammion tuottamat voimat. Kyseiset voimat summataan yhteen, jolloin
tuloksena saadaan sylinterin tuottama kokonaisvoima.

5.1.5 Kiikku

”Kiikku” —lohko siséltad jarjestelmén kuormana toimivaa mekanismia kuvaavan meka-
niikkamallin sek& sylinterin kitkaa kuvaavan mallin. Mekanismi on kuvattu tarkemmin
luvussa 6.
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5.2  Parametrien maaritys

Parametrit oikein méarittelemalld varmistetaan, ettd simulointimalli vastaa mahdolli-
simman hyvin todellista jarjestelméé seka parannetaan mallipohjaisen DFCU-sdétédjan
toimintaa oikeassa jarjestelmassad. Tamén tutkimuksen ohessa selvitettiin vapaakierto-
lohkon, sen venttiilien sekd DFCU:n venttiilien ominaisuuksia. Sylinterikammioiden
DFCU-lohkoja kaytetaan tassé sovelluksessa ainoastaan kammioiden kytkemiseen, ei
tilavuusvirran saatdon. Tasta syysta niiden ominaisuuksilla ei ole jarjestelmén toimin-
nan ja sdddon kannalta huomattavaa merkitystd, joten niiden mittaukset jatettiin suorit-
tamatta.

5.2.1 Vapaakiertolohkon mittaukset

Pumppuyksikon pumppuja vapaakiertoon ja paineeseen kytkevan vapaakiertolohkon
ominaisuuksia ei tiedetty ennalta, joten ne selvitettiin mittaamalla. Tarkoituksena oli
maarittdd vapaakiertolohkon virtausteiden ominaiskéyrét seké venttiilien vasteet. Vent-
tiileina kaytettiin kolmea 4/2 —venttiilia (Parker D1VWO030DNL), joihin oli tehty vastet-
ta nopeuttavia muokkauksia. Venttiilien karojen liikkeet toteutettiin molempiin suuntiin
solenoidien avulla. Kuvassa 5.9 on esitetty mittauksissa kaytetyn jarjestelman yksinker-
taistettu hydraulikaavio.
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Kuva 5.9: Vapaakiertolohkon mittausjarjestely
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Vapaakiertolohkon mittaukset toteutettiin pumppaamalla 6ljy4 lohkon pumppu-
liitdntdan ja mittaamalla lohkon syd6ttopaine, p_in, lohkon paineliitinnén paine, p_out,
tankkilinjan paine, p_tank seka lohkoon siséén tuleva tilavuusvirta Q_in. Painemittauk-
sissa kaytettiin Trafagin NAH-paineantureita ja tilavuusvirtamittauksessa Kracht Volu-
tronic VC1 —tilavuusvirta-anturia. Paineliitantddn luotiin vastapainetta kuristamalla pai-
neliitinndan  kautta  tankkiin  poistuvaa tilavuusvirtaa  kahdella  DFplus—
proportionaaliventtiililld, joiden rinnalle kytketty kuristus pidettiin suljettuna. Syotto-
paineen s&atd hoidettiin paineenrajoitusproportionaaliventtiililla. Kunkin pumppuliitén-
nan ominaiskayrat mitattiin erikseen siirtdméalla tilavuusvirtalahteen letku mitattavaan
pumppuliitantaan.

Painelinjan ominaiskayrat

Vapaakiertolohkon painelinjan ominaiskdyrien mittausta varten tilavuusvirtalahteen
tuottaman tilavuusvirran asetusarvoksi laitettiin 110 L/min ja sy6ttopaineeksi 50 bar.
Oljyn lampétila nostettiin arvoon 35 °C. Kaikki vapaakiertoventtiilit ohjattiin kiinni,
jotta tilavuusvirta menisi kokonaisuudessaan painelinjaan. Painelinjan kuristusventtiilit
ajettiin kiinni-asennosta kokonaan auki ja takaisin kiinni 30 sekunnin aikana. Mittaus
toistettiin vield 40, 30, 20 ja 10 baarin syottopaineilla, jotta ominaiskéyran alkupééhén
saataisiin lisdd mittausdataa. Kuvassa 5.10 on esitetty pumppuliitdntdjen ominaiskayrat
paineliitantaan pain.

Vapaakiertolohkon paineliitinnéin ominaiskéyréit, T = 36 e
100

90 -
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Q [L/min]
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20 4

Pumppuliitinta 1
Pumppuliitinti 2
Pumppuliitintd 3

T i
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e

0 1 | I I
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dp [bar]

Kuva 5.10: Vapaakiertolohkon paineliitdinnan ominaiskayrat
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Tuloksista nahdaan, ettd koska pumppuliitantdjen tilavuusvirrat ovat vain 3, 6 ja 12
L/min, vapaakiertolohkon aiheuttamat painehaviot paineliitantddn pain eivat ole merkit-
tvén suuria.

Vapaakierron ominaiskayréat

Vapaakierron ominaisk&yrien mittaus toteutettiin siten, ett4 mitattavana olevan pumppu-
liitannan vapaakiertoventtiili kytkettiin auki, jolloin lohkolle tuleva tilavuusvirta ohjau-
tui tankkilinjaan. Tilavuusvirran asetusarvona kaytettiin 60 L/min ja sy6ttOpainetta saa-
dettiin paineenrajoitusproportionaaliventtiilin avulla ramppimaisesti nollasta 150 baa-
riin. Paineenrajoitusproportionaaliventtiili ei osannut s&atad alle viiden baarin sy6tto-
painetta, joten ominaiskayrén alkupdd méaéritettiin asettamalla syottopaineen maksimiksi
50 bar ja ohjaamalla koneikon tilavuusvirrantuottoa manuaalisesti ramppimaista refe-
renssid jaljitellen. Kuvassa 5.11 on esitetty vapaakiertokytkennédn ominaiskayrat eri
pumppuliitannéille.

Vapaakiertolohkon vapaakierron ominaiskayrit. T = 36 c
25 T T T T T

Q [L/min]

Pumppuliitiinti 3
Pumppuliitinti 1
Pumppuliitinta 2
T

U f | | L 1
0 5 10 15 20 25 30
dp [bar]

Kuva 5.11: Vapaakiertolohkon vapaakierron ominaiskayrat

Vapaakiertokytkennélld pumppuliitdntéjen ominaiskéyrissa ndhdéén huomatta-
via eroja. Suurimmat painehdviot ovat pumppuliitdnndssa kaksi ja pienimmét pumppu-
liitdnndssé kolme. Painehdvididen alkupera todennettiin mittaamalla ominaiskéyrat uu-
destaan siten, ettd venttiilien paikkoja vaihdettiin. Tulokset pysyivat muuttumattomina,
joten painehdvi6t eivat synny venttiileissd, vaan vapaakiertolohkossa. Mittausten perus-
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teella painehavidistd syntyvéd havidteho kaikkien pumppujen ollessa vapaakierrolla on
noin 200 W.

Venttiilien vasteet

Vapaakiertoventtiilien viiveet mitattiin pumppaamalla lohkon I&pi tilavuusvirtaa 35
L/min sy6ttopaineen maksimilla 150 bar ja ohjaamalla vapaakiertoventtiilia auki ja
kiinni kahden sekunnin vélein. Painepuolelle luotiin kuormaa proportionaaliventtiileill&
kuristamalla. Mitattavina suureina olivat pumppuliitdnnan paine, paineliitdnnén paine,
molempien venttiilin solenoidien syottojohtojen virta seka venttiilin avaavan solenoidin
jannite. Kuvassa 5.12 on esitetty yhden venttiilin sulkeutumisen vastemittausten tulok-
set ja kuvassa 5.13 saman venttiilin avautuminen. Muiden venttiilien mittaustulokset
olivat l&hes identtisiéa.

Venttiilin 1 sulkeutumisvaste, painepuolen kuristus 0.240, sulkeutumiset 8 kpl

Paine [bar]

Virta [A]

Jannite [V]

| L 1
0 10 20 30 40 50 60 70
Aika [ms]

Kuva 5.12: Venttiilin yksi sulkeutumisvasteet

Seka virtamittauksessa, ettd jannitemittauksessa nékyy selked notkahdus noin
7,5 ms ohjaussignaalin l&hettdmisen jalkeen, joka indikoi ajanhetked, jolloin venttiilin
kara saavuttaa aariasentonsa. Syo6ttopaine reagoi, eli venttiili alkaa avautua jo 5 ms oh-
jaussignaalin jélkeen, joten voidaan olettaa, ettd venttiilin viive on 5 ms ja liikeaika 2,5
ms. [19]
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Venttiilin 1 avautumisvaste, painepuolen kuristus 0.240, avautumiset 8 kpl

Paine [bar]

Virta [A]

Jénnite [V]

0 10 20 30 40 50 60 70
Aika [ms]

Kuva 5.13: Venttiilin yksi avautumisvasteet

Myaos avautumisvasteessa nakyy virran notkahdus ajanhetkella 7,5 ms ja paine-
kin reagoi samaan aikaan. Venttiilin yli olevan paine-eron vaikutus vasteeseen todennet-
tiin suorittamalla samat mittaukset myos siten, ettd painepuolen proportionaaliventtiilit
olivat kokonaan kiinni. Tulokset eivat muuttuneet, joten voidaan olettaa, etta paine-
erolla ei ole merkittdvéa vaikutusta venttiilien vasteaikoihin.

5.2.2 DFCU:n mittaukset

DFCU:n mallipohjaisen saatajan tulee osata valita DFCU:lle sopiva tila laskennallisen
mallin avulla, joten saatétulos on sita tarkempi, mitd paremmin laskennallinen malli
vastaa todellisuutta. Tasta syystd DFCU:n venttiilien parametrien selvittdminen on erit-
téin tarkea osa mallipohjaisen saatajan rakentamista.

DFCU:n venttiilien ominaiskayrien selvittdminen toteutettiin vapaakiertoventtii-
lien mittauksia vastaavalla tavalla. DFCU:n paineliitdntaén kytkettiin syéttépainelinja ja
tankkiliitantadn tankkilinja. Nesteen lampotila nostettiin jélleen arvoon 35 °C ennen
mittausten suorittamista. Koneikon tilavuusvirran tuoton maksimiksi asetettiin 60 L/min
ja syottOpainetta kasvatettiin ramppimaisesti nollasta 180 baariin ja takaisin nollaan.
Ominaiskayrd madritettiin syottOpainetta kasvattamalla, koska valmiissa mittausjarjes-
telméssa DFCU sijaitsee tankkilinjassa, jolloin tankkiliitdnnén paine pysyy lahes vakio-
na lahelld nollaa ja paineliitinndn paine vaihtelee jérjestelman toiminnan aikana. Ku-
vassa 5.14 on esitetty DFCU-lohkoon kiinnitetyn Hydac WS08W —venttiilin mitattu
sekd simuloitu ominaiskdyrd ilman kuristusta. Venttiilin virtaustiehen oli kiinnitetty
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suutin, joka hajottaa Kkuristuksesta muodostuvan pisteméisen suihkun ja parantaa
venttiilin toimintaa suurilla tilavuusvirroilla.

Hydac WS08W ominaiskéayra, Ap . = 180 bar, T =36 ‘c
60 T T T T T T

Mittaus
— Simulointi
I

0 1 1 | | 1 1 L

0 20 40 60 80 100
dp [bar]

120 140 160 180

Kuva 5.14: Kuristamattoman Hydac WS08W -venttiilin mitattu ja simuloitu omi-
naiskayra

Simulointimallin parametrit kullekin venttiilille maaritettiin siten, etta aluksi va-
littiin virtauskerroin K, paine-erolla 20 bar sijoittamalla ominaiskayralta kyseisella pai-
ne-erolla saatava tilavuusvirta kaavaan 5.2 ja seuraavaksi haarukoimalla eksponentti-
termille x, sopiva arvo siten, etta simuloitu ominaiskayra vastaa mahdollisimman tar-

kasti mitattua. Liitteessd 3 on esitetty DFCU:n kuristettujen venttiilien mitatut ja simu-
loidut ominaiskayrét ja taulukossa 5.1 on saadut DFCU:n venttiilien parametrit.

Taulukko 5.1: DFCU:n venttiilien parametrit

DFCU1 DFCU2 DFCU3 DFCU4 DFCU5 DFCU6

Kuristus | 0,55mm | 0,75mm | 1,05 mm 1,4 mm 2 mm 3,2 mm
K 3,9 5,7 38,5 56,3 166,5 146,2

£ x107° | x10™° | x10™° | x10™° | x10™° | x107°
X 0,57 0,58 0,49 0,504 0,47 0,52

Venttiilien viiveiden parametrit valittiin aikaisesmman selvityksen [20] perusteel-
la siten, ettd avautumisviive on 5,3 ms ja sulkeutumisviive 7,7 ms.
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6 MITTAUSJARJESTELMA

Jarjestelmén toiminta ja ominaisuudet haluttiin varmistaa my0s kéytannossa. Taté tar-
koitusta varten rakennettiin mittausjarjestelma muissakin digitaalihydrauliikan tutki-
muksissa kéytetyn, yhden vapausasteen puomin ympérille. Puomin dynaaminen kéyt-
tdytyminen on kuvattu tarkemmin lahteessd [21]. Kuvassa 6.1 on esitetty kyseinen
puomi vaakatasossa.

1650 f
E; RHS 200x100x8) *&‘* e | %

e

785

Kuva 6.1: Mittausjarjestelman kuormana toimiva puomi

Puomin kuormavoimaa ja hitausmassaa voitiin muuttaa puomin paissa olevia levypaino-
ja poistamalla tai lisdamallé.

6.1 Mittausjarjestelméan rakenne

Jarjestelmaé oli alusta asti l&hdetty suunnittelemaan siten, ettd voitiin kayttdd mahdolli-
simman paljon valmiina olevia osia. Tilavuusvirran tuotossa kaytetty koneikko seka
vapaakiertolohko olivat valmiina kokonaisuutena, jossa kayttomoottorina oli 7 kW 3-
vaihesdhkomoottori (VEM K21R 160L4 HW). Kayttomoottorin akselille on kytketty
kolme ulkoryntdista hammaspyG6rapumppua, joiden kierrostilavuudet olivat 2 cm?,
4 cm? ja 8 cm?. Vapaakiertolohkon venttiileina kaytettiin kolmea muokattua 4/2 —
venttiilia (Parker D1IVWO30DNL). Vaikka koneikko oli kooltaan suhteellisen pieni, sita
ei saatu sijoitettua puomin viereen, joten syodttopainelinjan letkun pituudeksi tuli noin
4,5 m. Vapaakiertoventtiilien ohjaus toteutettiin Linz Center of Competence in Mecha-
tronicsin (LCM) valmistamalla venttiilien tehoelektroniikalla, joka nopeuttaa venttiilien
toimintaa syottamalla venttiilin solenoidille kuvan 5.13 mukaisesti 2,5 ms ajan 24 V
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syo6ttojannitteen, jolloin sydttovirta nousee noin arvoon 30 A. Taman jélkeen syottdjan-
nite laskee siten, ettd solenoidin pitovirraksi jaa noin 9 A.

LP-linjan vaimennustilavuutena kaytettiin 3 L méntdakkua ilman kaasua ja HP-
linjan vaimennustilavuutena 4 L rakkoakkua, jonka rakko oli poistettu. Rakon poiston
jalkeen HP-linjan vaimennustilavuuden tilavuudeksi tuli noin 5 L. Akkujen paineliitén-
toihin kiinnitettiin erikseen koneistetut nipat, joissa oli kierteet 1 mm kuristuksia varten.

Toimilaitteena  kéytettiin  luvussa 4.1 esiteltyd 85/63/40/28-250 -
nelikammiosylinterid, jota ohjattiin kayttaméalla neljaa neljaporttista DFCU-lohkoa, jois-
sa kussakin oli kymmenen ON/OFF —istukkaventtiilia (Hydac WS08W). Aikaisemmin
lohkoja oli kéaytetty DFCU:na nelikammiosylinterin kuristussaaddssa, joten lohkojen
venttiileistd poistettiin t4td sovellusta varten kuristukset héviéiden minimoimiseksi.

LP-linjan DFCU:ssa kéytettiin samoja ON/OFF —venttiileitd, kuin sylinterivent-
tiililohkoissa, mutta niihin lisattiin taulukon 5.1 mukaiset kuristukset. Venttiilit kKiinni-
tettiin kaksiporttiseen, kuusibittiseen DFCU-lohkoon.

Liitteessd 4 on esitetty mittausjarjestelman hydraulikaavio ja liitteessd 5 on
listattu jarjestelmaan kuuluvat komponentit.

6.2 Mittausten toteutus

Syklin aikana mitattiin kammiopaineet, linjapaineet, painelinjojen tilavuusvirrat
sekd sylinterin asema. Paineiden mittaukseen kaytettiin IFM PT3541-paineantureita ja
tilavuusvirtojen mittaukseen Krachtin VC5-antureita. Sylinterin asema mitattiin Gefran
PC-M-0300 —potentiometrilla ja sylinterin nopeus selvitettiin asemamittauksesta deri-
voimalla. Asemamittauksen mittauskohinaa pyrittiin eliminoimaan alipadéstosuodatuk-
sella, jonka rajataajuus oli 80 rad/s.

Jarjestelman kuormamassoina oli aikaisemmissakin tutkimuksissa sekd simu-
loinneissa kaytettyja, taulukossa 6.1 esitettyja kuormituksia.

Taulukko 6.1: Jarjestelman kuormitukset

Sylinterille redusoituva
o my ma ms My . .
Kuormitustilanne ' ) f f kuormavoima, kun puomi on
[kg] [kg] [kg] [kg] vaakatasossa [kN ]
A 200 150 50 0 9
B 200 0 200 0 36
C 100 200 0 100 —18

ml

=
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Taulukossa esitetyt kuormavoimat ovat kuormavoiman arviot, kun puomi on
vaakatasossa. Kuormamassojen aiheuttama kuormavoima muuttui -22 %/rad puomin
kulman funktiona, koska seka kuormamassojen momenttivarsi, ettd sylinterin asento
muuttuivat. Kuormitustilanne A oli ldhes tasapainoinen kuorma, jossa sylinterille
redusoitui keskiméaarin noin 9 kN kuormavoima alaspdin. Kuormitustilanne B oli
toimilaitetta puristava kuorma, jossa sylinterille redusoitui keskimé&arin noin 36 kN
kuormavoima alaspdin. Kuormitustilanne C oli karkaava kuorma, jossa sylinterille
redusoitui keskimaarin noin 18 kN kuormavoima yléspain.

Mittausten aikana sadtimen asema- ja nopeusreferenssind kéaytettiin samaa refe-
renssid, jota oli kaytetty useissa aikaisemmissa puomilla toteutetuissa tutkimuksissa.
Talla tavoin mittausjarjestelman suorituskykya seka energiatehokkuutta voitiin vaivat-
tomasti verrata muihin jarjestelmiin. Referenssi koostui syklistd, jossa sylinterid ajetaan
ulos- ja sisaanpdin ensin hitaasti (maksiminopeus 52,5 mm/s) ja sitten nopeammin
(maksiminopeus 105 mm/s). Sylinterin asemareferenssi syklin alussa oli 102,6 mm,
hitaan nostoliikkeen jalkeen 137,6 mm ja nopean nostoliikkeen jalkeen 172,6 mm.
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7  TULOKSET

Tassa luvussa esitellddn mittausjarjestelméallé toteutettujen mittausten tulokset seka veri-
fioidaan simulointimallin toiminta vertaamalla mittauksista saatuja tuloksia simulointi-
mallin vasteisiin.

7.1 Mittaustulokset

Saatimen nopeusreferenssin luonnissa kaytettavat parametrit pyrittiin valitsemaan siten,
ettd jarjestelman toiminta olisi kullakin kuormitustilanteella optimaalista. Takaisinkyt-
ketyn asemaséadon vahvistukseksi K, valittiin arvo 3,5 ja myotakytketyn nopeussdaddon
vahvistukseksi K, arvo 0,6. Sdatimen ndytteenottovéli oli 12 ms ja mittausten 2 ms.
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7.1.1 Kuormitustilanne A

x [mm]

v [mm/s]

p [MPa]

p [MPa]

p [MPa]

p [MPa]

p [MPa]
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U
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Aika [s]

Kuva 7.1: Mittaustulokset lahes tasapainoisella kuormalla
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Kuva 7.2: Mittaustulokset sylinteriéd puristavalla kuormalla



7.1.3 Kuormitustilanne C
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Kuva 7.3: Mittaustulokset karkaavalla kuormalla
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7.2 Simulointimallin verifiointi

Simulointimallin kéayttdytyminen verifioitiin vertaamalla tuloksia mittausjérjestelmésté
mitattuun dataan. Mallin venttiilien ohjauksena kaytettiin mittausjérjestelméaa ajettaessa
talteen otettuja ohjaussignaaleja, jolloin simulointimallin kéyttdytymisen eroavaisuudet
olivat helppoja todentaa.

Nestetilavuuksien puristuskertoimet sekd vapaakiertoventtiilien viiveet saadet-
tiin mittaustulosten avulla vastaamaan paremmin todellisuutta. VVapaakiertoventtiilien
viiveeksi valittiin 5 ms. Lisaksi simulointien aikana huomattiin, ettd HP-linjan tilavuus-
virta jai simuloinneissa hieman mittaustuloksia pienemmaksi, kun suurin pumppu oli
kaytossd, jolloin myds sylinterin nopeus ja aseman muutokset jdivat mitattuja arvoja
pienemmiksi. Tilavuusvirta saatiin keskimaarin oikealle tasolle nostamalla simulointi-
mallissa suurimman pumpun tuottoa 8 %. Liitteessa 6 on esitetty simulointimallin
parametritiedosto.
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Kuva 7.4: A-kuormituksen simulointi- ja mittaustulokset
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Kuva 7.5: B-kuormituksen simulointi- ja mittaustulokset



7.2.3 Kuormitustilanne C
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Kuva 7.6: C-kuormituksen simulointi- ja mittaustulokset
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8  TULOSTEN TULKINTA

Tassé luvussa tarkastellaan mittausten tuloksia seké arvioidaan simulointimallin kykya
simuloida mittausjarjestelmaa.

8.1 Kuormitustilanne A

Kuormitustilanteessa A puomin sylinterin puoleisella paéll4 oli 250 kg kuormamassa ja
toisella p&alla 150 kg kuormamassa. Taten puomi oli lahes tasapainossa ja sylinterille
redusoitui vain noin 9 kN puristava kuormavoima puomin ollessa vaakatasossa. Kysei-
sen kuormituksen mittaustulokset on esitetty kuvassa 7.1.

Asema ja nopeus

Asema- ja nopeusvasteista nahdaan, etta hitailla nosto- ja laskuliikkeill& sylinteri seuraa
sekd asema- etta liikenopeusreferenssia melko hyvin ja pysahdyksessa tapahtuva ase-
man varahtelykin jaa vahaiseksi. Nopealla nostoliikkeella ndhdaan liikkeen aloituksessa
hieman muita liikkeitd suurempi lahtéviive, kun séataja odottaa, ettd HP-linjan paine
kasvaa kytkettavien sylinterikammioiden paineen tasalle, jotta kuormavoima ei sysaisi
sylinteria liikkeellelahdén alussa hieman vaaraén suuntaan. Muuten nopeat liikkeet to-
teutuivat aseman ja liikenopeuden suhteen hyvaksyttavélla tarkkuudella, vaikka suu-
remmasta liikenopeudesta johtuen pysahdyksen varéhtely oli hieman voimakkaampaa.

Kiihtyvyys notkahti hieman nopean nostoliikkeen puolivélin vaiheilla, kun sy-
linterin tilaa vaihdettiin siten, ettd tehollinen pinta-ala pieneni. Aina kun HP-linjaan
kytkettiin sylinterikammio, jossa oli aikaisesmmin ollut matalampi, LP-linjan paine, ko-
ko linjan paine putosi noin 1-1,5 MPa, kun osa painelinjaan varautuneesta paineesta
kului kammion paineistamiseen. Samaan aikaan aiemmin HP-linjaan kytketysta kam-
miosta purkautui LP-linjaan kammion korkeampi paine, jolloin LP-linjan paine kohosi
vastaavasti. Tastd seurasi se, ettd linjojen valinen paine-ero pieneni huomattavasti sylin-
terin tilanvaihtojen aikana, jolloin myds sylinterin tuottama voima laski, eiké enaa riit-
tanyt jatkamaan kuorman kiihdyttdmistd, joten kuorman nopeus notkahti. Liséksi koska
pienempi tehollinen pinta-ala vaatii suuremman paine-eron saman voiman, ja siten
myo6s Kiihtyvyyden aikaansaamiseksi, paineen putoamisen vaikutus nopeusvasteeseen
vahvistui entisestaan.
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Paineet

DFCU-sdadin piti LP-linjan paineen hitaan nostoliikkeen aikana melko onnistuneesti
noin 2-3 MPa:n tasolla, lukuun ottamatta liikkeen lopussa tapahtuvaa kuorman hidasta-
mista, jonka aikana LP-linjan painetta nostettiin DFCU:n tilaa pienentamalla, jotta HP-
linja ei kavitoisi ja kuorma pysyisi hallinnassa. Nopeamman nostoliikkeen aikana LP-
linjan painetason sadtdminen ei onnistunut yhta hyvin, koska sylinterin tilan vaihtami-
nen aiheutti nopeita painetransientteja, jotka haittasivat paineen saat6a. Painetransientit
syntyivét kun aiemmin korkeampaan HP-linjan paineeseen kytketty kammio kytkettiin
LP-linjaan ja sylinterikammion nestetilavuuden hydrauliseen kapasitanssiin varautunut
energia vapautui LP-linjaan nostaen sen painetasoa.

Laskuliikkeiden aikana DFCU-saadin pyrkii pitdmain LP-linjassa sylinterin
kuormavoimaa vastaavan paineen, joten koska A-kuormituksella kuormavoima oli pie-
ni, myos LP-linjan painetaso laski varsinkin liikkeelleldhddssa matalaksi. Laskuliikkei-
den hidastuksissa on jalleen nahtévissé LP-linjan paineen nousua, kun saadin pienentaa
DFCU:n tilaa jarjestelmén jaykistdmiseksi ja pysaytyksen helpottamiseksi.

Nostoliikkeiden pysaytyksessa tapahtuva DFCU:n tilan pienentdmisestd johtuva
LP-linjan paineen nosto aiheutti samalla myds LP-linjaan kytkettyjen A- ja C-
kammioiden painetason nousun. Kun liikkeen pyséhtyessa sylinteriventtiilit suljettiin,
tdmé paine varastoitui kammioiden nestetilavuuksiin. Sylinterikammioihin varastoitunut
paine aiheutti myos laskuliikkeilla hieman liikkeellelahtoviivettd nopean nostoliikkeen
liikkeellelahtoa vastaavasti, kun saadin odotti HP-linjan paineistusta. Kyseinen paineis-
tumisen odottaminen voidaan nahdd HP-linjan paineesta, kun painetaso kasvaa ennen
sylinterin liikkeellelaht64 ja putoaa nopeasti, kun HP-linjan painetaso ylittad sylinteri-
kammioiden paineet ja sylinteri paéstetadn lahtemaan liikkeelle. Painekuvaajasta katsot-
tuna liikkeellel&htdjen viiveiksi saadaan 80—130 ms.

HP-linjan paineesta n&hddin myds sylinterin tilanvaihtojen aikana tapahtuvat
painetransientit, kun aiemmin LP-linjaan kytkettyin& olleet kammiot kytketddn HP-
linjaan. Talloin linjan paine putoaa hetkellisesti, kun osa painelinjan hydrauliseen ka-
pasitanssiin varautuneesta paineesta kuluu paineistamaan kyseiset kammiot HP-linjan
paineen tasalle. Suurimmillaan HP-linjan paineen putoaminen on noin 1,7 MPa, kun
sylinterin B- ja C-kammiot kytketddn samaan aikaan LP-paineesta HP-paineeseen. No-
pean nostoliikkeen hidastuksen aikana LP-linjan paine nousee noin kymmeneen
MPa:iin asti sdatimen pienentdessa DFCU:n tilaa kuorman pysaytyksen tehostamiseksi,
mutta paine ei nouse tarpeeksi ja HP-linjan paine laskee hetkellisesti kavitointiin asti.

Sylinterin kammiopaineista voidaan ndhdé jarjestelman ominaistaajuudella ta-
pahtuva painevérahtely, kun sylinterin liike lakkaa. Vérahtelyn taajuus oli sylinterin
minimipituudessa, 103 mm, noin 3,8 Hz ja maksimipituudessa, 173 mm, noin 3,15 Hz.
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Tilat

Saadin valitsi seka sylinterin, ettd pumppuyksikon tilat liikkeen aikana s&atOperiaatetta
noudattaen, eli pienilla nopeuksilla sylinterin tilana oli suurimman tehollisen pinta-alan
tila ja nopeutta sdadettiin ainoastaan pumppuyksikolld. Nopeusvaatimuksen kasvaessa
tarpeeksi suureksi, sédéadin alkoi pienentd& sylinterin tehollista pinta-alaa, joka kasvatti
pumppuyksikon tuotolla saatavaa nopeutta. Sdadin ei kdynyt kaikkia pumppuyksikon
tiloja lavitse nopeutta kasvatettaessa, koska sakkofunktio pyrki vélttaméan liiallisia ti-
lanvaihtoja.

Liikkeiden aloitusten viive on nahtavissa myos tilakuvaajissa, kun pumppuyk-
sikko kytketdan kayttéon ennen jokaista liikettd hieman aikaisemmin kuin sylinterivent-
tiileitd avataan. Pumppaus tapahtui paineen nostovaiheessa saatimen nopeusreferenssin
perusteella valitulla pumpputilalla. Koska liikkeen alussa séatimen valitsema pumpputi-
la oli pieni, paineen nousunopeus jai melko vaatimattomaksi, mika vaikutti osaltaan
liikkeellel&htdjen viiveisiin.

Energiankulutus

Jarjestelmaén syotetyn energian maaré laskettiin HP-linjan paineesta seké linjassa kul-
kevasta tilavuusvirrasta kayttden kaavaa 8.1,

Ein = f (Qup * pyp)dt (8.1)

missdé Qyp On HP-linjan tilavuusvirta ja pyp on HP-linjan paine. Talléin
energiankulutuksessa ei otettu huomioon pumppujen eikéd vapaakiertolohkon havigita.
Jarjestelméstd ulos saatu energia laskettiin sylinterin tuottamasta voimasta ja
liikenopeudesta kaavan 8.2 avulla,

Eout = J (Fcyl * vcyl)dt (8.2)

missa F,; on sylinterin kammiopainemittausten perusteella laskettu voima ja v,
sylinterin liikenopeus. Energiahdvi6 laskettiin v&hentdmalld jarjestelmadan syodtetyn
energian maard ulos saadusta. Tasapainoisella kuormalla liikesyklin energiahavioiksi
saatiin noin 3 kJ, josta noin 2,5 kJ poistui LP-linjan kautta tankkiin. Loput 0,5 kJ olivat
nestevirtauksen Kkitkasta sekd kokoonpuristuvuudesta johtuvia haviditad. Perinteiseen
proportionaalitekniikkaan perustuvan, kuormantuntevan jarjestelmén energiahdviot
olivat samalla liikesylilla ja kuormituksella noin 8,1 kJ. [22]
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8.2 Kuormitustilanne B

Kuormitustilanteessa B puomin sylinterin puoleisella paalla oli 400 kg kuormamassa.
Toisella paélla ei ollut ollenkaan lisattyd kuormamassaa. Sylinterille redusoitui edelli-
seen kuormitustapaukseen verrattuna nelinkertainen, puristava kuormavoima, n. 36 kN
hitausmassan pysyessd samana. VVoimakkaasti puristavan kuormituksen mittaustulokset
on esitetty kuvassa 7.2.

Asema ja nopeus

Puristavan kuorman kasvaminen kasvatti myds kuormavoimasta aiheutuvia sylinteri-
kammioiden painetasoja. Talléin hitaan nostoliikkeen liikkeellel&éhdon vaatima HP-
linjan painetaso nousi, joten liikkeellelahdon viive kasvoi vastaavasti. Hitaan nostoliik-
keen pysdhtyminen tavoiteasemaansa tapahtui pehmeésti ja vérahteleméttd. Nostoliik-
keen lopuksi LP-linjan paine jai alhaiselle tasolle ja HP-linjaan varastoitui hieman pai-
netta. Kun hidas laskuliike alkoi, tdma paine-ero yhdessa puristavan kuormavoiman
kanssa aiheutti sylinterin nopean kiihdytyksen sisdénpdin, kunnes LP-linjan paine nousi
tarpeeksi suureksi hidastamaan kuorman liikett4. Paineen vapautuessa DFCU:n lapi
tankkiin, vastustava voima vaheni ja sylinterin nopeus kasvoi toivotulle tasolle. Liik-
keen pysahdys tapahtui jalleen melko pehmeasti.

Nopean nostoliikkeen alkaessa sylinteri l&hti jalleen viiveella liikkeelle HP-
linjan alhaisen painetason takia. Sylinterin asema oli liikkeelle lahtiessa jo niin paljon
myohassa, ettd saadin valitsi 1dhes valittomasti sylinterille nopeampia tiloja, jolloin HP-
linjan paine putosi, kuten tasapainoisenkin kuorman kanssa ja nopeus notkahti. Sylinte-
rin litkkeellelahdon viive sek& nopeuden notkahdus liikkeen aikana aiheuttivat sylinterin
asema- ja nopeusreferenssien seurantaan huomattavaa viivetta. Viiveesta johtuen sylin-
terin asema saavutti asetusarvon huomattavan nopeasti, mutta DFCU-saddin nosti LP-
linjan paineen ja jaykisti jarjestelmén, jolloin ylitysta ei tapahtunut ja kuorma pysahtyi
hallitusti.

Nopean laskuliikkeen alkaessa sylinteri lahti jalleen valittomasti sisdanpéin LP-
linjan alhaisen paineen ja suuren kuormavoiman takia, mutta kiihtyvyys jai hidasta las-
kuliikettd vaatimattomammaksi, koska LP-linjassa oli nopean nostoliikkeen hidastami-
sen jaljilta valmiiksi korkea painetaso.

Paineet

Nostoliikkeiden liikkeelleldahddissé esiintyva viive oli A-kuormitustapausta vastaavasti
nahtavissd HP-linjan paineesta. Hitaalla nostoliikkeelld tdma viive oli noin 290 ms ja
nopealla nostoliikkeelld noin 220 ms. Laskuliikkeilld viivetta ei esiintynyt, silla kuor-
mavoiman ansiosta alaspain voimaa tuottavien kammioiden paineet olivat ennen lasku-
liikkeitd jo valmiiksi HP-linjan painetta alhaisempia.
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Hitaan nostoliikkeen aikana saadin piti LP-linjan paineen DFCU:n avulla jélleen
noin 2-3 MPa:ssa. Kuorma lahestyi nopeaa nostoliikettd lukuun ottamatta kaikissa liik-
keissé referenssin asetusarvoa pehmeasti, jolloin DFCU:n tilan pienentdmiselle ei ollut
tarvetta ja LP-linjan paine pysyi kohtuullisella tasolla. Nopean nostoliikkeen pysaytyk-
sessd referenssin asetusarvo lahestyi niin nopeasti, ettd DFCU Kiristyi ja LP-linjan paine
nousi noin 16 MPa:n tasalle.

Sylinterin tilanvaihtojen aiheuttamat painetransientit olivat taas néhtavissa HP-
ja LP-linjojen paineista. A-kuormitustapausta vastaavasti HP-linjan paine putosi eniten,
kun sylinterin B- ja C-kammiot kytkettiin LP-paineesta HP-paineeseen, jolloin pudotus
oli noin 4 MPa. A-kuormitustapaukseen verrattuna yli kaksinkertainen paineen putoa-
minen johtui HP- ja LP-linjojen huomattavasti suuremmasta paine-erosta.

Sylinterikammioiden paineista nahtiin talla kuormitustapauksella jarjestelman
ominaistaajuus vain hitaiden liikkeiden jalkeen, koska nopeat liikkeet pysahtyvat ase-
maansa varahtelemattd. Hitaan nostoliikkeen jalkeen, kun sylinterin pituus on noin 137
mm, jarjestelman ominaistaajuus oli noin 4,7 Hz. Hitaan laskuliikkeen jalkeen, sylinte-
rin pituuden ollessa noin 103 mm, ominaistaajuus oli noin 4,5 Hz.

Tilat

Hitaan nostoliikkeen alkaessa pumppuyksikkd pumppasi jélleen pienellda pumpputilalla
painetta HP-linjaan, kunnes painotaso kasvoi sylinterikammioiden paineen tasalle. Kun
painetta oli riittdva madré, sylinterille valittiin suurimman tehollisen pinta-alan tila koko
hitaan nostoliikkeen ajaksi ja nopeutta kasvatettiin ainoastaan pumppuyksikon tilaa kas-
vattamalla. Pysédhdyksessa ei tapahtunut ylitysté eika vérahtelyja, joten pumppuyksikén
ja sylinterin tilatkin asettuivat suoraan pysdytystilaan tavoiteasema saavutettaessa. Hi-
dasta laskuliikettd aloitettaessa ei tarvittu odotella HP-linjan paineistumista, joten heti
kun nopeusreferenssi kasvoi liikkeellelahdon mahdollistavaan arvoon sekd pumppuyk-
sikko etté sylinteri kytkettiin k&yttéon samaan aikaan. Pysahdyksessa ei tallakaan liik-
keella tapahtunut tavoiteaseman ylitystd, joten pumppuyksikon ja sylinterin tilaksi valit-
tiin suoraan pyséytystila ilman korjausliikkeita.

Nopealla nostoliikkeellda pumppuyksikkd pumppasi jélleen hitaasti HP-linjaan
painetta, kunnes liikkeelle lahteminen onnistui. Asema oli tassa tapauksessa jaanyt niin
paljon referenssisté jalkeen, ettd sekd pumppuyksikon, ettd sylinterin tilat nousivat no-
peasti maksimiarvoihinsa. Sylinterin maksimitilalla kaikki sylinterin kammiot olivat
kytkettyind HP-linjaan, eli LP-linjaan ei mennyt ollenkaan tilavuusvirtaa. Tasta syystéa
LP-linjan DFCU oli kiinni kyseisen tilan ollessa kaytdssa. Pysdhdyksessd asema saavut-
ti tavoitearvonsa hetkellisesti, jolloin sdadin valitsi pysaytystilan. Kokoonpuristuvuuden
takia asema kuitenkin putosi hieman pyséhdystilan kytkemisen jalkeen, jolloin saétimen
piti tehdd korjausliike, jotta asema olisi jalleen asemavirhetoleranssin sisalla. Aseman
varéhtely toleranssin rajalla aiheutti vielé toisenkin pysahdyksen jalkeen pienté tilojen
vardhtelyd. Nopea laskuliike hoidettiin jalleen sylinterin hitaimmalla laskuliiketilalla,
pumppuyksikon hoitaessa nopeuden saadon.
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Energiankulutus

Voimakkaasti puristavalla kuormituksella liikesyklin energiahdviot olivat noin 6,8 kJ,
josta noin 5,7 kJ poistui LP-linjan kautta tankkiin. Loput 1,1 kJ koostuivat jalleen virta-
us- ja kokoonpuristuvuushavigista. Proportionaalitekniikkaan perustuvalla jarjestelmalla
energiahaviot olivat noin 10,6 kJ. [22]

8.3 Kuormitustilanne C

Kuormitustilanteessa C puomin sylinterin puoleisella pad&dylla oli 300 kg kuormamassa
ja toisella paadyllad 100 kg kuormamassa. Kuormamassoista redusoitui sylinterille noin
18 kN vetdvé kuormavoima hitausmassan pysyessa edelleen samana kuin muissa kuor-
mitustilanteissa. Sylinterid vetdvan kuorman mittaustulokset on esitetty kuvassa 7.3.

Asema ja nopeus

Sylinterid ulosvetavéan voiman ansiosta ensimmaéinen nostoliike alkoi valittdmaésti nope-
usreferenssin ylittdessé pysaytystilan raja-arvon. LP-linjan alhaisen paineen johdosta
litke l&hti nopeasti kiihtyen, puristavan kuorman laskuliikettd vastaavasti. Nopea kiih-
tyminen sai aseman ylittdmé&an referenssin, jolloin séd&din joutui pysayttdmaan liikkeen
siksi aikaa, etté referenssi saavutti aseman. Liikkeen jalkimmaéinen osa toimi aseman ja
nopeuden puolesta hyvin ja sylinteri pysahtyi madritettyyn asemaansa melko pehmeésti.
Hitaan laskuliikkeen alkaminen viivastyi jalleen puristavan kuorman nostamista vastaa-
vasti, kun HP-linjan painetta jouduttiin kasvattamaan tarpeeksi suureksi, jotta kuorma ei
notkahtaisi liikkeen alkaessa vaéaraan suuntaan. Koska asema jai referenssistd huomatta-
vasti jalkeen, sylinteri Kiihtyi nopeasti ja ylitti nopeusreferenssin pyrkiessaan ottamaan
asemareferenssié kiinni. Liikkeen lopuksi sylinteri pyséhtyi hetkellisesti ennen aseman
tavoitearvon saavuttamistaan.

Nopealla, sylinterid ulospéin ajavalla liikkeell& HP- ja LP-linjojen valinen paine-
ero aiheutti jalleen sylinterin nopean nytkahdyksen ulospdin liikkeen alkaessa. Taman
jalkeen sylinterin nopeus laski hetkellisesti, kun DFCU nosti LP-linjan painetta, jonka
jalkeen liike jatkoi kiihtymistadn nopeasti nopeus- ja asemareferenssin yli. Huomattavan
asemareferenssin ylityksen jélkeen sdadin yritti korjausliikkeiden avulla ohjata sylinte-
rin haluttuun asemaan. Sylinteri ehti juuri pysdhtymaan ennen nopean, sylinteria sisaan-
pain ajavan liikkeen alkamista. Liikkeelleldhdodssa esiintyi jalleen HP-linjan paineen
nostamisesta aiheutuvaa viivettd. Muutoin viimeinen liike seurasi sek& asema- etti no-
peusreferenssia kelvollisesti. Liikkeen lopussa oli jalleen ndhtavissa hidasta laskuliikettd
vastaava sylinterin hetkellinen pysahtyminen.
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Paineet

Syklin alussa HP-linjan paine oli LP-linjan painetta korkeammalla edellisen liikkeen
jaljiltd. Sylinterikammioiden kytkeytyessd ja sylinterin lahtiessd liikkeelle HP-linjan
paine putosi nopeasti kavitoinnin rajoille asti. S&atimen kytkiessa pysaytystilan paine
nousi hetkellisesti, mutta kdvi jalleen kavitoinnin tasalla, kun sylinteri jatkoi liikettaan.
Liikkeen kiihdytyksen aikana paine nousi, mutta hidastus aiheutti paineen laskun takai-
sin kavitointiin, jossa se pysytteli koko loppuliikkeen ajan.

Hitaan laskuliikkeen alkaessa liikkeelleldahdon viive oli taas nahtévisséd HP-linjan
paineen nousuna ja pienend putoamisena, kun sylinteri lahti litkkeelle. Viiveen suuruus
oli hitaalla laskuliikkeelld noin 370 ms. Viiveen aikana LP-linjan paine vapautui
DFCU:n lapi tankkiin, mutta nousi liikkeen aikana noin 2 MPa:n tasalle. Liikkeen hi-
dastuksen aikana DFCU:n tilaa pienennettiin jélleen jarjestelmén jaykistamiseksi, jol-
loin paine kasvoi noin 2 MPa:lla, jolloin linjojen vélinen paine-ero laski niin matalaksi,
etta sylinteri pysahtyi hetkeksi. Koska sylinteri pysahtyi, myos tilavuusvirta loppui het-
kellisesti sylinterin ja painelinjojen valilla. T&ll6in LP-linjan paine alkoi vapautua
DFCU:n lapi tankkilinjaan, kun sylinteriltd ei tullut korvaavaa tilavuusvirtaa linjaan.
HP-linjan paine taas alkoi nousta vastaamaan kuormavoiman vaikutusta. Kun linjojen
vélinen paine-ero saavutti kuormavoiman vaikutuksen, sylinteri liikahti tavoiteasemaan-
sa ja pysahtyi.

Nopean nostoliikkeen paineiden kayttdytyminen vastasi hidasta nostoliiketta si-
ten, ettd aluksi HP-linjan paine laski kavitointiin asti, kun sylinteriventtiilit avattiin ja
sylinteri oli vapaa liikkumaan kuormavoiman mukana. Seuraavaksi paine nousi hetkelli-
sesti kiihdytyksen aikana ja romahti taas kavitointiin, kun kuormaa yritettiin hidastaa.
LP-linjan paine ei kuitenkaan noussut tarpeeksi korkeaksi, jotta hidastaminen olisi on-
nistunut ja kuorma karkasi reilusti yli asemareferenssin. Tassd vaiheessa s&adin suoritti
korjausliikkeen kytkemalla sylinterille laskuliikkeen tilan, jolloin HP-linjan paine koho-
si nopeasti painerajaan asti kuorman inertian avulla. Sylinteri jatkoi kuitenkin vield het-
ken liikettd4n positiiviseen suuntaan samalla kun sylinterill& oli laskuliikkeen tila, jol-
loin sylinterin laajenevat kammiot imivat LP-linjasta tilavuusvirtaa ja pudottivat sen
paineen nollaan. Linjapaineet vaihtelivat hetken kavitaatiorajan ja lahes maksimipai-
neen vélill4, kunnes sédadin sai pysaytettya varahtelyn.

Nopean laskuliikkeen aikana HP-linjan paine nousi kiihdytyksessad noin 14
MPa:iin ja laski hidastuksessa noin 9 MPa:iin. Hidastuksen aikana jarjestelmén linja-
paineet kayttaytyivat samalla tavoin kuin hitaan laskuliikkeen hidastuksen kanssa. Jal-
leen linjojen paine-ero laski, kunnes sylinteri pysahtyi ja nousi takaisin liikkeen vaati-
malle tasolle pysdhdyksen aikana, jonka jalkeen sylinteri liikahti tavoiteasemaansa.

Koska nopea nostoliike ei ehdi pysahtymaan tavoiteasemaansa, jarjestelman
ominaistaajuutta sylinterin maksimipituudessa ei pystytd maarittamaan kammiopaineista
naiden mittausten perusteella. Sylinterin minimipituudessa 103 mm ominaistaajuudeksi
saatiin kammiopaineiden vardhtelyn perusteella noin 3,9 Hz. Hitaan nostoliikkeen jal-
keen, sylinterin pituuden ollessa noin 138 mm, ominaistaajuus oli noin 4,1 Hz.
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Tilat

Hitaan nostoliikkeen alussa s&&din valitsi sylinterille ja pumpuille hitaimman ja
DFCU:lle pienimman tilan. DFCU:n pienink&an tila ei kuitenkaan riittanyt pitdméaan
LP-linjan painetta tarpeeksi korkeana, jolloin kuorma nytkahti nopeasti ylospéin. Saadin
kytki hetkeksi pysaytystilan, kunnes asemareferenssi saavutti mitatun aseman ja jatkoi
sitten liikkeen toteutusta normaalisti.

Hitaan laskuliikkeen alkamisen viive oli nahtévissa jalleen myds sylinterin ja
pumppuyksikon tiloissa, kun pumppuyksikkd aloitti HP-linjaan pumppaamisen ennen
sylinteriventtiilien avaamista.

Nopean nostoliikkeen alkaessa seké& sylinteri, ettd pumppuyksikko kytkeytyivét
kayttoon samaan aikaan, koska sylinterikammioiden painetaso oli karkaavan kuorman
johdosta valmiiksi HP-linjan painetta matalammalla. DFCU:n tilaksi valikoitui jalleen
pienin tila, jolloin sylinteri ryntési taas hieman liian nopeasti ylospéin. Télla kertaa tosin
asemareferenssi nousi niin nopeasti, ettd pysaytystilan kytkemiselle ei ollut tarvetta.
Koska sylinterin liikkeellelahddssé ei ollut viivettd, sylinterin asema seurasi aluksi refe-
renssid melko tarkasti, jolloin sdatimen nopeusreferenssin muutosnopeuden itseisarvo ei
pienentynyt nopeasti, joten DFCU-sdadin ei pyrkinyt pienentdmdan DFCU:n tilaa.
Kuormavoiman perusteella laskettu LP-linjan painereferenssi tuotti DFCU:lle liian suu-
ria tiloja, jolloin LP-linjan paine ei noussut tarpeeksi korkeaksi, jotta kuormaa olisi pys-
tytty hallitsemaan. Nopean laskuliikkeen tilojen kayttaytyminen vastasi hidasta laskulii-
ketta silla erotuksella, ettd suuremman liikenopeuden saavuttamiseksi saadin valitsi
pumpulle suurempia tiloja.

Energiankulutus

Voimakkaasti karkaavalla kuormalla liikesyklin energiahdviot olivat noin 6,6 kJ, josta
noin puolet poistui LP-linjan kautta tankkiin. Kokoonpuristuvuus- ja virtaushévididen
huomattavasti suurempi osuus havioista talla kuormitustapauksella johtui péaasiassa
nopean nostoliikkeen varéhtelyjen aiheuttamista suurista painevaihteluista. Proportio-
naalitekniikkaan perustuvalla jarjestelméalld energiahéviot olivat noin 9,3 kJ. [22]
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8.4 Simulointimallin verifiointi

Simulointimallin tuottamat tulokset vastasivat mittaustuloksia p&aosin hyvin. Sylinterin
pysahdyksissa esiintyvien vérahtelyjen taajuus ei simulointituloksissa vastannut mitta-
uksia, joka johtui sylinterikammioissa olevasta 6ljyyn liukenemattomasta ilmasta. Va-
paa ilma vadristi jarjestelmén ominaistaajuutta sekd kasvatti varéhtelyjen amplitudia
pysahdyksissa. Varadhtelyjen eroavaisuuksien takia myos simulointien painetasot aset-
tuivat joissain tapauksissa sylinterin pysahdyksen jélkeen hieman eri tasoille kuin mitta-
uksissa. llman poistaminen A- ja B-sylinterikammioista osoittautui erittdin vaikeaksi,
koska ilma nousi kammioiden yldosaan, mutta kammioiden portit olivat sylinterin ala-
osassa, eika sylinterin mantaa saanut ajettua kokonaan sisadn sen ollessa kiinni puomis-
sa.

LP-linjan painetason, seké tilavuusvirtauksen simulointitulokset vastasivat mit-
tauksia paaosin erittdin tarkasti, joten voidaan olettaa, ettd DFCU:n parametrit oli maari-
tetty onnistuneesti.

Karkaavan kuorman simuloinnissa kavitointi seka suuret painevaihtelut aiheutti-
vat varsinkin HP-linjan tilavuusvirtauksessa eroavaisuuksia simulointien ja mittausten
valilla. Tama johtui todennakdisesti yksinkertaistetusta tavasta jolla pumppuyksikko oli
simuloitu. Tarvetta kyseisen eroavaisuuden korjaukseen ei ollut, silla simulointimallin
avulla tehtévassa sédatimen parantelussa oli tavoitteena pyrkia kavitoinnin eliminointiin,
jolloin eroavaisuutta ei pitdisi syntya.
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9  YHTEENVETO JA JATKOTUTKIMUSAIHEET

Diplomityon tavoitteena oli tutkia rinnankytkettyjen pumppujen kayttod monikam-
miosylinterin nopeussdadossa seka suunnitella kyseiselle ohjaustavalle soveltuva saadin.
Tdassa vaiheessa tutkimusta haluttiin pddasiassa keskittyd tutkimaan kuvatunkaltaisen
jarjestelman kayttaytymistd ja ominaispiirteitd, joten sdadin pyrittiin pitdméaén suhteelli-
sen yksinkertaisena ja saattlogiikka selke&nd. Tuloksena saatiin sdadin, joka toteutti
testijarjestelman liikesyklit tyydyttavalla suorituskyvylld ja maltillisilla energiah&vioillg,
mutta jatti viel& parantamisen varaa kumpaankin.

9.1 Todetut jarjestelméan ominaisuudet

Eniten jarjestelman ominaisuuksiin ja k&yttaytymiseen vaikutti kuormituksen
mukaan maaraytyva HP-linjan paine. Kuorman mukaan sadtyvén syottopaineen johdos-
ta pumppujen yli oleva paine-ero pysyi pédéosan ajasta matalana, jolloin myds pumppu-
yksikon energiankulutus oli hillittyd. Varjopuolena nopeussédadon suorituskyky jéi vaa-
timattomaksi, koska kuormavoimaa vastaan tapahtuvissa liikkeellel&éhdoissa esiintyi
merkittdvaa viivetta, kun HP-linjan paine piti nostaa tarpeeksi suureksi voittamaan
kuormavoiman vaikutus ennen kuin sylinterid voitiin lahted liikuttamaan.

Lisaksi matalasta HP-linjan paineesta seurasi sylinterin nopeuden notkahduksia,
kun sylinterin tilaa vaihdettiin nopeammaksi. Koska HP-linjan ja samalla myds HP-
linjaan kytkettyjen sylinterikammioiden paineet olivat liikkeen aikana tasan kuorman
kithdyttamisen vaatimalla tasolla, sylinterin tilan vaihdosta aiheutuva HP-linjan paineen
lasku johti siihen, ettd sylinterin tuottama voima ei riittanyt jatkamaan sylinterin nopeu-
den kiihdyttamisté ja kiihtyvyys aleni, kunnes linjan paine kasvoi tarpeeksi suureksi,
jotta kiihdytys voi jatkua. Liséksi sylinterin tehollinen pinta-ala pieneni tilanvaihdon
aikana, jolloin sylinterin tuottama voima pieneni entisestddn ja tehosti paineen laskun
vaikutusta kiihtyvyyteen.

Koska pelkélla pumppu- ja sylinterisd&ddolla karkaavan kuorman saato olisi ollut
erittdin arvaamatonta kavitoinnin takia, LP-linjaan taytyi lisatd DFCU kuristamaan
tankkiin menevaa virtausta ja siten lisddmaan jarjestelman jaykkyyttd. Tama ratkaisu
lisési jarjestelman energiankulutusta, sill& LP-linjan paineen kohottaminen johti suoraan
my06s HP-linjan paineen nousuun vastaavasti, jolloin pumppuyksikké joutui pumppaa-
maan tilavuusvirtaa korkeampaan paineeseen, kuin ilman LP-linjan DFCU::ta.

Sylinterin pinta-alasuhteiden johdosta jarjestelman tilojen nopeudet jakautuivat
epasymmetrisesti ja painottuivat liikaa tarpeettoman nopeisiin liikkeisiin ja pieniin voi-
miin. Varsinkin sylinterin paluuliikkeen nopeusresoluutio jai melko vaatimattomaksi
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sylinterin normaalilla liikenopeusalueella suuren osan tiloista sijoittuessa yli 150 mm/s
nopeuksille. Lisaksi saatimen kanssa tehtyjen yksinkertaistuksien johdosta sylinterin
paluuliikkeelld kaytettiin vain yhta sylinteritilaa, jolloin nopeuden saaté hoidettiin ko-
konaisuudessaan pumppuyksikon tilaa muuttamalla. Talloin paluuliikkeelld oli vain
seitseman erilaista nopeustilaa ja nopeusresoluutio jai matalaksi. Saatdtavan johdosta
sylinterin plusliikkeellakin oli vain 12 erilaista nopeustilaa, joten nopeussédadon tark-
kuus jai tassa tapauksessa molempiin suuntiin ajettaessa vaatimattomaksi.

Kuormavoiman suuntaan liikkeelle lahdettdessa HP-linjan hydrauliseen ka-
pasitanssiin varautunut energia sysasi sylinterin nopeasti liikkeelle, mik& teki pienten
liikkeiden toteuttamisesta Kyseisessé tilanteessa vaikeaa. Tama ilmi6 nadkyi erityisen
selvasti voimakkaasti karkaavalla kuormitustapauksella. Karkaavan kuorman saaddssa
oli muiltakin osin parannettavaa. Nostoliikkeet saivat HP-linjan paineen laskemaan ka-
vitointiin asti, mistd seurasi nopealla nostoliikkeella kuorman hallittavuuden tilapainen
menettdminen. Tama johti merkittavan suureen asemareferenssin ylitykseen. Ylityksesta
huolimatta jarjestelma pysyi kuitenkin stabiilina.

Kuvassa 9.1 on esitetty jarjestelman energiahdviot muilla teknologioilla
toteutettuihin  hydraulijarjestelmiin  verrattuna. Kuormitukset sekd asema- ja
nopeusreferenssit olivat samat kaikilla jarjestelmilla.
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Kuva 9.1: Energiahavitiden vertailu

Kuvassa "Prop 12” on perinteinen proportionaaliventtiiliohjattu jdrjestelma 12
MPa:n vakiosyottopaineella ja kaksikammiosylinterill&, ”Prop LS” on vastaava propor-
tionaalijdrjestelmd kuormantuntevalla syottopaineella, "DFCU” vastaa “"Prop LS” —
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jarjestelmad, mutta proportionaaliventtiilit on korvattu DFCU:illa ja ”PumpDigiCyl” on
pumppuyksikkoohjattu nelikammiosylinteri.

Pumppuohjatun nelikammiosylinterijarjestelman energiahdviot ovat seka vakio-
paineiseen, ettd kuormantuntevaan, proportionaalitekniikalla toteutettuun jérjestelméaan
verrattuna huomattavasti pienemmat. DFCU-kuristussaadetyn jarjestelman haviét ovat
karkaavalla ja puristavalla kuormavoimalla noin 5-15 % pienemmat kuin pumppuohja-
tulla nelikammiosylinterijarjestelmalld, mutta kun kuormavoima on pieni, pumppuohja-
tun nelikammiosylinterijérjestelmén syéttopaine ja siten myos jarjestelman energianku-
lutus pysyvat matalina. Talldin jarjestelmén energiahdviot laskevat puoleen DFCU-
jarjestelman vastaavan kuormituksen havigista.

Vertailussa tulee ottaa huomioon, ettd energiahédviot laskettiin suoraan syotto-
paineista ja tilavuusvirroista, jolloin pumppujen havidita ei otettu huomioon. DFCU-
séadetyssa jarjestelmassé oli kaytdssa syottdpaineen saato, joka laski tilavuusvirtaa tuot-
tavan koneikon kokonaishyotysuhdetta ja jonka vaikutusta energiahévitihin ei ollut
otettu mittauksissa huomioon. Pumppuohjatussa monikammiosylinterijarjestelméssakin
oli vapaakiertolohkosta johtuvia energiahévioita, joita ei ole mittauksissa huomioitu,
mutta jos vapaakiertolohko ja —venttiilit ovat oikein mitoitettuja, kyseiset haviot jaavat
huomattavasti pienemmiksi, kuin saddettavasta syottopaineesta aiheutuvat.

9.2 Jatkotutkimusaiheet

Tassa tutkimuksessa jarjestelmén toimintaa tarkasteltiin melko rajallisesti, yksinkertai-
sissa kuormitustapauksissa, joissa sylinterille redusoituva kuormavoima muuttui liik-
keen aikana vain hieman. Monissa kaytannon sovelluksissa kuormavoima muuttuu liik-
keen aikana huomattavasti ja saattaa jopa vaihtua puristavasta karkaavaksi. Tamén tut-
kimuksen tuloksena saadulla, verifioidulla simulointimallilla olisi mahdollista tutkia
jarjestelman seka saatimen soveltuvuutta erilaisten kuormien ohjaamiseksi. Liséksi si-
mulointimallin avulla olisi mahdollista tutkia sylinterin erilaisten mitoitustapojen vaiku-
tuksia saatotulokseen.

Jarjestelmén energiankulutusta olisi mahdollista alentaa huomattavasti ottamalla
LP-linjasta energiaa talteen. liman paineakkuja tdma voisi onnistua esimerkiksi kor-
vaamalla LP-linjan DFCU:n saatyvatilavuuksisella hydraulimoottorilla, jolloin LP-
linjan paineen s&atd voitaisiin toteuttaa moottorin syrjaytystilavuutta muuttamalla. Toi-
nen mahdollinen vaihtoehto voisi olla pumppuyksikdn pumppujen korvaaminen pump-
pu-moottoreilla ja jarjestelman muuttaminen puoliavoimeksi.

Talla hetkelld saadin ei kayta hyvékseen kaikkia mahdollisia sylinteritiloja, kos-
ka saatimen haluttiin tutkimuksen alkuvaiheessa kayttdvan pééaasiassa pumppuyksikk6é
nopeuden saatamiseen ja ottavan sylinterin syrjaytystilavuuden sdaddén mukaan vasta
kun pumppuyksikon kapasiteetti loppuu kesken. Monipuolisemmalla séadolla olisi peri-
aatteessa mahdollista saada nopeussaatoon liséé resoluutiota, mutta sylinterin tilanvaih-
tojen lisdédminen saattaa myos johtaa saatdtuloksen huononemiseen edellisessa alaluvus-
sa kuvatun painetransienttivaikutuksen vuoksi. S&atimen toimintojen lis&&minen voisi
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my0s auttaa vahentdmaan HP-linjan kuorman mukaan maarittyvén paineen haittavaiku-
tuksia, esimerkiksi kasvattamalla pumppuyksikon tilaa tai kuristamalla LP-linjan tai
sylinterin DFCU:ita, kun HP-linjan paineen halutaan kasvavan nopeammin. Myds jar-
jestelmén mahdollisia vikatilanteita seké niiden seurauksia tulisi tutkia ja selvittaa, oli-
siko komponenttien vikaantumisia mahdollista kompensoida saatimen avulla vai aiheut-
taisiko yhden komponentin vikaantuminen koko jarjestelman lamaantumisen.

Tallaisenaan jarjestelma soveltuu ainoastaan yhden toimilaitteen ohjaukseen,
mutta periaatteessa kuristussaatoa seka saatimen élya lisadmalla voisi olla mahdollista
soveltaa rinnankytkettyjd pumppuja myos useampia toimilaitteita samaan aikaan kaytta-
vissé jarjestelmissad. Lahteessé [23] on myds tutkittu simulointien avulla rinnankytketty-
jen pumppu-moottoreiden kéyttéd kahden toimilaitteen kéytdssa samaan aikaan ilman
kuristusséatod lupaavin tuloksin. Kyseisten sovellusten toteutuskelpoisuuksia sekd omi-
naisuuksia tulisi tutkia laajemmin erikseen, jotta teknologian potentiaali saataisiin kar-
toitettua ja hyddynnettya mahdollisimman tehokkaasti.
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LITE 1: JARJESTELMAN TILAT JA VENTTIILIEN

OHJAUKSET
Jérjestelman P“;‘ PPUJEN Sylinteriventtiilien ohjaukset N Tilan 20iMEai
T ohjaukset liikenopeus tuottama
P1 P2 P3 A B C D [mm/s] voima [kN]
1 1 1 1 LP LP LP HP -546 12,8
2 0 1 1 LP LP LP HP -468 12,8
3 1 0 1 LP LP LP HP -390 12,8
4 0 0 1 LP LP LP HP -312 12,8
5 1 1 1 LP HP HP LP -269 26,0
6 1 1 0 LP LP LP HP -234 12,8
7 0 1 1 LP HP HP LP -231 26,0
8 1 0 1 LP HP HP LP -192 26,0
9 1 1 1 LP HP HP HP -180 38,8
10 0 1 0 LP LP LP HP -156 12,8
11 0 1 1 LP HP HP HP -155 38,8
12 0 0 1 LP HP HP LP -154 26,0
13 1 1 1 LP HP LP LP -137 51,2
14 1 0 1 LP HP HP HP -129 38,8
15 0 1 1 LP HP LP LP -117 51,2
16 1 1 0 LP HP HP LP -115 26,0
17 1 1 1 LP HP LP HP -109 64,0
18 0 0 1 LP HP HP HP -103 38,8
19 1 0 1 LP HP LP LP -98 51,2
20 0 1 1 LP HP LP HP -94 64,0
21 1 0 1 LP HP LP LP -78 51,2
22 1 0 1 LP HP LP HP -78 64,0
23 1 0 0 LP LP LP HP -78 12,8
24 1 1 0 LP HP HP HP 77 38,8
25 0 1 0 LP HP HP LP =77 26,0
26 0 0 1 LP HP LP HP -63 64,0
27 0 0 1 LP HP LP LP -59 51,2
28 0 1 0 LP HP HP HP -52 38,8
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" ) Pumppujen U : Tilan Tilan
Ja”etsitgman fifii Sylinteriventtiilien ohjaukset likenopeus Uottama
P1 P2 P3 A B & D [mm/s] voima [KN]

29 1 1 0 LP HP LP HP -47 64,0
30 1 1 0 LP HP LP LP -39 51,2
31 1 0 0 LP HP HP LP -38 26,0
32 0 1 0 LP HP LP HP -31 64,0
33 1 0 0 LP HP HP HP -26 38,8
34 0 1 0 LP HP LP LP -20 51,2
35 1 0 0 LP HP LP HP -16 64,0
36 0 0 0 0 0 0 0 0 0
37 1 0 0 HP LP HP LP 8 126,3
38 1 0 0 HP LP HP HP 9 1135
39 1 0 0 HP LP LP LP 10 101,2
40 1 0 0 HP LP LP HP 11 88,4
41 1 0 0 HP HP HP LP 13 75,2
42 0 1 0 HP LP HP LP 16 126,3
43 1 0 0 HP HP HP HP 16 62,4
44 0 1 0 HP LP HP HP 18 1135
45 0 1 0 HP LP LP LP 20 101,2
46 0 1 0 HP LP LP HP 23 88,4
47 1 1 0 HP LP HP LP 24 126,3
48 1 1 0 HP LP HP HP 26 1135
49 0 1 0 HP HP HP LP 27 75,2
50 1 1 0 HP LP LP LP 30 101,2
51 0 0 1 HP LP HP LP 32 126,3
52 0 1 0 HP HP HP HP 32 62,4
53 1 1 0 HP LP LP HP 34 88,4
54 0 0 1 HP LP HP HP 35 113,5
55 0 0 1 HP LP LP LP 40 101,2
56 1 0 1 HP LP HP LP 40 126,3
57 1 1 0 HP HP HP LP 40 75,2
58 1 0 1 HP LP HP HP 44 113,5
59 0 0 1 HP LP LP HP 45 88,4
60 0 1 1 HP LP HP LP 48 126,3
61 1 1 0 HP HP HP HP 48 62,4
62 1 0 1 HP LP LP LP 49 101,2
63 0 1 1 HP LP HP HP 53 1135
64 0 0 1 HP HP HP LP 53 75,2
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" ) Pumppujen U : Tilan Tilan
Jarjetsitgman fifii Sylinteriventtiilien ohjaukset likenopeus Uottama
P1 P2 P3 A B & D [mm/s] voima [KN]
65 1 1 1 HP LP HP LP 55 126,3
66 1 0 1 HP LP LP HP 57 88,4
67 0 1 1 HP LP LP LP 59 101,2
68 1 1 1 HP LP HP HP 62 1135
69 0 0 1 HP HP HP HP 64 62,4
70 1 0 1 HP HP HP LP 67 75,2
71 0 1 1 HP LP LP HP 68 88,4
72 1 1 1 HP LP LP LP 69 101,2
73 1 1 1 HP LP LP HP 79 88,4
74 0 1 1 HP HP HP LP 80 75,2
75 1 0 1 HP HP HP HP 80 62,4
76 1 1 1 HP HP HP LP 93 75,2
77 0 1 1 HP HP HP HP 96 62,4
78 1 1 1 HP HP HP HP 112 62,4




LITE 2: JARJESTELMAN YKSINKERTAISTETTU
HYDRAULIKAAVIO
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LIITE 3: DFCU:N VENTTIILIEN MITATUT JA SIMU-
LOIDUT OMINAISKAYRAT

Hydac WS08W ominaiskayra, 0.55 mm kuristus, r\pmax =180 bar, T=35 ‘c
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Hydac WS08W ominaiskayra, 0.75 mm kuristus, AP = 180bar, T=34C
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Hydac WS08W ominaiskéyra, 2 mm kuristus, APy = 180 bar, T = 36 ‘c
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Hydac WS08W ominaiskayra, 3.2 mm kuristus, APy = 180 bar, T = 36 ‘c
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LITE 4: MITTAUSJARJESTELMAN HYDRAULI-

KAAVIO
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LITE 5: MITTAUSJARJESTELMAN OSALUETTE-

LO
Osa Nimitys, ominaisuudet Numero Huom
i Sahkomoottori, 7kW, VEM K21R 160L4
1500 rpm HW
5 Hammaspyorapumppu, 2 cm?/ Rexroth AZPB-10-
rev 2.0LNY02MB
3 Hammaspyorapumppu, 4 cm3/ Rexroth AZPF-10-
rev 004 LXXXXXX
A Hammaspyorapumppu, 8 cm3/ | Rexroth AZPF-10-
rev 008LXXXXXX
5 Suodatin
6 3 X 4/2 —suuntaventtiili Parker Asentosalpa poistettu
D1VWO030DNL
7 Rakkoakku 4 L Nippon Accumulator Rakko poistettu
K21-5V
N Hydroll .
8 Mantéakku 3 L HPSl())/-350-100 Ei kaasua
9 3 x 10 x 2/2 —istukkaventtiili Hydac WS08W-01
10 4 x 2/2 —istukkaventtiili Hydac WS08W-01

11

DFCU, 6 x 2/2 —istukkaventtiili

Hydac WS08W-01

Nelikammiosylinteri,

Mittatilaustyoné tehty

12 85/63/40/28 — 250 prototyyppi
13 Paineanturi, 0..250 bar IFM PT3541
14 Tilavuusvirta-anturi Kracht VC5 F 1 PS
= Paineenrajoitusventtiili, Sun OHR4 K1 RPGE
200 bar LCN
1 Paineenrajoitusventtiili, Sun OGNS
200 bar
- 4 x Paineenrajoitusventtiili, 1 x Sun OC98, 3 x

200 bar

Sun OGO8




LIITE 6: SIMULOINTIMALLIN PARAMETRIT

Ak khkhkkkhkhkkkk kA khk kA k Kk Kk Kk

***% Alkuarvot ***
* ok Kk kK kK K ok ok kK kK Kk ok

o oo

o°

oe

Max.HP = 20e6; HP-linjan PRV:n asetusarvo [Pa]

pT = 0.1le6; % Tankkipaine [Pal]
Init.theta = -0.277; % Puomin kulma alkuasennossa [rad]
Init.x = th2x(Init.theta); % Sylinterin asema alkuasennossa [m]

Akhkkhkhkhkkhkhkkhkkhkhkkhkhkhkkhkhkhkkhkhkhkkhkhrkhk Ak Ak hkrkkx%k

o\

o°

***% Sylinteri (Nelja kammiota) ***
dAhkkhkhkkhkhkkhkhkhhkhhkhkhkhkhkhkhkhkhkhkhhkhkhkhkhkkhkxkhkxk*k

o°

o°

Kammioiden halkaisijat [m]

Cyl.dl = 0.085;
Cyl.d2 = 0.063;
Cyl.d3 = 0.040;
Cyl.d4 = 0.028;

% Kammioiden pinta-alat [m"2]

Cyl.AA = ala(Cyl.dl,Cyl.d4);
Cyl.AB = ala(Cyl.dl,Cyl.d2);
Cyl.AC = ala(Cyl.d3);

Cyl.AD = ala(Cyl.d3,Cyl.d4);

Q

$ Kammioiden kuolleet tilavuudet [m"3]

Cyl.VOA = 0.025*Cyl.AA;
Cyl.VOB = 0.025*Cyl.AB;
Cyl.v0OC = 0.025*Cyl.AC;
Cyl.v0OD = 0.025*Cyl.AD;
Cyl.x0 = 0.65; % Sylinterin minimipituus [m]

S
Cyl.stroke = 0.25; % Sylinterin iskunpituus [m]

[}

% Sylinterin kitkamallin parametrit

Cyl.Fs = 3500;

Cyl.Fc = 2500;

Cyl.b = 4000;

Cyl.vtol = 0.04;
Cyl.xpre = 0.3e-3;
Cyl.m eff fric = 4000;

oe

Staattinen kitkavoima [N]

Coulombin kitkavoima [N]
Viskoosikitkakerroin [Ns/m]
Minimikitkan nopeus [m/s]

Tiivisteen taipuma ennen liukumista [m]
Kitkamallin vaimennustermin laskennassa
kaytettava tehollinen hitausmassa [kg]

o° o o° o° o

o\°
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*hkhkhkhkhkhkhkhkkhhrhkhkhkhkhkkhkkkk*k

***% Sdadinparametrit ***
khkkhkkhkkhkkhkhkhkkhkhhkhkkhkhkhkkhhhkhkkxk*k

.o N

oy U1
~
oe

\

80

% Asemasaadon P-vahvistus
Nopeussadaadoén P-vahvistus

P dv rC = 0.00035; % Hidastuksen pehmennyksen vahvistus

SW P = 0.006 ;
SW C=0.6;
SW_DFCU = 9000;

o° oo

oe

Controller.Ts = 0.002;
Controller.Ts2 = 0.012;

o3

°

Suodatukset [rad/s]

Controller.omega F = 8;
Controller.omega p = 40;

Controller.omega y

%

40;

Pysaytyslogiikka

Controller.x toll = le-3;

Controller.x tol2

2e-3;

Controller.v_tol = 1.5e-3;

a° oo

o°

0il.B = 1300e6;
Oil.eta = 50e-6;
Oil.rho = 870;

khkkhkhkkhkkhkhkkhkhkhkkhkhkhkkhkrk bk ik rk A khhhkk

*** Hydrauliikkadljy ***
R e i b b b b Sb dh 2 b b b b b ab S S g i 4

o oo

o

Pumppujen tilanvaihdon painokerroin
Sylinterin tilanvaihdon painokerroin
DFCU:n tilanvaihdon painokerroin

o\

oe

oo oo

o°

0ljyn
0ljyn
0ljyn

Suodatusten naytteenottovali [s]
Sadtimen naytteenottovali [s]

Voimaestimaatin suodatuksen rajataajuus
Painemittausten suodatusten rajataajuus
Asemamittauksen suodatuksen rajataajuus

o

Liikkeen pysaytyksen
asemavirhetoleranssi [m]
Liikkeen aloituksen
asemavirhetoleranssi [m]
Pysaytystilan nopeusreferenssin
maksimiarvo [m/s]

o® o o oo

o

puristuskerroin [Pa]
kinemaattinen viskositeetti [m"2/s]
tiheys [kg/m"3]
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*%% Letkut **%*
*khkkhkkkkhkkhkkkkhkkkh*k

o° oo

oe

HP.V = 1.5e-3; % HP-linjan letkun nestetilavuus [m"3]
LP.V = 0.5e-3; % LP-linjan letkun nestetilavuus [m"3]

Hose.B LP = 600e6; % LP-linjan nestetilavuuden puristuskerroin [Pa]
Hose.B HP = 800e6; % HP-linjan nestetilavuuden puristuskerroin [Pa]

o°

Sylinterikammioiden letkujen nestetilavuudet [m"3]
ja puristuskertoimet [Pa]

oe

Hose.A V = 0.3e-3;
Hose.A B = 600e6;
Hose.B V = Hose.A V;
Hose.B B = 600e6;
Hose.C V = Hose.A V;
Hose.C B = 800e6;
Hose.D V = Hose.A V;
Hose.D B = 800e6;

Hose.Kv = 0.7*le-4*sqgrt (2/0il.rho); % ¥" letkuliittimen kuristuksen
% virtauskerroin

Ak khkhkkkhkhkkkhkkkkhk

* Kk Pumput * Kk
Ak Kk Ak kA Kk hkkhk

o oo

o°

Pump.n = 1500/60 ; % Sahkomoottorin kierrosnopeus [1/s]

Q

% Pumppujen kierrostilavuudet [m”"3]

81

Pump.Vrl = 2 le-6 ;

Pump.Vr2 = 4 * le-6 ;

Pump.Vr3 = 8 * le-6 ;

kl = 1.25*%1e-13; % Pienimmdn pumpun vuotovirtauskerroin [m"3/s/Pa]

KL out = [4*k1l; 2*kl; kl]; % Kaikkien pumppujen ulostulevan virtauksen

oe

vuotovirtauskertoimet

khkkhkhkhkkhkkhkhkhkkhkhkhkhkkhkhrhkkhkhkhkhkhxhkk*x*k

o\

*** Vaimennustilavuudet ***
Kdhkkhkhkkhhkkhkhkkhkkhkhhkhkkhkkhkhkkhkkhkxkhkk*k

o o

Damp.Kv = 1/6e4/sqrt(5*1e5); % Vaimennustilavuuksien kuristusten
% virtauskerroin (1 L/min @ 5 bar)

[m~3/s/Pa]

Damp.HP V = 5*le-3; % HP-linjan vaimennustilavuuden koko [m"3]

Damp.LP V = 3*le-3; % LP-linjan vaimennustilavuuden koko [m"3]
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*hkkhkhkhkhkkhkkkkhkkkkkx

**x% Venttiilit **~*
Kok Kk kK Kk kK kK ok ko kK

o° oo

oe

o

Venttiilien avautumis-
ja sulkeutumisnopeus
Venttiilien aikavakio

Valves.rate = 1/(1.5e-3);

o\°

o\

Valves.tau = le-3;

o

% Vapaakiertoventtiilit

o

Valves.idle delay = 5e-3;
Valves.delay open = (5.3)*le-3;
Valves.delay close = (7.7)*1le-3;

Vapaakiertoventtiilin viive [s]
Hydac WS08W avautumisviive [s]
[

Hydac WS08W sulkeutumisviive

o\

o\°

s]

% Sylinteriventtiilit (Hydac WSO08W)

Valves.Kv = 2.7517e-7; % Kuristamattoman venttiilin
% virtauskerroin [m"3/s/Pa]

x = 0.49; % Kuristamattoman venttiilin eksponenttitermi
b = 0; % Kriittinen painesuhde

o\

% LP-linjan DFCU
% DFCU:n venttiilien virtauskertoimet
DFCU.Kv = [2.21 5.75 0.9*38.48 55.49 166.49 146.19]'*1e-9;

% DFCU:n venttiilien eksponenttitermit

DFCU.x [0.6100 0.5800 0.98*0.4900 0.5050 0.4700 0.5200]"';

DFCU.b = O*ones(size(Kv,1),1); % Kriittinen painesuhde



*hkkhkkhkhkkhkkkkkkkkk*k

oo

oo

*x* Mekanismi ***
*hkkhkkhkhkhkhkhkhkkkkkkkkhx

oe

switch kuormitus
case 'A'
Mech.mlo =

Mech.mli =
Mech.m2o0

Mech.m2i =

case 'B'
Mech.mlo =

Mech.mli =
Mech.m2o

Mech.m2i =

case 'C'
Mech.mlo =

Mech.mli =
Mech.m20 =
Mech.m2i =

end

Mech.I constant = 4

o

Mech.Lo x = 2.0;

oe

o

Mech.Lo y = 0.47;

o

Mech.Lo = norm([Mech.Lo x Mech.Lo y]);

Mech.Li x = 1.65;

Mech.Li y = 0.47;

Mech.Li = norm([Mech.Li x Mech.Li y]); % Sisemmdn kuormamassan
etdisyys nivelesta

[}

Mech.POx = 0.205;
Mech.POy = -0.76;
Mech.Plx 0.2025;
Mech.Ply 0.050;

200; % Ulommainen kuormamassa

% olkeanpuoleisessa paassa [kg]
50; % Sisempi massa oikeanpuoleisessa paassa [kg]
150; % Ulommainen kuormamassa

% vasemmanpuoleisessa paassa [kg]
0; % Sisempi kuormamassa

% vasemmanpuoleisessa paassa [kg]
200; % Ulommainen kuormamassa

% oikeanpuoleisessa paassa [kg]
200; % Sisempi massa oikeanpuoleisessa paassa [kg]
0; % Ulommainen kuormamassa

% vasemmanpuoleisessa paassa [kg]
0; % Sisempi kuormamassa

% vasemmanpuoleisessa padssa [kg]
100; % Ulommainen kuormamassa

% olkeanpuoleisessa paassa [kg]
0; % Sisempi kuormamassa

% oikeanpuoleisessa paéadssa [kg]
200; % Ulommainen kuormamassa

% vasemmanpuoleisessa paassa [kg]
100; % Sisempi kuormamassa

% vasemmanpuoleisessa paassa [kg]

18; % Puomin hitausmomentti

% ilman kuormamassoja [kgm"2]

Ulomman kuormamassan
etdisyys nivelestd x-akselilla
Ulomman kuormamassan
etdisyys nivelestada y-akselilla

o\

[m]

[m]

Ulomman kuormamassan

% etdisyys nivelesta [m]

oe

o\

x—-akselilla [m]

o°

oe

y-akselilla [m]

o
]

Sisemmdn kuormamassan etdisyys nivelesta

Sisemman kuormamassan etdaisyys nivelesta

O\o O\O 0\0

oe

% Sylinterin kiinnityspisteet

Alemman
Alemman
Ylemman
Ylemman

kiinnityspisteen
kiinnityspisteen
kiinnityspisteen
kiinnityspisteen

X-koordinaatti
Y-koordinaatti
X-koordinaatti
Y-koordinaatti

[m]

D)
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*hkkhkhkhkhkhkhkkkhkkkhkkkkkkxk

*** Referenssit ***
hA kA hkkhhkkhhkkhkkhkkhkhkkkxk

o° oo

oe

oe

Liikkeiden aloittamisajankohdat [s]

Reference.t values = [0.5 3 5.5 8];
% Liikkeiden kestot [s]

Reference.dt values = [1.25 1.25 1.25 1.25];
% Liikkeiden tavoiteasemat [m]

Reference.x values X = Init.x+[0 0.035 0 0.07 0];

o

% Asema- nopeusreferenssit [t,m,m/s]

[Reference.t X,Reference.x X,Reference.v X] =
poly traj (Reference.t values,Reference.dt values, ...
Reference.x values X,Controller.Ts,5);



