
LAPPEENRANNAN-LAHDEN TEKNILLINEN YLIOPISTO LUT 

LUT School of Energy Systems 

LUT Kone 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

Lassi Mäkisalo 

 

VÄÄNTÖNOKAN LASKENNALLINEN MUOTOILU KONTAKTIVÄSYMISTÄ 

VASTAAN 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Päivitetty 11.1.2020 

Tarkastajat Professori Timo Björk 

DI Alexei Yanchukovic  



TIIVISTELMÄ 

 

LUT-Yliopisto 

LUT Energiajärjestelmät 

LUT Kone 

 

Lassi Mäkisalo 

 

Vääntönokan laskennallinen muotoilu kontaktiväsymista vastaan 

 

Diplomityö 

 

2020 

 

103 sivua, 39 kuvaa, 7 taulukkoa ja 14 liitettä 

 

Tarkastaja: Professori Timo Björk 

DI Alexei Yanchukovic 

 

Hakusanat: Kontaktijännitys, FE-analyysi, tekninen laskenta, moniaksiaalinen väsyminen 

 

Ovensulkimien tuotekehityksessä on noussut esiin tarve nokka-akselin muotoilemiseen si-

ten, että se tuottaa vaadittavan vääntömomentin ilman vaaraa kontaktijännitysten aiheutta-

masta rikkoutumisesta. Diplomityössä kehitetään ohjelmamuotoon laskenta, jolla voidaan 

tuottaa nokka-akseliprofiileja annettujen reunaehtojen, kuten jousivoiman ja väännön tar-

peen täyttämiseksi. Profiilien kestävyys varmistetaan käyttäen moniaksiaalisen väsymisen 

kriteerejä siten, että vertailu jännitysten välillä pohjautuu vanhoihin prototyyppeihin ja ole-

massa oleviin tuotteisiin. 

 

Työssä selvitetään tuotteen mekaniikkaa ja vaatimuksia kirjallisuudesta siltä osin, mitä suo-
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loksia tutkitaan väsymislaskennan avulla, joka toteutetaan kirjotetuilla Python-ohjelmilla. 

Parhaat prototyypit valmistetaan testattavaksi sulkimissa. 

 

Tuloksena luodaan nokka-akseleiden suunnitteluprosessi, jota noudattamalla varmistutaan 

kestävien ja vaatimukset täyttävien nokka-akseleiden suunnittelusta jatkossakin. Paras 

nokka-akselin prototyyppi valitaan tuotannolliseen sulkimeen. Epälineaarista FE-analyysia 

hyödynnetään jännityksien ja vääntömomentin laskentaan. Lisäksi kehitetään materiaali-

malli hiiletyskarkaistulle teräkselle ja momentinmuuntoon käytettävä käyrästö kuvaamaan 

ovensulkimen liukuvetolaitteen toimintaa.  
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SYMBOLI- JA LYHENNELUETTELO  

 

 

a Hertzin kontaktin ellipsin ensimmäinen puoliakseli [mm] 

aDV  Vaihtolujuuksista laskettu materiaalivakio, Dang Vanin vakio 

b  Hertzin kontaktin ellipsin toinen puoliakseli tai viivakontaktin puolileveys 

[mm] 

C Kuormitussyklin myötöpinnan sisällään pitävä ympyrä  

C0 Materiaalin kriittisen tilavuuden alkuperäisen elastisen kentän sisällään pitävä 

ympyrä 

CL Stabiloituneen moniaksiaalisen myötöpinnan syklin sisällään pitävä ympyrä 

Cp Process Capability Index, keskihajontaan pohjautuva prosessin kyvykkyysin-

deksi 

d Jousilangan halkaisija [mm] 

D Jousen keskihalkaisija [mm] 

dev ρij Stabiloituneen jäännösjännityksen deviatoorinen osa 

E Kimmomoduuli [GPa] 

E’ Useamman materiaalin yhdistetty kimmomoduuli [GPa] 

Ep Plastinen moduuli [GPa] 

Fc Kontaktivoima [N] 

Fv Jousivoima [N] 

fy  Myötölujuus [MPa] 

fu  Murtolujuus [MPa] 

G Liukumoduuli [GPa] 

H Vickersin kovuus [HV] 

I1 Ensimmäinen jännitysinvariantti  

I2 Toinen jännitysinvariantti  

I3 Kolmas jännitysinvariantti  

IJ
 Elementtimallin sisäisten kuormitusten vektori 

k Materiaalin normaalijännitysherkkyys Findleyn kriteerissä 

kV Jousivakio [N/mm] 

ka  Apukerroin Hertzin puoliakselin a määrittämistä varten 

kb Apukerroin Hertzin puoliakselin b määrittämistä varten 
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kT  Oven ja nokka-akselin vääntömomenttien Tδ ja Tθ suhde  

kδ  Oven ja nokka-akselin kiertokulmien δ ja θ suhde 

L Hertzin viivakontaktin pituus [mm]  

L0 Aloitusjousivoima [N] 

l0 Jousen vapaapituus [mm] 

lf Ovensulkimen rungon jousitilan pituus [mm] 

lp Männän pituus [mm]  

MNJ  Elementtimallin massamatriisi 

n Jousen kierteiden lukumäärä [kpl] 

p Hertzin pintapaine [MPa] 

PJ Elementtimallin kuormitusvektori 

Q Kiertomatriisi 

R Kuormituksen jännityssuhde 

r Profiilin säde, ks. RN 

rb Nokka-akselin perussäde [mm] 

RC Pinnanmuotojen yhdistetty säde kontaktissa [mm] 

rf Ympyräseuraimen säde [mm] 

rmax Nokka-akselin enimmäissäde [mm] 

RN  Nokka-akselin pinnansäde [mm] 

Rr ks. rf 

RS1  Seuraimen pääsäde [mm] 

RS2  Seurainlaakerin pinnan aksiaalinen kaarevuussäde [mm] 

RX  Kontaktipintojen yhteenlaskettu aksiaalisuuntainen kaarevuussäde [mm] 

RY  Kontaktipintojen yhteenlaskettu kehäsuuntainen kaarevuussäde [mm] 

s Nokka-akselin tuottama seuraimen siirtymä [mm] 

s0  Jousen aloituspuristuma [mm] 

ss  Jousen kokonaispuristuma [mm] 

Sσ Jännitysten vertailuluku  

t Aika [s] 

T Vääntömomentti [Nmm] 

Tδ Saranalta mitattava oven vääntömomentti [Nmm] 

Tθ Nokka-akselin vääntömomentti [Nmm] 

üN  Solmun kiihtyvyys [m/s2] 
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u̇N  Solmun nopeus [m/s] 

v Poissonin vakio  

v’ Useamman materiaalin yhdistetty Poissonin vakio 

 

 

α Vickersin timanttipyramidin kärkikulman puolikas [°] 

β Nokka-akselin ja seuraimen kontaktikulma [°] 

γ Apukerroin Hertzin puoliakselien apukertoimien selvittämistä varten 

Δ Nokka-akselin momenttivarsi [mm] 

Δt  Aika-askeleen pituus [s] 

δ    Oven avauma [°] 

ε Venymä 

εtrue True stress – true strain -venymä 

θ    Nokka-akselin kiertymä [°] 

µ  Kitkakerroin 

ρh Stabiloituneen jäännösjännityksen hydrostaattinen osa 

ρij Stabiloitunut jäännösjännitystensori 

ρij,h Jäännösjännityksen hydrostaattinen osa [MPa] 

σ Normaalijännitys [MPa] 

σ1 Ensimmäinen pääjännitys [MPa] 

σ2 Toinen pääjännitys [MPa] 

σ3 Kolmas pääjännitys [MPa] 

σf  Taivutusvaihtolujuus [MPa] 

σf0 Tykyttävän kuormituksen väsymislujuus [MPa] 

σh,m  Hydrostaattinen keskijännitys [MPa] 

Σij Makroskooppinen jännitystensori [MPa] 

σij Mikroskooppinen jännitystensori [MPa] 

σN Tason normaalijännitys [MPa] 

σres Hiiletyksen jäännösjännitys [MPa] 

σtol Toleranssianalyysin keskihajonta 

σtrue True stress – true strain -jännitys [MPa] 

σy  Myötölujuus [MPa] 

σµ,h Mikroskooppinen hydrostaattinen jännitys [MPa] 
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τ Leikkausjännitys [MPa] 

τa,DV Dang Vanin leikkausjännitysamplitudi [MPa] 

τf  Leikkausvaihtolujuus [MPa] 

ϕ  Kontaktissa olevien kappaleiden pyörimisakselien välinen kulma [°] 

𝜓̅ Nokka-akselin profiilin tangentti [°] 

ω Nokka-akselin pyörimisnopeus [rad/s] 

 

CAD Computer Aided Design, tietokoneavusteinen suunnittelu 

CHD Case Hardening Depth, hiiletyskarkaisusyvyys 

EHL Elastohydrodynamic lubrication, elastohydrodynaaminen voitelutilanne  

ENS Effective Notch Stress, tehollisen lovijännityksen menetelmä 

FEA Finite Element Analysis, ks. FEM 

FEM myös FE-menetelmä; Finite Element Method, elementtimenetelmä 

IST Institute of Spring Technology 

LSL Lower Specification Limit, alatoleranssiraja 

MS Microsoft 

RCF Rolling Contact Fatigue, toistuvasta vierivästä kontaktista aiheutuva väsymis-

ilmiö 

RP Referenssipiste, Abaqus-analyyseissä kappaleiden liikkeiden yms. hallinnassa  

SWT Smith, Watson ja Topper –väsymiskriteeri 

USL Upper Specification Limit, ylätoleranssiraja 

VBA Visual Basic for Applications, MS:n ohjelmissa makrojen kirjoittamiseen käy-

tetty ohjelmointikieli 
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1 JOHDANTO 

 

 

Teknillinen mekaniikka ja sen osaaminen muodostavat vientiteollisuuden tukijalan lähes 

puolella Suomen tavaraviennistä (Sipola, 2018). Teknillisen mekaniikan sovellutukset, 

muun muassa simulaatiotekniikat muuttavat tuotekehitystyötä, minkä vuoksi prototyyppien 

suunnittelun, valmistamisen, testaamisen ja uudelleensuunnittelun muodostamia kierroksia 

ei tarvita niin useita kuin aikaisemmin. Kierrosten vähentäminen lyhentää tuotekehityspro-

jektien läpimenoaikaa, alkaen projektin aloittamispäätöksestä ja päättyen tuotannon 

ylösajoon sekä tuotteiden myynnin aloittamiseen. Suunnittelutyössä FE-analyysin (Finite 

Element, elementtimenetelmä) käyttäminen lujuusanalyysiin tai rakenteiden dynamiikan tut-

kimiseen on yleistä ja myös epälineaariset laskentamenetelmät transienttikuormien tai tör-

mäysten simulointiin yleistyvät ja niiden soveltuvuus tuotekehitystyöhön on havaittu. CAD-

ohjelmistojen (Computer Aided Design) saumattomuus simulaatioympäristöjen kanssa saa-

vutetaan erillisten tiedonsiirtoon käytettyjen siltojen avulla tai kokonaisia ohjelmaekosys-

teemejä käyttämällä, mikä on normi tämän päivän suunnittelutyössä. Tietojen käsiteltävyy-

den yksinkertaisuus ja kasvanut tietotaito yrityksissä mahdollistaa laskennallisen suunnitte-

lun ja siihen käytettävien makrojen ja pienten ohjelmien räätälöinnin yrityksen omiin tarpei-

siin, mikä on luonnollinen jatkumo kehitykselle suunnitteluympäristössä.  

 

Laajempaan käyttöön leviämisen hidasteena lienee se, että vaikka lineaaristen analyysien 

tekoon tai ominaisvärähtelymuotojen selvittämiseen on käytössä monia helppokäyttöisiä 

kaupallisia sovelluksia, on näiden analyysien soveltuvuus jokapäiväiseen suunnittelutyöhön 

rajallinen ja suora taloudellinen hyöty siten haasteellisesti perusteltavissa. Kun lisätään las-

kennan monimuotoisuutta epälineaarisuutta kasvattamalla, soveltuvuus erilasiin ongelmiin 

paranee, mutta samalla osaamisen ja ajankäytön tarve sekä ohjelmistojen kasvanut hinta tu-

levat rajoitteeksi.  

 

Maailman alati muuttuva turvallisuustilanne ja kasvava tarve turvallisuuden ja suojaamisen 

ratkaisuille ovat nykyajan tilannetta kuvaava trendi. Paitsi yksityisen omaisuuden, myös 

kriittisen infrastruktuurin, kuten vesilaitosten suojaaminen on elintärkeää yhteiskunnan säi-

lymisen ja toiminnan kannalta. Tämä luo turvallisuusalan yrityksille tarpeen kehittää vaati-
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viin olosuhteisiin soveltuvia tuotteita, jotka kestävyydeltään ja laadultaan täyttävät niille ase-

tettavat odotukset. Abloy valmistaa kulunhallintajärjestelmiä ja kokonaisvaltaisia lukitusrat-

kaisuja, joiden toiminta pohjautuu mekaanisten ja sähkömekaanisten lukkojen lisäksi erityi-

sesti ovensulkimiin. Sulkimien ansiosta voidaan varmistua ovien sulkeutumisesta, telkeyty-

misestä ja siitä, että hyvä lukitus pääsee tekemään osuutensa turvallisuudesta. Abloyn oven-

suljintehdas valmistaa ovensulkimia eri koko- ja toimintaluokissa varmistamaan erilaisten 

oviympäristöjen toiminnan.  

 

Ovensulkimen yksinkertainen toimintaperiaate, esitetty kuvassa 1, on seuraava: oven aukai-

sussa viritetään sulkimen sisällä oleva jousi, jonka tuottamalla voimalla saadaan ovi jälleen 

sulkeutumaan. Suljin voi olla kiinni ovenkarmissa tai ovessa, jotka se kiinnittää toisiinsa 

kääntövarren avulla. Kääntövarren toisessa päässä on liukupala ja -kisko, jolloin voidaan 

varren avulla muuntaa oven saranan ympäri tapahtuva pyörimisliike sulkimen akselin pyö-

rimiseksi. Sulkimessa rotaatio muutetaan lineaariseksi liikkeeksi ja kuormitukseksi puristus-

jouselle. Ovensulkimia on kahta tyyppiä, hammas- ja nokka-akselitoimisia, joiden välillä ero 

on mekanismin rakenteessa. Nykyiset uudet ovensulkimet ovat pääosin nokka-akselisul-

kimia. 

 

 

Kuva 1. Ovensulkimen perustoiminta. Suljin sulkee oven kääntövarren ja liukukiskon 

avulla. (Abloy 2019) 
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Nokka-akselitoimisessa ovensulkimessa liikkeen ja kuorman muutos saadaan aikaan nokan 

oikean muotoilun avulla. Muotoilulla mahdollistetaan jousivoiman vapauttaminen oven sul-

kemiseksi siten, että oven käyttäminen suurilla avautumilla on kevyttä riittävää telkeämis-

voimaa vaarantamatta. Telkeämisen, eli oven sulkeutumisen loppuvaiheen varmistava lop-

pusysäys toteutetaan nokka-akselin jyrkällä profiililla, joka tuottaa jousivoiman avulla tar-

vittavan vääntömomentin akselille. Vaikka tässä vaiheessa jousivoima on pienimmillään 

jousen ollessa jo lähes maksimipituudessaan, sulkeutumisvoima ja oven saranalta mitattava 

vääntömomentti ovat profiilin ansiosta suuremmat kuin muilla oven avautumilla. Jyrkkä 

profiili ei kuitenkaan aina ole ongelmaton, sillä jousivoimaa nokkaan välittävä seurain ai-

heuttaa siihen suuria pintapaineita, mikä voi johtaa liialliseen kulumiseen. Kulumisen vuoksi 

nokan muoto pyöristyy ja siten pienentää telkeämisvoimaa riittävän suuren käyttöiän jäl-

keen. 

 

1.1 Tilanteen ja ongelman kuvaus 

Piilosulkimissa pyrkimykset standardin EN 1154 määrittämän voimaluokan kuusi saavutta-

miseen eivät ole toteutuneet suunnitelluilla ratkaisuilla, eikä virallista hyväksyntää voima-

luokalle ole aikaisemmissa projekteissa saatu. Tärkeimpänä kehityskohteina sulkimessa on 

nokka-akselin parantaminen sekä vääntömomentin tuoton että kestävyyden suhteen, sillä 

sulkimilla on sisäisissä testeissä ylletty tarvittavaan vääntömomenttiin vain vaivoin ja siten, 

että nokka-akselit ovat usein olleet standardin määrittämän syklitestin jälkeen kuluneita. 

Nokka-akselin vauriomuoto ei ole täysin selvä, sillä vaurioituneet nokka-akselit ovat sykli-

testin jälkeen olleet monen eri kulumisvaurion vahingoittamia ja näin ollen nokka-akselin 

mitoittaminen vauriota vastaan on ollut hankalaa. Alkuperäisen vauriomuodon määrittämi-

nen luo pohjan suunnittelutyölle, jolla parannetaan rakenteen vaurionsietokykyä ja nokan 

muotoilua vääntömomentin tuoton lisäämiseksi.  

 

Nokka-akselien suunnittelussa käytettyjen työkalujen ja suunnitteluprosessin läpikäyminen 

on tarpeen, sillä käytössä olevien laskentamallien avulla ei ole pystytty tuottamaan sellaista 

nokka-akseliprofiilia, joka täyttäisi vaatimukset. Parhaat prototyypit on löydetty yrityksen 

ja erehdyksen kautta, eikä niiden vääntömomentin tuottoa reaalitilanteessa ole pystytty arvi-

oimaan luotettavasti, eikä niiden kestävyydestä ole ollut muuta kuin empiiristä tietoa. Mah-

dollisuus FE-analyysiin hyödyntämiseen rakenteen kestävyyden arvioimisessa on tiedos-

tettu, muttei resurssipuutteen vuoksi otettu käyttöön ovensulkimien suunnittelussa. Myös 



15 

 

epälineaarisen analyysin hyödyntäminen vääntömomentin laskennassa mahdollistaa kitka- 

ja muiden vastusvoimien huomioimisen suunnittelun aikana, mikä lisää mielenkiintoa ja tar-

vetta FEA:n hyödyntämiseen suunnitteluprojektissa.  

 

Diplomityön perustyötä usean eri suunnitteluun liittyvän ongelman ratkaisemisessa on ole-

massa olevan hiljaisen tiedon ja ammattitaitoon perustuvan suunnittelun rationalisoiminen 

ja parametrisoiminen siten, että nokka-akselien muotoilutyö voi jatkossa perustua numeeri-

seen dataan. Päätavoite on nokka-akselin profiilin määrittäminen laskennallisesti, josta sul-

kimen toiminnan laskennallinen määrittely voi jatkua kuvaamaan koko systeemin toimintaa 

käsittäen liukuvetolaitteen, jousivoiman tuoton ja koko systeemin kestävyyden. Vaikka työ 

tehdäänkin tietylle piilosuljinmallille, tuloksia on tarkoitus skaalata koskemaan laajemmin 

ovensulkimien suunnittelua myöhemmissä projekteissa. Lisätavoitteena on epälineaarisen 

FE-analyysin soveltaminen, tarvittavan analyyttisen laskennan kehittäminen ja datan käsit-

tely sekä nokka-akselin muotoilussa että FEA-tulosten hyödyntämisessä. Kehitettävien las-

kentaohjelmien ja makrojen tekeminen ei sinänsä ole tavoite, vaan ennemminkin keino to-

teuttaa laskenta halutulla tavalla. Tästä johtuen VBA- tai Python-koodikieltä ja niiden ra-

kennetta ei käydä läpi, sillä se ei ole olennaista. Diplomityö kirjoitetaan suomeksi yrityksen 

toiveesta. 

 

1.2 Työn rakenne ja metodiikka 

Työ on IMRD-muotoinen (Introduction, Methods, Results and Discussion) tutkimusraportti, 

joka kasaa laskennallisen nokka-akseliin ja sulkimen voimantuottoon liittyvän suunnittelu-

työn yhteen. Alkuosassa selvitetään mekaanisen systeemin toiminta käsittäen vääntömo-

mentin tuottoon vaikuttavat asiat sekä kontakti- ja vauriomuoto. Koska työn yksi pääpaino-

alueista on lujuuslaskenta ja sen kehittäminen, keskittyy teoriaosuus myös vahvasti jänni-

tystilan tarkasteluun, moniaksiaalisen väsymisen kriteereihin ja osin laskentaan käytetyn FE-

menetelmän erityispiirteisiin. Työn teoriaosuutta korostetaan sen vuoksi, ettei tuotekehitys-

työn luonteen vuoksi laskennallisia tuloksia voida esittää koko laajuudessaan. Toisessa lu-

vussa esitetty teoriaosuus linkittyy kuitenkin hyvin suoraan käytäntöön, joten voidaan katsoa 

luvun esittämän menetelmäkokonaisuuden olevan tulos jo itsessään. 

 

Työn tuloksissa käydään läpi kehitetty nokka-akselien suunnitteluprosessi, nokka-askelin 

laskentaohjelma, ovensulkimen vääntövarren aiheuttaman momentinmuutokseen käytetty 
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laskentatyökalu sekä FE-analysoinnin osuus. Viimeksi mainittu sisältää nokka-akselin pro-

totyyppien vertailun, elementtimallin läpikäynnin sekä karkaistun pinnan materiaalimallin, 

jonka teoriaosuus on yhdistetty samaan osaan. Tulosten tarkastelu on työn viimeinen osuus, 

jossa raportti käydään läpi ja esitetään jatkotutkimuksen kohteita. 

 

Työssä käsiteltävä tieto luodaan pääosin suunnitteluohjelmistojen avulla, joita täydennetään 

mittausdatalla. 3D-virtuaalisuunnittelua ja elementtimallien geometrioiden esikäsittelyä teh-

dään parametrisella SolidWorks 2018 mekaniikkasuunnitteluohjelmistolla ja sen lisäosilla. 

Simulointi ja FE-analyysit tehdään Abaqus/CAE 2018 FEA-sovelluspaketilla, joka sisältää 

sekä esi- ja jälkikäsittelijät että ratkaisijan, jolla työssä lasketut mallit ratkaistiin käyttäen 

eksplisiittistä elementtimenetelmää Abaqus/Explicit. Lisäksi käytetään MS (Microsoft) Of-

fice -ohjelmistoa, sen sisäänrakennettua VBA (Visual Basic for Applications) kielellä toimi-

vaa makrojen kirjoitustyökalua sekä Abaqus-skriptien kirjoittamiseen avoimen lähdekoodin 

Anaconda- jakelupaketin sisältämää Spyder-tekstieditoria, joka tukee skriptien kirjoittami-

seen käytettyä Python 2.7. ohjelmointikieltä.  

 

1.3 Tutkimuskysymykset 

Työn edetessä tutkimuskysymykset ovat kehittyneet ja tarkentuneet, mutta pääosin ne on 

luotu alkuvaiheessa. Kysymyksiin esitetään suorat vastaukset luvussa 4.1, ja ne ovat: 

 

 Mikä on nokka-akselin vaurioitumisen mekanismi ja millaisilla toimilla sitä voidaan 

hallita? 

 Miten rakenteen jännitykset jakautuvat ja millainen jännitystila rakenteessa vallit-

see? 

 Millä jännityskriteereillä väsyttävää kuormaa voidaan tutkia? 

 Millaisilla korjaustoimilla kuormitustilaa voidaan keventää huonontamatta laitteen 

vääntömomentintuottokykyä? 

 Miten voidaan löytää kestävyyden ja vääntömomentin tuoton välinen optimi? 

 Millainen materiaalimalli hiiletyskarkaistun pinnan FE-analyysiin tarvitaan? 
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1.4 Hypoteesi, tavoite ja rajaus 

On oletettavaa, että nokka-akselin vaurion aiheuttaa liiallisesta syklisestä kuormituksesta 

johtuva materiaalin väsyminen pelkkien korrosoivien ja kuluttavien vaikutusten sijaan. Sul-

kimet on täytetty öljyllä ja siten nokka-seurain-kontakti on voideltuna jatkuvasti, sekä lisäksi 

kontakti on kokoonpanoa seuraavan huuhtelun jäljiltä vapaa pölystä, liasta ja muista abra-

siiveista, joten väsyminen on todennäköisin vauriomekanismi. Vaurioitumisen juurisyiden 

ja tilanteeseen vaikuttavien parametrien kartoittaminen on tilanteen hallinnan saavutta-

miseksi tärkeää, ja se muodostaa tutkimustyön pohjan. Päälinja työssä on käytännön suun-

nittelumenetelmien läpikäynti nokan muotoilun osalta ja järjestelmällinen kehitys ja uudel-

leenideointi. Lisäksi työssä painotetaan lujuuslaskennan osuutta hieman enemmän, kuin 

mitä käytännön insinöörityössä vastaavien koneenosien suunnittelussa on tarpeen. Konk-

reettinen tavoite on luoda uusi nokka-akseliprofiili joka täyttää asetetut kestävyys- ja käy-

tettävyysvaatimukset. Työn aikana luodaan suunnitteluprosessi nokka-akselin muotoilulle, 

jolla voidaan varmistaa kaikkien vaatimusten täyttyminen. Työ toimii samalla osana FEA-

työkalujen laajempaa käyttöönottoa yrityksessä ja työn aikana tapahtuvaa oppimista hyö-

dynnetään työkalujen kehittämisessä ja uusien hankkimisessa. 

 

Rajaus määrittyy jo esitettyihin asioihin. Yrityksen tuotekehitysprojektiin kuuluu suunnitte-

luryhmä, jonka sisällä vastuualueet leikkaavat myös DI-työtä. Kaikki suoraan nokka-akse-

liin liittyvä laskennallinen suunnittelu kuuluu tämän työn piiriin, mutta yleisen mekaniikan 

kuten akselin olakkeiden tai laakeroinnin kehittäminen ei. Vaikka nokka-akselin profiilin 

mukaisesti tuotettu hydrauliöljyn tilavuusvirta sitoo venttiilien ja nokan suunnittelua keske-

nään, ventiilit ja hydrauliikka ei kuulu työhön. Mekaniikkasuunnittelu luo pohjan työlle, 

muttei sen etenemistä tai järjestelmällistä ideointi- ja tuotekehitysprosessia sisällytetä työ-

hön, muutoin kuin nokan profiilin kehittämisen osalta. 

 

1.5 Toimintamekanismi ja yleistä tuotteesta 

Nykyaikaisiin rakennuksiin ja erityisesti esteettisesti vaativiin kohteisiin on suunniteltu pii-

losulkimia, jotka asennetaan oven tai ovenkarmin sisälle siten, että näkyviin jää vain sulkeu-

tumisen tekevä vetolaitteen kääntövarsi. Piilosulkimet ovat vaatimuksiltaan vaativampia 

kuin pinta-asenteiset sulkimet, sillä niiden täytyy pystyä tuottamaan yhtä suuria sulkeutu-

misvoimia, mutta niiden täytyy olla pienempikokoisia sopiakseen oven tai ovenkarmin si-
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sälle. Tarvittavia säätöjä, kuten sulkeutumisvoimaa, -aikoja ja -nopeutta on pystyttävä sää-

tämään vain yhdeltä näkyvissä olevalta sivulta, eikä korrosoivalle ympäristölle altistuvaa 

suljinta voida suojata kotelolla.   

 

Tutkimustyön aloitusvaiheessa rajataan ongelma ja käydään läpi osatoiminnot, jotka vaikut-

tavat tuotteen kokonaistoimintaan ja joita uudelleensuunnittelemalla voitaisiin päästä koko-

naisratkaisuun. Nokka-akselitoiminen ja öljyn virtauksen avulla säädettävä ovensulkija 

koostuu useista eri toimielimistä, joilla jokaisella on määrätty toiminta. Tärkeimmät oven-

sulkimen osat on esitetty kuvassa 2., pois lukien hydrauliöljy ja etumännän ja päätykannen 

välissä oleva etujousi. Kuvan kokoonpanon osat on yksinkertaistettu, ja säädettävyyden 

mahdollistavat öljykanavat on piilotettu. 

 

 

Kuva 2. Piilosulkimen tärkeimmät osat: 1. voimansäädin, 2. runko, 3. pääjousi, 4. taka-

mäntä, 5. ylälaakeri, 6. säätöventiili, 7. etumäntä, 8. päätykansi, 9. seurainlaakeri, 10. nokka-

akseli ja 11. alalaakeri. 

 

Ovea avattaessa oven karmiin kiinnitetty nivelvarsi vääntää suljinrunkoon laakeroitua 

nokka-akselia (10.), joka muuntaa pyörivän liikkeen suoraviivaiseksi seurainlaakereihin (9.) 

kohdistuvien kontaktien avulla. Seurainlaakerit ovat kiinnitetty rungon (2.) sylinteritilassa 

edestakaisin liikkuviin mäntiin (7. ja 4.), jotka on asetettu nokka-akselin ympärille vastak-

kaisilla puolille. Männistä toinen, etu- tai säätömäntä (7.), sijaitsee rungon lyhemmällä puo-
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lella ja säilyttää kosketuksen nokka-akseliin kohtuullisen vähällä voimalla kokoonpuristu-

van jousen avulla, jonka toisen pään liikettä rajoittaa rungon sylinteriporauksen sulkemiseksi 

asennettu päätykansi (8.). Männän tehtävä on nokka-akselilta saatavan liikkeen avulla tuot-

taa öljyn tilavuusvirtaa öljykanaviin, joissa sijaitsevien venttiilien  (6.)  avulla säädetään sul-

keutumisaikaa eri toiminta-alueilla. Sulkimen toiminnan kannalta etumännän ja sylinterin 

välinen tiiveys on ensiarvoista, sillä mahdollinen ohivuoto vähentää venttiilien avulla sää-

dettävän öljyn määrää eli tuotteen toiminnan säädettävyyttä. Etumännän nokka-akselilta 

saama liike avaa ja sulkee sylinteritilassa olevia öljykanavien poikkiporauksia siten, että ha-

lutulla nokka-akselin kiertymällä saadaan avattua ja suljettua oikeat kanavat oikea-aikaisesti. 

 

Männistä toinen, takamäntä (4.), säilyttää kontaktin nokka-akseliin huomattavasti jäykem-

män jousen (3.) avulla, ja nokka-akselin kiertyessä jousi virittyy. Tämä kontaktipari tuottaa 

ovensulkimen momentin ja on varsinaisesti tutkimuksen kohteena suuremman jousivoiman 

aiheuttaman kontaktivaurion vuoksi. Voimansäätimen (1.) kiertyminen rungon (2.) sisässä 

on estetty siten, että sen etäisyyttä rungon päädystä voidaan muuttaa sulkimen päästä ulos 

tulevaa tiivistettyä kierretankoa pyörittämällä. Voimansäädin säätää siten jousien esikiris-

tystä ja nokka-akselille kehittyvää vääntömomenttia. 

 

Runkoa ja sitä kautta muitakin osia suurentamalla voitaisiin männälle saada suurempi liike-

rata, mikä mahdollistaisi heikompien jousien käytön ja pienemmät mekaaniset rasitukset 

kontaktipinnalla. Suurempaa rakennetta ei voida kuitenkaan ottaa käyttöön, sillä piilosulki-

men toimintaperiaate karmin tai oven sisään asennettuna määrittää maksimileveyden. 

Nokka-akselin koko sekä rungon poraus säädetään maksimimittoihin, jolloin ongelma vaih-

tuu koneenosien ja mekanismin suunnittelusta laskennalliseksi profiilin muotoiluongel-

maksi. 

 

Nokka-akseli on hiiletysteräksestä sorvattu kappale, jonka profiilimuoto koneistetaan ja ta-

soitetaan ottamalla silityslastu ennen karkaisua. Lämpökäsittelyssä tapahtuvat muodonmuu-

tokset on sisällytetty kappaleen muototoleransseihin, jotka näiden vuoksi on jouduttu jättä-

mään väljemmiksi mihin koneistus yksistään yltää. Karkaisun muodonmuutoksia on seurattu 

mittauksilla ja niiden suuruusluokka ja vaikutusalueet tunnetaan kohtuullisella tarkkuudella 

ja valmistustarkkuuden ylläpitoon kiinnitetään huomiota seurannalla.  
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1.6 Kestävyysluokitus EN 1154 mukaan 

Ovensulkijoiden toiminta on standardoitua ja standarditestien läpäisy ja tuotteen hyväksyntä 

ovat edellytyksenä sen viemiseksi markkinoille. EN 1154:n tärkein vaatimus tutkimuksen 

suhteen on oven saranalta mitattava sulkimen tuottama sulkeutumismomentti, joka on jaettu 

voimaluokkiin 1-7 riittämään testaustilanteessa käytettävään massaltaan 20 – 160 kg suurui-

seen testioveen. Standardin vaatimustaulukko on esitetty taulukossa 1., ja siinä esitetään vaa-

dittu oven leveys, massa ja vähimmäismomenttivaatimukset määrätyille oven avautumiskul-

mille. Ovensulkimen toiminnan kannalta haastavimman ja tärkeimmän toiminta-alueen, 0-

4° välillä tapahtuvan telkeytymisen kohdalle on määritetty momenttivaatimuksen ylä- sekä 

alaraja ja lisäksi hyötysuhteen minimivaatimus. Hyötysuhde määritetään prosentteina sul-

keutumis- ja avautumismomentin suhteena. (EN 1154, s. 9) 

 

Standardin mukaan sulkimen on täytettävä sulkeutumismomentti- ja hyötysuhdevaatimus 

sekä 5000 että 500 000 käyttösyklin jälkeen ja avautumismomenttivaatimus 5000 syklin jäl-

keen. Kahdella mainitulla käyttöiällä testataan myös sulkeutumisajat 90° avautumiskul-

malla, mitkä täytyy olla säädettävissä alle 3 s sulkeutumiselle ja yli 20 s sulkeutumiselle. 

Myöskään 5000 syklin kohdalla säädetty sulkeutumisaika ei saa 500 000 syklin kohdalla olla 

kasvanut yli 100 % tai pienentynyt yli 30 %. Testin aikana ei saa tulla öljyvuotoja eikä ve-

tolaitteen varret ja nivelet saa olla vahingoittuneet siten, että niistä aiheutuisi haittaa oven-

sulkijan toimintakyvylle. (EN 1154, s. 10) 
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Taulukko 1. Ovensulkija-ovi-systeemin voimaluokitukset ja niiden vaatimukset. (EN 1154) 

 

 

Huomionarvoista on, että standardilla määritetään pelkän ovensulkimen lisäksi koko oviym-

päristön toimintaa koskien kiinnikkeitä, kääntövarsia, liukupaloja ja muita sulkimen mukana 

toimitettavia osia, joita tarvitaan ovensulkimen asennukseen ja käyttöön. Avaus- ja sulkeu-

tumismomenttien erilliset vaatimukset ja etenkin telkeytymisvaiheen hyötysuhde määrittyy 

paitsi sulkimen tehokkaasta toiminnasta, myös saranoiden ja vetolaitteen liikkeistä (saranan 

herkkyydelle on omat vaatimukset voimaluokittain [EN 1154, s. 13]). Piilosulkimien veto-

laite koostuu kääntövarresta, jossa usein on joko liukupala tai rulla, johon tukeutuen varren 

pää kääntyy liukuen karmiin kiinnitetyssä kiskossa. Etenkin liukupalalla varustetut tavalliset 

vetolaitteet ovat herkkiä kiskon valmistusepätarkkuuksista johtuvien karheuksien tai vääris-

tyneiden muotojen aiheuttamalle kitkavoimien kasvulle, missä tapauksessa sulkimen hyöty-

suhde huononee. Hammasakselisulkimissa käytetty nivelvarsi, joka kiinnittyy oveen ja kar-

min kiinteästi ilman liukupalaa tai rullaa ja kääntyy vain kiinteiden nivelien varassa, on her-

kempi taipumaan ja vääntymään ja siten huonontamaan hyötysuhdetta etenkin pidemmän 

käyttöiän jälkeen. Vetolaitteesta riippumatta tuloksissa voi näkyä mittausympäristön jälki, 

joka vaihtelee testauspaikan mukaan. (Abloy 2019) 

 

Standardissa EN 1154 on myös luokitus korroosiokeston suhteen, mikä noudattaa standardia 

prEN 1670 ja sen jaottelua viiteen luokkaan. Tavallisissa oveen tai karmiin kiinnitettävissä 
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ovensulkimissa korroosiosuojaus voidaan hoitaa pinnoitetulla tai korrosoitumattomalla suo-

jakannella, joka kiinnitetään sulkimen rungon päälle estämään kosteuden pääsyn herkem-

mille osille. Piilosulkimissa korroosiosuojaukseen tarvitaan korroosiokestoinen etulevy ja 

riittävä tiivistys etulevyssä sijaitseville säätöventtiileille tai muille näkyville osille. Etulevy-

jen materiaalina käytetään pinnoitettua terästä, jonka pinnoituksen paksuudella ja laadulla 

pyritään haluttuun korroosionkestoon. Standarditestissä koekappalaita pidetään suo-

lasumussa ajan, joka riippuu testattavasta kestävyysluokasta. Testin läpäiseminen määrite-

tään visuaalisesti kappaleiden kunnon perusteella. 

 

1.7 Edeltävä suunnittelutyö 

Aikaisemmissa projekteissa EN 1154 voimaluokka 6 on saavutettu sulkeutumismomentille 

läheltä alarajaa sellaisella nokan profiililla, jossa ensimmäisiä murtumajälkiä on havaittu 

syklitestin jälkeen. Profiilin pinta ei ole rikkoutunut kaikissa testatuissa sulkimissa, eikä se 

vielä ole vaikuttanut momentintuottoon havaittavasti. Momenttivaatimuksen täyttyminen ei 

ole toteutunut riittävän suurella varmuudella. Alempaan voimaluokkaan 5 hyväksytty 

nokka-akseli tuottaa riittävän väännön, mutta terävämmän muodon vuoksi kestävyys sykli-

testissä ei riitä, jolloin muodon murtuessa ja pyöristyessä ei vääntömomenttikaan myöhem-

mässä vaiheessa riitä.   

 

Nokka-akselin materiaalin valinnassa on tehty toimitusketjun yli yhteistyötä, jonka avulla 

materiaali on vaihdettu kovempaan ja lujempaan aineeseen. Karkaisun kovuusvaatimukset 

on myös katsottu samassa yhteydessä toimittajien kanssa vastaamaan sitä, mitä materiaalilta 

oikealla valmistustekniikalla voidaan odottaa, mikä käytännössä tarkoittaa maksimikovuutta 

H > 750 HV riittävällä syvyysjakaumalla. Materiaalin parannusta on tehty myös jousen 

suunnittelussa, jossa riittävän jousivoiman saamiseksi on päädytty kahden sisäkkäin olevan 

jousen voimalla toimivaan ratkaisuun. Suuremman jousen langan paksuus ja jousen muoto-

suhde ovat vaatimuksen täyttävällä jousella viety materiaalin ja valmistustekniikan luomille 

ylärajoille, joten aikaisemmissa projekteissa riittävän jousivoiman tuottavaan yhdellä jou-

sella toimivaan systeemiin ole päästy.  
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2 NOKKA-AKSELIKONTAKTIN TEORIA 

 

 

Luvussa käydään läpi tutkimuksessa hyödynnetty kirjallisuustieto, joka käsittää nokka-ak-

selilta määritettävän vääntömomentin ja kontaktitilanteessa syntyvän vaurion syntymekanis-

min tunnistamisen. Vaurion tarkastelusta päästään Hertzin kosketusjännitykseen, josta jän-

nitys jakautuu kosketuspinnan alapuolelle aiheuttaen huippuarvoja materiaalissa vasta sy-

vemmällä pinnan alla. Syvyyden yli vaikuttavien jännityskomponenttien tunnistamista tar-

vitaan väsyttävän kuormituksen määrittämiseen, jota tutkitaan käyttäen moniaksiaalisen vä-

symisen kriteerejä. Luvun lopussa esitetään eksplisiittisen elementtimenetelmän erityispiir-

teitä sekä ohjelman rakennetta siltä osin kuin tutkimusta varten luotujen komentosarjojen 

ymmärtäminen edellyttää. 

 

2.1 Nokka-akselin mekaniikka 

Nokka-akseli on yleinen koneenosa, jolla voidaan muuttaa pyörimisliikettä lineaariseksi ja 

siten myös lineaarista voimaa vääntömomentiksi. Esimerkiksi nelitahtimoottorien venttiilien 

ajoitusta ohjaavan nokka-akselin käyttötarkoitus on kuitenkin lähtökohdaltaan erilainen kuin 

vääntöohjattujen (torque controlled cam) nokka-akseleiden. Ajoitusta ohjaavien nokka-ak-

selien muodolla kontrolloidaan venttiilien avautumis- ja sulkeutumisnopeutta ja aukioloai-

kaa, jolloin vääntömomentti on venttiilin toiminnan mahdollistavan jousen tuottama ener-

giakuluerä, jonka minimoiminen esimerkiksi suurilla kierrosnopeuksilla toimivassa mootto-

rissa parantaa moottorin hyötysuhdetta ja vähentää mekaanista kulumista. Tällaisissa no-

kissa jousen suurempi jäykkyys tulee tarpeeseen, jos liikkuvan massan hitauden seurauksena 

seurain irtoaa nokka-akselin pinnasta vaikuttaen venttiilin ajoitukseen ja aloittaen ei-toivo-

tun iskumaisen kuormituksen nokan pintaan. Suurissa nopeuksissa myös nokka-akselin 

massa, etenkin epäkeskeinen värähtelyä aiheuttava massa voi tulla suunnittelussa tärkeäksi 

asiaksi. Suuren nopeuden ja syklimäärän sekä vastaavasti pienempien kontaktivoimien ja 

pintapaineiden vuoksi abrasiivisen kulutuskeston parantaminen nokka-akselissa voi olla 

hyödyllistä, eikä jännitysten hallinta tai väsyttävä kuormitus välttämättä määritä nokkaa ja 

sen muotoa. 
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Ovensulkimen vääntöohjatussa nokka-akselissa vääntömomentti T mitoitetaan jousivoimaa 

Fv ja nokan profiilin muotoa muunnellen ja ne määrittävät koneenosan toiminnan. Kontak-

tipinnan kaltevuus ja sen muutos määrittää nokan keskipisteeseen kohdistuvan momentti-

varren pituuden Δ, jousivoimaan vaikuttavan seuraimen siirtymän s ja siten akselilta saata-

van vääntömomentin T. Nokka-akselin voimantuotto kuvataan esittämällä momentin suu-

ruus nokan kiertymän suhteen T(θ). Jousikuormaa muuttamalla voidaan aikaansaada mo-

menttikäyrässä seuraavia muutoksia: kasvattamalla aloitusvoimaa nousee momenttikäyrä 

kauttaaltaan ja kasvattamalla jousen jäykkyyttä (jousivakiota kV) kasvaa momentin arvot 

enemmän mitä suurempia nokan avaumia tarkastellaan, aloitusmomentin pysyessä vakiona. 

Eräs vaihtoehto muuttuvan momentin saamiseksi olisi käyttää progressiivisesti kuormittuvia 

jousia, joiden voima-siirtymä suhde olisi epälineaarinen. Tällaiset jouset oikein muotoillun 

vääntöohjatun nokan kanssa vähentäisivät profiilin jyrkkyyden tarvetta. Ovensulkimessa 

suurin momentin ja siten jousivoiman tarve on kuitenkin pienimmillä jousen puristumilla, 

joten epälineaarisesti suurilla kokoonpuristumilla voimaa tuottava jousi ei tuo juuri etua. 

Lisäksi käytännön näkökulmasta huomionarvoista on, että jousten mitoitus kokovaatimuk-

siin nähden lähestyy jo materiaaliominaisuuksien ja valmistustekniikan asettamia enimmäis-

rajoja eikä progressiiviseen lisäominaisuuteen jousessa ole juuri mahdollisuutta.  

 

Momentin kasvattaminen momenttivarren pidentämisellä on mahdollista paitsi nokka-akse-

lin suurentamisella, myös seuraimen liikeradan kohdistamisella sivuun nokka-akselin keski-

pisteestä. Tässä tilanteessa voidaan momentin tuoton kannalta kriittisellä avautumalla koh-

distaa voima kauempana keskipisteestä, jolloin momenttivarsi pitenee ja vääntömomentti 

kasvaa. Joissain ovensulkimissa on käytetty seuraimen poikkeuttamista väännön hallintaan, 

mutta käytännön syistä piilosulkimissa tämä ei ole mahdollista suljinrungon rajoitetun koon 

vuoksi. Huomioitavaa on myös se, että oven kätisyydestä tai asennustavasta oveen tai kar-

miin sulkimen nokka-akselin on pystyttävä pyörimään kumpaankin suuntaan ja tuotettava 

vääntömomentti symmetrisesti, minkä vuoksi laskenta suoritetaan välillä θ = {0°, …, 180°}. 

Nokka-akselimekaniikkaa keskipisteeseen nähden suoraan sijoitetulla pyöreällä seuraimella 

on esitetty kuvassa 3.  
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Kuva 3. Nokan ja seuraimen välinen geometria. (Williams 2013, s. 76) 

 

Profiilin määrittämiseen käytetään kuvassa määritettyjä geometrisia mittoja, joiden avulla 

nokan kiertymän, seuraimen lineaarisen siirtymän, kontaktikulman ja profiilin tangentin vä-

liset suhteet voidaan lausua. Vääntömomentin tuottaa kuvassa 3. näkyvän kontaktivoiman 

Fc ja kohtisuoran etäisyyden Δ tulo. Kun Δ lausutaan kontaktikulman β avulla, on profiilin 

tuottama vääntömomentti kaavan mukaan (Williams 2013, s. 77): 

 

𝑇𝜃 = 𝐹𝐶(𝑠 + 𝑟𝑏 + 𝑟𝑓) sin 𝛽              (1) 

 

Jossa FC on kontaktivoima, s on seuraimen siirtymä, rb on nokka-akselin pienin säde eli 

perussäde, rf seuraimen säde ja β kontaktikulma. Siirtymä kasvaa kontaktipisteen siirtyessä 

perussädettä suuremmilla etäisyyksille keskipisteestä nokan kiertyessä, jolloin kontakti-

kulma β määritetään seuraavasti (Williams 2013, s. 77):  

 

tan 𝛽 =
𝑑𝑠

𝑑𝜃

𝑠+𝑟𝑏+𝑟𝑓
               (2) 
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Jossa ds on siirtymän muutos ja dθ nokan kiertymän muutos, jolloin ds/dθ kuvaa pinnan 

kaltevuuden muutosta. Kontaktikulman β ja kaavassa (1) esitetyn kontaktivoiman FC välinen 

trigonometrinen yhteys on (Rothbart 2004 s. 229): 

 

𝐹𝑉 = 𝐹𝐶 cos 𝛽               (3) 

 

Kaavan tulos FV on jousivoima, joka vaikuttaa kohtisuorasti seuraimen ja nokka-akselin kes-

kipisteen välillä. Profiilin tarvittava muoto ratkaistaan numeerisesti kaavan (2) avulla siten, 

että jokaiselle nokan kiertymälle lasketaan vaadittu nousu s, joka tarvitaan momenttiin tar-

vittavan jousivoiman saamiseksi. Laskentaan syötetään profiililta haluttu momenttikäyrä T, 

jousen jäykkyys kV ja aloitusvoima FV0, seuraimen säde rf ja nokan minimisäde rb. Laskentaa 

ajetaan vakiokulmamuutoksella dθ, jolloin muuttuva kontaktikulma määräytyy pelkästään 

siirtymän ds perusteella. Kaavan (3) jousivoima Fv saadaan kaavan mukaan: 

 

𝐹𝑉 = 𝐹𝑉0 + 𝑘𝑉𝑠               (4) 

 

Jossa FV0 on aloitusvoima sulkimen esikiristyksestä, kV jousivakio ja s seuraimen keskipis-

teen ja akselin keskipisteen muuttunut etäisyys eli seuraimen siirtymä. Nokan kiertymän, 

lasketun seuraimen siirtymän ja kappaleiden kosketuspisteen tangentin avulla voidaan las-

kea nokan muoto karteesisessa koordinaatistossa käyttäen perussäteitä ja kaavoja (Williams 

2013, s. 77): 

 

𝑥𝑖 = (𝑠 + 𝑟𝑏 + 𝑟𝑓) cos 𝜃 − 𝑟𝑓 sin 𝜓̅              (5) 

 

𝑦𝑖 = (𝑠 + 𝑟𝑏 + 𝑟𝑓) sin 𝜃 − 𝑟𝑓 cos 𝜓̅              (6) 

Joissa  

𝜓̅ = 𝛽 − 𝜃 +
𝜋

2
               (7) 

 

Kaavoissa (5) ja (6) xi ja yi ovat kontaktipisteen koordinaatit, θ nokan kiertymä, β kontakti-

kulma ja 𝜓̅ profiilin tangentti. Muotoiluongelman ratkaisussa huomionarvoista on laskennan 
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kulun suunta, joka on yleisesti kaavoissa esitettyyn nokan tutkimiseen verrattuna päinvas-

tainen: tässä tilanteessa momentin tarve tunnetaan standardin perusteella ja muoto nokalle 

johdetaan siitä. Kaavoilla johdettu laskenta kulkee järjestyksessä: 

1. Momentin käyttäminen syöttöarvona 

2. Jousivoiman ja nokan geometrian riippuvuuden määrittely 

3. Reunaehtojen ja aloitusarvojen asettaminen (nokan minimisäde rb, seurainlaakerin 

säde rf, jousen jäykkyys k ja aloitusvoima L0) 

4. Nokan geometrian ratkaiseminen (nousu s ja nousun muutos ds, nokan kontakti-

kulma β) 

5. Geometrian muuttaminen koordinaattipisteiksi xi ja yi 

 

Profiilin kestävyyden tutkiminen kontaktitilanteessa (kappale 2.5) vaatii profiilin kaarevuu-

den tuntemista, sillä kontaktijännityksien suuruus määräytyy kosketusvoiman lisäksi pinnan 

säteistä. Datapisteinä kaavojen (5) ja (6) mukaan määritetyn profiilin pinnan säde voidaan 

määrittää differentiaalilaskennan sovellutuksena käyttäen kaavaa (Råde & Westergren 2004, 

s. 148-149): 

 

𝑅𝑁 = |
(1+𝑦′(𝑥)2)

3
2

𝑦′′(𝑥)
|               (8) 

 

Laskenta on automatisoitu MS Exceliin tehdyllä VBA-makrolla, jonka aikaisempaa versiota 

on hyödynnetty aiemmissa projekteissa ja suuremmilla nokka-akseleilla. Kun vääntömo-

mentin tarve on maltillinen ja nokka-akselin mitat vapaammin rajoitetut, laskenta toimii ja 

profiilien määrittäminen ei muodosta varsinaista ongelmaa. Standardin EN 1154 määrittele-

män vaatimusluokan 6 vääntömomenttitarve on piilosulkimen rajoittamaan nokka-akselin 

kokoon nähden vaativa ja käytettävyyden takia vääntömomenttiin tarvitaan mahdollisimman 

nopea muutos. Profiilin on kyettävä tuottamaan riittävän suuria momentteja myös suurem-

milla avaumilla. Kun liian pienellä profiililla pyritään saavuttamaan tarvittavaa seuraimen 

nousua, voi vaadittu profiili muodostua epäjatkuvaksi eikä haluttua seuraimen keskipisteen 

liikerataa, nokan jakokäyrää voida saavuttaa. Kirjallisuudessa ilmiö, joka tunnetaan nimellä 

undercutting johtaa suuremmilla nokka-akseleilla saavutettavia momenttikäyriä tavoitel-

lessa teräväkärkisiin, epäjatkuviin muotoihin, on esitetty kuvassa 4. Kuvassa seuraimen sä-

teen rf symbolina on käytetty merkintää Rr. (Rothbart 2004 s. 170) 
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Kuva 4. Undercutting-ilmiö nokan ja seuraimen kontaktitilanteessa. Nokan terävässä koh-

dassa c) haluttua jakokäyrää (pitch curve) ei saavuteta. (Rothbart 2004 s. 172) 

 

2.2 Jousivoima 

Ovensulkijan vääntömomentin tuottavan puristusjousen valinta on osa nokka-akselisystee-

min suunnittelua. Sulkimien jouset ovat korkeiden voima- ja kokovaatimusten vuoksi mitoi-

tettu lähelle saatavilla olevien materiaalien enimmäiskestoa sekä valmistustekniikan aiheut-

tamia rajoituksia. Aikaisemman mitoituksen jälkeen toimittajien valmistuskapasiteetti on 

kehittynyt tukemaan suurempia jousilangan vahvuuksia ja jälkikäsittelyjen, kuten lämpökä-

sittelyn, hionnan ja esipuristusten vaikutus jousten voiman tuottoon ja kestoon on tunnistettu 

ja menetelmät otettu yleisesti käyttöön tuotannossa. Jousen mitoituksen muuttaminen uusille 

nokka-akselien mitoille, sekä aikaisemman kahteen sisäkkäiseen jouseen perustuvan ratkai-

sun yksinkertaistaminen ja tuotteen myyntikatteen parantaminen luovat tarpeen laskennalle.  

 

Puristusjousen jousivoima ja muoto mitoitetaan käyttäen IST:n (Insititute of Spring Techno-

logy) Spring Calculator ohjelmaa, joka tukeutuu standardiin EN 13906-1 jousen muotoilussa 

ja mitoituksessa, sekä standardiin EN 10270 materiaalien määrityksessä. Vaikka jousen mi-

toittaminen tehdään ohjelmaan automatisoidulla laskennalla, on jousivoimaan vaikuttavien 
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parametrien suhteet tunnistettava nokka-akselin vääntömomentti-jännityskuormitus-lasken-

nan herkkyystarkastelua varten (esitetty myöhemmin kappaleessa 3.9 Herkkyystarkastelu). 

Aiemmassa kappaleessa esitetty nokka-akseliin kohdistuva jousivoima lasketaan kaavaa (4) 

käyttäen, jossa puristusjousen jousivakio on (EN 13906-1, s. 15): 

 

𝑘𝑉 =
𝐺𝑑4

8𝐷3𝑛
                (9) 

 

Jossa G on materiaalin liukumoduuli, d jousilangan halkaisija, D jousen keskihalkaisija ja n 

jousen kierteiden lukumäärä. Jousilangan halkaisija d ja jousen halkaisija D ovat valmistet-

tavuuden osalta sidoksissa keskenään, mutta jousen kehitykseen ja valmistettavuuteen ei 

tässä tutkimuksessa rajauksen puitteissa puututa. Uusia puristusjousia suunniteltiin yhteis-

työssä toimittajien kanssa, sekä testattiin voima–siirtymä- sekä syklitestein projektin aikana. 

Jousen vaatimuksia määritettäessä voitiin todeta, että jäykkyyden ja sulkimen runkoon sopi-

van jousen vapaan pituuden määrittäminen riittävä kokoonpuristuvuus huomioon ottaen vaa-

tii käytännössä useita laskentakierroksia. Jousen kokoonpuristuvuuden vaatimusta lisää 

nokka-akseliprofiilin mittojen maksimoimisen lisäksi se, että sulkimen halutaan täyttävän 

mahdollisimman monta voimaluokkaa. Jousta on siis tarve käyttää erisuurilla pääkuormilla 

nokan mitoista tulevan kuormitusamplitudin pysyessä samana. 

 

2.3 Kontaktitilanne ja vauriomuoto  

Nokka-akselin ja seuraimen kontakti tapahtuu öljyn sisässä siten, että pintojen välinen liu-

kuminen on pyritty estämään seuraimen neulalaakeroinnilla. Suuren kosketuspaineen vuoksi 

tribosysteemiin muodostuu elastohydrodynaaminen voitelutilanne (elastohydrodynamic 

lubrication, EHL), jossa oletetaan öljykalvon viskositeetin kasvavan vastaamaan kontaktissa 

olevien materiaalien kovuuksia. EHL tilanteen edellytyksenä on öljyn piezoviskoosinen 

kyky eli paineen alla viskoosimmaksi tai lähes kiinteäksi muuttumisen ominaisuus, mikä 

käytännössä löytyy kaikilta synteettisiltä tai mineraaliöljyiltä. Kontaktiongelma muodostuu 

siten virtausmekaniikasta ja Reynoldsin yhtälön ratkaisusta, öljyn viskositeetin kasvusta ää-

rimmäisessä paineessa ja elastisen materiaalin lujuusopista ja Hertzin kontaktijännityksestä. 

(Stachowiak ja Batchelor 2013 s. 293-294 ja s. 365) Käytännössä öljykalvon paksuus on 

todettu riittäväksi vaurioiden muodostumisien ollessa vähäisiä ja rajoittuessa erityisen suu-

resti kuormitettuihin nokka-akseleihin, joten öljykalvon paksuuden tarkastelu voidaan jättää 
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vähemmälle huomiolle (öljynkalvon paksuudelle on kehitetty ratkaisu [Hamrock ja Dowson, 

1981], jossa suurin öljynpaine ja minimi kalvopaksuus löytyy kontaktin reunalta). Näin ollen 

vaurion syntymekanismin ymmärtämisessä on syytä keskittyä Hertzin kontaktin kautta kap-

paleeseen syntyneeseen jännitystilaan. (Popov  2017 s. 237-241)  

 

Vauriomekanismin tunnistamiseksi useampia nokka-akseleita eri ovensulkimista tutkittiin 

mikroskoopilla. Tilanteen tekee hankalaksi se, että jotkin kappaleista ovat hyvin pitkälle 

vaurioituneita, sillä standarditesti yleensä suoritetaan loppuun ennen kuin ovensulkimen 

vaurioituminen huomataan momenttimittauksessa alentuneesta suorituskyvystä. Purettujen 

sulkijoiden nokka-akselien vauriopinnat ovat alkuperäisen vaurion jälkeen tallautuneet ja 

kuluneet seuraimen liikkeestä ja muutoin terävät murtumapinnat ovat silottuneet ja lytisty-

neet tunnistamattomiksi. Sulkimen kuluessa enimmäkseen muualta kuin nokka-akselista on 

öljynvirtaus täynnä irronneita partikkeleita ja abrasiiveja, jotka ovat hioneet pintaa ja aiheut-

taneet eroosiota.  Etenkin valmiiksi säröytyneellä murtopinnalla rullaava liike aiheuttaa öl-

jyn pursoutumista koloihin ja halkeamiin, jolloin materiaalin sisään jäävä öljy voi paineis-

tuessaan tehostaa lohkeilua (Stachowiak et al. 2013 s. 636-637). Joissain vaurioituneissa sul-

kimissa myös seuraimessa on merkkejä kiillottumisesta ja lievästä kulumisesta, mutta osien 

toimintaan vaikuttavat vauriot ovat poikkeuksetta nokka-akselilla. Näissä tapauksissa myös 

nokka on vaurioitunut, joten seuraimen alkanut kuluminen johtunee vaurioituneen nokan 

epätasaisesta pinnasta.  

 

Purettujen sulkimien ja hajonneiden nokka-akselien joukosta löytyi kappaleita, joiden vau-

rioituminen oli juuri alkanut ja kulumat olivat vähäisiä. Vaurioiden tarkastelu näistä kappa-

leista, joissa vaurion alkuperäinen muoto ennen muiden vauriomekanismien vaikutusta on 

esillä, antaa luotettavinta tietoa juurisyystä. Osa mahdollisista vauriomekanismeista voidaan 

sulkea pois olosuhteita ja kontaktitilannetta tarkastelemalla. 

 

Seuraimien yleisesti ottaen hyvä kunto kertoo myös siitä, että öljykalvo on kestänyt eivätkä 

sen puhkeamisesta aiheutuva äkilliset kiinnileikkautumiset ja adheesio ole alkuperäisen vau-

rion aiheuttava mekanismi, sillä tässä tilanteessa myös seuraimessa tulisi olla suurempia ku-

lumisen jälkiä ja vauriopinnassa naarmuja ja värjäytyneitä alueita. Liikenopeudet nokka-ak-

selilla ja seuraimella ovat alhaisia (testausolosuhteissa nokan pyörimisnopeus ω = 1 rad/s ~ 
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9,5 rpm) ja seuraimen laakerit ovat olleet puretuissa sulkimissa toimintakuntoiset ja lukkiu-

tumattomat, mikä vähentää adhesiivisen vaurion todennäköisyyttä. (Parikka ja Lehtonen 

2000, s. 6 ja s. 17) 

 

Korroosion mahdollisuus on syytä ottaa huomioon, sillä korrosoivan ympäristö nopeuttaa 

pinnalta alkavaa vaurioitumista. Koneistamisen jälkeen runko puhdistetaan ja kokoonpanon 

jälkeen täytetään öljyllä siten, että vieraiden kappaleiden kuten lastujen ja kosteuden sekä 

ylimääräisen rasvan joutumista rungon sisään vältetään mahdollisimman tarkkaan. Runko 

tiivistetään täytön jälkeen ja sen tiiveyttä valvotaan öljyvuotojen varalta paitsi käyttömuka-

vuuden ja toimintavarmuuden vuoksi myös sen takia, että pienetkin öljyvuodot ovat oven-

suljinstandardin EN 1154 mukainen hylkäysperuste. Runko on siis kauttaaltaan tiivis ja läh-

tökohtaisesti sisältä puhdas korroosiota aiheuttavista tekijöistä ja suojassa hapettumiselta, 

eikä veden ja kosteuden pääsy sulkimen sisään kokoonpanon jälkeen ole mahdollista. Öljy-

täytön jälkeen sisään jäävän ilman osuus on pieni ja käyttötilassa nokka on kauttaaltaan öl-

jyssä, jolloin murtopinnan hapettuminen ei ole mahdollista. Korroosion poissulkemisen jäl-

keen vaurion alkuperäiseksi syntymekanismiksi valikoituu väsyttävän kuormituksen aiheut-

tama pinnan murtuminen. (Parikka et. al 2000, s. 6) 

 

2.4 Pitting väsyminen  

Vierivästä kosketuksesta aiheutuva väsymisilmiö ja väsymiskuluminen tunnetaan nimellä 

Rolling Contact Fatigue (RCF), jota esiintyy hammaspyörien kosketuspinnoilla, laakereissa, 

rautateillä ja koneenosien välisissä kosketuksissa. Ilmiöllä on useita vaikutusmekanismeja 

ja ulottuvuuksia: plastinen deformaatio materiaalissa, sen aiheuttama makro- ja mikro-pit-

ting, pintojen lohkeilu (spalling) ja särön ydintyminen materiaalin sisässä olevista sulkeu-

mista. RCF:n liittyy yleensä myös muita ilmiöitä ja kulumismekanismeja, aivan kuten oven-

sulkijan nokassakin. (Ciavarella, M., Monno, F., Demelio, G. 2005 s. 852) Kontaktissa esiin-

tyvä materiaalin vaurioituminen on lähtöisin suuren kosketuspaineen aiheuttamasta materi-

aalin väsymismurtumista, jotka etenevät pinnan läheisyydessä ja lopulta irrottavat palasia 

pinnasta. Kuten tavallisessakin väsymisessä, väsymissärö ydintyy tavallisimmin materiaa-

lissa olevasta epäjatkuvuuskohdasta, jonka voi aiheuttaa materiaalin epäpuhtaus, huokonen 

tai muu virhe. Ilmiössä on tyypillistä väsymismurtumisen alkaminen materiaalin sisältä en-

nemmin kuin pinnalla olevasta epäjatkuvuuskohdasta kuten lovesta, mikä taas on ominaista 
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esimerkiksi kantavien rakenteiden väsymiselle. Yksi tärkeimmistä syistä väsymisen alkami-

seen materiaalin sisästä on RCF:n jännitysjakauma, joka saa huippuarvonsa pinnan alla. Il-

miölle altistuvat koneenosat usein valmistetaan kestävämmiksi lämpökäsittelyn kuten kar-

kaisun avulla, jolloin materiaalin lujuusominaisuudet ovat heikommat aineen sisässä maksi-

mikuormitusalueella. Kontaktipinnoilla pinnanlaatu usein pyritään saamaan korkeaksi, tai 

pinnan epäjatkuvuudet tasoittuvat kontaktisyklien myötä, jolloin väsyminen pinnan säröistä 

tulee epätodennäköiseksi. RCF:n aiheuttamaa kulumista kontrolloi ydintymisaika, särön 

kasvu ja murtuma, jotka määräytyvät kuormituksen ja materiaaliominaisuuksien perusteella. 

(Stachowiak et al. 2013 s. 621 ja s. 629) 

 

RCF-murtuman synnyssä on monia mekanismeja, mutta nykyisillä paljon seosaineita (kar-

bideja, oksideja, nitridejä ja borideja) sisältävillä teräksillä syy on usein plastisen venymän 

aiheuttamat dislokaatiot, jotka alkavat kasautua materiaalin epäjatkuvuuskohtia ja sulkeumia 

vasten aiheuttaen voidin puhkeamisen. Kovat partikkelit toimivat materiaalissa esteinä dis-

lokaatioketjujen muodostumiselle, jolloin ohi kiertävä perusmateriaalin plastinen virtauma 

voi rikkoa materiaalin. On myös mahdollista, että dislokaatioiden pinoutumisesta aiheutunut 

jännitys saa kovan partikkelin hajoamaan ja muodostamaan särön alun. Materiaaliin synty-

nyt voidi toimii itsessäänkin vastaavana esteenä kuin synnyn aiheuttanut partikkeli, jolloin 

dislokaatiot keräytyvät voidin ympärillä saaden sen laajenemaan ja muotoutumaan säröksi. 

Kuormituksen toistuessa särön kärkeen muodostuvalla plastisella vyöhykkeellä sama meka-

nismi jatkuu aiheuttaen särön kasvamisen. (Stachowiak et al. 2013 s. 627). Kasvu tapahtuu 

yleensä pinnan suuntaisesti, kunnes särön pituus saavuttaa materiaalista riippuvaisen kriitti-

sen pituuden, jolloin pinnan ja särön välinen aine leikkautuu muodostaen kulutuspartikkelin. 

(Suh 1973 s. 28 ja 31-32) 

 

Terrin, Dengo ja Meneghetti (2017, s. 11-13 ja 17-18) esittävät tutkimuksessaan karkaistujen 

hammaspyörien väsymisvaurioista kuvia, joita käytettiin lähteiden (Stachowiak et al. 2013), 

(Straffelini 2015) teoriatiedon kanssa vaurion tunnistamiseen. Väsymisvaurion alkaessa vai-

kuttaa todennäköiseltä myös lähteiden (Fuji, Seki ja Yoshida 2009), (Trivedi, Forster ja Ro-

sado 2010) kuvien avulla varmistuttiin vauriomuodosta. Osa näiden lähteiden materiaalista 

on esitetty kuvissa 5., 6. ja 7.  
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Nokkien kontaktipintojen kulumajäljet jakautuvat aksiaalisuuntaan kaarevan seuraimen ai-

heuttaman pintapainekentän mukaisesti. Reunoilla pienemmän paineen alueella pinta on 

kiillottunut ja kirkas, sekä raja vierintäradan ja koneistuksen jäljiltä olevan ulkopuolisen alu-

een välillä on selvä. Kiillottunut vyöhyke kulkee koko nokan profiilin pituuden matkan aivan 

pienimmän pyöristyksen aluetta lukuun ottamatta, jossa pinta on kuluneempi, ja on näöltään 

samanlainen ja saman levyinen kummallakin puolella. Kontaktialueen keskiosa on pinnal-

taan vaaleampi, samea ja hieman kuluneemman näköinen kuin reunaosat. Sameneminen on 

seurausta väsyttävästä kuormituksesta, micro-pitting -kulumisesta, joka on syntymekanis-

miltaan samalainen vaurio kuin profiilin minimipyöristyskohdassa, mutta pienemmässä mit-

takaavassa. Samenemisen muutos leveydessä johtuu pintapainekentän muutoksesta jousi-

voiman kasvaessa suuremmalla nokka-akselin avautumalla ja seuraimen siirtymällä, jonka 

vuoksi pienin samentuma on olan jälkeen, kun nokan profiilin pyöristyssäde on kasvanut 

minimikohtaa suuremmaksi, mutta ennen kuin nokan tuottaman suuremman siirtymän ai-

heuttaman kasvanut jousivoima suurentaa pintapainetta. 

 

 

Kuva 5. Väsymissäröjä ja -murtumia valurautaisen kappaleen pinnalla. (Stachowiak et al. 

2013 s. 624) 
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Kuva 6. Väsymislohkeilua (spalling) laakeriteräksen CSS 42 L pinnalla. (Trivedi et al. For-

ster ja Rosado 2010, s. 603) 

 

 

Kuva 7. Pinnan alta ydintynyt murtuma. (Stachowiak et al. 2013 s. 634) 

 

2.5 Jännitystila 

Tutkittaessa nokka-akselin kuormitusta ja etenkin sen minimipyöristyksen kohdalla esiinty-

vää vaurioitumista, voidaan olettaa kontaktitilanteen oleva pääosin kappaleessa 2.1 esite-

tystä jousivoimasta peräisin. Kontaktijännityksen arviointi koneensuunnittelun näkökul-

masta lähtee yleensä liikkeelle Hertzin pintapaineesta, jonka käyttökelpoisuus ja tarkkuus 

tuotekehitystyössä ovat riittävät etenkin, kun pinta-paineen sallituille maksimiarvoille on 

olemassa standardoituja ja materiaalikohtaisia rajoja pitting-väsymistä vastaan (ISO 6336-

2). 
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Nokka-akselin yleisestä jännitystilasta voidaan sanoa, että taivutus- ja vääntömomenttien 

sekä leikkausjännitysten kuormittama akseli on kohtuullisella rasituksella muutoinkin. Esi-

merkkinä väsymismurtumat toisessa EN 1154 voimaluokan kuusi sulkimessa, jossa ohutsei-

näinen ontto nokka-akseli murtui olakkeen lovivaikutuskohdasta prototyyppivaiheessa. Vas-

taavia vaurioita ei ole havaittu umpinaisissa akseleissa, joten näiden jännityksien tarkastelu 

voidaan jättää vähemmälle. Niiden vaikutus tulee otetuksi huomioon elementtimenetelmällä 

lasketuissa ratkaisuissa. 

 

Tutkittaessa kuormitustilaa voidaan jännityssyklien kontaktissa olettaa olevan peräisin pel-

kästään jousen aiheuttamasta kuormituksesta. Nokka-akselin pyöriessä kontaktijännitys ja-

kautuu tasaisesti jousivoiman ja kontaktipinta-alan (nokan pyöristyssäteen) mukaisesti, ja 

ideaalitilanteessa ja tätä mukailevassa standarditestissä EN 1154 näin onkin. Sulkimen käyt-

tötilassa lisärasitusta kontaktiin voidaan aiheuttaa muuttamalla oven sulkeutumisaikoja sää-

täen öljyn virtausta siten, että kuormitustilasta tulee vaihteleva.  

 

Sulkimen telkeämisvaiheessa oven sulkeutumisnopeuden hidastuessa voidaan ovessa ha-

vaita huojuntaa, etenkin jos telkeämisalueen hidastussäätö on verraten tiukemmalla kuin sul-

keutumisalueen säätö: tällöin ovi pyrkii pysähtymään liikkeestä vain hetki ennen sulkeutu-

mista. Tilanteessa mäntä-seuraimen liike pysäytetään äkkinäisesti öljynvirtausta rajoitta-

malla ja se välittyy nokan ja seuraimen kontaktiin.  

 

Huojunta aiheuttaa hetkellisiä piikkejä kuormitukseen sekä pysäyttää rullaavan liikkeen 

kontaktialueella tai jopa pahimmassa tapauksessa tekee siitä edestakaista. Vaikkei pysähty-

neessä liikkeessä alueen kasvanut kontaktiaika, eli yksittäisen jännityssyklin kesto vaikuta 

kumulatiivisen vaurioteorian mukaan kappaleen elinikään (Lalane, 2014. s. 63–73), vaikut-

tavat muut esiintyvät korrosoivat ilmiöt kontaktissa kestoikää lyhentävästi, jolloin kontak-

tiajan lyhentämiselläkin voi olla vaikutusta kestoikään. Huojunnan aiheuttamien jännitys-

piikkien arvioiminen on hankalaa, joten niiden arviointia täytyy tehdä öljynpaineen vaihte-

lua mittaamalla, mihin ei työn rajauksen sisällä ole mahdollisuutta.  

 

2.5.1 Hertz-pintapaine 

Hertzin kosketusjännityksen käyttö sellaisenaan ei varsinaisesti riitä vaurion ennustamiseen, 

mutta uusien profiililuonnosten vertailussa sitä voidaan käyttää kuormitustilan arvioimiseen. 
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Elastiseen käyttäytymiseen perustuvassa määrityksessä oletetaan, että materiaalit ovat iso-

trooppisia ja homogeenisiä, jolloin kontaktista aiheutuva pinnan jännitysjakauma on muo-

doltaan parabolinen ja saavuttaa huippunsa kosketuspisteessä. (Kivioja, Kivivuori & Salo-

nen 1997, s. 26) Sylinteripintaisen akselin ja kaksoiskaarevan seuraimen kosketustilanne on 

sama kuin kuvassa 8. sillä erolla, että nokan sylinterinä kuvattu profiili kasvattaa kontakti-

alueen elliptisyyttä entisestään. Nokka-akselikontakti on profiilin pienen minimipyöristys-

säteen (~20 % seuraimen säteestä) ja seuraimen suuren aksiaalisuuntaisen säteen (~4500 % 

seuraimen poikittaissäteestä) vuoksi hyvin elliptinen, joten kontaktin kosketusjännityksen 

laskenta yksinkertaistetaan viivakontaktiksi koko seurainlaakerin pituudelle. Kuten vaurio-

analyysissä kappaleessa 2.4 Pitting väsyminen sivulla 34 on todettu kulkurataa tarkastel-

lessa, painejakauma muuttuu aksiaalisuuntaan seuraimen kaarevuuden vuoksi, joten viiva-

kontaktiksi yksinkertaistaminen ei vastaa todellisuutta, mutta antaa riittävän tarkkuuden pro-

fiilien varhaista vertailua varten. Esitettävää yksinkertaistusta käytetään nokka-akselien 

alustavan vertailun tekemiseen sen laskennallisen helppouden vuoksi. Selvitys yksinkertais-

tuksen tarpeesta on esitetty liitteissä II ja III, joissa kontaktipaine on laskettu elliptisten in-

tegraalien kautta selvitetyn kontaktipinta-alan suhteen. (Barber 2018, s. 32–36) Myöskään 

klassisen lujuusopin mukaan määritetty elliptinen kontakti (esim. Kivioja et al. 1997 tai Po-

pov 2017) ei ole määritelty näin elliptisillä muodoilla. Maksimiarvo kappaleiden yhdistetty-

jen pinnansäteiden suhteilla on ensin mainitussa RX/RY < 35,5, kun tässä tilanteessa päästiin 

arvoon RX/RY = 237. 

 

 

Kuva 8. Kontaktitilanne kaarevien pintojen sekä sylinteripintojen välillä. (Muokattu Popov 

2017, s. 64) 
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Tapauksen yksinkertaistetussa tilanteessa kosketus on kahden lieriön kontakti, jonka pinto-

jen yhdistetty pyöristyssäde lasketaan kaavan mukaan (Kivioja et al. 1997, s. 27): 

 

1

𝑅𝐶
=

1

𝑅𝑆1
+

1

𝑅𝑁
             (10) 

 

Jossa RC on yhdistetty säde, RS1 on seurainlaakerin pääsäde ja RN nokka-akselin pinnansäde. 

Samaan tapaan lasketaan materiaalien yhdistetty kimmomoduuli kaavan mukaan (Kivioja et 

al. 1997, s. 28): 

 

1

𝐸′
=

1−𝑣1
2

𝐸1
+

1−𝑣2
2

𝐸2
             (11) 

 

Jossa E1 ja E2 ovat materiaalien kimmomoduulit ja v1 ja v2 Poissonin vakiot. Saatujen arvojen 

ja kontaktivoiman avulla voidaan laskea Hertzin pintapainejakauma p kaavan avulla (Ki-

vioja et al. 1997, s. 30): 

 

𝑝(𝑦) =
2𝐹𝐶

𝜋𝑏𝐿
√1 −

𝑦2

𝑏2             (12) 

 

Jossa FC on kontaktivoima, b kosketustason puoliakseli, y kosketusjännitysjakauman levey-

den suuntainen akseli ja L viivakontaktin pituus. Jakauma saa huippuarvonsa origossa, jol-

loin juurilausekkeen arvoksi tulee yksi. Kosketuksen puoliakselin pituus b voidaan lausua 

myös materiaalin elastisten arvojen avulla, jolloin kosketuspaineen maksimiarvoksi saadaan 

(Kivioja et al. 1997, s. 30): 

 

𝑝0 = √
𝐹𝐶𝐸′

𝜋𝐿𝑅𝐶
              (13) 

 

Jossa Hertzin paineen jakautuminen pinnan alapuolella voidaan laskea edelleen elastisen 

käyttäytymisen avulla. Jännityskomponenttien suuruus määräytyy syvyyden z, jännitysja-

kauman puoliakselin sivunpituuden b ja edellä lasketun pintapaineen p avulla kaavojen mu-

kaan (Popov 2017, s.67): 
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𝜎𝑥𝑥 = 𝜎𝑦𝑦 = −𝑝 [(1 + 𝑣) (1 −
𝑧

𝑏
arctan

𝑏

𝑧
) −

1

2
(1 +

𝑧2

𝑏2)
−1

]          (14) 

 

𝜎𝑧𝑧 = −𝑝 (1 +
𝑧2

𝑏2)
−1

             (15) 

 

Jossa σxx on kappaleiden pyörähdysakseleiden suuntainen jännityskomponentti, σyy on kon-

taktin leveyden b suuntainen jännityskomponentti ja σzz on säteittäisen syvyyden z suuntai-

nen jännityskomponentti. Jännityskomponentteja vastaava maksimileikkausjännitys τ1 on 

tärkeä osa huomioitavaa jännityskenttää, ja se voidaan laskea komponenteista (Popov 2017, 

s. 67): 

 

𝜏1 =
1

2
|𝜎𝑧𝑧 − 𝜎𝑥𝑥|             (16) 

 

Jatketun Hertzin teorian mukaiset tason suuntaiset jännityskomponentit jakautuvat syvyyden 

yli kontaktipisteen alapuolella kuvan 9. mukaisesti. Kun leikkausjännityksen huippuarvot 

sijoittuvat kontaktipinnan alapuolelle, saadaan maksimiarvot myös von Mises-vertailujänni-

tykselle pinnan alapuolella. Väsyttävää kuormitusta arvioitaessa tärkeät maksimiarvot saa-

vutetaan kontaktipinnan alapuolella pinnan sijaan, mikä on poikkeavaa normaalijännitys-

komponenttien jakaumaan verrattuna. Kuvan jännityskomponenttien suuruus pinnan alle z-

akselin suuntaan on ilmaistu kosketuspinnan leveyden b suhteen, joten kosketuspinnan ol-

lessa kaksoiskaarevan ja kaarevan pinnan leikkauksen muodostama ovaali, tarvitaan koko 

jännitystilan ilmaisemiseen kaksi tällaista kuvaa, joista toinen kuvaisi vastaavasti jakaumaa 

a-suuntaan. Kuvaajan 9 ja kaavojen 14–16 avulla määriteltiin alkuperäisen nokkaprofiilin 

jännityskenttä, jotta luvussa 3.3 esitetyn materiaalimallin materiaalikerrokset saatiin valittua 

ennen FE-mallien luomista. (Popov 2017, s. 67) 
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Kuva 9. Kosketuspinnan alle jakautuvien jännityskomponenttien σyy ja σzz ja näiden muo-

dostaman leikkauksen τ1 suhde pintapaineeseen p. Kuvaajan x-akselin oleva syvyys z on 

esitetty painejakauman leveyden b suhteen. 

 

2.5.2 Jäännösjännitys 

Hiiletyskarkaisun aiheuttaman jäännösjännityksen jakaumia esittää Rabb (2014, s. 21) käyt-

täen samaa hiiletysterästä, josta nokka-akselit on valmistettu. Näiden tulosten perusteella 

jäännösjännitys voidaan idealisoida vakioksi karkaisusyvyyteen CHD (Case Hardening 

Depth) saakka -300 MPa suuruisena, kuten kuvassa 10. esitetään. Hiiletyssyvyyden CHD 

jälkeen puristusjäännösjännitys muuttuu siten, että saavuttaa vedolla olevan maksiminsa voi-

matasapainon säilyttämiseksi ennen kuin katoaa. Jäännösjännitys lisätään elementtimalliin 

kuormituksien asettamisvaiheessa esimääritettynä kenttäsuureena (Abaqus: predefined 

field) komponenteittain ennen kontaktisimulaation laskemista. Tässä työssä jäännösjännitys-

kentän oletetaan olevan materiaalin pinnan suuntainen siten, että kenttä on yhtä suuri akselin 

aksiaali- ja kehäsuuntaan, mutta radiaalisuuntaan jännitteetön (Kivioja et al. 1997, s. 46). 
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Kuva 10. Idealisoitu jäännösjännitysmalli. Kontaktissa jännityshuiput keskittyvät CHD:n 

vasemmalle puolelle, jolloin jäännösjännityksen arvo oletetaan vakioksi. (muokattu Rabb 

2014, s. 31) 

 

Viitteeksi jäännösjännityksen arvioinnista mainitaan, että hiiletetyn pinnan kontaktiongel-

massa Walvekar ja Sadeghi (2016, s. 268) käyttää karkaisussa aiheutuneen jäännösjännityk-

sen arviointiin tutkimusmateriaalista (Parrish ja Harper 1985) saatuja keskimäärisiä arvoja. 

Tutkimusmateriaali on koostettu 70 jäännösjännityskäyrän perusteella, joissa hiiletyssyvyys 

on sama kuin nokka-akselissa. Aineistosta havaitaan, että jäännösjännitys saavuttaa maksi-

miarvonsa σres = 400…500 MPa keskimäärin 20 % kohdalla karkaisusyvyydestä ja vaihtuu 

puristukselta vedolle maksimihiiletyssyvyydessä. Tulokset ovat koko jännitysjakauman alu-

eelta hieman eriäviä edellä mainittujen kanssa, mutta pinnan läheisyydessä eli nokka-akseli-

kontaktin kannalta mielenkiintoisella alueella puhutaan samasta suuruusluokasta. Syvem-

mälle mennessä voimatasapainon vuoksi katoava puristusjännitys yhdistää malleja.  
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2.6 Moniaksiaalisen väsymisen kriteerit  

Väsymissärön ydintyminen tapahtuu usein pinnalla olevasta geometrisesta epäjatkuvuus-

kohdasta, joka aiheuttaa rakenteeseen luonnollisen alkusärön. Väsymisen arvioiminen jän-

nityksen konsentraatiopisteistä rakenteen pinnalta etenkin hitsatuissa rakentessa voidaan 

tehdä Hot Spot tai ENS- (Effective Notch Stress) menetelmiä käyttäen (Hobbacher 2013, s 

15 ja 29), tai arvioiden yksiaksiaalista jännitystä keskijännityksen ja jännitysamplitudin 

avulla erilaisilla kriteereillä kuten Goodman, Morrow, SWT (Smith, Watson ja Topper) tai 

Walker -yhtälöillä. Kontaktijännityksestä aiheutuva jännityshuippu asettuu materiaalin si-

sään pinnan sijaan (kuva 9), jolloin jännitystilasta tulee kolmiaksiaalinen, eivätkä mainitut 

kriteerit anna parasta arvioita materiaalin reaktiosta kuormitukseen. (Dowling 2013, s. 454–

455) 

 

Moniaksiaalisen väsymisen arviointiin käytettäviä kriteerit voidaan jaotella niiden toiminta-

periaatteen mukaan. Yleisesti ajatellaan väsymisen ydintyvän leikkausjännityksen vaikutuk-

sesta, joten monet väsymiskriteerit perustuvat materiaalin kriittisen leikkaustason etsimi-

seen. Perustavanlaatuinen ongelma kriittisen tason kriteereissä on leikkaus- ja normaalijän-

nitysten amplitudien ja pääjännitysarvojen arviointi ja määrittäminen oikeassa materiaalin 

tasossa, jossa väsyminen tapahtuu. Kriittisen tason periaatteella toimivia kriteerejä ovat sekä 

Findleyn että Dang Vanin menetelmät. Muihin lähtökohtiin perustuvia kriteerejä ovat ekvi-

valenttiin empiiriseen jännitykseen, jännitystilan kolmiaksiaalisuuteen, keskiarvojännityk-

seen tai invarientteihin perustuvat menetelmät, joista viimeiseen ryhmään kuuluu Sinesin 

menetelmä. (Milella 2013, s. 480 ja 498-499) 

 

Moniaksiaalisen väsymisen, kuten väsymisen yleensäkin, arvioimiseen tarkasti vaaditaan 

luotettavaa tuntemusta materiaalista ja sen vasteesta kuormitukseen. Ymmärrettävistä syistä 

materiaalivalmistajat eivät halua sitoutua väsymisdatan kaltaisin spesifeihin parametreihin 

vaativassa valmistusprosessissa, joten luotettavan ja laadukkaan materiaalitiedon saatavuus 

voi olla haastavaa. Myös tässä työssä väsymisen arviointi perustuu eri nokka-profiilien ver-

tailuun laskettujen väsyttävien kuormitusten välillä, eli laskien väsymisherkkyyksiä ja niiden 

muutoksia profiilien kesken. Taivutus-, taivutusvaihto- ja leikkausvaihtolujuuksien arvoina 

kriteereissä on käytetty arvioita. 
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2.6.1 Dang Van 

Dang Vanin väsymiskriteeri määrittää moniaksiaalisen väsyttävän kuorman ydintymistä ai-

heuttavan osan kriittisessä kohdassa. Perusajatus on, että empiiristen havaintojen tukemana 

rakeiden sisällä tapahtuvien liukutasojen suuntaan alkavan särön kasvun vuoksi saman tason 

suuntaisen leikkausjännityksen täytyy olla tärkeä tekijä väsymisen kannalta. Rakeiden liu-

kutasoilla tapahtuva leikkaus nimetään mikroskooppiseksi leikkausjännitykseksi. Tämän li-

säksi Dang Van määrittää mikroskooppisen hydrostaattisen jännityksen osaksi kriteeriä, 

koska sen avaava vaikutus leikkaustason mukaisille liukupinnoille on yhteydessä särön ydin-

tymiseen ja kasvuun. Teräksen rakeissa tapahtuu plastisia muodonmuutoksia ja myötäämistä 

silloinkin kun rakenteen nimellinen kuormitus on myötörajan alapuolella ja siitä palautumi-

nen tapahtuu täysin elastisesti. Vaikka rakenteelle tapahtuu syklisessä kuormituksessa sha-

kedown-ilmiö ja plastinen venymä ei pääse kertymään (ratchetting), oletetaan, ettei mikro-

skooppisella tasolla ilmiö ei toteudu ja siten väsyminen alkaa. (Sandström 2012, s. 1089-

1090)  

 

Kuvassa 11. on esitetty moniaksiaalisen jännityksen aiheuttama shakedown-ilmiö, jota ku-

vataan materiaalin kriittisen tilavuuden elastisen kentän sisällään pitävän ympyrän C avulla. 

Kuormitussyklin edetessä ja materiaalin alkaessa myötää, myötöpinta etenee kuvatun kuor-

mituspolun mukaisesti ja sen sisäänsä sulkeva ympyrä kasvaa. Kun shakedown-ilmiö tapah-

tuu ja kuormituspolku vakiintuu, saa ympyrä stabiloituneen muotonsa. Kriteerissä huomioi-

tavaa stabiloitunutta jäännösjännitystä kuvaava tensori voidaan laskea myödön alkamista 

kuvaavan ympyrän C0 ja stabiloituneen ympyrän CL origojen välisenä etäisyytenä. (Altair 

Engineering 2019) 
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Kuva 11. Plastisen kuormituksen stabiloituminen (shakedown) moniaksiaalisessa väsymi-

sessä. (Altair Engineering 2019) 

 

Dang Vanin kriteerissä hydrostaattisen jännityksen käyttäminen on tunnustettu puute, mutta 

sen laskemisen yksinkertaisuuden vuoksi kriteeriä käytetään laajalti. Myöhemmin esiteltä-

vässä Findleyn kriteerissä hydrostaattisen jännityksen korvaa leikkaustasoa avaava normaa-

lijännitys, mutta leikkauksen ja normaalijännityksen samanaikaisten maksimiarvojen löytä-

minen jännityshistoriasta on laskennallisesti haastavaa, etenkin, kun leikkaustasoa ei tun-

neta. Dang Vanin kriteerissä suhteisen kuormitustapauksen tilanteessa, jossa pääjännitysten 

suunta kuormitushistorian aikana ei muutu, on laskenta suoraviivaista. Epäsuhteisen kuor-

mituksen tilanteessa pääjännityskoordinaatiston suunta vaihtelee, jolloin edellä kuvattu jän-

nityshistorian sisältävä pallo muodostuu kaikkien jännityskomponenttien muutoksista. Sil-

loin pienimmän koko historian sisältävän pallon ratkaisu on hyperavaruuteen muodostuva, 

mukaan laskettavista komponenteista riippuen joko 6- tai 9-ulotteinen hyperpallo. (Rabb, 

2013, s. 395) 

 

Yksinkertaistuksena kuormitustilanne rullaavassa kontaktissa määritetään suhteisena kah-

den kuormitustilan välillä siten, että nimellisen kuormituksen jännityssuhde R = 0. Ensim-

mäinen kuormitustila on hetki, kun kappaleet eivät kosketa toisiaan ja toiseksi kuormitusti-

laksi valitaan se ajanhetki, jolloin kontakti on minimipyöristyskohdalla ja tuottaa maksimi-

jännityksen. Kuormitustilanteen epäsuhteisuus pääjännitysten eriaikaisten huippuarvojen 
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avulla on esitetty liitteessä III. Esitettävä laskentamalli ja sen sisältävä Python-skripti laskee 

Dang Vanin jännityksen nokka-akselissa suhteisena kuormitustapauksena.  

 

Dang Vanin teorian mukaan rakenne joko väsyy, tai on väsymättä, mutta rakenteen kestoiät 

voidaan laskea vain pidemmällä kehitetyillä variaatioilla (esimerkiksi [Ferjani, Averbuch ja 

Constantinescu 2010], jossa väsymisrajana käytetään Wöhler -käyrältä luettuja jännitysar-

voja). Kriteeri perustuu siis äärettömään kestoikään, jossa väsymisen alkamisen määrittämi-

seen tarvitaan materiaalin taivutus- ja vääntövaihtolujuudet. Dang Vanin väsymiskriteeri tie-

tylle ajanhetkelle ti esitetään kaavan mukaan, jossa väsyminen tapahtuu jos (mukaillen Ka-

rolczuk ja Macha 2005, s. 277 ja Ekberg, Kabo ja Andersson 2002, s. 903 ja  Rabb 2013, s. 

395): 

 

𝜏𝑎,𝐷𝑉(𝑡𝑖) + 𝑎𝐷𝑉 ∙ 𝜎𝜇,ℎ(𝑡𝑖) ≤ 𝜏𝑓            (17) 

 

Jossa τa,DV(ti) on Dang Vanin leikkausjännityshistoria, σµ,h(ti) mikroskooppisen hydrostaatti-

sen jännityksen historia, aDV vaihtolujuuksista laskettu materiaalivakio ja τf leikkausvaihto-

lujuus. Vaihtolujuuksista laskettava Dang Vanin vakioksi kutsuttu parametri aDV lasketaan 

kaavan mukaan (Ekberg et al. 2002, s. 903): 

 

𝑎𝐷𝑉 =
3𝜏𝑓

𝜎𝑓
−

3

2
             (18) 

 

Jossa τf on leikkaus- ja σf taivutusvaihtolujuus. Kaavan vakiotulos toimii Dang Vanin piirus-

tuksessa (kuva 11.) väsymisrajan kulmakertoimena, kun etumerkki vaihdetaan miinukseksi 

(Desimone, Barnasconi ja Beretta 2004, s. 568). Laskennassa käytettiin arvoa aDV = 0,43 

(Altair Engineering 2019). Kaavassa (17) Dang Vanin vakiolla kerrottava mikroskooppinen 

hydrostaattinen jännitys voidaan laskea mikroskooppisesta kokonaisjännityksestä matriisin 

jälkenä lujuusopin kaavan mukaan (Rabb 2013, s. 398): 

 

𝜎𝜇,ℎ(𝑡𝑖) =
tr[𝜎𝑖𝑗(𝑡𝑖)]

3
             (19) 
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Jossa σµ,h(ti) on mikroskooppinen hydrostaattinen jännitys ja σij(ti) mikroskooppinen koko-

naisjännityskenttä ajanhetkellä i. Mikroskooppinen kokonaisjännitystensori saadaan lasket-

tua kuormituksen aiheuttaman stabiloituneen jäännösjännityksen deviatoorisen osan ja mak-

roskooppisen jännitystensorin summana kaavan mukaan (Rabb 2013, s. 397): 

 

𝜎𝑖𝑗(𝑡𝑖) = Σ𝑖𝑗(t𝑖) + dev 𝜌𝑖𝑗             (20) 

 

Jossa Σij(ti) on kuormitustensori elementtimallista ja dev ρij on jäännösjännityksen deviatoo-

rinen osa (deviatoric, lyhenne dev) ajan hetkellä i. Kuormitustensori on muotoa (Rabb 2013, 

s. 397):  

 

Σ𝑖𝑗(t𝑖) = [

𝜎𝑥𝑖 𝜏𝑥𝑦𝑖 𝜏𝑥𝑧𝑖

𝜏𝑦𝑥𝑖 𝜎𝑦𝑖 𝜏𝑦𝑧𝑖

𝜏𝑧𝑥𝑖 𝜏𝑧𝑦𝑖 𝜎𝑧𝑖

] , 𝑖 = 1,2, …           (21) 

 

Jossa σ:t ovat normaalijännityskomponentteja kunkin koordinaattiakselin suuntaan τ:t leik-

kausjännityskomponentteja. Jännityskomponenteissa on huomioitu hiiletyskarkaisusta ai-

heutunut puristusjännitys, joten matriisi kuvaa kappaleen todellista kokonaisjännitystä. Kaa-

van (20) deviatoorinen osa erotetaan kokonaisjäännösjännityksestä kaavan mukaan: 

 

𝜌𝑖𝑗 = 𝜌𝑖𝑗,ℎ + dev 𝜌𝑖𝑗 = [

𝜌ℎ 0 0
0 𝜌ℎ 0
0 0 𝜌ℎ

] + [

𝜌11 − 𝜌ℎ 𝜌12 𝜌13

𝜌21 𝜌22 − 𝜌ℎ 𝜌23

𝜌31 𝜌32 𝜌33 − 𝜌ℎ

]

              (22) 

 

Jossa ρij on kokonaisjäännösjännitystensori ja ρ numeroiduilla alaviitteillä sen komponentit,  

ρij,h on jäännösjännitystensorin hydrostaattinen osa ja dev ρij deviatoorinen jännitysosa. Sta-

biloitu kokonaisjäännösjännitystensori komponenttimuodossa saadaan kaavasta (Rabb 

2013, s. 397):  

 

𝜌𝑖𝑗 = −
1

2
[Σ𝑖𝑗(t1) + Σ𝑖𝑗(t2)]            (23) 
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=

[
 
 
 
 −

𝜎𝑥1+𝜎𝑥2

2
−

𝜏𝑥𝑦1+𝜏𝑥𝑦2

2
−

𝜏𝑥𝑧1+𝜏𝑥𝑧2

2

−
𝜏𝑥𝑦1+𝜏𝑥𝑦2

2
−

𝜎𝑦1+𝜎𝑦2

2
−

𝜏𝑦𝑧1+𝜏𝑦𝑧2

2

−
𝜏𝑥𝑧1+𝜏𝑥𝑧2

2
−

𝜏𝑦𝑧1+𝜏𝑦𝑧2

2
−

𝜎𝑧1+𝜎𝑧2

2 ]
 
 
 
 

           (24) 

 

Jossa Σij(ti) on kaavan (21) mukainen kuormitus jossa jännityskomponenttien alaviitteet mer-

kitsevät koordinaattiakselit. Jäännösjännitys lasketaan kahden ajanhetken, kuormittamatto-

man ja kuormitetun välille. Nyt kun kaavan (17) hydrostaattinen jännitys on määritetty, mää-

ritetään leikkausjännitysvaihtelu kaavan mukaan (mukaillen Rabb 2013, s. 398): 

 

𝜏𝑎,𝐷𝑉(𝑡𝑖) =
𝜎1(𝑡𝑖)−𝜎3(𝑡𝑖)

2
             (25) 

 

Jossa τa,DV(ti) on Dang Vanin leikkausjännityshistoria laskettuna Trescan maksimileikkauk-

sena mikroskooppisen jännitystensorin pääjännityksistä σ1(ti) ja σ3(ti). Pääjännitykset laske-

taan ominaisarvotehtävänä matriisista, joka on muotoa (Dowling 2013, s. 256): 

 

[

𝜎𝑥 − 𝜎 𝜏𝑥𝑦 𝜏𝑧𝑥

𝜏𝑥𝑦 𝜎𝑦 − 𝜎 𝜏𝑦𝑧

𝜏𝑧𝑥 𝜏𝑦𝑧 𝜎𝑧 − 𝜎
] = 0            (26) 

 

Josta matriisin determinantti lasketaan sijoituksella (Dowling 2013, s. 256): 

 

𝜎3 − 𝜎2(𝜎𝑥 + 𝜎𝑦 + 𝜎𝑧) +  𝜎(𝜎𝑥𝜎𝑦+𝜎𝑦𝜎𝑧+𝜎𝑧𝜎𝑥 − 𝜏𝑥𝑦
2 − 𝜏𝑦𝑧

2 − 𝜏𝑧𝑥
2) −

(𝜎𝑥𝜎𝑦𝜎𝑧 + 2𝜏𝑥𝑦𝜏𝑦𝑧𝜏𝑧𝑥 − 𝜎𝑥𝜏𝑦𝑧
2 − 𝜎𝑦𝜏𝑧𝑥

2 − 𝜎𝑧𝜏𝑥𝑦
2) = 0          (27) 

 

Jossa alaviitteettömien σ:n ratkaisut ovat pääjännitykset ja sulkulausekkeissa olevat, jänni-

tyskomponenteista koostuvat termit ovat jännityskentän invariantit. Ne numeroidaan sa-

massa järjestyksessä kuin ne ovat kaavassa (27), joka sievennettynä saa muodon (Dowling 

2013, s. 256): 

 

𝜎3 − 𝜎2𝐼1 +  𝜎𝐼2 − 𝐼3             (28) 
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Jotta kolmannen asteen yhtälön juuret olisivat ratkaistavissa sujuvasti myös elementtimene-

telmän tulostiedostoa läpikäyvässä koodissa, ratkaisuun käytetään kolmannen asteen poly-

nomin ratkaisua ja sijoituksia (Rabb 2013, s. 401): 

 

𝜎 = 𝑧𝐼 −
𝐼1

3
            →            𝑧𝐼

3 + 𝑝𝐼𝑧𝐼 −
𝐼1

2

3
= 0,           (29) 

 

Jossa kertoimet pI ja qI ovat (Rabb 2013, s. 401–402): 

 

𝑝𝐼 = 𝐼2 −
𝐼1

2

3
              (30) 

 

𝑞𝐼 =
𝐼1𝐼2 

3
−𝐼3 −

2𝐼1
3

27
             (31) 

 

Ja lisäksi ylläolevat sijoitetaan kaavoihin (Rabb 2013, s. 402): 

 

𝑟𝐼 = √−
𝑝𝐼

3
              (32) 

 

𝜑𝐼 =
1

3
 cos−1 (−

𝑞𝐼

2𝑟𝐼
3)             (33) 

 

Jolloin päästään sijoituksien avulla ratkaisemaan kolme pääjännitystä kaavojen avulla (Rabb 

2013, s. 401): 

 

𝜎1 = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼) +
𝐼1

3
             (34) 

 

𝜎2 = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼 + 120°) +
𝐼1

3
            (35) 

 

𝜎3 = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼 + 240°) +
𝐼1

3
            (36) 

 

Saadut pääjännitykset täytyy järjestää vielä suuruusjärjestykseen ja nimetä uudelleen siten, 

että σ1 on suurin ja σ3 on pienin etumerkit huomioon ottaen. Vaikka pääjännitysten laskemi-
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seen täytyy käyttää useampaa sijoitusta ja vaihetta, laskenta ei vaadi iteratiivista ratkaise-

mista vaan voidaan suorittaa rivi kerrallaan ilman muuttujia, mikä on skriptillä automatisoi-

dun laskennan kannalta tärkeää. Saaduista kokonaiskuormituksen pääjännityksistä voidaan 

laskea Trescan leikkaus kaavan (25) mukaan käytettäväksi Dang Vanin kaavassa (17). Dang 

Vanin jännityshistoria yhden kuormitussyklin ajalta esitetään usein kuvassa vaihtolujuuk-

sista saatujen väsymisrajojen kanssa. Väsymispiirrosta, jollainen on esitetty kuvassa 12., tul-

kitaan siten, että kuormitushistorian leikatessa väsymisrajan jossain kohdassa, särö ydintyy 

ja rakenteen väsymisvaurio alkaa. Kahden kuormitustilanteen suhteisessa kuormitustilan-

teessa piirrokseen tulee vain kaksi pistettä, joiden suhteen väsyminen on tarkastettava. Vä-

symisrajan kulmakerroin, vakio aDV on otettu huomioon laskennassa, joten kahden kuormi-

tuspisteen välillä vertailu voidaan tehdä valitsemalla suurempi jännitys τa,DV(t1) tai τa,DV(t0).  

 

 

Kuva 12. Dang Vanin väsymiskriteeri. Vihreällä piirretty on kuormitushistoria, joka ei ai-

heuta väsymistä, kun taas punaisella ja sinisellä piirretty katkoviiva on väsyttävä kuormitus. 

Väsymisrajat on piirretty yhtenäisellä punaisella viivalla. (TUT, 2018) 

 

2.6.2 Findley 

Findleyn väsymiskriteeri on moniaksiaalisen väsymisen kriittisen tason ennustava malli, ai-

van kuten Dang Vanin mallikin. Findley ennustaa väsymisen tapahtuvan leikkausjännitysta-

solta, jota Dang Vanin hydrostaattisen jännityksen sijaan avaa tason suuntainen normaali-

jännitys, kuten on esitetty kuvassa 13. Alkuperäinen malli ei ota kantaa kestoikään syklien 
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lukumäärässä, mutta materiaalin tarkempien väsymisparametrien avulla se on mahdollista. 

(Altair Engineering 2019 ja Karolczuk ja Macha 2005, s. 272) 

 

 

Kuva 13. Normaalijännitys leikkauspinnalla avaa säröä ja kiihdyttää sen kasvua. (Milella 

2013, s. 497) 

 

Findleyn kriteeri, eli kuvassa 13. havainnoitujen jännitysten lineaarinen kombinaatio esite-

tään muodossa (Altair Engineering 2019): 

 

(
∆𝜏

2
+ 𝑘𝜎𝑛)

𝑚𝑎𝑥
= 𝑓             (37) 

 

Jossa Δτ on leikkausjännitysvaihtelu kriittisellä tasolla, σn tason normaalijännitys, k materi-

aalin normaalijännitysherkkyys ja f materiaalin väsymislujuuteen suoraan sidoksissa oleva 

raja-arvo. Laskennassa käytetiin normaalijännitysherkkyydelle arvoa k = 0,3. (Altair En-

gineering 2019) Findleyn alkuperäisen kriteerin yhteydessä ei esitetty yhtälöä raja-arvolle f, 

mutta myöhemmin sille on esitetty muilla materiaalin väsymisparametreillä laskettava yh-

tälö (Karolczuk et al. 2005 s. 272). Lukuarvoja väsymisluvulle f ei tässä työssä tarvita, sillä 

laskenta perustuu laskettujen jännityksien vertaamiseen valittuun referenssiarvoon. Tutkit-

taessa epäsuhteista jännityshistoriaa on mahdollista, että yhtälön (37) leikkausosuuden ja 

normaalijännityksen maksimit saavutetaan eriaikaisesti. Verrattaessa osuuksien itsenäisesti 

saamien maksimiarvojen summaa ja yhtä aikaa saatujen maksimien summaa, on havaittu 

että ensiksi mainittu vastaa testituloksia paremmin. Kuten on aiemmin mainittu, nokka-ak-

selin kontaktitilanne on yksinkertaistettu suhteiseksi kuormitustapaukseksi, joten eriaikais-
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ten maksimien etsintä muodostuu yksinkertaiseksi kun voidaan verrata kahden eri kuormi-

tustapauksien normaalijännityksiä keskenään.  Normaalijännitysherkkyys voidaan laskea 

väsytyskokeen tuloksista (Rabb 2013, s. 371): 

 

𝑘+√1+𝑘2

2𝑘+√1+4𝑘2
=

𝜎𝑓0

𝜎𝑓
             (38) 

 

Jossa kaavan oikea puolisko on tykyttävän ja vaihtokuorman väsymisrajojen suhde. Maksi-

mikuormitustason etsiminen tapahtuu tutkien materiaali elementti kerrallaan käyden läpi 

avaruuden tasot diskreettisesti valitulla kulma-askelella. Käyttäen kiertomatriisia voidaan 

elementiltä luetuista jännityskomponenteista laskea jännitystensorin mukaiset uuden kierto-

tason suuntaiset jännitykset (Rabb 2013, s. 374): 

 

[𝜎′] = 𝑄𝑇[𝜎]𝑄             (39) 

 

Jossa [σ’] on uuden tason jännitysmatriisi laskettuna elementiltä luetun jännitysmatriisin [σ] 

(esitetty yhtälössä 21) ja kiertomatriisin Q ja sen transpoosin avulla. Kiertomatriisi esitetään 

muodossa (Rabb 2013, s. 374): 

 

𝑄 = [

sin𝜑 cos 𝜃 − sin 𝜃 − cos𝜑 cos 𝜃
sin𝜑 sin 𝜃 cos 𝜃 − cos𝜑 sin 𝜃

cos𝜑 0 sin 𝜑
] = [

𝑎11 𝑎12 𝑎13

𝑎21 𝑎22 𝑎23

𝑎31 𝑎32 𝑎33

]          (40) 

 

Jossa kiertokulmat θ ja φ käydään läpi askeltaen välillä 0-180°. Kiertokulmat ja kiertymis-

suunnat koordinaattiakselien suhteen on esitetty seuraavan sivun kuvassa 14. Kierretyn ele-

mentin jännitykset lasketaan auki kerrottuna yhtälöiden mukaan (Rabb 2013, s. 374): 

 

𝜎𝑥
′ = 𝜎𝑥𝑎11

2 + 𝜎𝑦𝑎21
2 + 𝜎𝑧𝑎31

2 + 2(𝜏𝑥𝑦𝑎11𝑎21 + 𝜏𝑥𝑧𝑎11𝑎31 + 𝜏𝑦𝑧𝑎21𝑎31)  

         (41) 

 

𝜏𝑥′𝑦′
 = 𝜎𝑥𝑎11𝑎12 + 𝜎𝑦𝑎21𝑎22 + 𝜎𝑧𝑎31𝑎32 + 𝜏𝑥𝑦(𝑎11𝑎22 + 𝑎12𝑎21)  

+𝜏𝑥𝑧(𝑎11𝑎32 + 𝑎12𝑎31) + 𝜏𝑦𝑧(𝑎21𝑎32 + 𝑎22𝑎31)           (42) 
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𝜏𝑥′𝑧′
 = 𝜎𝑥𝑎11𝑎13 + 𝜎𝑦𝑎21𝑎23 + 𝜎𝑧𝑎31𝑎33 + 𝜏𝑥𝑦(𝑎11𝑎23 + 𝑎13𝑎21)  

+ 𝜏𝑥𝑧(𝑎11𝑎33 + 𝑎13𝑎31) + 𝜏𝑦𝑧(𝑎21𝑎33 + 𝑎23𝑎31)           (43) 

 

Jossa alaviitteelliset vakiot ai ovat vakioita kiertomatriisista yhtälössä (40), ja uudet lasketut 

termit σx’, τx’y’ ja τx’z’ ovat kierretyn jännityselementin ensimmäisen tahkon jännityskom-

ponentit, jotka on esitetty kuvassa 14. Findleyn yhtälössä (37) tarvittu leikkausjännitysvaih-

telu lasketaan näistä yhtälön mukaan (Rabb 2013, s. 374): 

 

∆𝜏 = √∆𝜏𝑥′𝑦′
2 + ∆𝜏𝑥′𝑧′

2              (44) 

 

 

Kuva 14. Jännityselementin kiertäminen kriittisen leikkaustason etsinnässä. (Rabb 2013, s. 

373) 

 

2.6.3 Sines 

Sinesin kriteeri on kehitetty saman aineiston pohjalta kuin Findleyn kriteeri, mutta perustuu 

kriittisen leikkaustason sijaan von Mises–jännityksen amplitudin ja hydrostaattisen jänni-

tyksen yhteisvaikutukseen. Kriteeriä ei välttämättä pidetä parhaana epäsuhteisen kuormitus-

tapauksen arviointiin, mutta suhteisen kuormituksen kanssa ilmeisen luotettava (Altair En-

gineering 2019). Kriteerin mukaan vaurio syntyy, jos (Lee, Barkey ja Kang 2012, s. 172): 

 

𝜏𝑆𝑖𝑛𝑒𝑠 = 𝜏𝑜𝑐𝑡,𝑎 + 𝛼𝑜𝑐𝑡(3𝜎ℎ,𝑚) ≥ 𝜏𝑓            (45) 



52 

 

 

Jossa 

 

𝜏𝑜𝑐𝑡,𝑎 =
1

3
√(𝜎𝑥,𝑎 − 𝜎𝑦,𝑎)

2
+ (𝜎𝑦,𝑎 − 𝜎𝑧,𝑎)

2
+ (𝜎𝑥,𝑎 − 𝜎𝑧,𝑎)

2
+ 6(𝜏𝑥𝑦,𝑎

2 + 𝜏𝑦𝑧,𝑎
2 + 𝜏𝑥𝑧,𝑎

2 ) 

              (46) 

 

𝛼𝑜𝑐𝑡 =
√2

3
(𝜎𝑓,𝑅=−1−𝜎𝑓,𝑅=0)

𝜎𝑓,𝑅=0
             (47) 

 

 

𝜎ℎ,𝑚 =
𝜎𝑥,𝑚+𝜎𝑦,𝑚+𝜎𝑧,𝑚

3
             (48) 

 

Yhtälöissä τSines on Sines-kriteerin mukainen maksimileikkaus, τoct,a on pääjännityskoordi-

naatistoon piirretyn kahdeksankulmion leikkaustason mukainen leikkausjännitysamplitudi, 

σh,m on hydrostaattinen keskijännitys, τf on leikkausvaihtolujuus. σi,a ovat kahden kuormitus-

tilan väliltä lasketut jännityskomponenttien amplitudit (σi,a = [σi,1 - σi,0]/2) ja τii,a samalla 

tavalla lasketut leikkausjännityskomponenttien amplitudit. σi,m ovat keskijännitykset (σi,m = 

[σi,1 + σi,0]/2). αoct on herkkyys hydrostaattiselle jännitykselle, ja se lasketaan tykyttävän- ja 

vaihtokuorman väsymislujuuksilla jotka ovat σf,R=0 ja σf,R=1 samassa järjestyksessä. 

 

2.7 Elementtimenetelmän erityispiirteet 

Tutkimuksessa käytetiin kaupallista elementtimenetelmäohjelmistoa Abaqus/CAE 2018. 

Ohjelmisto käsittää esikäsittelijän mallin ja verkotuksen luomista varten, ratkaisijan, sekä 

jälkikäsittelijän tulosten tarkastelua varten. FE-mallin ratkaisijana käytettiin eksplisiittistä 

Eulerin menetelmään perustuvaa yksiaskeldifferenssimenetelmää Abaqus/Explicit, joka ky-

kenee epälineaaristen ongelmien, kuten liike-energian ja törmäysvaikutuksen kontrolloimien 

kontaktien ratkaisemiseen. Nokka-akselin kontaktiongelma on näennäisstaattinen ja suori-

tettavissa myös implisiittisillä ratkaisijoilla, mutta mallin epälineaarisuuden vuoksi lasken-

nalliseen tehokkuuteen ja riittävään tarkkuuteen päästään vaivatta eksplisiittisellä ratkaisi-

jalla. (Eksplisiittisen Abaqus/Explicit ja implisiittisen Abaqus/Standard ratkaisijan eroa on 

tutkittu työn kontaktimalleissa käyttäen yksinkertaistettua erillistä elementtimallia, jossa 

eksplisiittisen mallin laskettu von Mises -maksimijännitys samalta elementiltä luettuna oli 
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1,61 % pienempi kuin vastaavan implisiittisen mallin. Vertailu esitetty liitteessä X) Kontak-

tin pinta-alan muuttuminen nokan pyöristyksen vaihtuessa saattaisi aiheuttaa implisiittisenä 

tasapainotehtävänä ratkaistavalle ongelmalle suppenemishaasteita, jotka kasvattaisivat las-

kennallista kuormitusta. (Abaqus 2018 ja Kouhia ja Tuomala 2014, s. 330 ja 344) 

 

Vaikka klassinen Hertzin kontaktitilanne ratkaistaisiin täysin elastisesti ja huomioimatta 

geometrista epälineaarisuutta, eli pyrkien samaan ratkaisuun kuin Hertzin teoriassa, on sen 

ratkaisu elementtimenetelmällä kontaktin määrittelyn vuoksi joka tapauksessa epälineaari-

nen. Kappaleessa 2.5.1 esitetyllä Hertzin teorialla ei saada aivan vastaavia jännityksiä kuin 

elementtimenetelmän ratkaisulla juuri tästä syystä johtuen, vaikka FE-mallissa käytettäisiin 

vastaavia yksinkertaistettuja kappaleita kuin analyyttisissä ratkaisuissa. (Abaqus 2018) 

 

2.7.1  Epälineaarisuus 

Elementtimalliin simuloidaan nokka-akselin kontakti seuraimen rullaa vasten ilman muita 

osia mallin elementtimäärän pitämiseksi kohtuullisena. Malli koostuu kahdesta erillisestä 

kappaleesta, näiden välisestä kontaktista ja jousielementistä, jolla kappaleet painetaan toi-

siinsa kiinni ilman nokka-akselin rotaatiota. Vaikka elastiset muodonmuutokset kappaleissa 

ovatkin pieniä (painaumat kokoluokkaa 0,01-0,02 mm), aiheuttaa kontaktissa tapahtuva pai-

nauma malliin kinemaattista epälineaarisuutta, sillä seuraimen siirtymät ovat riippuvaisia 

painaumasta. Mallin alkuperäisiä reunaehtoyhtälöitä luotaessa ei ole vielä tietoa siitä, mitä 

aluetta ja elementtejä kosketuksesta muodostuva uusi reunaehto tulee vaikuttamaan, koska 

alkutilanteessa kappaleet ovat irti toisistaan. Alkuperäisen pistekosketuksen muuttuessa laa-

jemmaksi täytyy kappaleiden penetraation välttämiseksi kontaktireunaehdon alue kasvaa si-

mulaation edetessä, mikä aiheuttaa voimakkaasti epälineaarisen luonteen mallin ratkaisulle. 

(Kim 2015, s. 89) 

 

Kontaktialueen pinta-ala ja painauma täytyy laskea jokaisella aika-inkrementillä uudestaan, 

jotta seuraimen kautta välittyvän jousivoiman suuruus pysyy todellisena siirtymien päivitty-

essä. Vaikka malliin ei aseteta muuta ulkoista kuormitusta, voidaan kontaktivoiman katsoa 

aiheuttavan tästä syystä malliin kuormituksen epälineaarisuutta. Tilanne on kuormituksen 

epälineaarisuuden suhteen kuitenkin erilainen kuin oppikirjaesimerkki taipuvaan palkkiin 

asetetusta pistevoimasta, joka palkin taipuessa muuttaa vaikutussuuntaansa epälineaarisesti: 
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sulkimen jousena toimiva elastinen connector-elementti tuottaa malliin kuormituksen, ei-

vätkä malliin määritettävät ulkoiset kuormitukset ole suoraan riippuvaisia mallissa tapahtu-

vista siirtymistä. Ulkoinen kuormitus on varastoituna elastiseen jouseen, ja sitä vapautetaan 

epälineaarisesti kontaktin puristuman suhteen. Epälineaarisuutta FE-mallissa on esitetty ku-

vassa 15. (Kim 2015, s. 86) 

 

 

Kuva 15. Elementtimallin mahdollisia epälineaarisuuksia. (muokattu Kim 2015, s. 85) 

  

Määritetty materiaalimalli, joka esitetään kappaleessa 3.3, on monikerroksinen bilineaarinen 

ideaalielasto-plastinen materiaali, joka aiheuttaa matemaattiseen malliin epälineaarisuutta, 

sikäli myötöraja ylitetään. Materiaalin epälineaarisuuden käsittelyyn ei tarvita erillistä rat-

kaisijaa tai menetelmää, sillä jännitys-venymä-käyrästö on kasvava koko määrittelyalueel-

laan eikä siinä ole epäjatkuvuuskohtia tai useita samanaikaisia ratkaisuita. 

 

2.7.2 Eksplisiittinen laskenta 

Vääntömomenttien ja jännitysten laskemiseksi ratkaistaan elementtimalli käyttäen dynaa-

mista eksplisiittistä FE-analyysiä Abaqus/Explicit. Menetelmä eroaa staattisiin ja näen-

näisstaattisiin laskentoihin käytettävästä implisiittisestä FE-menetelmästä siten, että kuormi-

tuksen ja materiaalivasteen välisen tasapainoaseman etsimisen sijaan analyysi generoi mal-

lille aikajanaa kuormituksen muutosten ja tapahtuneiden historiatietojen avulla. FE-mallin 

epälineaarisen luonteen vuoksi implisiittinen menetelmä voi aiheuttaa laskennan sup-
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penemisongelmia kontaktin iteraatiossa ja siten kovempia vaatimuksia laskentatehon suh-

teen. Nokka-akselia tutkittiin työn aikana kahdella erityylisellä mallilla. Paikallaan olevan 

nokan ja seuraimen staattisella puristuksella selvitettiin huippujännitykset ja tällaisten mal-

lien tuloksista laskettiin moniaksiaalisen väsymisen kriteerit. Lisäksi tehtiin epätarkemmalla 

verkolla näennäisstaattinen mallinnus pyörittämällä nokka-akselia 180° akselinsa ympäri 

vääntömomentin ja jännityskuormituksen suhteisuuden selvittämiseksi. Tällainen rotaation 

avulla kuvattu, jousikuormitettu kontaktisysteemi muodostuu laskennallisesti raskaaksi im-

plisiittiselle dynaamiselle analyysille Abaqus/Standard. (Abaqus 2019)  

 

Osittaisdifferentiaaliyhtälöiden ratkaiseminen ajasta riippuvaisina on ainoa keino saada ta-

sainen aikajana systeemin dynaamisille ominaisuuksille eli nokka-akselin tapauksessa vään-

tömomentille. Lisäksi aikariippuvaisen formulaation käytölle ei ole estettä, vaikka ratkais-

taisiinkin staattisia tai näennäisstaattisia ongelmia: on todennäköistä, että mallin kuormitus 

täytyy järjestellä hieman eri tavoin ja malli voidaan siten saattaa tasapainotilaan valitusta 

asemasta halutun ajan kuluessa. Tällaisesta lähestymistavasta on haastavissa tapauksissa vai-

kean parametrisoinnin vuoksi usein apua. (Haataja, Heikonen, Rahola, Ruokolainen ja Sa-

volainen 2002, s. 255) 

 

Vaikka eksplisiittisen integroinnin aika-askeleet ovat tyypillisesti 100–1000 kertaa pienem-

piä kuin implisiittisellä aika-integroinnilla käytetyt, muodostui Abaqus/Standardin laskema 

stabiili aikainkrementti implisiittisessä dynaamisessa simulaatiossa jopa ajoittain pienem-

mäksi kuin Abaqus/Explicitin, kun nokan dynamiikkaa selvitettiin alustavilla malleilla. 

Huomionarvoista tosin on FE-mallin asetukset, kuten elementtien valinnat ja kuormituksen 

määritys, jotka oli tarkoitettu ensisijaisesti eksplisiittiseen laskentaan.  (Neto, Amaro, Ro-

seiro, Cirne ja Leal 2015, s. 67). 

 

Eksplisiittinen aikaintegrointimenetelmä perustuu elementtien solmujen nopeuksien ja kiih-

tyvyyksien laskentaan käyttäen massamatriisia [M] ja kuormitusvektoria F(t). Näiden avulla 

lasketaan jokaiselle solmulle arvot aika-askel kerrallaan siten, että simulaation lopussa alku-

arvoista on kuormituksen, reunaehtojen ja materiaalin ominaisuuksien avulla saatu generoi-

tua aikajana kappaleen liikkeistä ja muodonmuutoksista. Menetelmä ennustaa tulevat no-

peudet ja siirtymät seuraavaan aika-askeleeseen historiatietojen perusteella käyttäen kes-

keisdifferenssiä kaavojen mukaisesti (Abaqus 2018): 
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𝑢̇
(𝑖+

1

2
)

𝑁 = 𝑢̇
(𝑖−

1

2
)

𝑁 +
∆𝑡𝑖+1+∆𝑡𝑖

2
𝑢̈(𝑖)

𝑁             (49) 

 

𝑢(𝑖+1)
𝑁 = 𝑢(𝑖)

𝑁 + ∆𝑡(𝑖+1)𝑢̇(𝑖+
1

2
)

𝑁             (50) 

 

Joissa u̇N on solmun nopeus kunkin vapausasteen suhteen, Δt aika-askeleen pituus ja üN sol-

mun kiihtyvyys. Kaavan termien alaviitteissä oleva i ja siihen lisätyt tai vähennetyt arvot 

viittaavat aika-askeleen numeroon. Kaava on eksplisiittinen eli yhden muuttujan ratkaisu 

siinä mielessä, että uuden aika-askeleen muutokset lasketaan tunnettujen historiatietojen u̇N
(i-

1/2) ja üN
(i) avulla ilman iteroimista. Kaavassa käytetyt kiihtyvyydet üN

(i) lasketaan kaavalla 

(Abaqus 2018): 

 

𝑢̈(𝑖)
𝑁 = (𝑀𝑁𝐽)−1(𝑃(𝑖)

𝐽 − 𝐼(𝑖)
𝐽 )            (51) 

 

Jossa PJ
(i) on mallille annetun kuormituksen vektori ja IJ

(i) on sisäisen kuormituksen vektori. 

MNJ on massamatriisi, joka eksplisiittisessä elementtimenetelmässä on diagonaalinen mat-

riisi (myös käytetty lumped mass matrix [keskitetty massamatriisi]). Eksplisiittisen menetel-

män laskentatehokkuus johtuu pääosin juuri siitä, että diagonaalisen massamatriisin kaa-

vassa (51) esitetyn käänteismatriisin laskenta on yksinkertaista, sekä sen kertominen sisäis-

ten voimien vektorilla vaatii vain sen määrän kertolaskuja, kuin mallissa on vapausasteita. 

(Vaikka diagonaalinen massamatriisi onkin huomattavasti yksinkertaisempi kuin jatkuva, 

virhettä voitaneen pitää vähäisenä ja sen arviointiin on kehitetty ratkaisu [Wu, 2004]) Sisäis-

ten kuormitusten vektori IJ
(i) muodostuu yksittäisten elementtien osallisuudesta, eikä impli-

siittisessä elementtimenetelmässä käytettävää globaalia jäykkyysmatriisia tarvita. (Abaqus 

2018) 

 

Lyhyiden aikainkrementtien suuren määrän aiheuttamaa laskennallista kustannusta voidaan 

pienentää massan skaalaamisella, jolla laskennan aikaisen pisimmän stabiilin aikainkremen-

tin pituutta voidaan kasvattaa. Lyhyin vakaa inkrementti määräytyy mallin pienimpien ele-

menttien perusteella siten, ettei elementin solmujen välillä kulkeva paineaalto saa ehtiä sol-

multa toiselle yhden inkrementin aikana. Ajan pituus lasketaan elementin koon ja laajenevan 
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aallon nopeuden avulla, jolloin elementtikoon ollessa vakio hidastetaan aallon nopeutta ele-

mentin tiheyttä keinotekoisesti kasvattamalla. Ratkaistaessa kineettisen energian hallitsemia 

ongelmia kuten törmäyksiä, massan kasvattaminen vääristää tuloksia etenkin pienten ele-

menttien alueella. Näennäisstaattisissa malleissa tätä ongelmaa ei varsinaisesti ole liike-

energian ja inertiavoimien osuuden ollessa häviävä, mutta mallin sisäisen energian ja kineet-

tisen energian suhteita tarkastelemalla voidaan varmistua siitä, ettei kinematiikka pääse hal-

litsemaan. Kaikissa FE-malleissa massan skaalauksen tuoma kokonaismassan lisäys säilyi 

välillä 5 – 10 % ja varmistettiin, että mallin kineettinen energia on pienempi kuin sisäinen 

energia. Liitteessä X on esitetty implisiittisen ja eksplisiittisen laskennan vertailu yksinker-

taistetulla mutta muuten työn malleja vastaavalla kontaktimallilla, jossa massan skaalauksen 

suurillakin arvoilla havaitaan olevan vähäinen vaikutus lopputuloksiin. Esimerkissä on myös 

esitetty mainittu energioiden suhde. (Abaqus 2018) 

 

Abaqus/Explicit ei tue toisen asteen kuutiollisia tilavuuselementtejä, joiden välisolmut lisäi-

sivät kontaktilaskennan tarkkuutta. Tarkkuuteen kontaktissa pyritään pienellä elementti-

koolla 0,1 x 0,05 x 0,02 ja käyttäen 8-solmuisia kuutioelementtejä. Jotta taipuminen, jota 

tapahtuu etenkin kontaktin vieressä elastisen painauman alueella, tulee lasketuksi oikein, 

kontrolloidaan elementtien leikkauslukittumista redusoidun integroinnin avulla. (Abaqus 

2018) 

 

Kontaktiongelman staattisuuden varmistamiseksi jännityksien laskenta-analyysiä ajetaan 

niin kauan, että kimmoisen materiaalin ja jousen välinen tasapaino löytyy. Tilanne vastaa 

pitkälti tasapainotilan löytämistä implisiittisessä laskennassa, jolla ongelman ratkaisu tavoi-

teltaessa suhteisen kuormitustapauksen yksinkertaistettua jännitysvaihtelua (ks. luku 2.6.1 

Dang Van) olisi aivan samalla tavalla mahdollista dynaamista tarkastelua vaativien ominai-

suuksien puuttuessa. 
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3 TULOKSET 

 

 

Luvussa käydään läpi työn tulokset, poikkeuksena vaurion tutkiminen ja vauriomuodon to-

teaminen, jotka esitettiin luvun 2 yhteydessä. Luvussa esitetään nokan suunnitteluprosessi, 

jonka avulla uudet profiililuonnokset kehitettiin ja tarkistettiin kuormituksen keston suhteen. 

FE-analyysissä käytetty hiiletetyn pinnan materiaalimalli käydään läpi ja laskennalliset tu-

lokset esitellään. Ovensulkimen kääntövarren eli liukuvetolaitteen aiheuttaman momentin-

muunnoksen kuvaamiseen käytetty CAD-malliin pohjautuva numeerinen käännös esitellään.  

Suunnittelutyön kriittisimmät tulokset esitellään suhdelukuina ja prosentteina todellisten ar-

vojen sijaan tuotekehityssuojan ja voimassa olleen salassapitosopimuksen vuoksi. Nokka-

akseliprofiilien laskenta esitetään käyttäen esimerkkiprofiilia, jolle on määritetty arvot ilman 

todellisuuspohjaa tai realistisia toimintavaatimuksia. 

 

3.1 Suunnitteluprosessi 

Työn aikana kehitettiin suunnitteluprosessi nokka-akselien laadukkaan ja toistettavan suun-

nittelun varmistamiseksi. Prosessi määrittää suunnittelun vaiheet yksiselitteisesti ja mahdol-

listaa siirtymisen pois yrityksen ja erehdyksen kautta tehtävästä tuotekehityksestä, jossa pro-

totyyppirakentaminen ja testaaminen lopulta ratkaisevat ongelman. Kuvassa 16. esitetty pro-

sessi perustuu iteratiiviseen kehitykseen lopussa tapahtuvan takaisinkytkennän avulla, jolla 

lähtötietoja voidaan korjata. Nokka-akselin suunnitteluprosessi käsittää neljä vaihetta: on-

gelman parametrisoinnin, kuormitustilanteen määrityksen, lujuusanalyysin ja tuloksien tar-

kastelun. Näiden vaiheiden läpikäynnin avulla voidaan määrittää nokka-akselille vääntömo-

menttivaatimuksen täyttävä profiili, jonka lujuus täyttää halutut vaatimukset käyttöiän ajalle.  

 

Parametrisointivaiheessa ongelman vääntömomentin tarpeelle määritetään rajat perustuen 

valittuun voimaluokkaan standardissa EN 1154, josta tärkeimmät tuotteen toimintavaati-

mukset tulevat. Riittävän ja oikealla oven avaumalla vaikuttavan väännön lisäksi sulkimen 

vaadittava säädettävyys on määritetty standardissa. Kaikki vaatimukset parametrisoidaan, 

mutta tutkimuksen julkisessa osassa niitä ei voida esittää. 
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Kuva 16. Nokka-akselin suunnitteluprosessi.  

 

Esimerkiksi standardin mukaan oven sulkeutumisnopeus on oltava säädettävissä telkeämis-

alueella tasaiseksi. Tämä tarkoittaa, että sulkimeen täytyy saada riittävä hydrauliikkaöljyn 

tilavuusvirta säädettävyyden varmistamiseksi ohivuodoista ja tiiveydessä tapahtuvista vaih-

teluista huolimatta. Tilavuusvirtaa voidaan lisätä kasvattamalla männän liikettä kriittisellä 

kohdalla, mikä tarkoittaa mäntää liikuttavan nokka-akselin profiiliin riittävää nousua. Nokan 

määrityksessä vääntömomentin tuottovaatimuksen lisäksi tulee siirtymän tuottovaatimus. 
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Kokoonpanosta tulevien mittojen aloitusarvot on määritetty valmiiden tuotteiden ja haluttu-

jen ominaisuuksien, kuten sulkimen leveysvaatimuksen avulla. Toleranssit määräytyvät to-

leranssisuunnittelulla saatuihin vaatimuksiin ja valmistuksen kyvykkyyteen, ja niitä voidaan 

määrittää uudelleen, jos suunnitteluprosessissa havaitaan siihen tarvetta. Valmistuksen ky-

vykkyyttä on arvioitu myös prosessin laatua kuvaavalla tunnusluvulla Cp, josta enemmän 

kappaleessa 3.9. Materiaaliominaisuudet tarkoittavat jousen ominaisuuksia kaavassa (9) ja 

nokan kimmo-ominaisuuksia kaavassa (11).  

 

Kuormitustilanne määritetään seuraavassa vaiheessa prosessia laskemalla aloitusjousivoima 

kontaktipisteen ollessa nokka-akselin pienellä perussäteellä rb, jolloin nokka-akselin kierty-

mää θ ei ole, eli profiili ei ole tuottanut jouseen puristumaa voimansäätimellä tehdyn esiki-

ristyksen lisäksi. Parametrisoitu momentintarve muodostaa pakotetun nousun ds/dθ, josta 

profilin x- ja y-koordinaatit lasketaan. Saadun skalaarisessa koordinaatistossa määritetyn 

käyrän ensimmäisellä ja toisella derivaatalla lasketaan käyristymissäde vertailuarvoksi pro-

fiilien välille. Hertz-kontaktijännitys lasketaan, ja sen maksimikohdassa kontaktipinnan ala-

puolella esiintyvät jännitykset, sekä tehdään FEA-jännitystarkastelu käyrän pohjalta piirre-

tyllä 3D-mallilla. 

 

Kestävyyden referenssiarvona toimivat jännitysarvot, jotka on laskettu syklitestissä kestä-

vistä tuotantomalleista tai prototyypeistä. Viitteellisinä arvoina käytetään kirjallisuudesta tai 

standardeista löytyviä maksimijännitysarvoja (esim. ISO 6336-5 pinnan kestävyyttä varten 

ja vaihtolujuudet väsymiskriteereitä varten). Lisäksi FE-analyysiin kehitettyä materiaalimal-

lia (ks. luku 3.3) hyödynnetään. Tarkastelussa profiili hyväksytään tai hylätään, jolloin pro-

sessikaavion reitti kokoonpanon parametrien uudelleen muokkaamiseen toimii takaisinkyt-

kentänä.  

 

3.2 Nokka-akselin laskentaohjelma 

Nokan profiilin määrittämiseen on aikaisemmissa projekteissa tehty MS Excel-makro, joka 

on toiminut mallina tätä laskentaohjelmaa tehdessä. Uusi tehty ohjelma on rakennettu vai-

heittain vanhan makron päälle korvaamalla alkuperäiset osat, kunnes se on kaikkien osako-

konaisuuksien valmistuttua irrotettu omaksi kokonaisuudekseen. Ohjelman periaate on muo-

dostaa säädettävien parametrien avulla momenttikäyrä ja sitä vastaava nokan profiili. Vaikka 
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sulkimelta haluttava momenttikäyrän muoto on lähtökohtaisesti sama kaikilla tuotteilla, jou-

dutaan erilaisia nokka-akselin momenttikäyriä laskemaan sulkimille eri vetolaitteiden ja 

nokka-akselin kokoonpantavuudesta tulleiden kokorajoitusten vuoksi, sekä luonnollisesti eri 

voimaluokkiin tähtääville sulkimille. Ohjelma aloittaa määrittämään tarvittavaa nokan mo-

menttivartta aloitusvoimalla L0, jota se päivittää jokaisella laskentakierroksella nokan tuot-

taman puristuman ds ja valitun jousivakion k mukaan. Ohjelma laskee aloitusjousivoiman 

perusteella kasvavan kontaktivoiman ja sen avulla Hertz-kosketusjännityksen annetun pitui-

selle viivakontaktille (kaava 13) kaikilla nokan kiertymillä käyttäen luvuissa 2.1, 2.2 ja 2.5.1 

esitettyjä kaavoja. Laskennassa säädettävät parametrit on esitetty taulukossa 2. 

 

Taulukko 2. Laskentaohjelman säädettävät parametrit. 

rb Nokan perussäde [mm] 

rf Seuraimen säde [mm] 

kV Jousivakio [N/mm] 

L0 Aloitusjousivoima [N] 

θi (i = 4, 5, 20) Määrätyt kiertymät [°] 

Ti (i = 4, 5, 20) Momentit valituilla kiertymillä [Nm] 

dθ Kiertymän muutos, laskentatarkkuus [°] 

L Viivakontaktin pituus [mm] 

E Kimmomoduuli [GPa] 

v Poissonin vakio  

 

Työn kirjoitushetken viimeisin versio käyttää laskentaa ohjaavan vääntömomentin muodos-

tamiseen Lagrangen polynomia (liite VI), jonka avulla voidaan määrittää jatkuva momentti-

käyrä käyttäen annettavia kiinteitä kiertymä–momentti-pisteitä. Asettamalla pistejoukon 

avulla muodostettavan momenttikäyrän laskenta pois päältä, voidaan profiilin laskennan 

syöttökäyrä muodostaa siirtämällä dataa muista lähteistä, esimerkiksi valmiiden tuotteiden 

nokka-profiileista lasketuista momenteista, käsin tai muilla menetelmillä piirretyistä 

graafeista. Ulkopuolisen datan käyttäminen laskennassa rajoittaa saatavia profiilivaihtoeh-

toja, eikä samaan momenttikäyrään välttämättä päästä kaikilla sulkimilla nokan kokorajoi-

tusten vuoksi. Eräs muotoiltu momenttikäyrä ja sen perusteella laskettu profiilin muoto on 

esitetty kuvissa 17. ja 18. Lisäksi alustavaa vertailutietoa nokka-akselin kestävyydestä on 

esitetty kuvassa 19., jossa esitetään saman profiilin pinnansäde ja Hertz-kosketusjännityksen 
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maksimiarvo viivakontaktilla laskettuna. Loiva profiili kuvassa 18. aiheuttaa sen, että pin-

nansäteen ja maksimikosketusjännitys eivät satu aivan samalle kulmakiertymälle. Loivalla 

profiililla minimipyöristyksen alue on laaja, joten nokka tuottaa siirtymää ja kasvattaa jou-

sivoimaa sekä siten pintapainetta ilman, että pyöristyssäde kasvaa suuremmaksi ja profiili 

loivemmaksi. Eli jousivoima suhteessa yhdistyneeseen pinnansäteeseen kasvaa nopeammin. 

Kuvassa 18 pinnansäteen minimin alueella θR=min ± 5° muutos pinnansäteellä on kumpaankin 

suuntaan +1,55 %, kun samalla alueella jousivoiman muutos on -2,28 % – +2,09 %.  

 

 

Kuva 17. Eräs ohjausarvona käytettävä nokka-akselin vääntömomentti kiertymän suhteen.  
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Kuva 18. Kuvassa 17. esitetyn momenttikäyrän antavan nokka-akselin laskettu profiili-

muoto eräällä jousen aloitusvoimalla ja jäykkyydellä, rotaatioakseli origossa. Profiili on las-

kettu nokka-akseliin nähden suurehkolla ympyräseuraimen säteellä rf, josta aiheutuu yläosan 

tyhjä alue. 

 

 

Kuva 19. Kuvassa 17 esitetyn nokka-akselin Hertz-kosketusjännityksen maksimiarvo ja pin-

nansäde kulmakiertymän θ suhteen. Kummassakin käyrässä on epäjatkuvuuskohta kun pro-

fiilin tangentti 𝜓̅ ∥ y. 
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Tarve makron kehitystyölle tuli erityisesti alkuperäisen makron pitkästä laskenta-ajasta, sekä 

rajoitetusta syöttömomentin muodostuksesta ja valmiin profiilin analysoinnin eli minimi-

pyöristyksen laskennan puutteesta. Ohjelma myös laski lukuisia väliarvoja ja tuloksia, joilla 

ei suunnittelun kannalta ollut merkitystä, ja oli siten vaikeaselkoinen. Profiililaskennassa 

käytetty tarkkuus oli liioiteltu, sillä myöhemmässä vaiheessa, kun pistepilvi siirrettiin CAD-

ohjelmaan, valtaosa datasta menetettiin. Virheen tässä vaiheessa aiheutti CAD-ohjelman ra-

joitukset tuodun numerojoukon koon suhteen, sillä suurta pistepilveä täytyi harventaa pie-

nemmäksi sen saamiseksi yhteensopivaksi ohjelman kanssa. Alkuperäisen datan tarkkuus 

menetettiin jo ensimmäisessä käännösvaiheessa. Korjatussa laskentaohjelmassa askelpituu-

den dθ säätämisen ominaisuus mahdollistaa kevyemmän tulosjoukon luomisen ja ennen 

kaikkea laskennallisen ajan lyhenemisen n. 300 s → 10 s, joka vastaa 96,7 % lyhempää 

laskentaa ilman, että datapisteiden lukumäärä vähenee lainkaan. Koska datapisteet on las-

kettu samoilla kaavoilla, myöskään tarkkuutta ei menetetä lainkaan. Laskenta-aikoja on ver-

tailtu taulukossa 3. 

 

Taulukko 3. Askelpituuden vaikutus laskenta-aikaan profiilin laskennassa. 

Askelpituus dθ [°] Laskenta-aika t [s] Ajansäästö 

0,01 ~300 0 % 

0,05 30 90 % 

0,1 10 96,7 % 

 

3.3 FEA materiaalimalli 

Hiiletysteräksen karkaistun pinnan materiaalimalli perustuu sittemmin kumotussa SFS-EN 

10084 standardissa määriteltyyn materiaaliin, joka on määritetty kovuusmittauksilla useam-

masta valmistuserästä. Mittaukset on tehty hiiletetylle pinnalle eri syvyyksiltä siten, että ko-

vuusjakauma on saatu määritettyä aivan pinnasta rajakovuuteen 550 HV saakka. Karkaistun 

materiaalin kovuus ja materiaaliominaisuudet muuttuvat syvemmälle aineeseen siirryttäessä 

jatkuvana, mutta elementtimalliin materiaali rakennettiin kerroksittain vaihtuvaksi. Pinnasta 

alkaen ensimmäisten 10 kerroksen paksuus on 0,02 mm (yhteensä 0,2 mm), mikä riittää 

muodostamaan jännitysjakauman suurimmat arvot sisältävälle alueelle jouhevan materiaali-

kentän. Jännitysjakauman ollessa hyvin paikallinen ja lähellä materiaalin pintaa, on tiheä 
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porrastus perusteltavissa. Syvemmälle aineeseen siirryttäessä materiaalikerroksien paksuu-

det kasvavat ollen 0,05 mm, 0,1 mm, 0,15 mm ja 0,2 mm, jonka jälkeen perusmateriaali 

alkaa 0,70 mm syvyydestä. 

 

Karkaisunprosessia seurataan Vickersin kovuusmittauksilla jokaisesta tuotantoerästä. Mit-

tausdata on kerätty toimitusketjun alkupäässä ja toimitettu Abloylle mittauspöytäkirjoina, 

joista tulokset on taulukoitu analysointia varten. Mittaustuloksia on yhteensä kymmenestä 

erästä, joista yksi tulossarja poistettiin erilaisen mittaustavan ja eri mittaajan tuoman epävar-

muuden vuoksi. Mittaukset on tehty Matsuzawa MMT-X mittauslaitteella, jolle määritetty 

toleranssialue on ±15,3 HV. Mittaukset suoritettiin leikatun kappaleen pinnasta ja siitä alas-

päin 0,2 mm etäisyydellä määritettyyn rajakovuuteen 550 HV eli enimmillään noin 1,4 mm 

syvyyteen asti käyttäen yhden kilopondin koetusvoimaa (HV1).  

Tuloksille tehtiin lineaarinen regressioanalyysi pienimmän neliösumman menetelmällä 

käyttäen MS Excelin lisäosaa. Analyysi tehtiin x-arvojen eli mittausetäisyyden lukujoukolle, 

jolle asetettiin lisäksi muuttujana toimiva arvolla yksi oleva eksponentti. Analyysin tulok-

sena saadun korrelaatiokertoimen, eli käyrän sovituksen hyvyyden arvoa maksimoitiin Sol-

ver-lisäosalla käyttäen gradienttiratkaisijaa ja muuttaen vakioeksponenttia. Näin pystyttiin 

määrittämään kaikki vakiot eksponentiaaliseen funktioon, joka tuottaa parhaimman sovit-

teen lukujoukolle. Määritettyjä vakioita on kolme: muuttujan x kulmakerroin m ja ekspo-

nentti k, sekä vakio c. Yhtälö on siis muotoa: 

 

𝑦 = 𝑚𝑥𝑘 + 𝑐,             (52) 

jossa       

m = – 128,067             (53) 

 

k = 1,837              (54) 

 

C = 755,79              (55) 

  

Yhtälössä y-arvot ovat Vickersin kovuutta, x-arvot mittauspisteiden etäisyyttä z kappaleen 

pinnasta ja vakiokertoimien m, k ja c arvot eksponentiaalisesti optimoidun lineaarisen reg-

ression tuloksia. Ratkaisijalla maksimoidun korrelaatiokertoimen arvoksi saatiin 0,912, joka 
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on suurempi kuin lineaarisen regression vastaava arvo 0,851. Kuvassa 20. on esitetty ko-

vuusmittauksen tulosten joukko ja niihin tehty lineaarisovite sekä numeerisesti ratkaistu eks-

ponentiaalinen sovite. Sovitte on keskiarvoihin perustuva ja kuvaa ainoastaan kovuuden kes-

kimääräistä muutosta syvyyden suhteen, ei absoluuttista arvoa. Jännitysanalyysin perustu-

essa suhteelliseen vertailuun mallien kesken todetaan mallin keskiarvoinen käyrästö riittä-

väksi, mutta esimerkiksi halutun kestoiän varmistamiseen mallin varmuus ei riitä, sillä otan-

nasta noin puolet sijaitsee epäturvallisella puolella. 

 

 

Kuva 20. Kovuusmittaustulokset sekä eksponentiaalinen sovite (punainen) ja lineaarinen 

sovite (sininen) mittaussyvyyden z suhteen. 

 

Sovitetta arvioidessa on huomattava, että se vastaa joukkoa vain mittaussyvyydelle saakka. 

Eksponentiaalinen sovite on likimain paraabeli, kun taas kirjallisuudesta löytyneissä kovuus-

mittauksissa (Schwenk, Hoffmeister, Hermes 2017, s. 238–240) ja (Rabb, 2017, s. 16–18 ja 

s. 24), joissa tutkitaan saman hiiletysteräksen karkenemista, huomataan käyrän muodon hie-

man muuttuvan syvemmällä aineessa. Aine karkenee eksponentiaalista käyrää kovemmaksi 

sovitteen ulkopuolella, jolloin kuvassa 20. oleva lineaarinen sovite alkaa vastaamaan mate-
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riaalin käyttäytymistä paremmin. Kontaktista syntyvä jännitys esiintyy kuitenkin käytän-

nössä kokonaan sovitteen alueella, joten materiaalimallin epätarkkuudella syvemmällä ma-

teriaalissa ei juuri ole vaikutusta laskettuihin kosketusjännityksiin. Jäännösjännitysten arvi-

oinnissa käytettiin kovuusjakauman tietoja, mutta senkään epävarmuus syvemmällä aineessa 

ei vaikuta laskettuihin tuloksiin.  

 

Eksponentiaalisen sovitteen avulla lasketaan elementtimenetelmän materiaalimalliin eri ele-

menttikerroksien lujuudet käyttäen tilastollisesti löydettyä korrelaatiota lujuuden ja kovuu-

den välillä. Pavlinan ja Van Tynen mallia (2008) on käytetty kovuuden muuttamiseen lujuu-

deksi monenlaisilla teräslaaduilla ja Walvekar et al. (2017, s. 266) ovat käyttäneet mallia 

myös hiiletetyn teräksen pintakerroksien vetolujuuksien laskemiseen. Myötölujuus laske-

taan kaavan mukaan (Pavlina et al. 2008, s. 888): 

 

𝑓𝑦 = −90,7 + 2,876𝐻𝑉             (56) 

 

Jossa HV on Vickersin kovuus mitattuna timanttipyramidilla käyttäen yksikköä kg/mm2 ja 

fy myötölujuus, joka saa yksiköksi MPa. Samaan tapaan lasketaan myös murtolujuus, jossa 

yksiköt ovat saman kuin kaavassa (Pavlina et al. 2008, s. 889): 

 

𝑓𝑢 = −99,8 + 3,734𝐻𝑉              (57)          

 

Jossa HV on Vickersin kovuus kuten edellä. Kuvassa 21. on esitetty kaavoilla lasketut 

myötö- ja murtolujuudet kovuusjakauman sovitteen perusteella. 
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Kuva 21. Hiiletetyn materiaalin vetolujuusarvot  

 

Elementtimalliin tarvittavat lujuusarvot muutetaan materiaalin käyttäytymistä kuvaavaksi 

todelliseksi venymäkäyttäytymiseksi, jotta kuroutumisen vaikutus ennen lopullista murtu-

maa voidaan poistaa. Niin sanotuista insinöörivenymistä lasketaan todelliset true-stress – 

true-strain arvot seuraavasti (Dowling 2013, s. 144): 

 

𝜀𝑡𝑟𝑢𝑒 = ln(1 + ε)             (58) 

 

σ𝑡𝑟𝑢𝑒 = σ(1 + ε)             (59) 

 

Jossa εtrue on materiaalin todellinen venymä ja ε vetokokeista saatava insinöörivenymä. Sa-

moin σtrue on todellinen jännitys, joka lasketaan vetokokeen jännityksestä σ. Materiaalival-

mistajan ilmoittama murtovenymä 8 % sisältää kuroutumisen, joten jännitys-venymäkäyrän 

suurin vetolujuus saavutetaan jo pienemmällä venymällä (Ovako 2017, s. 14). Todelliset 

murtovenymät tässä mallissa lasketaan insinöörivenymästä 6 %. Todellisen jännitys-venymä 

– käyttäytymisen sekä myötö- ja murtolujuuksien syvyysjakaumien avulla määritetään kar-

kaistun pinnan eri syvyyksille oma materiaalinsa valituille kerrossyvyyksille. Materiaaliker-

roksille lasketaan bilineaarisen jännitysvenymäkäyrän plastinen osuus kaavalla (Gao, Jing 

ja Subhash 2006, s. 2200): 
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𝐻
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𝐸

σ𝑦
cot 𝛼)]          (60) 

 

Jossa H on Vickersin kovuus muutettuna yksikköön N/mm2, E on kimmo- ja Ep plastinen 

moduuli, σy on materiaalin myötölujuus laskettuna kaavasta 59 ja α Vickersin pyramidikär-

jen kulman puolikas, arvoltaan α = 68° (Dowling 2013, s. 160). Materiaalin oletetaan käyt-

täytyvän elastisesti samalla tavoin myötörajaan saakka kovuudesta riippumatta (E = vakio = 

210 GPa), jolloin ainoastaan plastisen käyttäytyminen ja sen alkamiskohta materiaalikerros-

ten välillä vaihtelee. Siten jokaisella materiaalikerroksella on oltava erisuuri kovuudesta ja 

myötörajasta riippuva plastinen moduuli Ep. Elementtimallissa käytettyjen materiaalikerrok-

sien jännitys-venymäkäyrät on esitetty kuvassa 22. ja 23. Kuvissa olevien murtolujuuksien 

ja -venymien jälkeen alkava täysplastinen osuus, jolloin materiaali ei enää vastaanota lisä-

kuormitusta, on asetettu malliin, jottei laskenta keskeytyisi murtolujuuden ylittyessä. Mui-

den viereisten elementtien kantokyvyn riittäessä jännitys pysyy vakiona, mutta venymät kas-

vavat. 
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Kuva 22. Hiiletetyn alueen jännitys-venymäkäyrästö, jonka käyrät on nimetty kunkin mate-

riaalikerroksen syvyyden mukaan.  

 

Materiaalikerroksia on pinnan läheisyydessä useita ja hyvin tiheään, mikä on kuitenkin pe-

rusteltua jännitysjakauman perusteella. Kaavan 16 mukainen, kuvassa 9. esitetty leikkaus-

jännityksen maksimikohta saadaan nokka-akseleilla noin 0,08 mm syvyydessä, joten tällä 

alueella materiaalikerroksia haluttiin useampi. FE-laskennan tulosten perusteella valintaa 

voidaan pitää onnistuneena, sillä von Mises maksimijännityksien syvyydelle tultaessa on 

elementti- ja materiaalikerroksia ollut mallista riippuen kahdesta kuuteen kappaletta.  
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Kuva 23. Materiaalimallin perusaineen jännitys-venymäkäyrä. 

 

3.4 Liukuvetolaitteen momentinmuutos piilosulkimella 

Piilosulkimen kanssa käytettävät liukuvetolaitteet muuntavat nokka-akselilta saatavan las-

kennallisen vääntömomentin ja kiertokulman saranalta mitattaviksi arvoiksi. Nokka-akse-

lilta saatavan vääntömomentin Tθ muuntamiseksi saranalta saatavalle momentille Tδ kehitet-

tiin kaksi kerrointa: kT vääntömomentin muuntamiseen ja kδ kiertokulman muuntamiseen. 

Kertoimet ovat akselilta ja saranalta mitattavien momenttien ja kiertokulmien suhteet kulla-

kin nokan avaumalla. Kiertokulman ja vääntömomentin muutokset menevät kaavojen mu-

kaan:  

 

T𝛿

T𝜃
= k𝑇(𝜃0) = a1 𝜃0

3 + a2 𝜃0
2 + a3 𝜃0 + a4           (61) 

 

𝛿

𝜃
= k𝛿(𝜃0) = b1 𝜃0

3 + b2 𝜃0
2 + b3 𝜃0 + b4           (62) 

 

Joissa 

a1 = 3,88 ∙ 10−7 

a2 = −8,66 ∙ 10−5 

a3 = −2,04 ∙ 10−3 

a4 = 1,47              (63) 
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b1 = 1,16 ∙ 10−7 

b2 = −8,20 ∙ 10−6 

b3 = −8,14 ∙ 10−4 

b4 = 0,677              (64) 

 

Kaavoissa Tδ on saranalta (myös standardissa EN 1154) mitattava vääntömomentti, Tθ on 

nokka-akselin vääntömomentti, δ on saranalta mitattava oven avautuma ja θ0 nokka-akselin 

valittu avautuma. Yhtälöihin sijoitetaan vakiotermit ai ja bi ja lasketaan vääntömomenttien 

ja kulmakiertymien suhteet kT ja kθ. 

 

Kummatkin kertoimet saavat erisuuria arvoja kaikilla nokka-akselin avaumilla θ jatkuvana 

jakaumana kuvien 24. ja 25. mukaan. Kuvassa 24. on esitetty saranan kulmakiertymän 

muuntokerroin kδ kullakin nokan avautumalla, mistä nähdään nokan kääntävän ovea enem-

män, mitä suuremmista avaumilla liikutaan. 150° kohdalla nokan ja oven avaumat ovat yhtä 

suuret. Kertoimet on määritetty numeerisesti käyttäen samaa menetelmää käyrän sovituk-

sessa mittapisteisiin, kuin materiaalimallin kovuusjakaumaa tehdessä (3.3 FEA materiaali-

malli). Sovite on tehty kolmannen asteen funktiona. Mittapisteet koottiin CAD-kokoonpa-

nosta, jossa oven mitat, saranan sijainti, vetolaitteen mitat ja sulkimen kiinnityskohta olivat 

mallinnettu ovensulkimen käyttötilanteessa. Oven avautuma ja vetolaitteen tuottaman mo-

menttivarren pituus saranan suhteen tallennettiin nokka-akselin 5° kiertymän välein, jolloin 

kahdesta annetusta arvosta, kiertokulma ja nokan syöttömomentti, saatiin saranan kiertymä 

ja momentti. Syöttömomenttina käytettiin arvoa Tθ = 1, jotta muuntokerroin kT saatiin suo-

raan ulostuloarvona.  

 



73 

 

 

Kuva 24. Saranan kulmakiertymän muutoskerroin nokan avautuman suhteen.  

 

Samalla tavalla sovitettiin momentin muunnos nokan kulmakiertymän suhteen, mikä on esi-

tetty kuvassa. Ovensulkimen perustoiminnan kannalta vaativimmassa vaiheessa, telkeämi-

sessä, vetolaiteen momenttimuunto tehostaa nokka-akselilta saatavaa momenttia, mikä vä-

hentää nokka-akselin momentintarvetta ja siten helpottaa akselin profiilin muotoilua ja jou-

sivoiman vaatimusta. Kuvassa esitetään edellistä vastaavalla tavalla laskettu momenttiker-

roin akselin ja saranan välillä. 

 

 

Kuva 25. Saranan vääntömomentin muutoskerroin nokan avautuman suhteen.  
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Muunnettaessa akselin momentti-siirtymäkuvaaja saranan vastaavaksi toteutetaan kummat-

kin muunnokset datajoukolle samanaikaisesti. Kokonaismuutoskäyrään otetaan huomioon 

käytännön rajoitukset, jotka vähentävät sulkimen toiminta-aluetta: oven käyttöalue on 0° – 

120°, mikä rajaa nokan toimimaan kuvaajan mukaan käyttöalueella 0° – 132°. Nokan käyt-

töalue alkaa koneistuksen ja profiilin nollakohdan sijaan 5,5° astetta avautuneena johtuen 

asennusvaiheessa sulkimeen tehtävästä esijännityksestä, joten nokan todellinen käyttöalue 

on 5,5° – 137,5°. Tämä huomioidaan kokonaismuutoksessa, joka on esitetty kuvassa 26.  

 

 

Kuva 26. Väännön ja kiertokulman kokonaismuutos (sininen) akselimomentin syöttöarvolla 

Tθ = 1 (punainen) ovensulkimen toiminta-alueen yli.  

 

3.5 Profiilien vertailu 

Nokka-akselien profiilit ja niiden muotoilu esitellään siten, kuin profiilien muotoa ja niiden 

tuottamia laskennallisia momentteja esittämättä on mahdollista. Ensimmäinen kehitetty pro-

fiili on edellisen projektin vanhaan prototyyppiin numero 2 perustuva 16. luonnos, josta nimi 

216. Seuraavat profiilit N408 ja N418 ovat tuotoksia neljännen version laskentaohjelmasta, 

jonka nimi oli Nokka-akselilaskuri, ja ovat sen 8. ja 18. luonnos. Ensimmäisen valmistetun 

prototyyppinokan 216 ja sitä seuraavien nokkien välillä on suuri kehitysero, sillä 216 muo-

toiltiin vain muutamien numeerisien arvojen, kuten minimipinnansäteen avulla mukaile-

maan aikaisempia kehitettyjä profiileja. Momenttitarkastelu nokalle tehtiin jousivoimaa ja 

profiilin muotoa arvioiden. N4-sarjan nokat on luotu lähtökohtaisesti halutulle momentille, 

jonka pohjalta profiilin muodon datapisteet on laskettu. Varsinainen suunnittelutyö on ollut 
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parhaan mahdollisen momentin kehittäminen konstruktion reunaehtoja, kuten nokan maksi-

misädettä ja jousen toimintarajoja kunnioittaen. Nokan muodon kehittämisessä tärkeää on 

ottaa huomioon vetolaitteen aiheuttama momentinmuunnos, joka on esitelty edellisessä kap-

paleessa 3.4. 

 

3.5.1 Profiili 216 

Suunnitteluprojektin aikana valmistettiin prototyyppejä nokka-akseleista samaan aikaan kun 

laskentaohjelman kehitys jatkui. Ensimmäisen prototyypin aikaan laskentaohjelma oli kehi-

tysvaiheessa ja valmistettu nokka-profiili perustui aloitusmomentin ja nokan kestävyyden 

maksimoimiseen. Minimipyöristyssäde oli tuotantomallin sädettä 35,2 % suurempi sekä 

edellisen projektin prototyypin sädettä 10,1 % suurempi. Pyöristyksen vaikutus elliptiseen 

Hertz-kontaktijännitykseen voidaan arvioida kuvassa 27., jossa on esitetty nokka-akselin 

pintapaine eräällä vakiokuormalla nokan pinnan pyöristyssäteen suhteen.  

 

Kuva 27. Nokka-akselin pyöristyksen vaikutus jännitykseen vakiokuomalla. 

 

216 mallissa minimipyöristystä kasvatettiin ja sen sijaintia siirrettiin kauemmas kontaktin 

aloituskohdasta. Suuremmalla minimipyöristyksellä momenttikäyrän muutos suuresta aloi-

tusmomentista pienemmälle on hitaampi, mutta tässä ensimmäisessä valmistetussa prototyy-

pissä tärkeää oli painottaa kestävyyttä. Momenttikäyrällä minipyöristyksen sijainnin muutos 

siirtää maksimiarvon kohtaa hieman suuremmalle nokan kiertymälle, (katso kuva Moment-

tikuvaaja kappaleessa nokka-akselin mekaniikka) minkä vuoksi oven ollessa sulkeutuneena 
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voidaan varmistua minimipyöristyksen olevan poissa kontaktialueelta. Oven tehdessä pientä 

huojuntaa ja liikettä ollessaan sulkeutuneena tai juuri sulkeutuessaan, tapahtuu vastaavaa 

kulumista kiihdyttävää liikettä myös kontaktissa. Minimipyöristyksen ja maksimijännitysti-

lan ollessa muualla, profiilia kuluttava kuormitus jakautuu tasaisemmin ja ratkaisun voidaan 

olettaa parantavan kestoikää.  

 

Testausympäristössä 216-muoto osoittautui erittäin kestäväksi. Syklitestien jälkeen purettuja 

sulkimia tutkittaessa havaittiin vain tavanomaista kiillottumista ilman samentumia tai hal-

keamia. Jälkiä pitting-kuoppautumisesta tai mikro-pitting -samentumista ei löytynyt taka-

männän eikä etumännän kuluttamilta pinnoilta. Leveän muodon vuoksi momentin maksi-

miarvot esiintyvät suurehkolla astevälillä, oven avautumalla 0-8°, mikä ei käyttötilanteen 

eikä standardin vaatimusten suhteen ole välttämätöntä. Ajateltaessa momenttikuvaajan 

pinta-alaa jouseen sitoutettuna vääntöenergiana, jolle on nokan maksimihalkaisijan rajoit-

tama enimmäisarvo, voidaan profiilia muotoilemalla muuttaa energian sitoutuksen aikajanaa 

sikäli kun nokalla on vakiopyörimisnopeus. Jos käyrän pinta-ala maksimoidaan, on liiallinen 

momentti käyrän alkuvaiheessa suoraan pois suuremmilta kiertymiltä. Momenttikäyrän 

muodon suhteen nokassa on vielä sulkimen käytettävyyden suhteen kehittämisen varaa ja 

muoto on hiomaton, mutta suipon nokan kärjen tuottama suuri liike (+1 mm verrattuna tuo-

tantomalliin) etumännälle mahdollistaa suuren öljyn tilavuusvirran ja hyvän säädettävyyden. 

Jos joissain nokissa esiintyneiden valmistusepätarkkuuksien epäsuotuisaa vaikutusta nokan 

muotoon ei huomioida, standarditestin EN 1154 momentti- ja kestävyysvaatimuksen läpäi-

seminen ei tuota ongelmia.  

 

3.5.2 Profiili N408 

Seuraavan valmistetun profiilin suunnittelussa käytettiin jo pidemmälle kehitettyä VBA-

makroa, minkä vuoksi nokan momentin tuotto ja profiilin jouhevuus on edellä 216-mallia. 

Profiilin minimisädettä pienennettiin 2,7 % 216-mallista, mikä vastaa 31,6 % suurempaa 

pinnansädettä kuin tuotantonokassa. Laskennallisten jännitysten perusteella nokka on silti 

kestävämpi kuin 216, sillä perussädettä rb kasvatettiin 27,7 %, mikä pidentää nokan mo-

menttivartta ja mahdollistaa pienemmän jousivoiman käytön samaan momenttiin pyrkiessä. 

On otettava huomioon, että tämä vähentää etumännän liikettä, sillä profiilin nousu nokan 
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kärjessä jää hieman pienemmäksi. Säädön kannalta tärkeällä alueella oven sulkeutuessa, no-

kan kiertymillä 40°-5,5°, on etumännälle tuotettu liike 16 % pienempi N408-nokalla kuin 

216-nokalla.  

 

N408-nokan muodossa havaittiin koneistuksen rouhintakierron ajalta jääneitä epätarkkuuk-

sia, joiden vuoksi aloitusmomentissa tapahtui pudotus 0°-4° nokan kiertymällä. Valmistus-

tekniikan tarkkuusvaatimuksen merkitys korostui myös rungon koneistuksissa, sillä proto-

tyyppejä testattaessa ei saatu täyttä varmuutta nokan tuottaman pienemmän etumännän liik-

keen osuudesta vaihtelevaan säädettävyyteen, mikä johtui säätöventtiilipesien koneistusjäys-

teistä. Testausympäristössä kokoonpanovirheiden ja kestävyysmitoitustaan hakevan pääty-

kannen vuoksi kirjoitushetkellä ei ole keretty saamaan kokonaista 500 000 syklin testiä täy-

teen. Momenttikäyrän muoto on käyttökokemuksen näkökulmasta huomattavasti edellä 216-

mallia, mutta standarditestin minimivoimavaatimus alittuu satunnaisesti, osittain muodon 

jyrkkyyden puutteen, osittain kriittisellä kohdalla esiintyvän koneistusvirheen vuoksi. Jos 

jousen kiristystä kasvatetaan ja momenttia nostetaan tasaisesti koko nokan toiminta-alueella 

minimivoimavaatimuksen täyttämiseksi, kasvaa aloitusmomentti 0°-4° välillä 15–20% vaa-

dittua suuremmaksi.  

 

3.5.3 Profiili N418 

Edellisestä profiilista N408 eteenpäin kehitettiin enää minimivoimavaatimusta, eli nokka-

akselin momentintuottoa tasoitettiin telkeämisvaiheen maksimi- ja puolivälin minimi-

momentintuoton välillä. Minimipinnansäteeseen tällä ei ollut olennaista muutosta (-5 %), 

mutta tämä mahdollisti nokan käyttämisen pienemmällä jousivoimalla, mikä pienentää paitsi 

sulkimen kokonaisrasitusta, myös kontaktijännitystä. N418 profiili täyttää sekä EN 1154 että 

käytettävyyden momentintuottovaatimuksen sekä on testausympäristössä osoittautunut kes-

täväksi. Standardin kuudenteen voimaluokkaan säädettynä nokka-akselin jännitykset ovat 

pienimmät kirjoitushetkellä lasketuista riittävän momentin tuottavista nokista. Profiilin tuo-

tannollistamiseen ja korkeamman voimaluokan hyväksyttämiseen ei nokan päävaatimusten 

puolesta näy tällä hetkellä estettä. 
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3.6 Elementtimallit 

FE-malli koostuu kuvan 28 mukaisesta nokka-akseli-seurain systeemistä, jossa käytetään 

kappaleessa 3.3 esitetty materiaalimallia. Mäntää ei ole mallinnettu, vaan ainoastaan kak-

soiskaareva seurainlaakeri. Sitä kontrolloidaan osan keskipisteeseen asetetulla referenssipis-

teellä (RP), joka sitoo laakerin sisäpinnan siirtymät vastaamaan neulalaakeroinnilta saatavaa 

tukea ja johon jousia kuvaavat connector-elementit kiinnittyvät. RP:lle eli samalla seu-

raimelle sallitaan vain lineaarinen liike kohtisuoraan nokka-akseliin nähden, mikä vastaa 

männän ja sylinterin sovitetta sulkimessa. Nokka-akselin päiden liikkeet on samaan tapaan 

sidottu referenssipisteisiin, joilla sidotaan akseli sallien pyörimisliike tai ei liikettä lainkaan, 

mallista riippuen. Epätarkemmassa näennäisstaattisessa pyörähdysmallissa toiselle referens-

sipisteistä asetetaan pakotettu kiertymä kääntämään akselia siten, että reaktiomomenttina 

saadaan jousen ja seuraimen tuottama kiertymistä vastustava vääntömomentti. Jouset eli 

connector-elementit on sidottu toisesta päästään voimansäätiminen asentoa vastaavaan ase-

maan, jolla säädetään malliin haluttu voimaluokka ja momentintuotto ja joka saadaan nokka-

akselin laskentaohjelman vaatimasta jousivoiman tarpeesta ja käytettävistä jousista.  

 

 

Kuva 28. Nokka-akselisysteemin FE-mallin geometria ja jousielementit. 

 

Staattisessa jännityslaskennassa nokka-akseli asetetaan sille kiertymälle, joka profiililasken-

nassa antaa suurimman kosketusjännityksen. Vaikkei väsyttävän kuormituksen maksimiar-

vot välttämättä löydy samasta kohdasta, saavutetaan tutkimuksessa vaadittu tarkkuus tällä 

tavoin. Mallissa käytettiin nelikulmaisia kahdeksansolmuisia tilavuuselementtejä. Element-
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tikoko vaihtelee mallissa siten, että suurimmat elementit nokka-akselin tai seuraimen kon-

taktia vastapäätä olevalla reunalla ovat kokoluokkaa 2,0 x 1,5 x 1,0 mm ja pienimmät kon-

taktin alueella 0,1 x 0,05 x 0,02. Connector-elementtien elastiset ominaisuudet määritettiin 

jatkuvana positiivisella alueella ilman jousen lukkiutumispituutta tai puristumisesta aiheu-

tuvaa kiertymistä (eräällä jousivoimaltaan riittävällä jousella kiertymä noin 2° nokka-akselin 

tuottaman puristuman aikana). Jousille määritettiin todelliset vapaapituudet, joten jousen ki-

reyttä eli voimaluokan säätöä vaihdettiin mallien välillä siirtämällä connector-elementtien 

toisten päiden siirtymiä sitovia referenssipisteitä (jotka ovat kuvassa 28. RP-spring-end1 ja 

RP-spring-end2). Tämä vastaa mekaniikaltaan täysin samaa kuin todellisen sulkimen voi-

mansäätimen asettaminen eri pituuksille. Nokka-akselin poikkileikkaukseen kontaktin kes-

kipisteen kohdalle määritettiin elementtialue (Set), johon maksimijännitykset keskittyvät. 

Alue muodostuu pinnan normaalien jakamasta yhden elementin paksuisesta sektorista, joka 

on esitetty kuvassa 29. Abaqus-skripteillä etsitään moniaksiaalisen väsymisen kriteereiden 

mukaisia maksimijännityksiä tältä rajatulta alueelta. Elementit ovat koko mallissa tyypiltään 

ja ominaisuuksilta samanlaisia, mutta skriptien avulla tehtävä väsyttävien kriteereiden mak-

simien etsintä tehdään tältä rajatulta alueelta laskennan nopeuttamiseksi. 

 

 

Kuva 29. Nokan elementtiverkotus ja maksimijännitysten etsintään käytetty elementtialue 

myöhemmin kehityksestä hylätyllä 216-prototyyppinokalla.  

 

Verkotus on tehty luvussa 3.3 esitettyä materiaalimallia varten, joten saavutetun tarkkuuden 

vuoksi malli on laskennallisesti raskas. Hieman muun alueen verkotuksesta riippuen mal-

leissa on noin 150–250 tuhatta elementtiä, minkä vuoksi ei ole kannattavaa käyttää samaa 

verkotusta vääntömomentin laskentaan. Näennäisstaattisessa vääntömomenttilaskennassa 
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nokalle annettaessa puolen kierroksen pakotettu rotaatio, täytyy aikajanan ruutuja (frame) 

tallentaa 50–100 kpl riittävän datapistemäärään saamiseksi momenttia kuvaavalle käyrälle. 

Mallilta saatu jännityksen epäsuhteisuus ja vääntömomentti on esitetty liitteessä III ja IV. 

Pidempikestoisen simulaation vauhdittamiseksi momenttien laskenta tehdään 10-solmuisilla 

tetra-elementeillä, joiden verkotus on esitetty kuvassa 30.  

 

 

Kuva 30. 10-solmuiset tetraelementiti vääntömomenttilaskennassa.  

 

3.7 Abaqus-skriptit 

Python-koodi FE-analyysin *.odb -tulostiedoston lukemiseen kirjoitettiin Spyder 3.3.4-tek-

sieditorilla. Abaqus kirjoittaa tulostiedostoon ennalta pyydetyt kenttä- ja historiasuureet si-

mulaation ajalta, mitkä tässä tilanteessa valittiin taulukon 4 mukaan. Laskettaviksi ja tallen-

nettaviksi arvoiksi on valittu vain tarvittavat suureet tulostiedoston kirjoittamiseen käytetyn 

ajan pitämiseksi lyhyenä sekä tiedoston koon pitämisenä maltillisena. Kenttäsuureet laske-

taan kaikille elementeille, historiasuureet koko mallin pois lukien referenssipisteille määri-

tettävät siirtymät ja voima- ja momenttikomponentit. Abaqus voi suorittaa koko laskennan 

kirjoittamatta tulostiedostoon mitään, joten haluttaessa voidaan *.odb- tiedosto pitää hyvin 

kevyenä, etenkin kun tarvittavat suureet ovat jo ennalta tiedossa. 
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Taulukko 4. Abaqus-tulostiedostoon lasketut suureet. Historiasuureet tallentuvat koko mal-

lin yli, ei elementti- tai solmukohtaisina, kaikki arvot globaalissa koordinaatistossa. 

Kenttäsuureet  Historiasuureet 

Jännityskomponentit x, y, z, xy, xz ja 

yz 

 Kineettinen energia 

Venymäkomponentit x, y, z, xy, xz ja 

yz 

 Sisäinen energia 

Solmusiirtymät ja kiertymät x, y ja z  Massan skaalauksen suuruus 

Siirtymiä ja kiertymiä vastaavat no-

peudet 

 Aikainkrementin suuruus 

Siirtymiä ja kiertymiä vastaavat kiih-

tyvyydet 

 Solmusiirtymät ja kiertymät määrätylle refe-

renssipisteelle (RP): nokka, seurain 

Jännitysinvariantit  Vääntömomentti (RP: nokka) 

Pääjännitykset  Voimakomponentit (RP: seurain) 

Von Mises ekvivalentti jännitys   

Tresca jännitys   

 

Abaqus luo *.odb -tulostiedoston muotoon, jossa laskettujen kenttä- ja historiasuureiden ar-

vot on tallennettu Results Data -osioon tiedoston hakemistorakenteessa, kuten kuvassa 31. 

on esitetty. Tulostiedostossa on tiedot myös kokoonpanosta, osista, materiaaleista ja osioista, 

mitkä sisältävät geometriat, vuorovaikutukset, kuormituksen, verkotukset ja solmut sekä eri 

olioista koostetut joukot (Set). Nokka-akseli–seurain -systeemin suuren elementtimäärän (> 

150 000) vuoksi erikseen koostetaan Set -joukko profiilin minimipyöristyksen alapuolella 

olevista elementeistä (ks kuva 29.), jossa suurimman von Mises -jännityksen alue esiintyy. 

Elementtijoukko Set tallentuu tulostiedoston rootAssembly -osioon suoraan tai sen alahake-

mistoon instances, riippuen siitä, onko se määritelty kokoonpano- vai osatasolla Aba-

qus/CAE:ssa. (Abaqus 2019) 
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Kuva 31. Tulostiedoston hakemistorakenne, josta kenttäsuureet (fieldValues) löytyvät jo-

kaiselle lasketulle ruudulle (frame). (Abaqus 2019) 

 

Skripteissä käydään läpi Results Data -osiota sisäkkäisillä for-silmukoilla. Ensimmäisellä 

kierroksella halutut ruudut, eli simulaation aikajanalta tallennetut ajanhetket käydään läpi 

siten, että koko aikajana tulee tutkituksi. Staattisen kuormitustapauksen tilanteessa tähän va-

litaan simulaation viimeinen ruutu. Toisella silmukalla käydään läpi valitun elementtijoukon 

elementit, luetaan jokaiselta elementiltä halutut jännityskomponentit ja lasketaan kunkin vä-

symiskriteerin mukaiset jännitykset käyttäen kaavoja kappaleessa 2.6 Moniaksiaalisen vä-

symisen kriteerit, ja käyttäen laskentajärjestystä ja arvoja, jotka on esitetty liitteissä XI-XIV. 

 

Skripteistä tekee laskennallisesti raskaat se, että vertailtaessa elementeittäin jännitystilaa 

kuormitettuna ja ennen kuormitusta, joudutaan hakemaan tiedot kahdelta eri ruudulta. Etsit-

täessä esimerkiksi mallista jollekin jännitysyhdistelmälle transienttia huippuarvoa, voidaan 

ruudut käydä järjestyksessä elementti kerrallaan läpi. Kirjoitetuissa skripteissä joudutaan jo-

kaisen elementin kohdalla (ja Findley-koodissa lisäksi jokaisella kulmakiertymällä) luke-

maan dataa useammasta haarasta*.odb-tiedoston Results Data -hakemistorakennetta (ks 

kuva 31.). 
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Findleyn kriteerissä ongelmaksi muodostuu lukuisten leikkauspintojen läpikäymisen tuot-

tama laskennallinen kustannus: esimerkiksi alkuperäistä voimaluokan 5 nokkaa tutkittaessa 

laskettiin taulukossa 5 esitetty määrä Findleyn kriteerin mukaisia jännityksiä huippuarvoa 

etsittäessä. Aikaa tähän kuluu optimoimattomalla ajolla noin 15 min kulma-askelilla dφ = 

dθ = 10°, joka karkeudestaan huolimatta riittää käymään jännitysavaruuden jokaisen ele-

mentin kohdalla 324 tasossa läpi. Lähtötilanteessa, kun suurimpien jännitysten sijainti mal-

lissa on tuntematon sekä jos etsitään tapahtumahetkeä simulaation aikajanalta käyden läpi 

useampia ruutuja, joudutaan tutkimaan suuri joukko elementtejä ja leikkaustasoja kaikkien 

mahdollisten arvojen saamiseksi.  

 

Taulukko 5. Laskettavien Findley-jännitysten määrä huippuarvon etsinnässä. 

For -silmukalla läpikäytävä osio Lukumäärä [kpl] 

Simulaation ruutu (frame) 2 

Elementit rajatulla alueella (Subset) 288 

Jännitysmatriisin kierto θ -suhteen 18 

Jännitysmatriisin kierto φ -suhteen 18 

Yhteensä Π: Π: 186 624 

 

3.8 Jännitykset 

Rakenteen väsymisen kannalta olennaista on suuren negatiivisen jännityksen osuus. Hydro-

staattisen jännityksen voidaan ajatella sitovan väsymissärön etenemistä ja hidastavan väsy-

mistä, jota leikkausjännitykset taas pyrkivät edistämään. Yksinkertaistetun suhteisen kuor-

mitustapauksen kanssa eri kriteerien soveltuvuus kuormituksen arviointiin pitäisi lähtökoh-

taisesti olla kunnossa, muta tuloksien valossa asia ei ole aivan yhtä selkeä. Jännitysvertai-

lussa on mukana viisi rakenne/kuormitusyhdistelmää, jotka on esitetty taulukossa 6. Taulu-

kon vertailulähtökohdaksi on valittu edellisen suunnitteluprojektin nokka v2, sillä tällä pääs-

tiin maksimikuormituksella juuri EN6 momenttiin, ja kulutustesteissä osa nokista kesti ja 

osa oli alkanut rikkoutumaan. Nokkaa voidaan pitää rajatapauksena kummakin vaatimuksen 

suhteen. Vertailuluvut tulevat EN5 voimaluokkaan hyväksytystä tuotannossa olevasta 

nokka-akselista kahdella kuormituksella, sekä kaksi prototyyppinokka-akselia. Taulukon 

viimeisen sarakkeen tulokset perustuvat kirjoitushetken aikana saatuihin tuloksiin.  
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Taulukko 6. Abaqus-skripteillä laskettujen jännitysarvojen vertailu suhdelukujen avulla. 

Vertailu kunkin jännitysarvon suhteen tapahtuu nokan v2 vastaavaan jännitykseen, esimer-

kiksi τSines,EN5 / τSines,v2.  

Nokka Momentti von Mises Dang Van Findley Sines Testaus 

EN5 EN5 0,990 0,991 0,997 1,158 Kestää:  

Sσ < 1 

EN5 EN6 1,018 1,028 1,033 1,484 Hajoaa:  

Sσ > 1 

v2 EN6 1,000 1,000 1,000 1,000 Rajalla:  

Sσ = 1 

216 EN6 0,812 0,812 0,821 1,157 Kestää:  

Sσ < 1 

N418 EN6 0,850 0,804 0,901 1,086 Kestää:  

Sσ < 1 

 

Suoraan elementtimallista luetut von Mises -jännitysten huippuarvot, Dang Van -jännitykset 

sekä Findley -jännitykset vastaavat testausympäristön tuloksia täysin. Dang Vanin ja Fin-

dleyn välillä arviointia on hankala tehdä, sillä tarkempia kestoikämittauksia on haasteellista 

tehdä ja empiiristä kokemusta tai mittausdataa ei toistaiseksi riitä pidemmälle. Junien pyö-

rien kulumista rautateillä arvioidaan lähdekirjallisuuden (Lewis, Olofsson 2009, Ekberg et 

al. 2002) mukaan juuri Dang Vanin kriteerin perusteella, ja kriteerin on osoitettu soveltuvan 

myös laakerien kontaktirasituksiin (Cerullo 2014), mikä osaltaan viittaa menetelmän sopi-

vuuteen myös nokka-akselin kontaktijännitystilanteessa. Vastaavia yhteyksiä soveltuvuuden 

suhteen ei muiden moniaksiaalisen jännityksen kriteerien kanssa löytynyt. (Rabb, 2013) on 

todennut Findleyn kriteerin toimivaksi etenkin epäsuhteisiin kuormitustilanteisiin vuosien 

empiirisen kokemuksen perusteella.  

 

Findley-jännitykset soveltuvat Dang Vanin kriteeriä paremmin joihinkin epäsuhteisiin kuor-

mitustilanteisiin leikkauspintaa avaavan normaalijännityksen vuoksi (Rabb 2013). Suuren 

puristuksen vuoksi normaalijännitykset jäävät kaikissa tutkituissa kokonaisjännityksen mak-

simikohdissa negatiivisiksi eikä leikkauspinnan avautumista tapahdu, mikä pitää Findley-

maksimit maltillisen kokoisina. Sama tapahtuu myös Dang Vanin mikroskooppisen hydro-

staattisen jännityksen kohdalla. Findley -maksimit ja Dang Van -maksimit sijoittuvat sa-

malle elementille kolmessa tapauksessa viidestä ja sijaitsevat aina von Mises maksimin lä-

hettyvillä, kuten on esitetty kuvassa 32. Kuvissa 33. - 35. on esitetty Findleyn jännitys ja sen 
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termit kriittisen leikkauspinnan etsinnässä tuotantonokan EN5 kuormituksen yhteydessä. 

Laskennassa materiaalin normaalijännitysherkkyys k = 0,30 (Altair Engineering 2019)  

 

Kuva 32. Findley-kriteerin huippujännitysarvon EN5-EN5 tilanteessa antanut elementti 

25198 von Mises -kartan keskiosassa korostettuna mustalla.  

 

 

Kuva 33. Maksimirasituksen (φ = 48°) suhteen normeerattu Findley-jännitys eri leikkausta-

soilla y-akselin kiertymän φ suhteen. x-akselin suhteen leikkaustason kiertymä θ = 179°. 
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Kuva 34. Findley-maksimirasituksen leikkauskomponentti Δτ eri leikkauspinnoilla φ. Jän-

nitys on normeerattu Findley-maksimin suhteen kuten kuvassa 33., x-akselin suhteen leik-

kaustason kiertymä θ = 179°. 

 

 

Kuva 35. Findley-maksimirasituksen normaalijännityskomponentti σn,0 kuormittamatto-

massa tilassa eri leikkauspinnoilla φ. Jännitys on normeerattu Findley-maksimin suhteen ku-

ten kuvassa 33., x-akselin suhteen leikkaustason kiertymä θ = 179°. 

 

Findley -jännityksissä kokonaisjännitys ja leikkauskomponentti Δτ saavuttavat esimerkissä 

lokaalit maksimit φ = 48° ja φ = 142°. Normaalijännityskomponentti kuormitustilassa jäi 

poikkeuksetta pienemmäksi kuin kuormittamattomassa tilassa, sillä kontaktin puristus ai-

heutti voimakkaan negatiivisen jännityksen leikkaustasosta riippumatta. Kuvassa 35. esitetyt 
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leikkaustasot saivat kuormitetussa tilassa arvoja n. -1,5…-5,3. Tarkempaa kuormituksen 

suuntaisuuden arviointia varten olisi syytä saada tarvittavat komponentit laskettua käsiteltä-

viksi ja tutkittaviksi FEM-jälkikäsittelijässä, jossa kattavampia päätelmiä jännitysvuosta 

voitaisiin tehdä. 

 

Sines-jännityksien maksimien sijainti vaihtelee mallien välillä aivan kuten arvotkin. Mak-

simeja saatiin von Mises -kentän maksiarvojen lähettyvillä kuten esitetty kuvassa 36. (EN5-

EN5, EN5-EN6, v2-EN6) sekä von Mises maksimialueen alapuolella yli z = 0,4 mm syvyy-

dellä (216-EN6, lokaali koordinaatisto, etäisyys kontaktikohdasta). N418-EN6 antoi Sines-

maksimin myös kohtuullisen syvältä z = 0,28 mm syvyydeltä.  

 

 

Kuva 36. Sines-maksimijännityksen sijainti N5-EN5 tilanteessa von Mises jännityskartalla 

korostettuna mustalla kehyksellä. Elementin etäisyys kontaktipinnasta on n. 0,15 mm. 

 

3.9 Herkkyystarkastelu 

Laskentamallin herkkyyttä valmistustoleranssien ja materiaaliarvojen vaihtelun suhteen en-

nakoidaan Monte Carlo -simulaation avulla käyttäen Minitab 18.1 -ohjelmaa. Tarkastelume-

netelmä perustuu tilastollisen toleranssisuunnittelun avulla tehtävään valmistusprosessin ky-

vykkyyden arviointiin, jota sovelletaan kuvaamaan systeemin toimintakyvyn sallittua vaih-

telua ja sen syntyä. Analyysi antaa tietoa, jonka avulla osien mittoja voidaan korjata pyr-

kiessä kohti robustimpaa kokoonpanoa, joka ei ole niin herkkä toleranssivaihteluille. Par-

haassa tapauksessa mittoja voidaan korjata siten, että toleranssialueita voidaan kasvattaa sys-

teemin suorituskyvyn laskematta. Tarkastelu esittää valmistusepätarkkuuksista aiheutuvan 

luonnollisen vaihtelun, jonka perusteella momentin tuotolle ja kontaktijännitykselle voidaan 
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määrittää varmuuskertoimet käytettäväksi nokka-akselin suunnittelussa jatkossa. Herk-

kyystarkastelu perustuu paitsi lähdekirjallisuuteen myös kohdeyrityksen suunnittelukäytän-

töihin ja menetelmiin, joilla toleranssisuunnittelun avulla hallitaan valmistuksen laatua. 

 

Luvuissa 2.1, 2.2 ja 2.5.1 esitettyihin yhtälöihin generoidaan normaalijakautuneet lähtösuu-

reet tunnetun toleranssivälin keskiarvon ja -hajonnan mukaan, 100 000 riviä jokaista arvoa. 

Jokaiselle riville lasketaan sekä nokan vääntömomentti että Hertz-kontaktijännitys, jolloin 

laskettujen myös arvojen tulosjoukko muodostuu normaalijakautuneeksi. Saatujen ja-

kaumien perusteella arvioidaan varmuutta, jolla laskentamallin mukaan päästään tavoitemo-

menttiin tai -jännitykseen sekä löytää nykyisillä toleransseilla eniten systeemin varmuutta 

heikentävät mitat ja lähtöarvot. Oletetaan, että tavoitemomentti saadaan nokka-akselin kier-

tymällä, joka aiheuttaa jouselle kokonaispuristuksen: 

 

𝑠𝑆 = 𝑠 + 𝑠0              (65) 

 

Jossa s on nokka-akselin tuottama siirtymä jollain kiertymällä θ ja s0 on jousen aloituspuris-

tuma. Aloituspuristuma muodostuu voimansäätimen asennosta, jonka ajatellaan olevan mak-

simiasennossa jolloin voimansäätimelle ja rungon pituudelle määritetään yhteinen tole-

ranssi. Jousen alkupuristuma on: 

 

𝑠0 = 𝑙0 + 𝑙𝑝 + 𝑟𝑏 + 𝑟𝑓 − 𝑙𝑓            (66) 

 

Jossa l0 on jousen pituus, lp männän pituus pohjasta seurainlaakerin keskihalkaisijaan, rb 

nokan perussäde, rf seurainlaakerin säde ja lf rungon pituus. Yhdistämällä kaavat (1), (3), (4) 

ja (9) sekä huomioimalla yllämainitun, saadaan nokan vääntömomentiksi: 

 

𝑇 =
𝐺𝑑4(𝑠−𝑙𝑓+𝑙0+𝑙𝑝+𝑟𝑏+𝑟𝑓)

8𝐷3𝑛
(𝑠 + 𝑟𝑏 + 𝑟𝑓) tan𝛽           (67) 

 

Samalla tavalla Hertz viivakontaktille muodostetaan arvo käyttäen kaavoja (10), (11) ja (12). 

Profiilin muoto, tarkemmin pinnan säde RN vaihtelee arvioidulla välillä, joka muodostuu 

kontaktin leveyden matkalla tapahtuvasta kaarevuuden vaihtelusta. Aloitusarvot Monte 
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Carlo -simulaatioon on esitetty taulukossa 7 ja valittu siten, että ne vastaavat suuruusluokal-

taan todellista suljinta. Taulukon keskihajonnat on laskettu käyttäen kaavaa (muokattu Jiang 

2015, s. 260): 

 

𝜎𝑡𝑜𝑙 =
𝑈𝑆𝐿−𝐿𝑆𝐿

6 𝐶𝑝
             (68) 

 

Jossa USL, Upper Specification Limit on ylätoleranssi, LSL, Lower Specification Limit on 

alatoleranssi ja Cp prosessin kyvykkyysindeksi, Process Capability Index (Jiang 2015, s. 

260). Oletuksena valmistustarkkuuden suhteen kuuden sigman paradigmassa on, että kuuden 

keskihajonnan suuruus täyttää toleranssialueen, jolloin prosessin kyvykkyyden kasvaessa 

vaihtelu pienenee. Jotta toleranssialue voidaan olettaa normaalijakautuneeksi, vaaditaan 

käytännössä valmistusprosessiin SPC-ohjaus (Statistical Process Control), jonka avulla val-

mistusvaihetta voidaan korjata varhaisten ennusmerkkien avulla siten, ettei toleranssialueen 

reunoja juurikaan käytetä. Simulaatiossa käytetään kyvykkyysindeksin arvoa Cp = 1,0, mikä 

on nykyaikaiselle valmistusprosessille hieman alhainen. Todellisia mittausdataan perustuvia 

arvoja ei voida työssä esittää. (Quality Knowhow Karjalainen, 2019) 
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Taulukko 7. Sulkimen vääntömomentin tuottoon vaikuttavat arvot herkkyysanalyysissä. Ar-

vot poikkeavat todellisesta kokoonpanosta ja ovat kuvitteellisia. 

Suure Arvo USL LSL Yksikkö Nimi Keskihajonta Varianssi 

G 79500 500 500 MPa Jousen liuku-

moduuli 

166,7 1000000 

d 7 0,02 0,02 mm Langan pak-

suus 

0,0067 0,0016 

D 25 0,3 0,3 mm Jousen leveys 0,1000 0,36 

n 10 0,1 0,1 kpl Kierteiden lu-

kumäärä 

0,0333 0,04 

l0 115 1,6 1,6 mm Jousen pituus 0,5333 10,24 

lf 150 0,2 0,2 mm Rungon pituus 0,0667 0,16 

lp 25 0,1 0,1 mm Männän pituus 0,0333 0,04 

rb 6 0,1 0,1 mm Nokan perus-

säde 

0,0333 0,04 

rf 10 0,05 0,05 mm Seurainrullan 

säde 

0,0167 0,01 

β 0,5 0,1 0,1 rad Kontaktikulma 0,0333 0,04 

s 1,5 0,1 0,1 mm Seuraimen 

nousu 

0,0333 0,04 

RN 3 0,05 0,05 mm Pinnansäde 0,0167 0,01 

L 15 0,05 0,05 mm Viivakontaktin 

pituus 

0,0167 0,01 

v 0,3 0,01 0,01  Poisson vakio 0,0033 0,0004 

E 205000 2000 2000 MPa Kimmomoduuli 666,7 16E6 

 

Liitteissä 7, 8 ja 9 on esitetty Minitab-ohjelmalla generoidut jakaumat taulukossa 7 maini-

tuilla arvoilla jaettuna suureet materiaaliarvoihin, pituusmittoihin ja muihin arvoihin. Valitut 

jakaumat luodaan normaalijakautuneiksi Materiaaliarvoissa on esitetty myös kontaktipinto-

jen yhdistetty kimmomoduuli E*, joka kimmomoduulista E laskettu suure ja jolle laskettuna 

muodostuu hieman alhaisempi (-34,2 %) hajonta. Kuvassa 37. on esitetty lähtöarvojen avulla 

ensin laskettu kontaktivoima, jota käytetään kummankin lopullisen tulosuureen Tθ ja p0 las-

kennassa. 
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Kuva 37.  Kontaktivoiman Fc vaihtelu. 

 

 

Kuva 38.  Laskennallisen vääntömomentin Tθ vaihtelu. 
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Kuva 39. Viivakontaktilla lasketun Hertz-kontaktijännityksen p0 vaihtelu ja tähän liittyvät 

tunnusluvut. 

 

Hertz-kosketusjännitykselle soveltuva yläraja USL on mahdollista saada kirjallisuudesta tai 

käyttäen standardeja, kuten ISO 6336-2 soveltuvin osin. Haettaessa tuotannolliseen proses-

siin luotettavuutta, voidaan kuvassa 39 esimerkin vuoksi todettava kuvitteellinen yläraja ha-

vaita ahdistavaksi, sillä sen ylittää 6670/100 000 = 6,67 % kaikista valmistettavista tuot-

teista. Etenkin kontaktijännityksen tapauksessa ylärajan ylittäminen voi aiheuttaa vakavia 

seurauksia sulkimen toiminnalle, kuten vääntömomentin alenemista nokan rikkoutumisesta 

johtuen, kasvavasta ohivuodosta johtuvaa hyötysuhteen tippumista sekä kulumisen edetessä 

pidemmällä mahdollisesti jumiutumista ja öljyvuotoja.  

 

Samalla periaatteella voidaan koostaa herkkyysanalyysi myös nokka-akselin materiaalin ko-

vuusjakauman vaikutuksesta kestoikään. Kovuuden ja lujuuden suhde on tässä työssä jo 

aiemmin määritelty luvussa 3.3 FEA Materiaalimalli, jossa esitettyä mallia voitaisiin käyttää 

suoraan. Yllä on määritelty kontaktijännityksen vaihteluun vaikuttavat parametrit, sekä 
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aiemmin kappaleessa 2.5.1 Hertz-pintapaine yhtälöt, joilla pinta-paineesta siirrytään materi-

aalin jännitystilaan. Valittavaksi jäävät analyyttiset yhtälöt kestoiän laskemiseen jännitys-

komponenteista ja mahdollisesti väsymislujuuksien tai muiden tarvittavien materiaaliarvo-

jen riippuvuuksien määrittely. Väsymislujuudet sitoutettaisiin jollain varmuudella vetolu-

juusarvoihin kirjallisuuden pohjalta. Tälle matemaattiselle mallille voidaan määritellä tutkit-

tavan parametrin, esimerkiksi kovuuden vaihtelu ja nähdä sen vaikutus kestoikään. Diplo-

mityön lujuusarvioinnin perustuessa vaiheittaiseen parantamiseen olemassa olevien profii-

lien pohjalta ja profiilien keskinäiseen vertailuun, ei mainittujen riippuvuuksien ja yhtälöi-

den määrityksiä ole tehty, eikä kovuusjakauman herkkyyttä kestävyyteen tunneta. 
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4 TULOSTEN TARKASTELU 

 

 

Luvussa käydään läpi raportin esittelemä tutkimustyö kokonaisuutena ja pohditaan projekti-

työn kulkua. Erityistä huomiota kiinnitetään jatkokysymyksiin ja kehityskohteisiin, joita tä-

män tutkimuksen rajaukseen ei voitu sisällyttää. Tutkimuskysymyksiin esitetään vastaukset 

ja tutkimusongelma esitetään ratkaisuineen. Tutkimuksen laatua arvioidaan viitaten osin 

myös tuloksissa esitettyyn herkkyystarkasteluun. Työn alussa määritettyihin tutkimuskysy-

myksiin vastataan seuraavasti: 

 

4.1 Vastaukset tutkimuskysymyksiin 

Mikä on nokka-akselin vaurioitumisen mekanismi ja millaisilla toimilla sitä voidaan hallita? 

Nokka-akseli vaurioituu suuren kontaktijännityksen aiheuttaman pitting-väsymisen vuoksi 

elastohydrodynaamisen voitelutilanteen säilyttäessä öljykalvon ja estäen materiaaliparin ad-

hesiiviset kulumisvauriot. Vauriomekanismia voidaan hillitä jännitystilaa alentamalla eli 

jousivoimaa ja sen aiheuttamaa kontaktijännitystä pienentämällä, sillä materiaalin kovuuden 

ja väsymiskeston kehittäminen on tätä haasteellisempaa. Jännitystilan alentaminen edellyt-

tää uutta muotoilua koneenosille. 

 

Miten rakenteen jännitykset jakautuvat ja millainen jännitystila rakenteessa vallitsee? Ra-

kenteen jännitystila on hyvin paikallinen ja huomattavalla puristavalla jännityksellä oleva 

kontaktirasitus. Jännitysjakauma saa von Mises-vertailujännityshuippunsa kontaktipinnan 

alla, n. 0,1 mm syvyydessä ja jakautuu jännityskomponentteihin siten, että x, y ja z-akselin 

suuntaiset normaalijännityskomponentit saavat huippunsa aivan pinnalla, mutta kontaktin 

poikkileikkaustason suuntaiset leikkausjännitykset vasta kappaleen pinnan alla. Materiaalin 

sisässä jännitystila on voimakkaan kolmiaksiaalinen ja lähellä hiiletyskarkaistun materiaalin 

myötölujuutta. 

 

Millä jännityskriteereillä väsyttävää kuormaa voidaan tutkia? Jännitystilan saavuttaessa 

huippunsa materiaalin sisässä, täytyy syklisen kuormituksen arviointiin käyttää moniaksiaa-

lisen väsymisen kriteereitä. Kriittisen leikkaustason määrittämiseen perustuvat Dang Van ja 

Findley-kriteerit osoittautuivat tehdyillä FE-malleilla luotettavimmaksi kontaktirasituksen 
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arviontiin. Sines-kriteeri ei sovellu epäsuhteisen kuormituksen arvioimiseen, eikä osoittau-

tunut erityisen toimivaksi esitetyillä malleilla. Sovelluskohtaisen Hertz-kontaktijännitysra-

jan määrittäminen tulevaisuudessa nopeuttaa kestävyyden arviointia. 

 

Millaisilla korjaustoimilla kuormitustilaa voidaan keventää huonontamatta laitteen vääntö-

momentintuottokykyä? Nokka-akselin uudelleen muotoilulla voidaan keventää osan rasitusta 

muuttamalla perussädettä ja nokan profiilia siten, että vääntömomentin tuotto on laskennal-

lisesti hallinnassa ja parantunut suunnittelun lähtökohtaan verrattuna. Profiilin laskentaan on 

tehty ohjelma, jonka avulla voidaan luoda uusia geometrioita nokka-akselille haluttuun mo-

mentin tarpeeseen sekä arvioida alustavasti kestävyyttä kontaktijännityksen avulla. 

 

Miten voidaan löytää kestävyyden ja vääntömomentin tuoton välinen optimi? Kestävyyden 

ja momentintuoton välinen optimi voidaan riittävällä tarkkuudella löytää käyttäen kehitettyä 

iteratiivista suunnitteluprosessia, jossa sulkimen eri osien dimensioita varioimalla löydetään 

kokoonpanolle riittävä jousivoima, momenttivaatimukset täyttävä nokka-akseliprofiili ja 

varmistetaan profiilin kestävyys alustavasti analyyttisellä laskennalla ja lopullisesti FE-ana-

lyysillä.  

 

Millainen materiaalimalli hiiletyskarkaistun pinnan FE-analyyysiin tarvitaan? Hiiletetylle 

pinnalle materiaalimallin luominen perustuu kovuusmittauksista saatuun jakaumaan, jonka 

mukaan määritetään materiaalille vetolujuusarvot ja plastinen käyttäytyminen. FEA materi-

aalimalli on kerroksellinen, yhden kerroksen paksuuden ollessa 0,02 mm, ja se koostuu lu-

kuisista bilineaarisista elastis-plastisista materiaaleista. Materiaalimalliin kuuluu myös läm-

pökäsittelyn aiheuttama jäännösjännitys, joka asetetaan FE-malliin ennen laskentaa. Jänni-

tyksiin perustuvia moniaksiaalisen väsymisen menetelmiä käytettäessä oletetaan, ettei plas-

tista venymää malliin pääse syntymään, joten näiden menetelmien näkökulmasta materiaa-

liksi riittäisi myös elastinen malli. Tutkittaessa alkuun tilannetta, jossa jännitys-venymä-

käyttäytyminen on tuntematonta ja väsymisen arviointiin käytettäviä menetelmiä ei ole va-

littu, plastinen materiaalimalli voi olla tarpeellinen. 
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4.2 Suunnittelutyön kehittäminen 

Ovensulkimen nokka-akselin muotoilussa vaativaa on kaikkien tarvittavien toimintavaati-

muksien riittävä, yhtäaikainen tyydyttäminen suunnittelussa, jos vaatimuksien parametri-

sointi on vajavaista. Päävaatimukset momentin tuotto ja kestävyys voidaan saavuttaa riittä-

vällä varmuudella kehitettyjä ja esiteltyjä laskentamalleja hyödyntämällä, mutta venttiileille 

niiden säädettävyyttä varten tarvittavan hydrauliöljyn määrän ja liikenopeuden yhdistäminen 

edellä mainittuihin vaatimuksiin luo tarpeen vaativalle parametrisoinnille. Kun esimerkiksi 

tarkkaa öljymäärän vaatimusta ei tiedetä suunniteltaessa samalla öljykiertoon kuuluvia 

muita osia, jää ainoaksi vaihtoehdoksi käytännössä eri prototyyppien rakennuskierrokset ja 

parametrisoinnin tarkentaminen suunnittelussa kertyvän tiedon perusteella.  

 

Suunnittelijan kannalta parhaassa tilanteessa on mahdollisuus hyödyntää useita simulaa-

tiotekniikoita samanaikaisesti. Kappaleessa 3.9 esitetyn kaltaisella toleranssisuunnittelulla 

ja toleranssianalyysiohjelmilla voidaan kehittää robusti kokoonpano, joka kestää valmistuk-

sen vaihtelua ja jonka osat on helposti valmistettavissa. FE-analyysillä, etenkin eksplisiitti-

sellä laskennalla voidaan varmistaa kestävyys ja dynaamiset ominaisuudet kuten momentin 

tuotto, sekä CFD-laskennalla öljyn virtausdynamiikka. Valmistukseen liittyvää analysointia 

erityisesti valukappaleilla käytetään hyödyksi tasaisen valmistustuloksen saamiseksi ja heik-

kojen kohtien löytämiseksi ennen prototyyppivaihetta. 

 

Parametrisoinnin kehittyessä seuraava vaihe on lopputuotteen hyvyyden arvioimeksi kehi-

tettävä funktio, joka muodostetaan suunnittelumuuttujien määrästä ja tarkkuudesta riippuen 

yleisesti (esim. pinta-asenteinen tai piilosuljin) tai tuotekohtaisesti. Alussa hyvyydellä tar-

koitettaisiin puhtaasti kokoonpanon toiminnallisuutta, jolloin ylimääräisten reunaehtojen, 

kuten kustannusten, ei anneta vaikeuttaa funktion arvottamista. Arvotuksen vuoksi sulkimen 

eri toimintojen vertailu muuttuu rationaaliseksi ja helpottaa paitsi suunnittelutyötä niin myös 

päätöksentekoa tilanteissa, joissa hyvyysfunktion ulkopuolelta tulevia asioita, kuten resurs-

sit tai kustannukset on otettava huomioon. Jotta suunnittelumuuttujien analysoinnista pääs-

tään kohti optimointia, vaaditaan tuotteen koko mekaanisen ja hydraulisen toiminnan mate-

maattinen kuvaus, kuten esim. kappaleissa 2.1, 2.2 ja 3.9 on muutaman osan välillä tehty. 

Kuvauksen tarkkuutta on syytä kehittää tasaisesti osa-alueittain, jotta hyvyysfunktio säilyy 

tasapainoisena koko tuotteen osalta. (Jokinen 2010 s. 155) 

 



97 

 

Suunnittelutyön yleisen kehityksen lisäksi nokka-akselilaskentaan on työn edetessä löytynyt 

parannusehdotuksia, joita tullaan lisäämään koodattuihin makroihin ja ohjelmiin tulevaisuu-

dessa. Etenkin projektin alkuvaiheessa ongelmallinen osuus nokka-akselimuotoilussa oli 

luonnosteltujen profiilien todellinen käyttäytyminen ovessa, kun sulkimen sisäiset kitkat ja 

vetolaitteen sekä saranoinnin vastusvoimat muuttavat kappaleessa 3.4 esitettyä momentin-

muunnosta. Muunnoksen kehittäminen voitaisiin toteuttaa kahdessa vaiheessa ensin laajen-

tamalla laskentaa pelkän geometrian tutkimisesta esimerkiksi vetolaitteen osalta (voimien 

suuntien arviointi eri avaumalla, liukupalan ja kiskon materiaaliparin käyttäytyminen). Toi-

sessa vaiheessa lisättäisiin malliin muut vaikeammin arvioitavien tekijöiden vaikutukset ti-

lastollisilla menetelmillä vertaamalla laskentamallin tuloksia ja testausympäristön mittaus-

dataa keskenään. Osa tästä työstä on jo aloitettu, mitattuja momenttikäyriä on muutettu da-

tapisteiksi sekä käyräsovitteita tehty, mutta datan määrä ei toistaiseksi vielä riitä luotettavan 

mallin esittelemiseen tässä työssä. 

 

Nokan muotoilussa tavoitemomentin mahdollisimman yksinkertainen ja tarkka säätäminen 

on ehdotonta kestävän ja tarpeeksi siirtymää tuottavan profiilin saamiseksi vaivatta. Ennen 

tämän tutkimustyön aloittamista käytössä ollut laskentaohjelma piirtää annettujen pisteiden 

välille sinikäyriä pyrkien taivuttamaan käyriä pisteiden läheisyydessä siten, että ne liittyisi-

vät tangentiaalisesti yhteen. Ohjelma onnistuu tässä kohtuullisesti, mutta laskettaessa profii-

lia tai siirrettäessä muotoja CAD-ympäristöön epäjatkuvuus pisteiden kohdalla löytyy. Yh-

tenäisen käyrän piirtämiseen on liitteessä VI esitetty eräs vaihtoehto, Lagrangen polynomi, 

jolla lopputuloksesta saadaan mahdollisimman tasainen ja säädettävä. Vastaava keino olisi 

käyttää segmentillistä Bezier-käyrää, jolla voitaisiin saada todella jouheva lopputulos. Käy-

rän ohjauspisteinä ei tosin voitaisi käyttää haluttuja momentti-kulmakiertymä-pisteitä, toisin 

kuin Lagrangen polynomilla, sillä Bezier käyrän ohjauspisteet ovat käyrän ympärillä ohjaa-

massa kaareutumista eivätkä käyrällä itsellään, mutta asia olisi varmasti ratkaistavissa ja 

kaipaa lisäkehitystä. 

 

Hertz-jännityslaskennassa havaittuun kontaktin eksentrisyyteen on syytä kiinnittää tarkem-

paa huomiota. Eron ja virheen löytämiseksi todellisen elliptisen, mutta päistään katkeavan 

kontaktialueen ja ideaalisella viivakontaktilla lasketun välille toisi kaivattua varmuutta ana-

lyyttisiin laskuihin. Laskennan kehityksessä huippu olisi sellaisen ohjelman luominen, joka 
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pystyy annettujen raja-arvojen puitteissa generoimaan optimaalisen momenttikäyrän ja pro-

fiilin. Tämä vaatisi toki myös kestävyyden raja-arvojen kehittämistä materiaalille Hertz-kon-

taktijännitystä vastaan 500 tuhannen syklin ajalle, sillä kirjallisuuden referenssit (esim. ISO 

6336-2) ovat hieman konservatiivisia.  

 

Materiaalimallin varmistaminen jäännösjännitysten osalta juuri nokka-akselien tapauksessa 

parantaisi tietämystä kappaleiden hiilettymisestä. Jäännöksen mittaaminen vaatisi tarkkojen 

hieiden tekemistä varoen muuttamasta jännitystilaa lämmittämällä kappaletta. Mittaaminen 

onnistuu röntgendiffraktiolla, johon soveltuvia laitteita löytyy tutkimuslaitoksista esim. LUT 

hitsaustekniikan laboratoriosta. Lisäksi tarkennusta voitaisiin tehdä materiaalimalliin muu-

tenkin. Hiiletetyn aineen plastisten arvojen muutos pinnan alla syvyyden suhteen on mah-

dollista tehdä Abaqus/CAE-ohjelmalla käyttäen FieldVar-kenttämuuttujaa, jonka avulla voi-

daan myötöraja asettaa riippuvaiseksi malliin luodusta koordinaatistosta tai geometriasta, ja 

saada portaittain muuttuvan materiaalin tilalle jouheva muutos.  

 

Kriteereistä parhaiten toimineiden Dang Vanin ja Findleyn kriteerien laskeminen käyttäen 

todellista epäsuhteista kuormitustilannetta, jossa nokan pyörähdys aiheuttaa kuormitushis-

torian, mahdollistaisi leikkausvoimien kuvautumisen tarkasti ja siten luotettavan kestoikä-

laskennan. Dang Van-piirustuksen (kuva 11) tekeminen olisi mahdollista koko kuormitus-

syklille ja väsyminen voitaisiin arvioida nykyistä realistisemmin. Tässä tilanteessa myös liit-

teessä III näkyvä leikkausjännitysvaihtelu saataisiin mukaan kriteereihin. Vierivän kontaktin 

aiheuttamaa väsymistä tutkittaessa olisi syytä laskea herkkyys myös pinnalta alkavan väsy-

missärön muodostumiseen. Tässä esiin nousisi pinnankarheus ja sen vaihtelu, sekä tarkempi 

tribologinen ymmärrys öljykalvon paksuudesta ja öljynpaineen säröä avaavasta vaikutuk-

sesta. Kirjotushetken suunnittelutilanteessa tällainen tutkimustyö priorisoituu heikosti, joten 

selvitystyö jäänee odottamaan tulevaisuutta ja tarkemman laskennan tarvetta.  
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Liite I,1 

Hertzin kontaktipinta-ala ja -paine laskettuna elliptisten integraalien avulla. 

 

Laskettu paine on liioiteltu, sillä profiilin minimikaarevuudella laskettu kontakti oletetaan 

tapahtuvan poikkileikkaukseltaan ympyrän muotoisten akselien välillä. Kappaleella on kui-

tenkin muuttuva pinnansäde, jolloin painauman kasvaessa myös kontaktiala laajenee.  

 

Esimerkkinä on laskettu pintapaine elliptisen kontaktin avulla käyttäen erään nokka-akselin 

pinnan minimisädettä. 

 

1

𝑅𝑥
= 2𝐴 =

1

𝑅𝑥
(1) +

1

𝑅𝑥
(2) = 0,002    (1) 

Rx Kontaktipintojen yhdistetty x-suunnan   

säde (akselin aksiaalisuunta)  

Rx
(i) Kontaktipintojen x-suunnan säteet   

(akselin aksiaalisuunta)    

A Yhdistettyjen x-suunnan pinnansäteiden  

arvo    

 

1

𝑅𝑦
= 2𝐵 =

1

𝑅𝑦
(1) +

1

𝑅𝑦
(2) = 0,474    (2) 

Ry Kontaktipintojen yhdistetty y-suunnan   

säde (akselin säteissuunta)   

Ry
(i) Kontaktipintojen y-suunnan säteet   

(akselin säteissuunta)    

B Yhdistettyjen y-suunnan pinnansäteiden  

arvo    

1

𝐸∗ =
(1−𝑣1

2)

𝐸1
+

(1−𝑣2
2)

𝐸2
= 8,87805 ∙ 10−6    (3) 

E* Materiaalien yhdistetty kimmomoduuli  

Ei Kontaktimateriaalien kimmomoduulit   

vi Kontaktimateriaalien Poisson-vakiot   

  



 

Liite I, 2 

 

 
1

[𝐾(𝑒)−𝐸(𝑒)]
[

𝐸(𝑒)

1−𝑒2
− 𝐾(𝑒)] =

𝐵

𝐴
  →  𝑒 = 0,9994   (4) 

B/A 237,0254    

K(e) Elliptisen integraalin K arvo   

eksentrisyydellä e   

E(e) Elliptisen integraalin E arvo   

eksentrisyydellä e   

 

Kaavasta (4) ratkaistaan eksentrisyys e numeerisesti Python kielen scipy-kirjaston avulla 

(Liite II) käyttäen elliptisiä integraaleja: 

 

 

𝐾(𝑒) = ∫
𝑑𝜃

√1−𝑒2𝑐𝑜𝑠2(𝜃)

𝜋

2
0

= 4,790    (5) 

θ Kontaktiellipsin napakoordinaatin   

muuttuja    

𝐸(𝑒) = ∫ √1 − 𝑒2𝑐𝑜𝑠2(𝜃) 𝑑𝜃
𝜋

2
0

= 1,0024   (6) 

 

𝑎 = (
3𝑃[𝐾(𝑒)−𝐸(𝑒)]

2𝜋𝑒2𝐸∗𝐴
)

1

3
= 0,721    (7) 

 

𝑏 = 𝑎√1 − 𝑒2 = 0,0322     (8) 

 

𝑝0 =
3𝑃

2𝜋𝑎𝑏
= 113414,448     (9) 

p0  Hertz pintapaine   

P Kontaktivoima   

a ja b Kontaktiellipsin puoliakselit  

 

 

 

 

 



 

Liite II, 1 

Python-koodilla ratkaistu kontaktin eksentrisyys 

 

 

# -*- coding: utf-8 -*- 

""" 

Created on Sat Apr 13 18:12:45 2019 

 

@author: lasmak 

""" 

 

import math 

from scipy.integrate import quad 

 

BA = 237.0254 #tavoiteltu B/A suhde 

e = 0.9  #eksentrisyyden alkuarvaus 

t = 5  #pyöristystarkkuus 

 

def K_integral(theta): 

    return 1/(math.sqrt(1 - e**2 * (math.cos(theta))**2)) 

 

def E_integral(theta): 

    return math.sqrt(1 - e**2 * (math.cos(theta))**2) 

 

def K(e): 

    return quad(K_integral,0, math.pi/2)[0] 

 

def E(e): 

    return quad(E_integral,0, math.pi/2)[0] 

 

for i in range(50000): 

    funktio = 1 / (K(e) - E(e)) * ( E(e)/(1 - e**2) - K(e) ) 

    print(str(funktio) + "\t" + str(e) + "\t" + str(i)) 

    if round(funktio, t + 1) < round(BA, t + 1): 

        e = e + 0.000002 

        continue 

    else: 

        print(round(funktio,t)) 

        print("\ne = " + str(round(e,t))) 

        print("vaati " + str(i) + " inkrementtiä") 

        break 

    

eks = e 

Koo = K(eks) 

Ee = E(eks) 

 

print("\nK = " + str(Koo)) 

print("E = " + str(Ee))  



 

Liite II, 2 

 

- Tuloste leikattu - 

228.35285172379903      0.99941999999734        49710 

229.0396572554463       0.9994219999973399      49711 

229.73096325291525      0.9994239999973399      49712 

230.42681508662557      0.9994259999973398      49713 

231.12725874520416      0.9994279999973398      49714 

231.83234084607685      0.9994299999973397      49715 

232.54210864632773      0.9994319999973397      49716 

233.25661005376276      0.9994339999973396      49717 

233.97589363824395      0.9994359999973396      49718 

234.7000086432442       0.9994379999973395      49719 

235.4290049975861       0.9994399999973395      49720 

236.16293332747682      0.9994419999973394      49721 

236.90184496886624      0.9994439999973393      49722 

237.64579197993282      0.9994459999973393      49723 

237.64579 

 

e = 0.99945 

vaati 49723 inkrementtiä 

 

K = 4.790082119927783 

E = 1.0023763187800763  



 

Liite III 

Kuormituksen epäsuhteisuus 

 

 

Kuva. Elementin keskipisteen von Mises -jännitykset nokka-akselin pinnalla, raakadata. 

 

 

Kuva. Sama data kuin edellä, mutta siivottuna ja x-akselina nokan rotaatio. Jännityksistä 

pinnan normaalin ja tangentin suuntaiset jännityskomponentit (S33/punainen ja S11/violetti) 

saavat huippuarvonsa samanaikaisesti, mutta tasonsuuntainen leikkausjännitys (S13/sini-

nen) vaihtaa samaan aikaan merkkiä. 

 

  



 

Liite IV, 1 

FE-mallin vääntömomentti ja momentin muunnos 

 

 

 
Kuva. Nokka-akselin geometria. 

 

 
Kuva. FE-mallissa laskettu nokka-akselin vääntömomentti, raakadata. 

  



 

Liite IV, 2 

 

Kuva. FE-mallissa laskettu nokka-akselin vääntömomentti Tθ, käsiteltynä saeGeneral-filt-

teröinnillä. x-akselina nokan kiertymä. 

 

 

Kuva. Nokka-akselin vääntömomentti Tθ (punainen) ja muuntimella (kappale 3.4) laskettu 

saranalta mitattava oven vääntömomentti Tδ (sininen) oven käyttöalueella θ = 5,5° – 120°. 
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Liite V 

Kovuusmittauspöytäkirja 

 

Vickersin kovuus, mitattu koetusvoimalla HV1 

Syvyys z [mm] 0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0 1,2 1,4 

1. kappale 742 716 708 662 616 552 - - 

2. kappale 742 765 719 714 675 621 550 - 

3. kappale 762 768 762 742 708 621 567 505 

4. kappale 742 730 725 728 706 665 612 546 

5. kappale 760 756 750 714 672 621 532 - 

6. kappale 750 753 753 719 653 595 550 - 

7. kappale 760 753 739 730 708 658 603 537 

8. kappale 760 728 722 708 675 621 571 539 

9. kappale 772 742 730 687 670 623 575 515 

 

 

  



 

Liite VI 

Lagrangen polynomi momenttifunktiona 

 

Havaintojoukko: 

(𝑥0, 𝑦0), … , (𝑥𝑘, 𝑦𝑘)     (1) 

x0-k Valittu kiertymäarvo  

y0-k Valittu momenttiarvo  

 

Lagrangen polynomi (momenttikäyrä): 

𝐿(𝑥) = ∑ 𝑦𝑗𝑙𝑗(𝑥)𝑘
𝑗=0      (2) 

lj (x) Kantapolynomi  

 

Kantapolynomit: 

𝑙𝑗(𝑥) = ∏
𝑥−𝑥𝑖

𝑥𝑗−𝑥𝑖

𝑘
𝑖=0
𝑗≠𝑖

=
𝑥−𝑥0

𝑥𝑗−𝑥0
⋯

𝑥−𝑥𝑗−1

𝑥𝑗−𝑥𝑗−1
 
𝑥−𝑥𝑗+1

𝑥𝑗−𝑥𝑗+1
⋯

𝑥−𝑥𝑘

𝑥𝑗−𝑥𝑘
   (3) 

 

(Muunnettu  Råde et al. 2004, s. 398) 

 

 

 

  



 

Liite VII, 1 

Herkkyystarkastelun normaalijakautuneet materiaaliominaisuudet 
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Liite VII, 2 
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Liite VIII, 1 

Herkkyystarkastelun normaalijakautuneet pituusmitat 
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Liite VIII, 2 
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Liite VIII, 3 
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Liite VIII, 4 
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Liite VIII, 5 
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Liite IX 

Herkkyystarkastelun normaalijakautuneet muut arvot 

  

10,14610,10810,07010,0329,9949,9569,9189,880

2500

2000

1500

1000

500

0

Mean 10,00

StDev 0,03311

N 100000

n

F
re

q
u

e
n

c
y

Histogram of n
Normal 

0,640,600,560,520,480,440,400,36

2500

2000

1500

1000

500

0

Mean 0,4999

StDev 0,03349

N 100000

β

F
re

q
u

e
n

c
y

Histogram of β
Normal 



 

Liite X, 1 

Eksplisiittinen vs. implisiittinen laskenta kontaktimallissa  

 

Malleissa on käytetty symmetriareunaehtoa koon puolittamiseen, nokasta on mallinnettu 

vain kriittinen neljännes, connector-elementin jousivoima on korvattu pistevoimalla. Mate-

riaalimalli ja elementtikoot ovat samat kuin tutkimukseen käytetyillä malleilla. Jäykemmästä 

tuennasta ja pistevoimasta johtuen jännitykset poikkeavat työssä käytetystä N418-nokan jän-

nityksistä. 

 

Eksplisiittinen laskenta, Abaqus/Explicit 

  

Kuva. Von Mises –jännityskenttä. 

 

Maksimijännityselementti: 

Element: N418-1.5787 

  Type: C3D8R 

  Material: MATERIAL-SUB01 

  Section: _PICKEDSET91.Section-ASSEMBLY_N418-1__PICKEDSET91, Homogene-

ous Solid Section, Thickness = 0 

  Connect: 753, 883, 882, 752, 9952, 10826, 10827, 9953 

  S, Mises (Not averaged): 2080.78 



 

Liite X, 2 

 

Kuva. Jännityshistoria von Mises maksimijännityselementillä 5787. 

  

 

Kuva. Massan skaalaus tuoma massan lisäys koko mallissa prosentteina, Abaqus: 

DMASS. 

  



 

Liite X, 3 

 

Kuva. Sisäinen energia ja kineettinen energia mallissa. Kineetteisen energian osuus pysyy 

maltillisena skaalauksesta johtuneesta massan lisäyksestä huolimatta. 

 

 

Kuva. Massaskaalauskerroin elementtikohtaisesti, von Mises maksimikuormitusalueella n. 

70-120, vastaa 700 – 1200%. Abaqus: EMSF. 

 

  



 

Liite X, 4 

 

Kuva. Massaskaalauskerroin von Mises maksimikuormituselementillä 5787. Abaqus: 

EMSF. 

 

 

Implisiittinen, Abaqus/Standard 

 

 

Kuva. Von Mises jännityskenttä 

 

Maksimijännityselementti: 

Element: N418-1.5787 

  Type: C3D8R 

  Material: MATERIAL-SUB01 



 

Liite X, 5 

  Section: _PICKEDSET91.Section-ASSEMBLY_N418-1__PICKEDSET91, Homogene-

ous Solid Section, Thickness = 0 

  Connect: 753, 883, 882, 752, 9952, 10826, 10827, 9953 

  S, Mises (Not averaged): 2114.2 

 

 

 

Kuva. Jännitys von Mises maksimijännityselementillä 5787 

 

 

Ero mallien välillä 

= (1 – (2114,2 / 2080,78)) * 100 

= - 1,61 % (eksp. pienempi kuin imp.) 

  



 

Liite XI, 1 

Dang Van laskenta 

Laskenta perustuu lähteeseen (Rabb 2013, s. 406–407). Abaqus-skripteissä sama laskenta-

järjestys, jännitykset luetaan elementeiltä. Esimerkkinä on N418 EN6 mallista luettu ele-

mentti 59762, järjestysnumero set:ssä 300, ruutu 5. 

 

Dang Vanin vakio: 

𝑎𝐷𝑉 =
3𝜏𝑓

𝜎𝑓
−

3

2
= 0,43 

 

Kuormitusmatriisit FE-mallista: 

Σ𝑖𝑗(t𝑖) = [

𝜎𝑥𝑖 𝜏𝑥𝑦𝑖 𝜏𝑥𝑧𝑖

𝜏𝑦𝑥𝑖 𝜎𝑦𝑖 𝜏𝑦𝑧𝑖

𝜏𝑧𝑥𝑖 𝜏𝑧𝑦𝑖 𝜎𝑧𝑖

] , 𝑖 = 0,1, … 

 

Σ𝑖𝑗(t0) = [
−254.199 0.0 −107.901

0.0 −300.0 0.0
−107.901 0.0 −45.8012

] 

 

Σ𝑖𝑗(t1) = [
−848.642 −5.12749 −344.756
−5.12749 −511.087 0.883997
−344.756 0.883997 −101.508

] 

 

Mikroskooppinen jännitystensori 

𝜌𝑖𝑗 = −
1

2
[Σ𝑖𝑗(t1) + Σ𝑖𝑗(t2)] 

 

= [
551.420349121 2.56374716759 226.328704834
2.56374716759 405.543457031 −0.441998690367
226.328704834 −0.441998690367 73.6548309326

] 

 

Jäännösjännitysmatriisin hydrostaattinen osa 

𝜌ℎ =  
tr[𝜌𝑖𝑗]

3
= 343.539545695 

 

 

 



 

Liite XI, 2 

Jäännösjännitysmatriisi jaettuna hydrostaattiseen ja deviatooriseen osaan 

 

𝜌𝑖𝑗 = 𝜌𝑖𝑗,ℎ + dev 𝜌𝑖𝑗 = [

𝜌ℎ 0 0
0 𝜌ℎ 0
0 0 𝜌ℎ

] + [

𝜌11 − 𝜌ℎ 𝜌12 𝜌13

𝜌21 𝜌22 − 𝜌ℎ 𝜌23

𝜌31 𝜌32 𝜌33 − 𝜌ℎ

]

  

 

dev 𝜌𝑖𝑗 = [
207.880803426 2.56374716759 226.328704834
2.56374716759 62.0039113363 −0.441998690367
226.328704834 −0.441998690367 −269.884714762

]

  

 

Mikroskooppinen kokonaisjännitys 

𝜎𝑖𝑗(𝑡1) = Σ𝑖𝑗(t1) + dev 𝜌𝑖𝑗 

= [
−640.760920207 −2.56374716759 −118.427703857
−2.56374716759 −449.083033244 0.441998690367
−118.427703857 0.441998690367 −371.393175761

] 

 

𝜎𝑖𝑗(𝑡0) = Σ𝑖𝑗(t0) + dev 𝜌𝑖𝑗 

= [
−46.3182017008 2.56374716759 118.427703857
2.56374716759 −237.996088664 −0.441998690367
118.427703857 −0.441998690367 −315.685915629

] 

 

Mikroskooppinen hydrostaattinen jännitys 

𝜎𝜇,ℎ(𝑡1) =
tr[𝜎𝑖𝑗(𝑡1)]

3
= −487.07904307  

𝜎𝜇,ℎ(𝑡0) =
tr[𝜎𝑖𝑗(𝑡0)]

3
= −200.000068665  

 

Mikroskooppisen jännitystensorin pääjännitykset ominaisarvotehtävän ratkaisuina 

[

𝜎𝑥 − 𝜎 𝜏𝑥𝑦 𝜏𝑧𝑥

𝜏𝑥𝑦 𝜎𝑦 − 𝜎 𝜏𝑦𝑧

𝜏𝑧𝑥 𝜏𝑦𝑧 𝜎𝑧 − 𝜎
] = 0 

 

 

 



 

Liite XI, 3 

Matriisi auki kerrottuna: 

𝜎3 − 𝜎2(𝜎𝑥 + 𝜎𝑦 + 𝜎𝑧) +  𝜎(𝜎𝑥𝜎𝑦+𝜎𝑦𝜎𝑧+𝜎𝑧𝜎𝑥 − 𝜏𝑥𝑦
2 − 𝜏𝑦𝑧

2 − 𝜏𝑧𝑥
2)

− (𝜎𝑥𝜎𝑦𝜎𝑧 + 2𝜏𝑥𝑦𝜏𝑦𝑧𝜏𝑧𝑥 − 𝜎𝑥𝜏𝑦𝑧
2 − 𝜎𝑦𝜏𝑧𝑥

2 − 𝜎𝑧𝜏𝑥𝑦
2) = 0 

 

Pääjännitysten laskeminen sijoituksen avulla: 

𝜎3 − 𝜎2𝐼1 +  𝜎𝐼2 − 𝐼3 

 

𝜎 = 𝑧𝐼 −
𝐼1
3

            →            𝑧𝐼
3 + 𝑝𝐼𝑧𝐼 + 𝑞 = 0 

 

Invarianttien arvot 

𝐼1(𝑡1) = −1461.23712921 

𝐼2(𝑡1) = 678483.575383 

𝐼3(𝑡1) = −100568911.845 

 

𝐼1(𝑡0) = −600.000205994 

𝐼2(𝑡0) = 86745.6787156 

𝐼3(𝑡0) = −140240.198262 

 

Sijoitusten arvot 

𝑝𝐼(𝑡1) = 𝐼2 −
𝐼1

2

3
= −33254.4072123 

𝑞𝐼(𝑡1) =
𝐼1𝐼2 

3
−𝐼3 −

2𝐼1
3

27
= 1208884.86183 

𝑟𝐼(𝑡1) = √−
𝑝𝐼

3
= 105.284388226 

𝜑𝐼(𝑡1) =
1

3
 cos−1 (−

𝑞𝐼

2𝑟𝐼3
) = 0.705070765303 

 

 

 

 

 



 

Liite XI, 4 

𝑝𝐼(𝑡0) = 𝐼2 −
𝐼1

2

3
= −33254.4036819 

𝑞𝐼(𝑡0) =
𝐼1𝐼2 

3
−𝐼3 −

2𝐼1
3

27
= −1208885.02171 

𝑟𝐼(𝑡0) = √−
𝑝𝐼

3
= 105.284382637 

𝜑𝐼(𝑡0) =
1

3
 cos−1 (−

𝑞𝐼

2𝑟𝐼3
) = 0.342125679866 

 

Pääjännitykset 

𝜎1(𝑡1) = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼) +
𝐼1
3

= −326.717087214 

𝜎2(𝑡1) = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼 + 120°) +
𝐼1
3

= −685.443943542 

𝜎3(𝑡1) = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼 + 240°) +
𝐼1
3

= −449.076098455 

 

𝜎1(𝑡0) = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼) +
𝐼1
3

= −1.6351005884 

𝜎2(𝑡0) = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼 + 120°) +
𝐼1
3

= −360.361865072 

𝜎3(𝑡0) = 2𝑟𝐼 cos(𝜑𝐼 + 240°) +
𝐼1
3

= −238.003240333 

 

Pääjännityksien uudelleenjärjestely 

𝜎1(𝑡1) = −326.717087214 

𝜎2(𝑡1) = −449.076098455 

𝜎3(𝑡1) = −685.443943542 

 

𝜎1(𝑡0) = −1.6351005884 

𝜎2(𝑡0) = −238.003240333 

𝜎3(𝑡0) = −360.361865072 

 

 

 



 

Liite XI, 5 

Pääjännityksen aiheuttama leikkaus 

𝜏𝑎,𝐷𝑉(𝑡1) =
𝜎1(𝑡1)−𝜎3(𝑡1)

2
= 179.363428164 

 

𝜏𝑎,𝐷𝑉(𝑡0) =
𝜎1(𝑡0)−𝜎3(𝑡0)

2
= 179.363382242 

 

Dang Van –kriteerin mikroskooppiset leikkaus ja hydrostaattinen jännitys yhdistettynä 

 

𝜏𝑎,𝐷𝑉(𝑡1) + 𝑎𝐷𝑉 ∙ 𝜎𝜇,ℎ(𝑡1) = −30.0805603563 

 

𝜏𝑎,𝐷𝑉(𝑡0) + 𝑎𝐷𝑉 ∙ 𝜎𝜇,ℎ(𝑡0) = 93.3633527161 

 

Tuloksesta valitaan suurempi 

Esimerkkituloste: 

 

Warning: The database has been opened with readOnly flag on. It will remain readOnly. 

kuormitukset: 

-848.642 

-511.087 

-101.508 

-5.12749 

-344.756 

0.883997 

 

jÃ¤Ã¤nnÃ¶sjÃ¤nnitykset: 

-254.199 

-300.0 

-45.8012 

0.0 

-107.901 

0.0 



 

Liite XI, 6 

 

rhoot: 

551.420349121 

405.543457031 

73.6548309326 

2.56374716759 

226.328704834 

-0.441998690367 

  

rhoo_hydro 343.539545695 

dev_rhoo1 207.880803426 

dev_rhoo2 62.0039113363 

dev_rhoo3 -269.884714762 

dev_rhoo12 2.56374716759 

dev_rhoo13 226.328704834 

dev_rhoo23 -0.441998690367 

sigma_x mikroskooppinen -640.760920207 

sigma_y mikroskooppinen -449.083033244 

sigma_z mikroskooppinen -371.393175761 

tau_xy mikroskooppinen -2.56374716759 

tau_xz mikroskooppinen -118.427703857 

tau_yz mikroskooppinen 0.441998690367 

sigma_hydro -487.07904307 

sigma_x_0 mikroskooppinen -46.3182017008 

sigma_y_0 mikroskooppinen -237.996088664 

sigma_z_0 mikroskooppinen -315.685915629 

tau_xy_0 mikroskooppinen 2.56374716759 

tau_xz_0 mikroskooppinen 118.427703857 

tau_yz_0 mikroskooppinen -0.441998690367 

sigma_hydro_0 -200.000068665 

Inv_1 -1461.23712921 

Inv_2 678483.575383 



 

Liite XI, 7 

Inv_3 -100568911.845 

Inv_1_0 -600.000205994 

Inv_2_0 86745.6787156 

Inv_3_0 -140240.198262 

p -33254.4072123 

q 1208884.86183 

r 105.284388226 

p_0 -33254.4036819 

q_0 -1208885.02171 

r_0 105.284382637 

phii 0.705070765303 

phii_0 0.342125679866 

sigma_I -326.717087214 

sigma_II -685.443943542 

sigma_III -449.076098455 

sigma_I -326.717087214 

sigma_II -449.076098455 

sigma_III -685.443943542 

sigma_I_0 -1.6351005884 

sigma_II_0 -360.361865072 

sigma_III_0 -238.003240333 

sigma_I_0 -1.6351005884 

sigma_II_0 -238.003240333 

sigma_III_0 -360.361865072 

deltatau_a 179.363428164 

DangVanStress: -30.0805603563 

deltatau_a_0 179.363382242 

DangVanStress_0 :93.3633527161 

300/476 laskentaa takana, 5/25 framea testattu, toistaiseksi suurin leikkaus: 93.3633527161 

 

 

 



 

Liite XI, 8 

 

Suurin Dang Van ekvivalentti: 93.3633527161 MPa 

Elementin numero: 59762 

Saadaan framella: 5. 

Saadaan kuormitustilassa: t0. 

  



 

Liite XII, 1 

Findley –laskenta 

Laskenta ja skripti perustuvat lähteeseen (Rabb 2013, s. 374–375). Abaqus-skripteissä sama 

laskentajärjestys, jännitykset luetaan elementeiltä. Esimerkkinä on N418 EN6 mallista luettu 

elementti 59715, järjestysnumero set:ssä 301, ruutu 5. 

 

Findley-vakio, k valittu (Altair Engineering 2019) mukaan 

𝑘 + √1 + 𝑘2

2𝑘 + √1 + 4𝑘2
=

𝜎𝑓0

𝜎𝑓
 

 

𝑘 = 0,3 

 

Kuormitusmatriisi mallista (kuormitustila 1) 

𝜎1 = [
−796.047 −4.96401 −377.924
−4.96401 −506.099 0.876018
−377.924 0.876018 −144.002

] 

 

Kuormitusmatriisi mallista (kuormitustila 0, pelkkä jäännösjännitys) 

𝜎0 = [
−254.199 0.0 −107.901

0.0 −300.0 0.0
−107.901 0.0 −45.8012

] 

 

Käytetään vakiokiertymiä φ = θ = 45° = 0,785 rad 

𝑄 = [

sin𝜑 cos 𝜃 − sin 𝜃 − cos𝜑 cos 𝜃
sin𝜑 sin 𝜃 cos 𝜃 − cos𝜑 sin 𝜃

cos𝜑 0 sin 𝜑
] = [

𝑎11 𝑎12 𝑎13

𝑎21 𝑎22 𝑎23

𝑎31 𝑎32 𝑎33

] 

 

[𝜎′] = 𝑄𝑇[𝜎]𝑄 

 

Kuormitustila 1 

 

𝜎𝑥
′ = 𝜎𝑥𝑎11

2 + 𝜎𝑦𝑎21
2 + 𝜎𝑧𝑎31

2 + 2(𝜏𝑥𝑦𝑎11𝑎21 + 𝜏𝑥𝑧𝑎11𝑎31 + 𝜏𝑦𝑧𝑎21𝑎31)

= −666.633008903 

 

 



 

Liite XII, 2 

𝜏𝑥′𝑦′
 = 𝜎𝑥𝑎11𝑎12 + 𝜎𝑦𝑎21𝑎22 + 𝜎𝑧𝑎31𝑎32 + 𝜏𝑥𝑦(𝑎11𝑎22 + 𝑎12𝑎21)

+ 𝜏𝑥𝑧(𝑎11𝑎32 + 𝑎12𝑎31) + 𝜏𝑦𝑧(𝑎21𝑎32 + 𝑎22𝑎31)

= 291.912036331 

 

𝜏𝑥′𝑧′
 = 𝜎𝑥𝑎11𝑎13 + 𝜎𝑦𝑎21𝑎23 + 𝜎𝑧𝑎31𝑎33 + 𝜏𝑥𝑦(𝑎11𝑎23 + 𝑎13𝑎21)

+ 𝜏𝑥𝑧(𝑎11𝑎33 + 𝑎13𝑎31) + 𝜏𝑦𝑧(𝑎21𝑎33 + 𝑎23𝑎31)

= 256.017573118 

  

Kuormitustila 0 

(𝜎𝑥
′ = −237.747881202) 

 

𝜏𝑥′𝑦′
 = 37.7574034584 

 

𝜏𝑥′𝑧′
 = 115.649150848 

 

Leikkausvaihtelu ja vastaavan tason kahdesta normaalijännityksestä suurempi 

∆𝜏 = √∆𝜏𝑥′𝑦′
2 + ∆𝜏𝑥′𝑧′

2 = 290.34095712 

 

𝜎𝑥
′ = 𝜎𝑛 = −237.747881202 

 

Fidley-kriteerin jännitys 

(
∆𝜏

2
+ 𝑘𝜎𝑛)

𝑚𝑎𝑥
= 73.8461141991 

 

Esimerkkituloste:  

Warning: The database has been opened with readOnly flag on. It will remain readOnly. 

sigma_x -796.047 

sigma_y -506.099 

sigma_z -144.002 

tau_xy -4.96401 

tau_xz -377.924 



 

Liite XII, 3 

tau_yz 0.876018 

sigma_x0 -254.199 

sigma_y0 -300.0 

sigma_z0 -45.8012 

tau_xy_0 0.0 

tau_xz_0 -107.901 

tau_yz_0 0.0 

 

a_11  

0.5 

-0.707106781187 

-0.5 

0.5 

0.707106781187 

-0.5 

0.707106781187 

0 

0.707106781187 

 

sigma_x_pilkku -666.633008903 

tau_xy_pilkku 291.912036331 

tau_xz_pilkku 256.017573118 

 

sigma_x_pilkku_0 -237.747881202 

tau_xy_pilkku_0 37.7574034584 

tau_xz_pilkku_0 115.649150848 

 

delta tau 290.34095712 

FindleyStress: 73.8461141991 

301/476 laskentaa takana, 5/n framea testattu, toistaiseksi suurin Findley: 

73.8461141991 

 



 

Liite XII, 4 

Suurin Findley-ekvivalentti: 73.8461141991 

Elementin numero: 59715 

Saadaan framella: 5 

Elementin listanumero: 301 

Saadaan philla: 45 

Saadaan thetalla: 45 

Tason normaalijannitys: -237.747881202 

Tason leikkausjannitys: 290.34095712 

 

 

  



 

Liite XIII, 1 

Sines-laskenta  

Abaqus-skripteissä sama laskentajärjestys, jännityskomponentit luetaan elementeiltä suo-

raan. Esimerkkinä on N418 EN6 mallista luettu elementti 59762, järjestysnumero set:ssä 

300. 

 

Normaalijännitysherkkyys, väsymisrajojen suhde on määritelty aiemmin Findley-lasken-

nassa. 

𝛼𝑜𝑐𝑡 =

√2
3 (𝜎𝑓,𝑅=−1 − 𝜎𝑓,𝑅=0)

𝜎𝑓,𝑅=0
 

 

−𝜎𝑓,𝑅=0

𝜎𝑓,𝑅=−1
= 0.76   →    𝛼𝑜𝑐𝑡 = 0.149 

 

Kuormitukset luetaan FE-mallista 

Σ𝑖𝑗(t𝑖) = [

𝜎𝑥𝑖 𝜏𝑥𝑦𝑖 𝜏𝑥𝑧𝑖

𝜏𝑦𝑥𝑖 𝜎𝑦𝑖 𝜏𝑦𝑧𝑖

𝜏𝑧𝑥𝑖 𝜏𝑧𝑦𝑖 𝜎𝑧𝑖

] , 𝑖 = 0,1, … 

 

Σ𝑖𝑗(t0) = [
−254.199 0.0 −107.901

0.0 −300.0 0.0
−107.901 0.0 −45.8012

] 

 

Σ𝑖𝑗(t1) = [
−848.642 −5.12749 −344.756
−5.12749 −511.087 0.883997
−344.756 0.883997 −101.508

] 

 

Keskijännitykset lasketaan normaalijännityskomponenteille ja niistä hydrostaattinen keski-

jännitys 

𝜎𝑥,𝑚 =
𝜎𝑥,1 + 𝜎𝑥,0

2
= −551.420349121 

 

𝜎𝑦,𝑚 =
𝜎𝑦,1 + 𝜎𝑦,0

2
= −405.543457031 

  



 

Liite XIII, 2 

𝜎𝑧,𝑚 =
𝜎𝑧,1 + 𝜎𝑧,0

2
= −73.6548309326 

 

𝜎ℎ,𝑚 =
𝜎𝑥,𝑚 + 𝜎𝑦,𝑚 + 𝜎𝑧,𝑚

3
= −343.539545695 

 

Jännitysamplitudit 

𝜎𝑥,𝑎 =
𝜎𝑥,1 − 𝜎𝑥,0

2
= −297.221374512 

 

𝜎𝑦,𝑎 =
𝜎𝑦,1 − 𝜎𝑦,0

2
= −105.54347229 

 

𝜎𝑧,𝑎 =
𝜎𝑧,1 − 𝜎𝑧,0

2
= −27.8536300659 

 

𝜏𝑥𝑦,𝑎 =
𝜏𝑥𝑦,1 − 𝜏𝑥𝑦,0

2
= −2.56374716759 

 

𝜏𝑥𝑧,𝑎 =
𝜏𝑥𝑧,1 − 𝜏𝑥𝑧,0

2
= −118.427703857 

 

𝜏𝑦𝑧,𝑎 =
𝜏𝑦𝑧,1 − 𝜏𝑦𝑧,0

2
= 0.441998690367 

 

Kriteerin Von Mises -osa  

𝜏𝑜𝑐𝑡,𝑎 =
1

3
√(𝜎𝑥,𝑎 − 𝜎𝑦,𝑎)

2
+ (𝜎𝑦,𝑎 − 𝜎𝑧,𝑎)

2
+ (𝜎𝑥,𝑎 − 𝜎𝑧,𝑎)

2
+ 6(𝜏𝑥𝑦,𝑎

2 + 𝜏𝑦𝑧,𝑎
2 + 𝜏𝑥𝑧,𝑎

2 )

= 148.893122087 

 

𝜏𝑆𝑖𝑛𝑒𝑠 = 𝜏𝑜𝑐𝑡,𝑎 + 𝛼𝑜𝑐𝑡(3𝜎ℎ,𝑚) = −4.66905483853 

 

Esimerkkituloste:  

Warning: The database has been opened with readOnly flag on. It will remain readOnly. 

sigma_x -848.642 

sigma_y -511.087 
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sigma_z -101.508 

tau_xy -5.12749 

tau_xz -344.756 

tau_yz 0.883997 

sigma_x_0 -254.199 

sigma_y_0 -300.0 

sigma_z_0 -45.8012 

tau_xy_0 0.0 

tau_xz_0 -107.901 

tau_yz_0 0.0 

sigma_x_m -551.420349121 

sigma_y_m -405.543457031 

sigma_z_m -73.6548309326 

sigma_h_m -343.539545695 

sigma_x_a -297.221374512 

sigma_y_a -105.54347229 

sigma_z_a -27.8536300659 

tau_xy_a -2.56374716759 

tau_xz_a -118.427703857 

tau_yz_a 0.441998690367 

148.893122087 

-4.66905483853 

300/476 laskentaa takana, 5/n framea testattu, toistaiseksi suurin Sines:  

-4.66905483853 

 

 

Suurin Sines-jannitysarvo: -4.66905483853 

Elementin numero: 59762 

Saadaan framella: 5 

Elementin listanumero: 300   



 

Liite XIV, 1 

Vaihtolujuuksien suhteet ja vakiot 

Laskennassa käytetyt vaihtolujuuksien suhteet, Dang Vanin vakio sekä herkkyydet nor-

maali- ja hyrdostaattiselle jännityksellä määräytyvät kuvan mukaan. 

 

 

Kuva. Normaalijännitysherkkyyden määräytyminen Findley-kriteerissä (Altair Enginee-

ring 2019). 

 

Valitaan k = 0,3, ja kun σa,R=-1 = σf ja τa,R=-1 = τf niin silloin 

𝜎𝑎,𝑅=−1

𝜏𝑎,𝑅=−1
= 1,553581609 

 

𝜎𝑎,𝑅=0

𝜎𝑎,𝑅=−1
= 0,760977224 ≈ 0,76 

 

𝑎𝐷𝑉 =
3𝜏𝑓

𝜎𝑓
−

3

2
= 0,431021828 ≈ 0,43 

 

ja 

 

𝛼𝑜𝑐𝑡 =

√2
3 (𝜎𝑓,𝑅=−1 − 𝜎𝑓,𝑅=0)

𝜎𝑓,𝑅=0
= 0,148864586 ≈ 0,149 

 


