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Tämän diplomityön tavoitteena oli suunnitella nopeussäätöpiiri materiaalinkäsittelykoneen 
nostopuomin sylinterin positiiviselle liikesuunnalle eli kuorman nostolle. Tarkasteltavan järjestel-
män säädön suunnittelua ja analysointia varten kehitettiin lineaarinen aikainvariantti tilaesitys, 
joka mahdollistaa LTI-järjestelmien säätöteorian hyödyntämisen. Tilaesitys koostui tilamuuttu-
jista, joiden arvo riippui järjestelmään tulevista ohjaussignaaleista ja järjestelmän dynamiikkaa 
kuvaavista aikamuuttuvista ensimmäisen kertaluvun differentiaaliyhtälöistä. Työssä tutkittiin 
myös MATLAB/Simulink-ohjelman soveltuvuutta työkaluna osaksi nykyistä ohjausjärjestelmä-
suunnittelua.   

Säädön suunnittelun menetelminä käytettiin suljetun järjestelmän askel- ja impulssivastetta 
sekä asetusarvoradan seurantaa. Lisäksi suljetun järjestelmän stabiiliutta tarkasteltiin avoimen 
järjestelmän Bode-diagrammilla. Näiden menetelmien avulla säätöalgoritmia kehitettiin, jotta jär-
jestelmä vastaisi asetettuja suorituskykyvaatimuksia. Säätöalgoritmin kehitys aloitettiin PID-sää-
timellä, joka on yleisin teollisuudessa käytettävä säätöalgoritmi. Kyseinen säädin aiheutti kuiten-
kin nopeuden jättämää asetusarvoradan seurannassa, joten säätimeen lisättiin nopeuden myö-
täkytkentähaara ja säätimen rakenteeksi muotoutui FPID-säädin. Nopeuden jättämä saatiin kor-
jattua, mutta järjestelmään haluttiin lisää vielä vaimennusta. Säätöpiirin lisättiin dynaaminen voi-
matakaisinkytkentä, jolloin se vaimensi paremmin ulkoisia häiriöitä. Säätimen rakenne sai muo-
don FPIDF-säädin.     

Kun säädön suunnittelu oli tehty MATLAB/Simulink-ohjelmalla, järjestelmä verifioitiin ja no-
peussäätöpiiri testattiin Mevea Simulation Software -ohjelmistolla toteutetulla simulaattorilla. Oh-
jelmien välinen rajapinta toimi saumattomasti mahdollistaen reaaliaikaisen yhteyden ja tiedonsiir-
ron. Tutkimustulokseksi saatiin, että nopeuden myötäkytkennän ja dynaamisen voimatakaisinkyt-
kennän sisältävä FPIDF-säädin on kykeneväinen säätämään nostopuomin sylinterin nopeutta tar-
kasti riippumatta hitaasti muuttuvasta dynaamisesta kuormavoimasta. Lisäksi MATLAB/Simulink-
ohjelman ominaisuudet modernin säätötekniikan analysoinnissa ja suunnittelussa, sekä sen ul-
koisen käyttöliittymän toiminta Mevea-ohjelman kanssa osoittivat sen hyvän soveltuvuuden 
osaksi nykyistä ohjausjärjestelmäsuunnittelua. 
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ABSTRACT 

Markus Räsänen: The velocity control of cylinder in the load-lifting of material handling 
machine’s boom 
Master of Science Thesis 
Tampere University 
Master’s Degree Programme in Automation Technology 
April 2021 
 

The objective of this master’s thesis was to find out what kind of velocity control works in 
material handling machine’s lift boom cylinder extending movement, in other words in load lifting. 
For designing and analysis of the control for the system under review, a linear time-invariant state-
space model was developed, which allowed to utilize the control theory of LTI-systems. The state-
space model consisted of state variables whose value depended on the input signals of the sys-
tem and first order differential equations of the system dynamics in the time-domain. The second 
objective of this thesis was to discover, whether the MATLAB/Simulink would be suitable as a tool 
for current control system design.   

The step and impulse response, along with tracking control of closed loop system were used 
as methods of control system design. In addition, the stability of the closed loop system was 
researched from Bode-diagram of the open loop system. Using these methods, the control algo-
rithm was developed in order to meet the performance requirements set. The control system de-
sign was started by using PID-controller, which is the most common control algorithm used in 
industry. However, this controller caused the velocity error in the tracking control, so velocity feed-
forward was added to the controller when the integrated velocity feedforward and PID controller 
was named FPID-controller. The velocity error was eliminated but there wasn’t enough damping 
in the system. Finally, the dynamic force feedback was added to the controller, which was effec-
tive way to increase the damping of the external disturbances of the system. Now the integrated 
velocity feedforward, dynamic force feedback and PID controller was named FPIDF-controller.  

After control system was designed using MATLAB/Simulink, the system was verified, and ve-
locity control was tested in simulator of the Mevea Simulation Software. The external interface of 
Simulink worked smoothly enabling real-time connection and data transfer. The results of this 
thesis demonstrated that the FPIDF controller is capable to control the velocity of the cylinder in 
high inertia boom and furthermore, regardless of the slow changing effective dynamic load force. 
In addition, the MATLAB/Simulink can be considered as a suitable tool for current control system 
design. That is indicated with the features of the MATLAB/Simulink in analysis and designing of 
modern control theory, and Simulink external interface with Mevea-software.    
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state-space model, simulation 
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LYHENTEET JA MERKINNÄT 

2-DOF engl. Degrees-of-freedom, kaksi vapausastetta 
ECU engl. electronic control unit, sähköinen ohjausyksikkö 
FPID-säädin PID-säädin nopeuden myötäkytkennällä 
FPIDF-säädin PID-säädin nopeuden myötä- ja voiman takaisinkytkennälllä 
GUI engl. graphical user interface, graafinen käyttöliittymä 
I/O engl. input-to-output, tulo ja lähtö 
LS engl. load sensing, kuorman tunteva 
LTI-järjestelmä engl. Linear Time-Invariant, lineaarinen aikainvariantti järjestelmä 
LUDV saks. Lastdruckunabhängige Durchflussverteilung, kuorman pai-

neesta riippumaton painekompensoitu tilavuusvirransäätöproportio-
naaliventtiili  

TCP/IP  (engl. Transmission Control Protocol/Internet Protocol), siirron oh-
jauksen yhteyskäytäntö/Internet-yhteyskäytäntö  

VFF engl. velocity feedforward, nopeuden myötäkytkentä 
 
𝐴𝐴   männän pinta-ala [m2] 

𝐴𝐵   männänvarren puolen pinta-ala [m2]   
𝐴𝑑   venttiilin maksimaalisen avauksen poikkipinta-ala [m2] 

𝑨   tilamallin systeemimatriisi 
𝑏11𝑔   nostopuomin alatappi, globaali koordinaatisto [m] 

𝑏21𝑏   taittopuomin alatappi, nostopuomin koordinaatisto [m] 

𝑏𝐶𝑀𝑏   nostopuomin massakeskipiste, puomin koordinaatisto [m] 
𝑏   viskoosikitkakerroin [Ns/m] 
𝐵𝑒𝑓𝑓   tehollinen puristuskerroin [Pa] 

𝐵ℎ𝑜𝑠𝑒   yksittäisen letkun puristuskerroin [Pa] 
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𝑩   tilamallin ohjausmatriisi 
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𝑐12𝑏   nostosylinterin ylätappi, nostopuomin koordinaatisto [m] 
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𝐶𝑑   virtauskerroin 

𝐶ℎ𝐴   A-puolen hydraulinen kapasitanssi [m3/Pa] 
𝐶ℎ𝐵   B-puolen hydraulinen kapasitanssi [m3/Pa] 

𝑪   tilamallin mittausmatriisi 
𝑑𝐴   männän halkaisija [m] 

𝑑𝐵   männänvarren halkaisija [m] 
𝑫   tilamallin suoravaikutusmatriisi 

𝑒𝑠𝑠   asetusarvovirhe  
𝑓0𝑑𝐵   vaihevara 

𝑓180   vahvistusvara 
𝐹𝑎𝑐𝑐   nostosylinterin hitausvoima [N] 

𝐹𝑐𝑦𝑙,𝑔𝑟   nostosylinterille kohdistuva puomin gravitaatiovoima [N] 

𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑   nostosylinterin kuormavoima [N] 
𝐹𝜇   kitkavoima [N] 

𝐺𝐻𝑃   ylipäästösuodattimen siirtofunktio 
𝐼   ohjausvirta 

𝐽   koko puomin hitausmomentti nostopuomin alatapin suhteen [kgm2] 
𝐽𝑧𝑧𝑏   nostopuomin hitausmomentti massakeskipisteen suhteen [kgm2] 
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𝑡𝑠   näyteväli [s] 
𝒖   tilamallin ohjausvektori 

𝑣   nostosylinterin liikenopeus [m/s] 
𝑣𝑒𝑟   nopeusvirhe [m/s] 
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𝑉0𝐴   sylinterin A-kammion kuollut tilavuus [m3] 
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𝑥𝑟𝑒𝑓   asema-asetusarvo [m] 

𝒙   tilamallin tilavektori 
𝒚   tilamallin mittausvektori 

𝑧   venttiilin avaus 
 
𝛼   nostopuomin kulma x-akselin suhteen [deg] 

𝛼𝑐   nostopuomin alatapin ja nostosylinterin ylätapin välinen kulma [deg] 
𝛼𝐶𝑀   nostopuomin alatapin ja massakeskipisteen kulma [deg] 

𝛽   nostopuomin alatapin ja nostosylinterin alatapin kulma [deg] 
∆𝑝𝑁,𝐵𝑇   venttiilin nimellispaine-ero BT-reunan yli [Pa] 

𝜃   taittopuomin kulma nostopuomin suhteen [deg] 
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𝜃𝑐2   taittopuomin alatapin ja taittosylinterin ylätapin välinen kulma [deg] 
𝜃𝐶𝑀   taittopuomin massakeskipisteen ja taittopuomin alatapin kulma [deg] 

𝜉    vaimennus  
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𝜏𝑔𝑟   gravitaation vääntömomentti [Nm] 

𝜏𝐻𝑃   ylipäästösuodattimen aikavakio 
𝜇𝑝𝑖𝑠𝑡𝑜𝑛   männän kitkakerroin 

𝜔𝑁   ominaistaajuus [rad/s] 

 



1 
 

1.     JOHDANTO 

Hydraulisia nivelpuominostureita käytetään laajasti eri teollisuuden aloilla, sekä maalla 

että merellä. Nykyään suurin osa hydraulisista nostureista ja materiaalinkäsittelykoneista 

on manuaalisesti ohjattavia. Automaation mukanaan tuomien etujen takia manuaalisista 

toiminnoista ollaan kuitenkin siirtymässä yhä enemmän automatisoituihin ratkaisuihin. 

[9] Etuja ovat esimerkiksi koneiden nopeamman työkierron mahdollistama tuottavuuden 

ja energiatehokkuuden lisääntyminen, ihmisille aiheutuvien tapaturmien riskin vähene-

minen ja työliikkeiden tarkkuuden parantuminen [12]. Lisäksi automaation tarvetta kas-

vattaa vaaralliset toimintaympäristöt, jotka eivät ole soveltuvia ihmisille [35]. Koska au-

tomaatioteknologia on jatkuvan kehityksen alla, se luo hyvän alustan puominostureiden 

kehitykselle ja testaukselle [9].  

Hydraulisten puominostureiden automatisointiin liittyy tiettyjä merkittäviä haasteita. En-

sinäkin ohjattavat toimilaitteet, pääasiassa hydrauliset sylinterit, ja niihin liittyvät tilamuut-

tujat ovat epälineaarisia suhteessa puomien välisiin nivelkulmiin. [9] Kuva 1 esittää puo-

mien nivelkulmien ja toimilaitteiden tilamuuttujat kahden vapausasteen (2-DOF) puo-

missa.  

 

Kuva 1 Nivelkulmien ja toimilaitteiden tilamuuttujat 2-DOF puomissa [9] 
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Kuvaan on merkitty nivelkulmien tilamuuttujat sinisellä ja toimilaitteiden eli sylintereiden 

tilamuuttujat punaisella. Kuvasta nähdään, että nostopuomin sylinterillä liikutetaan nos-

topuomia ja taittopuomin sylinterillä taittopuomia. Tilamuuttujien epälineaarisuus tulee 

esille esimerkiksi taittopuomin sylinteriä ajettaessa ulos, jolloin sylinterin nopeus ja tait-

topuomin kulmanopeus eivät ole suoraan verrannollisia toisiinsa. 

Lisäksi haasteita liittyy hydraulisesti ohjattaviin venttiileihin, koska ne sisältävät epäline-

aarisuuksia liittyen kuolleisiin alueisiin ja rajoittuneeseen kaistanleveyteen [9]. Kuolleella 

alueella tarkoitetaan venttiilin karan positiivista peittoa, minkä takia tiettyä arvoa pienem-

millä tulosignaaleilla ei saada aikaan muutosta venttiilin lähtösignaalissa [11]. Jensen et 

al. mukaan [9] näiden haasteiden lisäksi hydrauliset sylinterit ovat taipuvaisia lepokit-

kalle, mikä aiheuttaa nykivää liikettä pienillä sylinterin liikenopeuksilla. Kun nämä yhdis-

tetään vielä järjestelmässä esiintyviin huomattaviin rakenteellisiin joustoihin, se voi joh-

taa alentuneeseen suorituskykyyn ja ohjattavuuteen.  

Hydraulisten nostureiden puomien sylintereitä ohjataan tyypillisesti painekompensoi-

duilla suuntaventtiileillä. Sylinterin nopeutta voidaan ohjata suoraan verrannollisesti vent-

tiilin avaukseen. Sen sijaan puomien väliset kulmanopeudet eivät ole suoraan verrannol-

lisia esimerkiksi sylinterin nopeuteen. Kun käytetään sylinterin nopeutta tilamuuttujana 

säätöjärjestelmässä, turvataan lineaarinen suhde toimilaitteilla sekä ohjaussignaalien 

että tilamuuttujien välillä. Tämä yksinkertaistaa huomattavasti säätöalgoritmin raken-

netta. [9]   

Zhang et al. esittävät tutkimuksessaan [35] (engl. Velocity and Position Hybrid Control 

for Excavator Boom Based on Independent Metering System) kaivinkoneelle suunnitel-

lun asemasäätöstrategian yhdistettynä nopeuden myötäkytkentään saavuttaakseen sy-

linterin asema- ja nopeussäädön yhtäaikaiseksi. Tutkimuksessa säätöstrategian toimin-

taperiaate perustuu asetusarvon ja sen hetkisen männän aseman erosuureeseen. Jos 

erosuure asema-asetusarvoon on riittävän suuri, järjestelmä toimii nopeussäätötilassa. 

Tässä tilassa nopeuden myötäkytkentäsignaali luodaan ohjaamaan sylinterin nopeutta 

ja sylinterin männän asema ratkaistaan integroimalla nopeus. Asemasäätöä käytetään 

nopeuden myötäkytkennän kompensoinnissa, jotta nopeusvirhe havaitaan. Kun puomi 

lähestyy asetusarvoa, järjestelmä toimii pelkästään asemasäätötilassa. Zhang et al. mu-

kaan näin saadaan samanaikaisen asema- ja nopeussäädön lisäksi nopea asemasäätö 

pienellä energian kulutuksella.   

Zhang kertoo tutkimuksessaan [34] (engl. Hydraulic linear actuator velocity control using 

a feedforward-plus-PID control) nopeussäädöstä hydraulisella ja lineaarisella toimilait-
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teella käyttämällä nopeuden myötäkytkentää yhdessä PID-säätimen kanssa. Tutkimuk-

sessa integroitu säädin koostuu myötäkytkentä- ja PID-haarasta (FPID). Myötäkytkentä-

haara on suunniteltu kompensoimaan sähköhydraulisen järjestelmän epälineaarisuuksia 

sisältäen järjestelmän kuolleen alueen ja ohjausventtiilin epälineaarisen tilavuusvirtaker-

toimen. PID-haara tukee myötäkytkentäsäätöä nopeuden radanseurannan virheen kom-

pensoinnilla.  Tutkimuksen mukaan FPID-säädin on kykenevä parantamaan toimilaitteen 

nopeussäädön tarkkuutta ja dynaamista suorituskykyä. Tulokset osoittavat myös, että 

säätäjä pystyy kompensoimaan sekä ulkoisia häiriöitä että sisäisten vahvistusten muu-

toksia. [34]  

1.1 Ongelmanasettelu ja suunnittelussa käytettävät ohjelmat 

Säätöpiirin suunnittelu ja kehitys voidaan jakaa eri vaiheisiin. Ensimmäisenä selvitetään 

suorituskykyvaatimukset, jotka vaaditaan järjestelmältä. Näiden suorituskykyvaatimus-

ten perusteella luodaan säätöongelma. Kun tiedetään säädettävä suure, muodostetaan 

joukko lineaarisia differentiaaliyhtälöitä kuvaamaan fyysistä järjestelmää. Säätöpiirin 

suunnittelu tehdään tietokoneavusteisesti siihen soveltuvalla ohjelmalla. [5] Tässä 

työssä säätöpiirin suunnittelu tehdään MATLAB/Simulink-ohjelmalla. Tutkimusongelma 

on nykyisen järjestelmän sylintereiden nopeussäädön tarkkuuden parantaminen.  

Lähestymistapa suunnittelutyöhön sisältää olemassa olevan järjestelmän suorituskyvyn 

määrittämisen. Se voidaan tehdä soveltamalla saatavilla olevia analyysimenetelmiä. Jos 

järjestelmän suorituskyky ei vastaa vaadittuja vaatimuksia, säätöpiirin suunnittelun me-

netelmä valitaan tavoitteena parantaa järjestelmän vastetta. Lopuksi suoritetaan simu-

loinnit suunnitellulle epälineaariselle järjestelmälle ja varsinainen järjestelmä toteutetaan 

ja testataan. [5] Tämän työn tutkimustulokset sisältävät säädön suunnitteluun kehitetyn 

järjestelmän tilamallin verifioinnin ja suunnitellun säätöpiirin testaamisen Mevea-ohjel-

man simulaattorilla, missä hyödynnetään Simulinkin ulkoista käyttöliittymää (engl. Simu-

link external interface).    

1.1.1 MATLAB/Simulink 

MATLAB on korkean tason ohjelmointikieli, joka käyttää matriiseja numeerisena perus-

yksikkönä. Ohjelma sisältää useita erilaisia ominaisuuksia, kuten lineaaristen tai epäli-

neaaristen differentiaaliyhtälöiden aika-askel integraatiota, joka on välttämätöntä moder-

nin säätötekniikan analysoinnissa ja suunnittelussa. Nykyään useat MATLAB-ohjelmalla 

tehdyt sovellukset ovat käytössä käytännön sovelluksissa, kuten lentokoneissa tai mag-

neettiseen levitaatioon perustuvissa junissa. [29] 
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Simulink on hyödyllinen graafisen käyttöliittymän (GUI) työkalu, jolla voidaan mallintaa 

säätöjärjestelmiä ja simuloida niiden aikavasteita määriteltyihin sisääntuloihin. Paitsi että 

se mahdollistaa matemaattisten yhtälöiden ratkaiseminen, sillä voidaan tehdä myös sää-

töjärjestelmien suunnittelu ja analysointi suoraan lohkokaavioiden avulla. Sen vuoksi oh-

jelmassa on lukuisia lineaarisia ja epälineaarisia lohkoja sekä sisääntulo- ja ulostuloloh-

koja.  Lisäominaisuuksilla Simulink soveltuu myös säätöjärjestelmien käytännön imple-

mentointiin, kuten C-koodin generointiin. [29]  

1.1.2 Mevea 

Mevea on dynaamisten järjestelmien simulointiohjelma, jolla voidaan mallintaa mobiili-

työkoneiden fysiikan lakeihin perustuvia digitaalisia kaksosia. Niiden avulla analysoidaan 

ja ennustetaan tosielämään perustuvien koneiden käyttäytymistä. Ohjelmalla mallinne-

taan esimerkiksi koneiden hydrauliikkaa, mekaniikkaa, voimansiirtoa sekä ympäristöä ja 

sen kanssa vuorovaikutusta. Näillä simulaatioilla kehitetään ja testataan autonomisia 

työkiertoja, ennakoivaa kunnossapitoa, koneiden uusia ominaisuuksia ja suorituskykyä. 

Se lyhentää tuotekehitykseen ja suunnitteluun käytettävää aikaa sekä säästää kustan-

nuksia. [20] 

Tässä työssä Mevea-ohjelmaa käytetään tutkimustuloksien analysointiin Simulinkin ul-

koisen käyttöliittymän avulla. Silloin sylinterin nopeussäätöpiiri toimii Simulinkissä, mutta 

esimerkiksi koneen hydrauliikka ja mekaniikka ovat mallinnettu Mevea-ohjelmassa. Si-

mulinkin ulkoinen käyttöliittymä esitetään kappaleessa 3.5.3 ja simulaattoritestien tulok-

set luvussa 4. 

1.2 Tutkimuskysymys ja työn rakenne 

Tämän työn tavoitteena on suunnitella sylintereiden nopeussäätö materiaalinkäsittelyko-

neen kahden vapausasteen puomiin. Nopeussäätö suunnitellaan nostopuomin sylinte-

reiden positiiviselle liikesuunnalle. Nopeussäätöä tarvitaan sylintereiden tarkempaa hal-

lintaa ja ohjattavuutta varten muuttuvissa toimintapisteissä. Niitä voivat olla esimerkiksi 

voimakkaasti muuttuvat gravitaatio- ja inertiakuormitustoimintapisteet erilaisilla suunta- 

ja nopeuspyynnöillä.  Työn tutkimuskysymyksiä ovat: 

• Millainen nopeussäätöpiiri toimii suuren hitauden omaavalla materiaalinkäsittely-

koneen puomilla? 

• Kuinka MATLAB/Simulink-ohjelma soveltuu työkaluna osaksi nykyistä ohjausjär-

jestelmäsuunnittelua?  
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Tässä työssä tarkasteltavaa järjestelmää yksinkertaistetaan niin, että järjestelmän dyna-

miikkaa kuvaavaa tilaesitystä ei tehdä 2-DOF mallina eli esimerkiksi nostopuomia liiku-

teltaessa taittosylinteri oletetaan jäykäksi kappaleeksi. 

Tämä diplomityö koostuu viidestä luvusta. Toisessa luvussa muodostetaan dynamiikkaa 

kuvaava lineaarinen tilaesitys tarkasteltavasta nostopuomin sylinterin ohjauksen järjes-

telmästä. Kolmannessa luvussa tutustutaan tutkimusmenetelmiin, tehdään säädön 

suunnittelu ja implementoidaan säätöpiiri reaaliaikaiselle simulaattorille. Säädön suun-

nitteluun käytetään lineaarisille aikainvarianteille järjestelmille kehitettyjä askel- ja im-

pulssivastetta, Bode-diagrammia ja asetusarvorataa. Neljännessä luvussa järjestelmän 

dynamiikkaa kuvaava tilaesitys verifioidaan ja tutkimustulokset esitetään reaaliaikaisella 

simulaattorilla sekä pohditaan saavutettuja tuloksia niiden luotettavuuden ja tutkimusky-

symyksiin vastaamisen näkökulmasta. Lopuksi viidennessä luvussa esitetään yhteen-

veto työstä sisältäen suositukset konkreettisiin toimenpiteisiin, esityksen jatkotutkimus-

tarpeesta ja arvioinnin työn onnistumisesta. 
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2.     TARKASTELTAVA JÄRJESTELMÄ 

Mantsinen materiaalinkäsittelykoneet ja satamanosturit mallisto kattaa koneet yhdek-

sässä eri kokoluokassa, jotka ovat koneen työpainon mukaan Mantsinen 60, 70, 90, 95, 

120, 140, 160, 200 ja 300. Koneilla käsitellään irto- ja kappaletavaraa satamissa, teh-

dasympäristöissä ja terminaaleissa. Koneet räätälöidään asiakkaan tarpeen mukaan ko-

neen koon lisäksi erilaisilla puomien pituuksilla, ohjaamo-, alavaunu-, ylävaunu- sekä 

nostovälineratkaisuilla. Erilaisia ohjaamoratkaisuja ovat kiinteä ohjaamo ja ohjaamonos-

tin eri puomien pituuksilla. Alavaunuratkaisuja ovat pyörä-, tela-, kisko- ja kiinteäalusta. 

Ylävaunu voi olla joko diesel- tai sähkömoottorikäyttöinen ja lisäksi HybriLift-energian-

säästöjärjestelmällä varustettuna riippuen koneen mallista. Vaihtoehtoisia nostovälineitä 

ovat sekä irtotavara-, romu- ja puukahmarit sekä nosto-, sahatavara-, suursäkki- ja sel-

lupaalinostimet. Lisäksi pallettihaarukka, pikakiinnityslaite ja räätälöidyt työvälineet kuu-

luvat valikoimaan. 

 

Kuva 2 Mantsinen 70 -mallin kone tela-alavaunulla [17] 

Tässä työssä tarkastellaan Mantsinen 70 -mallin konetta ilman HybriLift-toimintoa. Ky-

seisen mallin koneessa on sekä nosto- että taittopuomilla kaksi sylinteriä. Kuva 2 esittää 

Mantsinen 70 -mallin koneen tela-alavaunulla ja ohjaamonostinratkaisulla. Kuvassa 

oleva kone käsittelee hiiltä irtotavarakahmarilla.  
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2.1 Ohjausjärjestelmä 

Materiaalinkäsittelykoneissa on sähköinen ohjausjärjestelmä, joka sisältää useita säh-

köisiä ohjausyksiköitä (ECU). Ohjausyksiköiden välillä siirretään tietoa eli jonkin koneen 

toiminnon tai osan viestintää CAN-väylillä, joita on koneessa yhteensä seitsemän. Ko-

netta ohjataan ohjaamon useilla syöttölaitteilla, joista tärkeimpiä ovat kolme ohjaussau-

vaa. Niistä kahta käytetään puomin ohjaamiseen ja kolmatta sekä koneen ajamiseen 

että ohjaamon nostamiseen.  

Hydrauliikkaventtiileiden ohjaukset ovat ohjausjärjestelmän olennaisimpia ulostulosig-

naaleja. Koneiden solenoidiventtiilit ovat virtaohjattuja, minkä takia ohjausyksiköiden 

analogisilla ulostuloilla on virtasäätimet. Niiden tehtävänä on mitata analogiulostulosta 

lähtevää virtaa ja säätää sitä PID-säätimellä. Jos venttiiliä ei käytetä, ohjausyksiköltä 

tulee lepovirta. Se on vaihteleva signaali (engl. dither), jonka tarkoituksena on saada 

venttiilin luisti värisemään parantaen venttiilin herkkyyttä ja hystereesiominaisuuksia. Le-

povirta on suuruudeltaan noin 100 mA ja 200 Hz. Koneissa on lisäksi monia tilan seu-

raamiseen sekä vianetsintään tarkoitettuja antureita, joilla voidaan mitata esimerkiksi 

hydraulinesteen paineita ja lämpötilaa pumpulla ja toimilaitteilla tai puomin nivelkulmien 

arvoja. 

2.2 Hydrauliikka 

Proportionaalisilla suuntaventtiileillä ohjataan tilavuusvirran suuntaa ja määrää portaat-

tomasti. Tämä mahdollistaa sen, että venttiileillä on mahdollista ohjata jatkuvatoimisesti 

toimilaitteiden asemaa, nopeutta ja voimaa. Näin venttiilin eli asetuslaitteen kyky ohjata 

haluttua suuretta vaikuttaa suuresti saavutettavaan ohjaustarkkuuteen. Toimintaperiaate 

perustuu ohjaussignaalin eli tulosignaalin muuntamiseen ja vahvistamiseen hyd-

rauliseksi lähtösignaaliksi. Lähtösignaali eli oloarvo seuraa portaattomasti ja jatkuvasti 

tulosignaalia eli käskyarvoa. Ohjaus voidaan toteuttaa kaikilla yleisillä käytettävillä ta-

voilla, joita ovat sähköinen, hydraulinen, pneumaattinen, mekaaninen tai lihasohjaus. 

[11]  

Tässä työssä tarkasteltavassa materiaalinkäsittelykoneessa on LUDV-venttiili (saks. 

Lastdruckunabhängige Durchflussverteilung). Se on jälkipainekompensoitu tilavuusvir-

ransäätöproportionaaliventtiili, jossa on kuorman paineesta riippumaton itsenäinen tila-

vuusvirransäätö [4][24]. Painekompensoituja tilavuusvirransäätöventtiileitä käytetään, 

kun pyritään tarkkaan toimilaitteen nopeuteen. Kun kuorman paine nousee, pumpun 

paine nousee myös. [30] Lisäksi LUDV-venttiilin yli vaikuttava paine-ero pysyy vakiona, 
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jolloin venttiilin läpi menevä tilavuusvirta on suoraan verrannollinen venttiilin avaumaan 

riippumatta ollenkaan kuorman paineesta [33].  

LUDV-venttiilin kuormantuntevassa hydrauliikassa painekompensaattori sijaitsee oh-

jausluistin ja toimilaiteliitäntöjen välissä. Tieto yksittäisen toimilaitteen maksimikuorman 

paineesta välitetään kaikille muillekin painekompensaattoreille ja pumpulle. Tämän takia 

yksittäinen toimilaite ei joudu tilanteeseen, jossa pumpun syöttöpaine ei riitä tuottamaan 

vaadittua tilavuusvirtaa vaan siinä tapauksessa kaikkien toimilaitteiden liikkeitä pienen-

netään samassa suhteessa. [24]  

Kuva 3 esittää LUDV-venttiilin hydraulikaavion, jossa avataan yhteys pumpulta toimilait-

teelle eli sylinterille. Tällä saadaan aikaan sylinterin positiivinen liikesuunta. Kuvasta näh-

dään proportionaalinen ohjausluisti, painekompensaattori, vastaventtiilit ja sähköhyd-

raulinen esiohjaus sisältäen proportionaalisen sähkömagneettiventtiilin ja hydraulisen 

paineohjauksen. Kuvaan on merkitty ohjausluistin liitännät pumpulle (P), toimilaitteelle 

(A ja B) sekä tankille (T). Sylinterin positiivisessa liikesuunnassa öljy virtaa A-liitännän 

kautta toimilaitteelle päin ja palaa B-liitännän kautta takaisin tankkiin. Sähköhydrauli-

sessa esiohjauksessa virtaohjaus on kytketty sähkömagneettiin, joka tuottaa lineaariliik-

keen venttiilin pilottiluistiin. Pilottiluisti tuottaa pienen tilavuusvirran, joka taas liikuttaa 

ohjausluistia hydraulisen paineohjauksen avulla. Ohjausluistilla on kummallekin liike-

suunnalle omat pilottiluistit. Pilottiluistilla on palautinjousi, jota vastaan sähkömagneetin 

liike tapahtuu.    

 

Kuva 3 LUDV-venttiilin hydraulikaavio venttiilin kiinni- (a) ja aukiasennossa (b) 
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Kun LUDV-venttiili on kiinni (Kuva 3.a), kaikki ohjausluistin liitännät ovat suljettuna. Li-

säksi kuormanpitoventtiili ja painekompensaattori ovat kiinni. Kun ohjausluistia liikute-

taan proportionaalisesti auki asentoon (Kuva 3.b), ohjausluistin liitäntä P avaa yhteyden 

pumpulta painekompensaattorille. Paine avaa palautinjousella kiinni olevan painekom-

pensaattoriventtiilin, jonka jälkeen paine välittyy kuormanpitoventtiilille. Toimilaiteliitän-

nässä A kuorman paine pitää kuormanpitoventtiilin kiinni, kunnes tarpeeksi kasvanut pai-

nekompensaattorilta tuleva paine aukaisee sen. Näin yhteys pumpulta toimilaitteelle eli 

sylinterille on avattu. Sylinteriltä takaisin tuleva öljy virtaa B-liitännän kautta takaisin tank-

kiin eli BT-reunan yli. Palautinjousen lisäksi painekompensaattoria painaa kiinni LS-linjan 

(engl. load sensing) paine. Kun kuorman paine ja pumpulta tuleva paine kasvavat riittä-

västi, paine välittyy myös LS-linjaan ja muiden toimilaitteiden painekompensaattorit sekä 

pumppu saavat tiedon kasvaneesta paineesta. [24] 

Nostopuomilla on kaksi eri työtilaa: kuorman nosto ja lasku. Puomin nostoa ohjataan 

LUDV-venttiileillä. Sen sijaan puomin laskua ohjataan kuormanhallintaventtiilillä. Kuva 

4.a esittää prosessin materiaalinkäsittelykoneen nostopuomin kuorman nostosta. Ku-

vassa  𝑣 on nostopuomin sylinterin nopeus positiiviseen suuntaan ja 𝐹 on sylinterille 

kohdistuva kokonaisvoima. Kuvasta nähdään, että puomia nostettaessa alhaalta ylös-

päin sylinterin nopeuden suunta on vastakohtainen verrattuna sylinterille kohdistuvaan 

kokonaisvoimaan. Tämän prosessin aikana sylinterin männän puoli on kytketty korkean 

paineen öljyyn ja männänvarren puoli on yhdistetty tankkiin. Kuva 4.b havainnollistaa 

yksinkertaistetusti, kuinka sama venttiilin ohjaussignaali 𝑢 kuristaa öljyn tilavuusvirtaa 

sekä pumpulta sylinterille että sylinteriltä takaisin tankkiin päin.  

 

Kuva 4 Puomin kuorman nosto 

Kuva 5.a esittää nostopuomin kuorman laskuprosessin. Nopeus 𝑣 on nostopuomin hyd-

raulisylinterin nopeus negatiiviseen suuntaan ja voima 𝐹 on sylinterille kohdistuva koko-

naisvoima. Koska puomia lasketaan, nostopuomin sylinterin nopeuden suunta on sama 
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kuin sylinterille kohdistuva voima. Tässä sylinterin kuormitustilanteessa männän puolen 

paine on suurempi kuin männänvarren puolen paine ja on näin riittävän suuri tasapai-

nottamaan sylinterille kohdistuvaa kuorman voimaa.  

 

Kuva 5 Puomin kuorman lasku 

Mantsisen materiaalinkäsittelykoneissa puomin kuorman laskuun käytetään kuorman-

hallintaventtiileitä. Venttiileitä ohjataan 30 bar suuruisella pilottipaineella, joka tuotetaan 

proportionaalisesti virtaohjatuilla pilottiventtiileillä. Kun kuormanhallintaventtiiliä avataan, 

öljy pääsee virtaamaan sylinterin männän puolelta männänvarren puolelle. Sylinterin si-

sääntulo ja ulostulo ovat siis kytketty toisiinsa, ja lisäksi molemmat on yhdistetty tankkiin. 

Tällä tavalla tietty määrä öljyä virtaa männän puolelta männänvarren puolelle ja sylinterin 

liike tapahtuu nostosylinterille kohdistuvan kuormavoiman takia. Kuormanlaskua ei näin 

ollen ohjata lainkaan nostopuomin LUDV-venttiilillä, paitsi jos puomi ei laskeudu alas 

omalla painollaan. Tällainen tilanne on hyvin harvinainen, koska puomilla ei yleensä pai-

neta mitään. Kuva 5.b näyttää yksinkertaistetun hydraulikaavion, kuinka kuormanhallin-

taventtiilin ohjaussignaali 𝑢 kuristaa ainoastaan sylinteriltä palaavan öljyn tilavuusvirtaa. 

Tankkilinjan vastaventtiili varmistaa sylinterin varrenpuolen täyttymisen.  

Koska nostopuomin kuorman laskussa käytetään hyväksi puomiin kohdistuvaa gravitaa-

tion potentiaalienergiaa, pumpun ei tarvitse tuottaa lisäenergiaa järjestelmään. Tästä 

syystä, energiankulutus on käytännössä lähes nolla. [35]  Xie et al. mukaan [32] perin-

teisten kuormanhallintaventtiileiden nopeussäätöominaisuudet ovat heikot, koska vent-

tiilissä olevan palautinjousen suuri jäykkyys perustuu jousen paineen tasapainotilaan.  

Tässä työssä keskitytään kuitenkin ainoastaan nostopuomin kuorman nostoon ja sen 

nopeussäätöön.   
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2.3 Puomiston dynamiikka 

Dynamiikka tarkoittaa mekaniikan osa-aluetta, mikä jaetaan kinematiikkaan ja kinetiik-

kaan. Kinematiikka tarkastelee liikettä geometrisesta näkökulmasta, eikä kiinnitä huo-

miota liikkeen syihin. Sen sijaan kinetiikka tarkoittaa fysikaalista liikeoppia, joka tutkii jär-

jestelmään vaikuttavien voimien ja niiden aiheuttamien liikkeiden välisiä suhteita. [25] 

Koska tässä työssä tarkasteltavan materiaalinkäsittelykoneen kahden vapausasteen 

puomiston liikkeet ja niihin kohdistuvat voimat tapahtuvat samassa tasossa, voidaan dy-

namiikan tarkastelu tehdä kaksiulotteisessa tasossa.  

Kinematiikan avulla ratkaistaan kappaleessa 2.3.1 nostopuomin sylintereiden pituus, 

männän asemat ja puomiston eri pisteiden välisiä etäisyyksiä. Esimerkiksi taittopuomin 

massakeskipisteen etäisyys nostopuomin alatapista on mahdollista ratkaista hyödyntäen 

kinematiikkaa. Kinetiikkaa käytetään sylinterille kohdistuvan tehollisen kuormamassan 

laskentaan, koska siihen vaikuttaa kappaleen massasta riippuvainen hitausmomentti yh-

dessä kinematiikalla ratkaistujen etäisyyksien kanssa. Tehollisella kuormamassalla on 

vaikutusta kappaleessa 2.3.3 laskettavaan hydraulijärjestelmän ominaistaajuuteen ja 

vaimennukseen. Puomiston dynamiikan laskeminen tehdään tässä työssä mallipohjai-

sesti Simulink-ohjelmalla. Laskukaavat esitetään tekstissä, mutta niitä vastaavat simu-

lointimallit kootaan liitteeseen A. 

Kuva 6 esittää koordinaatistojen sekä puomien ja sylintereiden koordinaattipisteiden si-

jainnit ja taulukko 1 listaa niiden tarkat vakioarvot. Koordinaattipisteet ovat globaalissa, 

nostopuomin tai taittopuomin lokaalissa koordinaatistossa. Globaalissa koordinaatis-

tossa origo sijaitsee materiaalinkäsittelykoneen ylävaunun kääntöpisteessä ja x-akseli 

on ylävaunun vaakasuunnassa. Sen sijaan nostopuomin koordinaatiston origo on nos-

topuomin alatapissa ja x-akseli osoittaa suoraan nostopuomin ylätappiin, jolloin se on 

samansuuntainen puomin pituuden kanssa. Samalla tavalla taittopuomin origo on taitto-

puomin alatapissa ja x-akseli menee suoraan taittopuomin ylätappia kohti.  Alatappi on 

sekä nosto- että taittopuomin tapauksessa kyseisen puomin sylinterin puoleisessa 

päässä ja ylätappi puomin toisessa päässä. 
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Kuva 6 Koordinaatistot puomien ja sylintereiden koordinaattipisteet 

Taulukko 1 Puomien ja sylintereiden vakioarvoiset koordinaattipisteet 

Parametri Parametrin arvo/arvot Yksikkö 

Nostopuomin alatappi, glo-

baali koordinaatisto 𝑏11𝑔 
[0.4, 1.23] m 

Taittopuomin alatappi, puo-

min koordinaatisto 𝑏21𝑏 
[12, 0] m 

Nostosylinterin alatappi, 

globaali koordinaatisto 𝑐11𝑔 
[1.26, 0.35] m 

Nostosylinterin ylätappi, 

puomin koordinaatisto 𝑐12𝑏 
[3.434, 0.355] m 

Taittosylinterin alatappi, 

puomin koordinaatisto 𝑐21𝑏 
[8.505, 0.265] m 

Taittosylinterin ylätappi, tai-

ton koordinaatisto 𝑐22𝑠 
[0.954, −0.2] m 

Nostopuomin massakeski-

piste, puomin koordinaa-

tisto 𝑏𝐶𝑀𝑏 

[5.20966,

0.28691524] 
m 

Taittopuomin massakeski-

piste, taiton koordinaatisto 

𝑠𝐶𝑀𝑠 

[2.847609,

0.23287646] 
m 
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2.3.1 Sylinterin pituus ja tehollinen kuormamassa 

Sylinterin pituudella tarkoitetaan sen ala- ja ylätapin välistä etäisyyttä. Sen avulla voidaan 

ratkaista sylinterin männän asema, joka kertoo männän paikan sylinterin iskunpituudella. 

Tieto sylinterin pituudesta tarvitaan tehollisen kuormamassan laskentaan, kun taas sy-

linterin männän aseman avulla ratkaistaan hydrauliset kapasitanssit. Tehollisella kuor-

mamassalla lasketaan ominaistaajuus ja vaimennus kappaleessa 2.3.3. Lisäksi tehol-

lista kuormamassaa käytetään järjestelmän lineaarisessa tilaesityksessä kappaleessa 

2.5. Tässä kappaleessa ratkaistaan nostopuomin sylinterin pituus, männän asema ja te-

hollinen kuormamassa. 

Nostopuomin sylinterin pituuden laskentaan tarvitaan tieto nostopuomin alatapin 𝑏11𝑔 

etäisyydestä sekä nostosylinterin alatappiin 𝑐11𝑔 että ylätappiin 𝑐12𝑏. Kuva 7 esittää puo-

min sylinterien pituuslaskennassa käytettäviä parametriarvoja tappien välisistä etäisyyk-

sistä ja puomien välisistä kulmista. Merkitään etäisyyttä nostosylinterin alatappiin para-

metrilla 𝑙𝐴𝐵 ja ylätappiin 𝑙𝐵𝐶. Molemmat etäisyydet voidaan laskea käyttämällä Pythago-

raan lausetta 

 𝑙𝐴𝐵 = √(𝑐11𝑔,𝑥 − 𝑏11𝑔,𝑥)
2
+ (𝑏11𝑔,𝑦 − 𝑐11𝑔,𝑦)

2
 (1) 

 𝑙𝐵𝐶 = √𝑐12b,𝑥
2 + 𝑐12b,𝑦

2 (2) 

 

Kuva 7 Puomin sylinterin pituus ratkaistaan tappien välisien etäisyyksien ja kulmien 
avulla.  
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Lisäksi sylinterin pituuden laskentaan tarvitaan kulmien 𝛽 ja 𝛼𝑐 arvot. Kulma 𝛽 on trigo-

nometrian perusyhtälön kosinin mukaan 

 𝛽 = cos−1 (
𝑐11𝑔,𝑥 − 𝑏11𝑔,𝑥

𝑙𝐴𝐵
) (3) 

ja kulma 𝛼𝑐 on tangentin mukaan 

 𝛼𝑐 = tan
−1 (

𝑐12b,𝑦

𝑐12b,𝑥
) (4) 

Nyt nostopuomin sylinterin pituus 𝑙𝐴𝐶 voidaan laskea kosinilauseen avulla 

 𝑙𝐴𝐶 = √𝑙𝐵𝐶
2 + 𝑙𝐴𝐵

2 − 2 ∙ 𝑙𝐵𝐶 ∙ 𝑙𝐴𝐵 ∙ cos(𝛼 + 𝛽 + 𝛼𝑐) (5) 

missä 𝛼 on nostopuomin kulma globaalin koordinaatiston suhteen.  

Seuraavaksi voidaan määrittää nostopuomin sylinterin männän asema 

 𝑥 = 𝑙𝐴𝐶 − 𝑙𝑟𝑜𝑑 − 𝑙𝑝𝑖𝑠𝑡 − 𝑙𝑎𝑡𝑡𝑎𝑐ℎ (6) 

missä 𝑙𝑟𝑜𝑑 on männänvarren pituus, 𝑙𝑝𝑖𝑠𝑡 on männän pituus ja 𝑙𝑎𝑡𝑡𝑎𝑐ℎ on sylinterin alata-

pin kiinnityksen pituus. Kuva 8 esittää, kuinka sylinterin männän asema  𝑥 ratkaistaan. 

Kun männän asema on 𝑥 = 0 𝑚, sylinterin pituus on lyhyimmillään ja minimi-iskunpituu-

della. Sen sijaan sylinterin pisimmällä asennolla ja maksimi-iskunpituudella männän 

asema on 𝑥 = 1,74 𝑚. 

 

Kuva 8 Sylinterin männän asema ratkaistaan männänvarren, männän ja sylinterin 
alatapin kiinnityksen pituuden erotuksena sylinterin pituudesta.  

Taulukko 2 esittää puomin tehollisen kuormamassan laskentaan käytettävät vakioarvoi-

set parametrit ja Kuva 9 havainnollistaa ratkaistavia parametrejä. Ensimmäisenä ratkais-
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taan taittopuomin massakeskipisteen etäisyys nostopuomin alatapista 𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏, jota tarvi-

taan puomiston kokonaishitausmomentin määrittämisessä nostopuomin alatapin suh-

teen. Se voidaan ratkaista soveltamalla kosinilausetta 

 𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏(𝑥)
2 = 𝑙𝐶𝑀𝑠

2 + 𝑙𝑏
2 − 2 ∙ 𝑙𝐶𝑀𝑠 ∙ 𝑙𝑏 ∙ cos (180 − 𝜃 + 𝜃𝐶𝑀) (7) 

missä 𝑙𝐶𝑀𝑠 on taittopuomin massakeskipisteen etäisyys taittopuomin alatapista, 𝑙𝑏 on 

nostopuomin pituus, 𝜃 on taittopuomin kulma nostopuomin suhteen ja 𝜃𝐶𝑀 on taitto-

puomin massakeskipisteen kulma taittopuomin koordinaatistossa. Taittopuomin massa-

keskipisteen etäisyys nostopuomin alatapista eli nostopuomin lokaalin koordinaatiston 

origosta on riippuvainen sekä nostopuomin sylinterin männän asemasta 𝑥 että taitto-

puomin kulmasta 𝜃.  

Taulukko 2 Puomin tehollisen kuormamassan laskennassa esiintyvät vakioarvoiset-
parametrit. 

Parametri 
Parametrin 

arvo 
Yksikkö 

Nostopuomin massa 𝑚𝑏 

Nostopuomin pituus 𝑙𝑏 

8616,9262 

12,0 

𝑘𝑔 

𝑚 

Taittopuomin massa 𝑚𝑠 

Taittopuomin pituus 𝑙𝑠 

3238,4064 

9,0 

𝑘𝑔 

𝑚 

Nostopuomin hitausmomentti massakes-

kipisteen suhteen z-akselin ympäri 𝐽𝑧𝑧𝑏 
115550,93 𝑘𝑔𝑚2 

Taittopuomin hitausmomentti massakeski-

pisteen suhteen z-akselin ympäri 𝐽𝑧𝑧𝑠 
25317,621 𝑘𝑔𝑚2 

 

Puomiston kokonaishitausmomentin laskennassa nostopuomin alatapin suhteen voi-

daan hyödyntää STEINERin lausetta, jonka mukaan kappaleen hitausmomentti tietyn 

pisteen suhteen voidaan siirtää toiseen pisteeseen. STEINERin lause on muotoa [25]  

 𝐽𝑄 = 𝐽𝐺 +𝑚𝑟𝐺/𝑄
2 (8) 

 missä 𝐽𝐺 on kappaleen hitausmomentti sen massakeskipisteen suhteen, 𝑚 on kappa-

leen massa ja 𝑟𝐺/𝑄 on kappaleen massakeskipisteen etäisyys pisteeseen, jonka suhteen 

hitausmomentti lasketaan. Nyt voidaan laskea hitausmomentti koko puomistolle sen ala-

tapin suhteen seuraavalla yhtälöllä 

 ∑𝐽(𝑥) =  𝐽
𝑧𝑧𝑏
+𝑚𝑏𝑙𝐶𝑀𝑏

2 + 𝐽
𝑧𝑧𝑠
+𝑚𝑠𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏(𝑥)

2 (9) 
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missä 𝐽𝑧𝑧𝑏 on nostopuomin hitausmomentti sen massakeskipisteen suhteen, 𝑚𝑏 on nos-

topuomin massa, 𝑙𝐶𝑀𝑏 on nostopuomin massakeskipisteen etäisyys alatappiin,  𝐽𝑧𝑧𝑠 on 

taittopuomin hitausmomentti sen massakeskipisteen suhteen, 𝑚𝑠 on taittopuomin massa 

ja 𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏 on taittopuomin massakeskipisteen etäisyys nostopuomin alatappiin.  

 

 
Kuva 9 Puomin tehollisen kuormamassan laskentaa varten määritetään taitto-

puomin massakeskipisteen etäisyys nostopuomin alatapista ja puomiston kokonaishi-
tausmomentti. 

Tehollisen kuormamassan laskentaan tarvitaan tieto nostosylinterin kohtisuoraisesta 

etäisyydestä nostopuomin alatappiin. Kuva 10 havainnollistaa laskentaan liittyviä para-

metrejä. Etäisyys 𝑙1 voidaan esittää Pythagoraan lauseen avulla kahdella eri tavalla 

 {
𝑙1
2 = 𝑙𝐵𝐶

2 − (𝑙𝐴𝐶 − 𝑙𝑢)
2 

𝑙1
2 = 𝑙𝐴𝐵

2 − 𝑙𝑢
2             

 (10) 

missä 𝑙𝑢 on kuvassa esitetty vihreällä merkitty etäisyys. Yhtälöt yhdistämällä ja sieven-

nyksen jälkeen saadaan ratkaistua etäisyyden arvo 𝑙𝑢. Sijoittamalla se takaisin alkupe-

räiseen yhtälöön voidaan ratkaista 𝑙1 etäisyys 

 𝑙1 = √𝑙𝐴𝐵
2 − (

𝑙𝐴𝐶
2 − 𝑙𝐵𝐶

2 + 𝑙𝐴𝐵
2

2𝑙𝐴𝐶
)

2

 (11) 
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Kuva 10 Nostosylinterin kohtisuorainen etäisyys nostopuomin alatapista ratkaistaan 

soveltamalla Pythagoraan lausetta. 

Nyt voidaan laskea tehollinen kuormamassa nostosylinterillä 

 𝑚𝑒𝑓𝑓(𝑥) =
𝐽(𝑥)

𝑙1(𝑥)
2
 (12) 

missä 𝐽 on puomin kokonaishitausmomentti ja 𝑙1 on nostosylinterin kohtisuorainen etäi-

syys nostopuomin alatappiin. Molemmat arvot muuttuvat nostopuomin sylinterin männän 

aseman 𝑥 suhteen. Kuva 11 esittää nostosylinterin tehollisen kuormamassan taitto-

puomin eri kulmilla männän aseman funktiona, missä kuormamassa vaihtelee jopa 

𝑚𝑒𝑓𝑓 = 500 000…1 700 000 𝑘𝑔 välillä. Kuvasta nähdään, että tehollinen kuormamassa 

on sitä suurempi mitä pienempi on taittopuomin kulma 𝜃 eli mitä enemmän taittopuomia 

on ajettu ulospäin. Lisäksi kuvasta voidaan todeta, että tehollinen kuormamassa saavut-

taa pienimmän arvonsa hieman ennen sylinterin iskunpituuden puoliväliä ja suurimman 

arvonsa sylinterin iskunpituuden päässä. 
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Kuva 11 Nostosylinterin tehollinen kuormamassa vaihtelee sekä nostosylinterin 
männän aseman että taittopuomin kulman mukaan. 

2.3.2 Sylinterin kuormavoima 

Sylinterille kohdistuvaa kuormavoimaa tarvitaan sylinterin A-paineen tasapainotilan ar-

voa varten kappaleessa 2.4. Kuormavoima ratkaistaan gravitaatiovoiman aiheuttaman 

vääntömomentin pyörimisakselin suhteen ja sylinterin kiihdyttämiseen vaadittavan voi-

man eli hitausvoiman summan avulla. Gravitaation kokonaisvääntömomentti on summa 

kaikkien massa-alkioiden vääntömomenttien yli 

 𝜏𝑔𝑟,𝑖(𝑥) =∑𝜏𝑖 =∑𝑙𝐶𝑀𝑥,𝑖
𝑖

𝑚𝑖𝑔 = 𝑔(∑𝑚𝑖𝑙𝐶𝑀𝑥,𝑖
𝑖

)

𝑖

 (13) 

missä 𝑔 on gravitaatiovoima, 𝑚𝑖 yksittäinen massa-alkio ja 𝑙𝐶𝑀𝑥,𝑖 massa-alkion massa-

keskipisteen x-etäisyys pyörimisakselista globaalissa koordinaatistossa. Kuva 12 esittää 

puomien massakeskipisteiden x-etäisyydet pyörimisakseleista. Nostopuomin massakes-

kipisteen x-etäisyys 𝑙𝐶𝑀𝑥,𝑏 nostopuomin alatapista saadaan kosinin mukaan 

 𝑙𝐶𝑀𝑥,𝑏 = cos(𝛼 + 𝛼𝐶𝑀)𝑙𝐶𝑀𝑏 (14) 

missä 𝛼 on nostopuomin kulma, 𝛼𝐶𝑀 on nostopuomin massakeskipisteen kulma nosto-

puomin koordinaatistossa ja 𝑙𝐶𝑀𝑏 on nostopuomin massakeskipisteen etäisyys puomin 

alatapista.  
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Kuva 12 Puomien massakeskipisteiden x-etäisyydet pyörimisakseleista ratkaistaan 
soveltamalla kinematiikkaa. 

Taittopuomin massakeskipisteen x-etäisyys nostopuomin alatapista voidaan ratkaista 

soveltamalla kosinin perusyhtälöä ja kosinilausetta 

 𝑙𝐶𝑀𝑥,𝑠 = 𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏cos(𝛼 − cos−1 (
−𝑙𝐶𝑀𝑠

2 + 𝑙𝑏
2 + 𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏

2

2𝑙𝑏𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏
)) (15) 

missä  𝑙𝐶𝑀𝑠 on taittopuomin massakeskipisteen etäisyys taittopuomin alatapista, 𝑙𝑏 nos-

topuomin pituus ja 𝑙𝐶𝑀𝑠𝑏 taittopuomin massakeskipisteen etäisyys nostopuomin alata-

pista. Nostopuomin sylinterille kohdistuvan puomiston gravitaatiovoiman yhtälö saa 

muodon 

 𝐹𝑐𝑦𝑙,𝑔𝑟(𝑥) =
𝜏𝑔𝑟

𝑙1
 (16) 

missä 𝑙1 on yhtälöllä (11) ratkaistu nostopuomin sylinterin kohtisuorainen etäisyys nos-

topuomin alatappiin. Kiihdyttämiseen vaadittava hitausvoima on Newtonin toisen lain 

mukaan 

 𝐹𝑎𝑐𝑐(𝑥) = 𝑚𝑒𝑓𝑓(𝑥)𝑎 (17) 

missä 𝑚𝑒𝑓𝑓 on tehollinen kuormamassa ja 𝑎 sylinterin männän kiihtyvyys. Kiihtyvyyden 

arvona käytetään sen maksimiarvoa, joka ratkaistaan derivoimalla nopeusasetusarvon 

yhtälö (48) kappaleessa 3.3.3 ja määrittämällä sen maksimiarvo. Nyt nostopuomin sylin-

terille kohdistuvaksi kuormavoimaksi saadaan 

 𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑(𝑥) = (𝐹𝑐𝑦𝑙,𝑔𝑟(𝑥) + 𝐹𝑎𝑐𝑐(𝑥)) ∙ (1 + 𝜇𝑝𝑖𝑠𝑡𝑜𝑛) (18) 

missä männän arvioitu kitkakerroin on 𝜇𝑝𝑖𝑠𝑡𝑜𝑛 = 0,05. 
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2.3.3 Ominaistaajuus ja vaimennus 

Hydraulisen järjestelmän ominaistaajuudella tarkoitetaan värähtelytaajuutta, joka syntyy 

järjestelmään tietyn sylinterin liikkeen jälkeen [21]. Se kertoo järjestelmän dynamiikan 

nopeudesta [14]. Toisin sanoen se liittyy järjestelmän jäykkyyteen, jolloin korkean omi-

naistaajuuden järjestelmää on helpompi säätää sen paremman kiihtyvyyden takia ver-

rattuna matalan ominaistaajuuden järjestelmään [21].  

Järjestelmät värähtelevät, koska niiden liike- ja potentiaalienergia kiertävät edestakaisin. 

Hydraulijärjestelmän tapauksessa liike-energia on massan ja nopeuden funktio, kun taas 

potentiaalienergia on paineen ja hydraulinesteen tilavuuden funktio. Järjestelmän väräh-

telyn energiahäviöominaisuuksiin liittyy vaimennus, jota käytetään yleensä poistamaan 

ylimääräinen värähtely. [26] Sitä kuvataan vaimennusvakiolla, joka kertoo järjestelmän 

kyvystä vaimentaa värähtelyä [14].  

Tässä kappaleessa ratkaistaan tarkasteltavan järjestelmän ominaistaajuus ja vaimen-

nusvakio sylinterin männän aseman funktiona. Ominaistaajuuden perusteella valitaan 

linearisointipisteet järjestelmän dynamiikkaa kuvaavalle tilaesitykselle, joka tehdään kap-

paleessa 2.5. Vaimennuskertoimen avulla taas selvitetään säädön suunnitteluun vaikut-

tava järjestelmän vaimennuskyky.  

Ominaistaajuuden laskentaan tarvitaan tieto hydraulisista kapasitansseista, jotka kerto-

vat sylinterin männän molempien puolien paineistettujen tilavuuksien ja tehollisten puris-

tuskertoimien suhteen. Ensimmäisenä ratkaistaan laskentoihin vaadittavat sylinterin 

männän pinta-ala 𝐴𝐴 ja männänvarren puolen pinta-ala 𝐴𝐵. Koska nostopuomin sylinte-

reitä on kaksi, pinta-alat kerrotaan kahdella. Pinta-alat voidaan ratkaista yhtälöillä 

 𝐴𝐴 =
𝜋

4
𝑑𝐴

2 ∙ 2 (19) 

    𝐴𝐵 = 𝐴𝐴 −
𝜋

4
𝑑𝐵

2 ∙ 2 (20) 

missä 𝑑𝐴 on männän halkaisija ja 𝑑𝐵 männänvarren halkaisija. Nyt hydraulisten kapasi-

tanssien yhtälöt molemmille puolille paineistettua järjestelmää saavat muodon [13]  

 𝐶ℎ𝐴 =
𝑉𝐴

𝐵𝑒𝑓𝑓,𝐴
=
𝐴𝐴𝑥 + 𝑉0𝐴 + 𝑉ℎ𝐴 + 𝑉𝑝𝐴

𝐵𝑜𝑖𝑙
+

𝑉ℎ𝐴
𝐵ℎ𝑜𝑠𝑒

+
𝑉𝑝𝐴
𝐵𝑝𝑖𝑝𝑒

 (21) 

 𝐶ℎ𝐵 =
𝑉𝐵

𝐵𝑒𝑓𝑓,𝐵
=
𝐴𝐵(𝑥𝑚𝑎𝑥 − 𝑥) + 𝑉0𝐵 + 𝑉ℎ𝐵 + 𝑉𝑝𝐵

𝐵𝑜𝑖𝑙
+
𝑉ℎ𝐵
𝐵ℎ𝑜𝑠𝑒

+
𝑉𝑝𝐵
𝐵𝑝𝑖𝑝𝑒

 (22) 

missä 𝑥 on sylinterin männän asema ja 𝑥𝑚𝑎𝑥 männän asema sylinterin maksimi-iskunpi-

tuudella. Lisäksi  𝑉 on paineistetun järjestelmän tilavuus, 𝐵𝑒𝑓𝑓 tehollinen puristuskerroin, 
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𝑉0 kuollut tilavuus, 𝑉ℎ letkujen tilavuus ja 𝑉𝑝 putkien tilavuus joko A- tai B-puolella pai-

neistettua järjestelmää. Puristuskertoimet öljylle 𝐵𝑜𝑖𝑙, letkuille 𝐵ℎ𝑜𝑠𝑒 ja putkille 𝐵𝑝𝑖𝑝𝑒 ovat 

samat molemmilla puolilla.  

Taulukko 3 listaa hydraulisten kapasitanssien laskentaan käytettyjä vakioarvoisia para-

metrejä, jotka on saatu koneen simulaattorimallilta. Letkujen puristuskertoimeen liittyy 

kuitenkin voimakkaasti vaihtelevuutta letkun materiaalin ja rakenteen mukaan, jolloin pu-

ristuskertoimet vaihtelevat yleensä 70–700 𝑀𝑃𝑎 välillä [11]. Tässä työssä puristuskertoi-

meksi arvioidaan 400 𝑀𝑃𝑎 poiketen simulaattorilta saatavasta varsin pienestä arvosta 

7 𝑀𝑃𝑎. Sylinterin kuolleen tilavuuden 𝑉0 laskemisessa voidaan pitää riittävänä arviona 

vakioarvon ja männän pinta-alan tuloa 0,02 ∙ 𝐴𝐴, koska tilavuuksien tarkka määrittäminen 

on vaikeaa [13]. Kuolleella tilavuudella 𝑉0𝐴 tarkoitetaan sylinterin A-kammion öljytila-

vuutta sylinterin minimi-iskunpituudella ja vastaavasti tilavuudella  𝑉0𝐵 sylinterin B-kam-

mion öljytilavuutta maksimi-iskunpituudella. 

Taulukko 3  Laskennassa esiintyviä vakioparametrejä 

Parametri 
Parametrin 

arvo 
Yksikkö 

Männän halkaisija 𝑑𝐴 

Männänvarren halkaisija 𝑑𝐵 

Letkun puristuskerroin 𝐵ℎ𝑜𝑠𝑒 

200 

140 

400 

𝑚𝑚 

𝑚𝑚 

𝑀𝑃𝑎 

Putken puristuskerroin 𝐵𝑝𝑖𝑝𝑒 8000 𝑀𝑃𝑎 

Öljyn puristuskerroin 𝐵𝑜𝑖𝑙 1600 𝑀𝑃𝑎 

Letkujen tilavuus 𝑉ℎ𝐴  0,0026 𝑚3 

Letkujen tilavuus 𝑉ℎ𝐵 0,0037 𝑚3 

Putkien tilavuus 𝑉𝑝𝐴 0,00067 𝑚3 

Putkien tilavuus 𝑉𝑝𝐵 0,00067 𝑚3 

 

Nyt ominaistaajuus 𝜔𝑁 voidaan ratkaista sylinterille kohdistuvan tehollisen kuormamas-

san, sylinterin männän pinta-alojen ja hydraulisten kapasitanssien avulla kaavalla [13] 

 𝜔𝑁(𝑥) = √
𝐴𝐴

2𝐶ℎ𝐵(𝑥) + 𝐴𝐵
2𝐶ℎ𝐴(𝑥)

𝐶ℎ𝐴(𝑥)𝐶ℎ𝐵(𝑥)𝑚𝑒𝑓𝑓(𝑥)
 (23) 

missä 𝐴𝐴 on männän puolen pinta-ala, 𝐶ℎ𝐵 männänvarrenpuoleinen hydraulinen kapasi-

tanssi, 𝐴𝐵 männänvarrenpuoleinen pinta-ala, 𝐶ℎ𝐴 männän puolen hydraulinen kapasi-
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tanssi ja 𝑚𝑒𝑓𝑓 tehollinen kuormamassa. Männänvarrenpuoleinen hydraulinen kapasi-

tanssi, männän puolen hydraulinen kapasitanssi ja tehollinen kuormamassa riippuvat sy-

linterin männän asemasta 𝑥. 

Vaimennuskertoimen tarkka määrittäminen on haastavaa, koska vaimennus riippuu vah-

vasti venttiilin avaumasta, tehollisesta kuormamassasta, sylinterin männän asemasta ja 

viskoosikitkasta [14]. Viskoosikitka johtuu nestepartikkeleiden välisistä keskinäisistä kit-

koista, mihin liittyy myös virtausnesteen ja sen kanssa vuorovaikutuksessa olevan kiin-

teän kappaleen rajapinnassa esiintyvä ulkoinen kitka [11]. Arvio viskoosikitkakertoimesta 

voidaan määrittää kaavalla [13] 

 𝑏 = 0,05 ∙ 𝐴𝐴 ∙ 𝑝𝑃 (24) 

missä 𝑝𝑃 on syöttöpaine, jonka arvoksi asetetaan simulaattorimallilta saatu maksimaali-

nen syöttöpaine 35 𝑀𝑃𝑎. Nyt voidaan laskea arvio vaimennuskertoimesta yhtälöllä [14] 

 𝜉(𝑥) ≈
𝑏

2𝜔𝑁(𝑥)𝑚𝑒𝑓𝑓(𝑥)
. (25) 

Kuva 13 esittää nostosylinterin ominaistaajuuden ja vaimennuksen männän aseman 

funktiona, kun taittopuomin kulma on 𝜃 = 0°, 45°,90° ja 135°. Kuvasta nähdään, että omi-

naistaajuus saa pienimmät arvonsa nostosylinterin maksimi-iskunpituudella, kun taas 

suurimmat minimi-iskunpituudella. Sen sijaan vaimennus saa pienimmät arvonsa mi-

nimi-iskunpituudella ja suurimmat lähellä männän asemaa 𝑥 = 1 𝑚. Vertaamalla kuvaa-

jia eri taittopuomin kulmalla havaitaan, että suurempi taittopuomin kulma 𝜃 aiheuttaa 

suuremman ominaistaajuuden ja vaimennuksen nostosylinterillä. Eli mitä enemmän tait-

topuomi on ajettu sisään, sitä suurempi on ominaistaajuus ja vaimennus. 
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Kuva 13 Nostosylinterin ominaistaajuus ja vaimennus muuttuvat sekä nostosylinte-
rin männän aseman että taittopuomin kulman mukaan. 

 

Valitaan tarkasteltavaksi puomin asennoksi taittopuomin kulma 𝜃 = 45°. Siinä tapauk-

sessa nostosylinterillä vaikuttava minimiominaistaajuus on 𝜔𝑁,𝑚𝑖𝑛 = 8,8457 rad/s, kun 

männän asema on 𝑥 = 1,74 𝑚 eli sylinterin maksimi-iskunpituus. Sen sijaan maksimiomi-

naistaajuus on 𝜔𝑁,𝑚𝑎𝑥 = 20,303 𝑟𝑎𝑑/𝑠, kun männän asema on 𝑥 = 0 𝑚 eli sylinterin mi-

nimi-iskunpituus. Säädön suunnittelun haastavuus riippuu ominaistaajuuden arvosta. 

Koska ominaistaajuuden minimiarvo saavutetaan sylinterin maksimi-iskunpituudella ja 

maksimiarvo sylinterin minimi-iskunpituudella, valitaan sylinterin päätyasennot lineari-

sointipisteiksi. Silloin säädön suunnittelussa nähdään, että säätö toimii ja järjestelmä py-

syy stabiilina kaikilla männän asemilla eli koko sylinterin iskunpituudella.   

Järjestelmän vaimennus on pieni, koska vaimennuskertoimen arvo vaihtelee vain välillä 

𝜉 = 0,0025…0,0059. Axin et al. mukaan [1] painekompensoitujen venttileiden huono 

puoli on juuri huono vaimennus. Se johtuu venttiilin painekompensaattorista, jonka tar-

koituksena on pitää vakiopaine-ero venttiilin yli riippumatta painevaihteluista pumpun ja 

kuorman puolella. Venttiilin läpi menevä tilavuusvirta ei vaihtele, kun sylinterin paine vä-

rähtelee. Sen takia mikään ei vaimenna kiihdytysvoimaa. Huonosti vaimentavalla järjes-

telmällä on taipumusta värähtelyyn, jolla on negatiivinen vaikutus taas järjestelmän käyt-

täytymiseen. [1]   
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Pieniä vaimennuksen arvoja voi osaltaan selittää myös se, että kaava 25 ottaa huomioon 

ainoastaan tulopuolen. Paluupuolella paineen vaihtelu aiheuttaa tilavuusvirran vaihtelua 

lisäten näin jonkin verran vaimennusta. Vaimennuksen arvoja voidaan pitää kuitenkin 

turvallisena oletuksena, koska todellisuudessa niiden ei pitäisi olla ainakaan pienempiä. 

Järjestelmän heikko vaimennusominaisuus otetaan huomioon säädön suunnittelussa 

kappaleessa 3.4, missä sitä yritetään parantaa oikeanlaisella säädinalgoritmilla. 

2.4 Sylinterin ohjauksen matemaattinen malli 

Tässä kappaleessa luodaan nostopuomin sylinterin positiivisen liikkeen matemaattinen 

malli. Se sisältää sylinteriä ohjaavan venttiilin tilavuusvirtayhtälöt ja niiden linearisoinnin. 

Lisäksi matemaattiseen malliin kuuluu järjestelmän paineyhtälöt ja sylinterin voimayh-

tälö. Näiden avulla muodostetaan järjestelmän lineaarinen tilaesitys kappaleessa 2.5.  

LUDV-venttiilin yli vaikuttava paine-ero pysyy vakiona ja tilavuusvirran määrä on suoraan 

verrannollinen venttiilin avaumaan riippumatta kuorman paineen vaihteluista [33]. Sen 

lisäksi myös perinteisen painekompensoidun venttiilin yli vaikuttava paine-ero on vakio 

ja ainoastaan venttiilin avaus määrää sen läpi menevän tilavuusvirran määrän riippu-

matta paine-erosta [31]. Paine-ero voidaan olettaa vakioksi, kun tarkastellaan järjestel-

män toimintaa painekompensaattorin rajataajuutta selvästi matalammilla taajuuksilla. 

Koska perinteinen painekompensoitu venttiili perustuu samanlaiseen toimintaan, voi-

daan LUDV-venttiilin läpi menevän tilavuusvirran määrittämisessä hyödyntää samaa 

kaavaa. Tilavuusvirtayhtälö 𝑄𝑃𝐴 pumpulta sylinterille päin eli venttiilin PA-reunan yli joh-

detaankin painekompensoidulle venttiilille kuristuksen läpi kulkevan turbulenttisen vir-

tauksen tilavuusvirtayhtälön avulla [9]  

 

𝑄𝑃𝐴 = 𝐶𝑑𝐴𝑑𝑧̅√
2

𝜌
∙ (𝑝𝐴 − 𝑝𝑃) 

         = 𝐶𝑑𝐴𝑑𝑧̅√
2

𝜌
∙ 𝑝𝑠𝑒𝑡 

         = 𝑄𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑧̅ 

(26) 

missä 𝐶𝑑 on virtauskerroin, 𝐴𝑑 venttiilin maksimaalisen avauksen poikkipinta-ala, 𝑧̅ vent-

tiilin suhteellinen avaus,  𝜌 nesteen tiheys, 𝑝𝐴 toimilaitteen paine, 𝑝𝑃 syöttöpaine, 𝑝𝑠𝑒𝑡 

painekompensaattorin jousipaine ja 𝑄𝑚𝑎𝑥 maksimaalinen tilavuusvirta venttiilin läpi. Se 

on riippumaton kuorman paineesta, koska paine-ero venttiilin yli pidetään vakiona. Sa-

man kaavan avulla saadaan myös sylinteriltä palaavan eli BT-reunan yli tulevan öljyn 
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tilavuusvirtayhtälö 𝑄𝐵𝑇, mutta siinä tapauksessa tilavuusvirta oletetaan olevan riippuvai-

nen paine-erosta. 

Nyt hydraulisen painekompensoidun venttiilin tilavuusvirtayhtälöiksi saadaan 

 {
𝑄𝑃𝐴 = 𝑄𝑚𝑎𝑥𝑧̅          

𝑄𝐵𝑇 = 𝐾𝑣,𝐵𝑇𝑧̅√𝑝𝐵0+
 (27) 

missä 𝐾𝑣,𝐵𝑇 on venttiilin tilavuusvirtakerroin BT-reunan yli ja 𝑝𝐵0+ tasapainotilan paine 

positiiviseen liikesuuntaan B-kammiossa. Venttiilin tilavuusvirtakerroin lasketaan kaa-

valla  

 𝐾𝑣,𝐵𝑇 =
𝑄𝑁,𝐵𝑇

√∆𝑝𝑁,𝐵𝑇
 (28) 

missä 𝑄𝑁,𝐵𝑇 on venttiilin nimellistilavuusvirta ja ∆𝑝𝑁,𝐵𝑇 nimellispaine-ero BT-reunan yli. 

Taulukko 4 esittää laskennassa esiintyvät LUDV-venttiilin vakioarvoiset parametrit, jotka 

ovat venttiilin läpi menevä maksimaalinen tilavuusvirta 𝑄𝑚𝑎𝑥, nimellistilavuusvirta 𝑄𝑁,𝐵𝑇 

ja nimellispaine-ero ∆𝑝𝑁,𝐵𝑇 BT-reunan yli. 

Taulukko 4 Laskennassa esiintyviä LUDV-venttiilin vakioarvoisia parametrejä 

Parametri 
Parametrin 

arvo 
Yksikkö 

Maksimaalinen 

tilavuusvirta 𝑄𝑚𝑎𝑥 
700 𝑙/𝑚𝑖𝑛 

Nimellistilavuusvirta 

BT-reunan yli 𝑄𝑁,𝐵𝑇 
1000 𝑙/𝑚𝑖𝑛 

Nimellispaine-ero BT-

reunan yli ∆𝑝𝑁,𝐵𝑇  
2,9 𝑀𝑃𝑎 

 

Tasapainotilan paine B-kammiossa voidaan ratkaista sylinterin liikenopeuden ja sylinter-

iltä palaavan öljyn tilavuusvirtayhtälön avulla. Sylinterin liikenopeus on sylinterille tuodun 

tilavuusvirran ja sen puoleisen männän pinta-alan osamäärä [11]. Silloin sylinterin posi-

tiivisen liikesuunnan nopeus on  

 �̇�0 =
𝑄𝑚𝑎𝑥𝑧̅

𝐴𝐴
, (29) 

missä 𝐴𝐴 on sylinterin männän puolen pinta-ala. Sylinteriltä palaavan öljyn tilavuusvirta 

𝑄𝐵𝑇 voidaan yhtälön (27) lisäksi esittää muodossa 
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 𝑄𝐵𝑇 = 𝐴𝐵�̇�0 (30) 

missä 𝐴𝐵 on sylinterin männänvarren puolen pinta-ala. Nyt yhdistämällä sylinteriltä pa-

laavan öljyn tilavuusvirtayhtälöt (27) ja (30) sekä sylinterin männän nopeuden yhtälö (29) 

saadaan ratkaistua tasapainotilan paine B-kammiossa  

 𝑝𝐵0 = (
𝐴𝐵𝑄𝑚𝑎𝑥
𝐾𝑣,𝐵𝑇𝐴𝐴

)

2

 (31) 

missä 𝐾𝑣,𝐵𝑇 on venttiilin tilavuusvirtakerroin BT-reunan yli. Nyt tasapainotilan paine A-

kammiossa ratkaistaan voimayhtälöstä. Koska sylinterin tuottama voima on sylinterin 

työtä tekevän kammiopaineen ja vastakkaisessa kammiossa vallitsevan paineen aiheut-

taman sisäisen voiman erotus [11]  

 𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑 = 𝑝𝐴0𝐴𝐴 − 𝑝𝐵0𝐴𝐵, (32) 

voidaan sijoittamalla yhtälön termit ratkaista tasapainotilan paine   

 𝑝𝐴0 =
𝑝𝐵0𝐴𝐵 + 𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑

𝐴𝐴
 (33) 

missä 𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑 on yhtälöllä (18) ratkaistu sylinterille kohdistuva kuormavoima.  Kuva 14 esit-

tää järjestelmän yksinkertaistetun hydraulikaavion. Kaaviosta nähdään muuttuvatila-

vuuksinen hydraulipumppu, moottori, LUDV-venttiili, kaksi nostopuomin sylinteriä, kuor-

manhallintaventtiilit ja tankki. Kuormanhallintaventtiilit on merkitty kaavioon yksinkertais-

tuksen vuoksi katkoviivoilla. Kaaviosta nähdään lisäksi LUDV-venttiilin yli menevät PA- 

ja BT-reunan virtauskanavat, sylintereiden kammiopaineet 𝑝𝐴 ja 𝑝𝐵, sylinterin männän 

asema 𝑥, nopeus 𝑣 ja sylinterille kohdistuva kuormavoima 𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑. 

 

Kuva 14 Hydraulikaaviosta nähdään järjestelmään kuuluvat hydraulikomponentit. 
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Säädön suunnittelua varten tilavuusvirtayhtälöt täytyy linearisoida. Linearisointi tehdään 

osittaisderivoimalla tilavuusvirta sekä venttiilin avauksen että männänvarren puoleisen 

tilavuuden paineen suhteen linearisointipisteessä. 

 𝛿𝑄𝑃𝐴 =
∂𝑄𝑃𝐴
∂𝑧̅

𝛿𝑧̅ +
∂𝑄𝑃𝐴
∂𝑝𝐴

𝛿𝑝𝐴 = 𝑄𝑚𝑎𝑥𝛿𝑧̅ =̂ 𝐾𝑞𝐴+𝛿𝑧̅ (34) 

 

𝛿𝑄𝐵𝑇 =
∂𝑄𝐵𝑇
∂𝑧̅

𝛿𝑧̅ +
∂𝑄𝐵𝑇
∂𝑝𝐵

𝛿𝑝𝐵 

           = 𝐾𝑣,𝐵𝑇√𝑝𝐵0+𝛿𝑧̅ +
𝐾𝑣,𝐵𝑇𝑧0̅

2√𝑝𝐵0+
𝛿𝑝𝐵 =̂ 𝐾𝑞𝐵+𝛿𝑧̅ + 𝐾𝐶𝐵+𝛿𝑝𝐵 

(35) 

Nyt tilavuusvirtavahvistuksen ja tilavuusvirta-painekertoimien yhtälöt saavat muodon 

 {
𝐾𝑞𝐴+ =

𝜕𝑄𝑃𝐴
𝜕𝑧̅

= 𝑄𝑚𝑎𝑥

𝐾𝐶𝐴+ = 0                       
 (36) 

 

{
 
 

 
 𝐾𝑞𝐵+ =

𝜕𝑄𝐵𝑇
𝜕𝑧̅

= 𝐾𝑣,𝐵𝑇√𝑝𝐵0+

𝐾𝐶𝐵+ =
𝜕𝑄𝐵𝑇
𝜕𝑝𝐵

=
𝐾𝑣,𝐵𝑇𝑧0̅

2√𝑝𝐵0+
       

 (37) 

Huomataan, että tilavuusvirtayhtälö pumpulta toimilaitteelle päin venttiilin läpi on val-

miiksi lineaarinen ja tilavuusvirta-painekerroin 𝐾𝐶𝐴+ häviää.  

Hydraulisen nesteen dynamiikkaa kuvataan Newtonilaisen nesteen tilavuudessa pai-

negradienttiyhtälöllä, jonka mukaan 

 �̇� =
𝐵𝑒𝑓𝑓

𝑉
(𝑄 − �̇�) (38) 

missä 𝐵𝑒𝑓𝑓 on nesteen tehollinen puristuskerroin, 𝑄 tilavuusvirta tilavuuteen 𝑉 ja �̇� tila-

vuuden muutos [18]. Tästä saadaan sylinterin männän �̇�𝐴 ja männänvarren �̇�𝐵 puolen 

painegradienttiyhtälöt 

 

{
 
 

 
 �̇�𝐴 =

𝐵𝑒𝑓𝑓,𝐴(𝑥)

𝐴𝐴𝑥 + 𝑉0𝐴 + 𝑉ℎ𝐴
(𝑄𝑃𝐴 − 𝐴𝐴�̇�) =

1

𝐶ℎ𝐴(𝑥)
(𝑄𝑃𝐴 − 𝐴𝐴�̇�)                       

�̇�𝐵 =
𝐵𝑒𝑓𝑓,𝐵(𝑥)

𝐴𝐵(𝑥𝑚𝑎𝑥 − 𝑥) + 𝑉0𝐵 + 𝑉ℎ𝐵
(−𝑄𝐵𝑇 + 𝐴𝐵�̇�) =

1

𝐶ℎ𝐵(𝑥)
(−𝑄𝐵𝑇 + 𝐴𝐵�̇�)

 (39) 

missä 𝑉0𝐴 ja 𝑉0𝐵 ovat sylinterin kuolleet tilavuudet, 𝑥 männän asema ja �̇� männän nopeus 

[23]. Lisäksi voimayhtälö on 

 𝑚�̈� = 𝑝𝐴𝐴𝐴 − 𝑝𝐵𝐴𝐵 − 𝐹𝜇 − 𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑  (40) 

missä �̈� on männän kiihtyvyys, 𝐹𝜇 kitkavoima ja 𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑 kuormavoima.  
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Tässä työssä ei oteta järjestelmän mallinnuksessa huomioon venttiilin dynamiikkaa. Se 

otetaan huomioon, jos järjestelmän hydraulinen ominaistaajuus on lähellä venttiilin raja-

taajuutta [7]. Kappaleessa 2.3.3 ratkaistut matalat ominaistaajuudet kertovat kuitenkin 

säädettävän järjestelmän suuresta hitaudesta, jolloin venttiilin dynamiikka voidaan olet-

taa olevan paljon korkeampi ja se voidaan jättää huomioimatta.   

2.5 Sylinterin ohjauksen lineaarinen tilaesitys 

Kaikki systeemit esittävät jotain fyysistä prosessia matemaattisella mallilla. Riippuen so-

velluksesta ja käytännön tarpeista, käytetään erilaisia menetelmiä ja tapoja kuvaamaan 

järjestelmää. Parhaiten kehitetyt menetelmät on luotu LTI-järjestelmille (engl. Linear 

Time-Invariant). [28]  

Järjestelmän dynaamista käyttäytymistä kuvataan säätötekniikassa klassisilla tai tila-

esitysmenetelmillä. Klassisissa menetelmissä yhden sisääntulon ja ulostulon lineaarisia 

järjestelmiä mallinnetaan ja analysoidaan Laplace-muunnettujen siirtofunktioiden avulla. 

Klassiset menetelmät vaativat paljon monimutkaisia muuttuja-analyysejä, kuten vahvis-

tusten ja vaihekaavioiden tulkintaa, mitkä tekevät klassisten menetelmien käyttämisen 

monimutkaiseksi monimuuttujajärjestelmissä. [29]  

Sen sijaan tilaesitys koostuu tilamuuttujista, joiden arvo riippuu järjestelmään tulevista 

ohjaussignaaleista tai mallinnetuista ulkoisista häiriöistä sekä järjestelmän dynamiikkaa 

kuvaavista aikamuuttuvista ensimmäisen kertaluvun differentiaaliyhtälöistä. Tilamuuttu-

jat kuvaavat järjestelmän nykyistä tilaa. Ne määrittävät sekä järjestelmän vasteen että 

uuden tilan, mihin vaikuttavat ohjaussignaali ja dynamiikkaa kuvaavat yhtälöt. [6]  Tila-

esityksellä voidaan kuvata ja analysoida myös epälineaarisia järjestelmiä, mikä on mah-

dotonta klassisilla menetelmillä [29]. Tässä työssä luodaan lineaarinen ja aikainvariantti 

tilaesitys kuvaamaan järjestelmän dynamiikkaa. Se mahdollistaa LTI-järjestelmien sää-

töteorian hyödyntämisen säätöpiirin suunnittelussa ja virittämisessä.  

Yleinen muoto lineaarisesta tilaesityksestä on 

 
�̇� = 𝑨𝒙 + 𝑩𝒖

𝒚 = 𝑪𝒙 + 𝑫𝒖
 (41) 

jossa ylempi yhtälö esittää systeemin tilayhtälöä ja alempi yhtälö systeemin mittausyh-

tälöä. Tilaesityksessä 𝑨 on systeemimatriisi, 𝑩 on ohjausmatriisi, 𝑪 on mittausmatriisi ja 

𝑫 on suoravaikutusmatriisi. Vektori 𝒙 on tilavektori, 𝒖 on ohjausvektori ja 𝒚 on mittaus-

vektori. [6] Tässä työssä nostopuomin sylinterin ohjauksen dynamiikkaa kuvataan tila-

esityksellä, jossa tilamuuttujia ovat sylinterin kammiopaineet, sylinterin männän asema 

ja nopeus. 
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Matriisit 𝑨 ja 𝑩 voidaan muodostaa linearisoiduista paine- ja voimayhtälöistä. Paineyh-

tälöt saavat muodon   

 

{
 

 �̇�𝐴 =
1

𝐶ℎ𝐴(𝑥)
(𝑄𝑃𝐴 − 𝐴𝐴�̇�) ≈

1

𝐶ℎ𝐴(𝑥)
(𝐾𝑞𝐴+𝛿𝑧̅ − 𝐴𝐴�̇�)                         

�̇�𝐵 =
1

𝐶ℎ𝐵(𝑥)
(−𝑄𝐵𝑇 + 𝐴𝐵�̇�) ≈

1

𝐶ℎ𝐵(𝑥)
(−𝐾𝑞𝐵+𝛿𝑧̅ − 𝐾𝐶𝐵+𝛿𝑝𝐵 + 𝐴𝐵�̇�)

 (42) 

ja voimayhtälö on 

 𝛿�̈� =
𝐴𝐴
𝑚𝑒𝑓𝑓

𝛿𝑝𝐴 −
𝐴𝐵
𝑚𝑒𝑓𝑓

𝛿𝑝𝐵 −
𝑏

𝑚𝑒𝑓𝑓
𝛿�̇� −

1

𝑚𝑒𝑓𝑓
𝛿𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑 (43) 

jossa 𝑚𝑒𝑓𝑓 on sylinterille kohdistuva tehollinen kuormamassa ja 𝑏 viskoosikitkakerroin. 

Jotta järjestelmän kaikki tilat ovat mitattavissa kaikilla ajanhetkillä, valitaan mittausmat-

riisiksi 𝑪 4x4-identiteettimatriisi. Sen sijaan suoravaikutusmatriisi 𝑫 on 4x2-nollamatriisi. 

Nyt voidaan muodostaa hydraulisen servojärjestelmän lineaarinen tilaesitys, kun sijoite-

taan sekä systeemi-, ohjaus-, mittaus- ja suoravaikutusmatriisit että tila-, ohjaus- ja mit-

tausvektori tilaesityksen yleiseen muotoon 

 

[

𝛿�̇�𝐴
𝛿�̇�𝐵
𝛿�̇�
𝛿�̈�

] =

[
 
 
 
 
 
 
 0 0 0

−𝐴𝐴
𝐶ℎ𝐴(𝑥)

0
−𝐾𝐶𝐵+
𝐶ℎ𝐵(𝑥)

0
𝐴𝐵

𝐶ℎ𝐵(𝑥)
0 0 0 1
𝐴𝐴
𝑚𝑒𝑓𝑓

−
𝐴𝐵
𝑚𝑒𝑓𝑓

0 −
𝑏

𝑚𝑒𝑓𝑓]
 
 
 
 
 
 
 

[

𝛿𝑝𝐴
𝛿𝑝𝐵
𝛿𝑥
𝛿�̇�

] +

[
 
 
 
 
 
 
 
𝐾𝑞𝐴+
𝐶ℎ𝐴(𝑥)

0

−𝐾𝑞𝐵+

𝐶ℎ𝐵(𝑥)
0

0 0

0 −
1

𝑚𝑒𝑓𝑓]
 
 
 
 
 
 
 

[
𝛿𝑧̅

𝛿𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑
] 

𝑦 = [

1 0 0 0
0 1 0 0
0 0 1 0
0 0 0 1

] [

𝛿𝑝𝐴
𝛿𝑝𝐵
𝛿𝑥
𝛿�̇�

] + [

0 0
0 0
0 0
0 0

] 𝛿𝑧̅ 

(44) 
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3.    MENETELMÄT JA SÄÄDÖN SUUNNITTELU 

Tässä luvussa esitetään työssä käytettävät menetelmät ja tehdään nopeussäädön suun-

nittelu materiaalinkäsittelykoneen sylinterille puomissa. Ensimmäisenä tutustutaan avoi-

men ja suljetun järjestelmän sekä nopeusservon käsitteisiin. Sen jälkeen käydään läpi 

työssä käytettävät järjestelmän vastetta ja dynaamista suorituskykyä mittaavat menetel-

mät. Näitä menetelmiä käytetään säätöalgoritmin suunnittelussa määrittämään mahdol-

lisimman hyvin toimiva säädin järjestelmälle. Viimeisenä tässä luvussa esitetään sää-

töpiirin implementoinnin vaiheet reaaliaikaiselle simulaattorille. 

3.1 Avoin ja suljettu järjestelmä 

Proportionaalitekniikka perustuu proportionaali- tai sähkömagneetin kykyyn liikuttaa 

venttiilin luistia suhteessa mekaaniseen, hydrauliseen, pneumaattiseen tai sähköiseen 

ohjaukseen. Se on kehitetty alun perin ohjausjärjestelmiin, jossa sille on laajimmat so-

velluskohteet. Koska proportionaalitekniikassa jatkuva lähtösuureen mittaus säätimelle 

puuttuu, käytössä on ohjaus säädön sijaan. [7] Lähtösuureen mittauksen eli takaisinkyt-

kennän puuttuessa kyseessä on avoin järjestelmä [29]. Kuva 15.a esittää lohkokaavio-

esityksen avoimesta järjestelmästä. Lohkokaaviosta nähdään, että asetusarvosignaa-

lista 𝑟 muodostetaan säätimessä ohjaussignaali 𝑢, joka syötetään systeemiin. Systee-

mistä ulostuleva signaali on lähtösuureen mittaus 𝑦.  

Järjestelmän ominaisuuksia saadaan kuitenkin parannettua merkittävästi, kun sinne li-

sätään takaisinkytkentöjä. Kun proportionaalijärjestelmässä käytetään takaisinkytken-

töjä, kutsutaan sitä servojärjestelmäksi ja puhutaan ohjauksen sijaan säädöstä. [7] Sa-

malla järjestelmä muuttuu suljetuksi järjestelmäksi. Koska suljetussa järjestelmässä sää-

timelle tulee aina tieto lähtösuureen mittauksesta, se on kykeneväinen saavuttamaan 

halutun asetusarvon häiriöstä huolimatta. [29] Kuva 15.b esittää lohkokaavioesityksen 

suljetusta järjestelmästä. Lohkokaaviosta nähdään, että järjestelmään on lisätty takaisin-

kytkentähaara, joka vähennetään asetusarvosignaalista 𝑟. Tätä erotusta kutsutaan 

erosuureeksi 𝑒, joka syötetään säätimelle. 
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Kuva 15 Lohkokaavioesitys avoimesta (a) ja suljetusta (b) järjestelmä. 

Tässä työssä tarkasteltavan järjestelmän venttiilin luistin liike toimii virtaohjauksella. Tar-

koituksena on parantaa järjestelmän nopeusominaisuuksia toimilaitteen eli sylinterin ta-

kaisinkytkennällä. Koska suunnitellaan nopeussäätöä, takaisinkytkentähaarassa mita-

taan nopeutta.   

3.2 Nopeusservo 

Nopeusservo on tyypillinen servojärjestelmä. Säätöpiirin tärkein takaisinkytkentä on no-

peustakaisinkytkentä, koska säädettävä suure on toimilaitteen eli sylinterin nopeus. 

Usein säätöpiiriin lisätään kuitenkin myös muita takaisinkytkentöjä, jotta järjestelmän 

ominaisuudet paranevat. Yleisesti nopeusservojärjestelmiä käytetään muuttuvaa tark-

kaa nopeussäätöä vaativissa sovelluksissa kuten tuotantolinjoissa. Järjestelmän ohjaus-

signaali on normaalisti muuttuva ajan funktiona. [7] Ohjaussignaalista ja asetusarvosta 

puhutaan lisää kappaleessa 3.3.3. 

Toisin kuin asemaservoissa, nopeusservoissa toimilaite ei toimi integroivana elimenä. 

Tästä syystä järjestelmän tarkkuuden parantamiseksi integrointi suoritetaan venttiiliohja-

tussa nopeusservossa säätäjässä. Integraattorin ansiosta teoreettinen virhe nopeu-

dessa saadaan nollaksi. Tällaisella ratkaisulla päästään tarkkuuden näkökulmasta jopa 

edullisempaan tilanteeseen verrattuna asemaservoon, koska integraattori on säätöpiirin 

myötähaarassa ennen muita laitteita. Silloin mahdolliset järjestelmän myötähaarassa 

olevat häiriösignaalit ovat myös integraattorin jälkeen, mikä on toivottavaa tarkkuuden 

kannalta. Jotta säätäjä antaisi pelkkää I-säätöä paremman dynamiikan, käytännössä 

päädytään yleensä käyttämään PI- tai PID-säätäjää. D-termi lisätään säätimeen, kun lii-

kutellaan suurehkoja massoja ja halutaan hyvää suorituskykyä. [7] 
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3.3 Järjestelmän suorituskyky 

Dynaamisten järjestelmien analysoinnissa halutaan tietää, miten lähtösignaali käyttäytyy 

erilaisilla tulosignaaleilla. Vaikka järjestelmän todelliset tulosignaalit tunnettaisiin, ei niitä 

yleensä käytetä. [7] Sen sijaan järjestelmien dynaamisen suorituskyvyn testaamisen 

yleistämiseksi käytetään vakio testimenetelmiä, jotka ovat askel-, impulssi- ja taajuus-

vaste. [28] Tässä työssä näiden testimenetelmien lisäksi käytetään asetusarvorataa, 

joka vastaa todellista tulosignaalia. Tämä kappale esittelee nämä järjestelmän vastetta 

ja dynaamista suorituskykyä mittaavat menetelmät. 

3.3.1 Askel- ja impulssivaste 

Askel- ja impulssivaste ovat aikavasteita, joiden avulla saadaan kuva suljetun järjestel-

män transientti- ja jatkuvuustilan käyttäytymisestä. Askelvaste on tietyllä ajanhetkellä 

esiintyvä yhtäkkinen yksikön suuruinen tulosignaalin muutos. [7] Järjestelmän askel-

vaste määritellään järjestelmän vasteena yksikköaskeleeseen. Yksikköaskelfunktio 𝑢(𝑡) 

on muotoa  

 𝑢(𝑡) = {
1, t ≥ 0
0, t < 0

. (45) 

Askelvasteen avulla voidaan tarkastella, kuinka onnistuneesti säätöpiiri toteuttaa halutun 

vakioarvoisen asetusarvon. [28] 

Kuva 16 esittää esimerkin suljetun järjestelmän askelvasteesta. Askelvasteesta voidaan 

määrittää suorituskyvyn parametrejä, jotka liittyvät järjestelmän vasteen nopeuteen. 

Nousuaika 𝑇𝑟 määrittää ajan, jolloin vaste saavuttaa määritetyn virhekaistan ±휀 arvon 

tasapainotilasta 𝑦(∞). Huippuaika 𝑇𝑝 määrittää ajan, kun vaste saavuttaa ensimmäisen 

huippunsa tai maksimaalisen ylityksen. Ylitys 𝑀𝑝 määrittää, kuinka monta prosenttia vas-

teen ensimmäinen huippu on määritetyn virhekaistan ±휀 yli. Asettumisaika 𝑇𝑠 kertoo 

ajan, jolloin vaste lopulta asettuu määritetyn virhekaistan ±휀 sisälle tasapainotilan arvos-

taan 𝑦(∞). Järjestelmille, jotka eivät koskaan saavuta asetusarvoaan 𝑦𝑑, voidaan mää-

rittää lisäksi asetusarvovirhe 𝑒𝑠𝑠. [29] Kuvan askelvaste on esimerkki järjestelmästä, joka 

ei koskaan saavuta asetusarvoaan 𝑦𝑑 ja järjestelmään jää asetusarvovirhettä 𝑒𝑠𝑠. Tässä 

työssä askelvasteiden nousuajat määritetään 10 – 90 % tasapainotilan arvosta. 

Asettumisaika määritetään aikana, jonka jälkeen askelvaste pysyy kahden prosentin 

sisällä tasapainoarvostaan.   
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Kuva 16 Järjestelmän suorituskykyparametrejä voidaan määrittää askelvasteesta, 
kuva perustuu lähteeseen [29]. 

Impulssivasteella tarkoitetaan järjestelmän vastetta yksikköimpulssiin. Äärettömän kor-

keaa ja kapeaa yksikköimpulssisignaalia 𝛿(𝑡) sanotaan Diracin deltafunktioksi, jonka in-

tegraali saa arvon yksi. [28] Se on muodoltaan [28] 

 𝛿(𝑡) = {
∞, 𝑡 = 0
0, 𝑡 ≠ 0

 𝑗𝑎 ∫ 𝛿(𝑡)𝑑𝑡 = 1
∞

−∞

.  (46) 

Vaikka yksikköimpulssi on kuitenkin fysikaalisessa järjestelmässä luonnollisesti lähes 

mahdotonta toteuttaa, on se kuitenkin käyttökelpoinen teoreettisissa tarkasteluissa [7]. 

Tässä työssä yksikköimpulssina käytetään MATLAB/Simulink-ohjelman pulssigeneraat-

torilohkoa, johon pulssin vahvuudeksi syötetään 50 amplitudia ja leveydeksi 0,001 se-

kuntia. Impulssi luodaan kuvaamaan ulkoista kuormavoimahäiriötä järjestelmään. 

3.3.2 Taajuusvaste 

Järjestelmän stabiilius voidaan määrittää taajuusvasteella, jossa avoimen järjestelmän 

käyttäytymisen avulla selvitetään suljetun järjestelmän stabiilius. Taajuusvasteessa jär-

jestelmän toimintaa tarkastellaan jatkuvassa vaihtotilassa. Sillä tarkoitetaan järjestelmän 

tilaa, jossa sinimuotoinen tulosignaali on vaikuttanut niin kauan, kunnes kaikki muutosil-

miöt ovat vaimentuneet.  Yleisimmät taajuusvasteen graafiset esitystavat ovat Nyquist- 

ja Bode-diagrammi sekä Nicholsin kartta. Tässä työssä käytetään Bode-diagrammia, 

joka on kaikkein yleisin tapa käytännön suunnittelutyössä. [7] 
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Bode-diagrammi sisältää kaksi kaaviota: vahvistus- ja vaihevaste. Vahvistusvaste kertoo 

sinimuotoisen siirtofunktion suuruuden ja vaihevaste vaihesiirtymän taajuuden logaritmi-

sella asteikolla. [10] 

Bode-diagrammista on mahdollista määrittää järjestelmän vahvistus- ja vaihevara. Nii-

den avulla arvioidaan järjestelmän stabiiliutta. Vahvistusvara kertoo, kuinka paljon vah-

vistusta voidaan kasvattaa avoimessa järjestelmässä, kunnes suljetusta järjestelmästä 

tulee epästabiili. Sen sijaan vaihevara ilmoittaa paljonko vaihesiirtoa voidaan kasvattaa 

avoimessa piirissä, kunnes suljetusta järjestelmästä tulee epästabiili. [27] 

Vahvistusvara voidaan nähdä vahvistusvasteesta siitä kohdalta, missä vaihevasteessa 

vaihesiirtymä saavuttaa arvon -180°. Vaihevara taas nähdään vaihevasteen kohdalta, 

missä vahvistusvasteen vahvistuksen arvo saa arvon 0 dB. Jos vaihevara on positiivi-

nen, järjestelmä on stabiili. [27] Kuva 17 näyttää, kuinka avoimen järjestelmän Bode-

diagrammista voidaan nähdä vahvistus- ja vaihevara. Tässä työssä vahvistusvaraa mer-

kitään 𝑓180 ja vaihevaraa 𝑓0𝑑𝐵. Riittävä suhteellinen stabiilius saavutetaan yleensä, kun 

𝑓0𝑑𝐵 ≥ 45° ja 𝑓180 ≥ 6 𝑑𝐵 [7]. 

 

Kuva 17 Bode-diagrammista voidaan nähdä vahvistus- ja vaihevara, kuva perustuu 
lähteeseen [27]. 

3.3.3 Asetusarvorata 

Asetusarvoradalla tarkoitetaan asetusarvoa, joka on jatkuva ajan funktiona. Radanseu-

rannassa mitatun arvon tavoitteena on seurata asetusarvoa niin tarkasti kuin mahdol-

lista.  Asetusarvo voi olla sylinterin männän asema, nopeus, paine tai voima. [15] Koska 
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tässä työssä suunnitellaan sylinterin nopeussäätö, asetusarvo on luonnollisesti sylinterin 

nopeus.  

Tyypillinen pehmeän liikkeen asemarata sylinterin tiettyyn liikesuuntaan on nopeusradan 

puolisuunnikas eli trapetsi, kolmannen tai viidennen kertaluvun polynomi. Trapetsin muo-

toisella nopeusradalla vastaava kiihtyvyysrata on epäjatkuva, mikä aiheuttaa helpommin 

värähtelyä liikkeeseen. Toisaalta se on joustavampi, koska kiihtyvyyden, hidastuvuuden 

ja vakionopeuden jaksot voidaan valita hyvin vapaasti. Viidennen kertaluvun polynomilla 

kiihtyvyysrata on pehmeä, ja liikeajasta puolet on liikkeen kiihtymistä ja toiset puolet hi-

dastumista.  Viidennen ja kolmannen kertaluvun polynomien ero on nopeushuipussa, 

joka on hieman korkeampi viidennen kertaluvun polynomilla. [15] 

Kuva 18 esittää esimerkkinä aseman, nopeuden ja kiihtyvyyden kuvaajat ajan funktiona, 

kun radangenerointina käytetään nopeuden trapetsia, kolmannen ja viidennen kertalu-

vun polynomeja. Kuvasta nähdään, kuinka asema-, nopeus- ja kiihtyvyysradat eroavat 

toisistaan ajan funktiona kolmella eri radangenerointi tavalla. 

 

Kuva 18 Radangenerointi nopeuden trapetsilla, kolmannen ja viidennen kertaluvun 
polynomilla, kuva perustuu lähteeseen [15]. 

Haluttu nopeusrata voidaan generoida kahdella eri tavalla: käyttämällä ohjainsauvaa tai 

älykästä syöttölaitetta. Kun käytetään ohjainsauvaa, ohjainsauvan poikkeama kes-

kiasennosta vastaa haluttua nopeussignaalia. Mahdollinen asema-arvo saadaan integ-

roimalla nopeus. Sen sijaan käytettäessä älykästä syöttölaitetta, koneenkäyttäjä voi 

syöttää tavoiteaseman ja nopeuden älykkääseen laitteeseen sen hetkisen toimintavaa-

timuksen mukaan. [35]  
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Tässä työssä sylinterin nopeusradan generointi aloitetaan suunnittelemalla ensin ase-

maliikkeen asetusarvorata, joka derivoimalla ajan suhteen saadaan nopeusliikerata. 

Asetusarvoratana käytetään viidennen kertaluvun polynomia, koska silloin nopeusradan 

muoto on pehmein ja värähtelyn riski pienenee simuloidessa. Määritetään ensimmäi-

senä asetusarvoksi asemaliikerata 𝑥𝑟𝑒𝑓 viidennen kertaluvun polynomin avulla 

 𝑥𝑟𝑒𝑓(𝑡) = 𝑎0𝑡
5 + 𝑎1𝑡

4 + 𝑎2𝑡
3 + 𝑎3𝑡

2 + 𝑎4𝑡 + 𝑎5 (47) 

joka derivoimalla ajan 𝑡 suhteen saadaan nopeusliikerata 𝑣𝑟𝑒𝑓 

 𝑣𝑟𝑒𝑓(𝑡) =
𝜕𝑥𝑟𝑒𝑓

𝜕𝑡
= 5𝑎0𝑡

4 + 4𝑎1𝑡
3 + 3𝑎2𝑡

2 + 2𝑎3𝑡 + 𝑎4 (48) 

Kertoimet 𝑎0, 𝑎1, 𝑎2 ja 𝑎5 ovat 

 𝑎0 =
6∆𝑥

∆𝑡5
, 𝑎1 = −

15∆𝑥

∆𝑡4
, 𝑎2 =

10∆𝑥

∆𝑡3
, 𝑎5 = 𝑥𝑖𝑛𝑖𝑡 (49) 

missä ∆𝑥 on sylinterin männän liike, ∆𝑡 on liikeaika ja 𝑥𝑖𝑛𝑖𝑡 on männän asema alussa. 

Koska liikerata alkaa ajanhetkellä 𝑡 = 0 𝑠, kertoimet 𝑎3 ja 𝑎4 ovat nollia. Asetetaan näyt-

teenottotaajuudeksi 𝑡𝑠 = 1 𝑚𝑠 ja liikeajaksi 𝑡𝑚𝑜𝑣 = 6,0 𝑠. Lisätään liikkeen päätyttyä liike-

rataan vielä pysähdysaika 𝑡𝑝𝑎𝑢𝑠𝑒 = 2,0 𝑠, jotta nähdään liikkeen tasainen pysähtyminen. 

Kuva 19 esittää halutun asema- ja nopeusradan kuvaajat. Kuvaajat määritetään MAT-

LAB-ohjelmassa komennolla 

 

x_traj = [x_ref ones(1,round(t_pause/t_s))*x_ref(end)]; 

v_traj = [v_ref zeros(1,round(t_pause/t_s))]; 

t_traj = (0:length(x_traj)-1)*t_s; 

(50) 

missä x_traj on asema-, v_traj nopeus- ja t_traj aikavektori. Aseman ja nopeu-

den vektorit sisältävät kaksi alkiota, joista ensimmäinen määrittää liikeradan ja toinen 

pysähdysajan. Asemavektorin pysähdysaika määritetään komennolla ones, joka palaut-

taa matriisin sisältäen pelkästään ykkösiä. Matriisin dimensioiden koko määritetään sul-

kujen sisällä, mitkä ovat nyt yksi sekä pysähdysajan ja näytteenottoajan osamäärä pyö-

ristettynä lähimpään kokonaislukuun komennolla round. Lopuksi pysähdysaika kerro-

taan asetusarvon viimeisellä arvolla, jotta aseman arvo saadaan oikeaksi. Nopeusvek-

torin pysähdysaika määritetään sen sijaan komennolla zeros, joka palauttaa matriisin 

sisältäen ainoastaan nollia. Matriisin dimensioiden koko määritetään kuten asemavekto-

rin tapauksessa. Nyt vektoria ei ole tarvetta kertoa enää millään, koska nopeuden arvo 

pysähdyksen aikana on nolla. Aikavektori määritetään vektorina, jonka ensimmäinen al-

kio on nolla ja pituus on asemavektori. Pituudesta täytyy kuitenkin vähentää yksi, koska 
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ensimmäiseksi alkioksi määritetty nolla luo ylimääräisen alkion vektorin loppuun. Viimei-

senä vektorin alkiot kerrotaan näytteenottotaajuudella. 

 

Kuva 19 Haluttu asema- ja nopeusrata 

3.4 Säätöalgoritmi 

Tässä kappaleessa käydään läpi erilaisia säätöalgoritmeja työssä tutkittavalle järjestel-

mälle ja mitataan niiden suorituskykyä suljetun piirin askel- ja impulssivasteella, avoimen 

piirin Bode-diagrammilla ja suljetun piirin asetusarvoradan seurannalla. Ensimmäisenä 

esitellään yleinen PID-säädin ja havainnollistetaan sen ominaisuuksia järjestelmässä. 

Tämän jälkeen säädin viritetään MATLAB/Simulink-ohjelman automaattisella viritystyö-

kalulla ja kehitetään säädintä suoritusvaatimusten mukaisesti.  

3.4.1 PID-säädin 

PID-säädin on yleisin tapa käyttää takaisinkytkentää teknisissä järjestelmissä. Sitä käy-

tetään sekä yksinkertaisissa laitteissa että suurissa teollisuuden sovelluksissa, jotka si-

sältävät tuhansia ohjaimia. Säädin voi olla useassa eri muodossa, kuten erillisinä oh-

jaimina, osana järjestelmähierarkiaa, hajautettuna ohjausjärjestelmänä ja sisäänraken-

nettuna sulautetussa järjestelmässä. [36] Tässä työssä PID-säädintä testataan takaisin-

kytketyn nopeuden erosuureen kompensoinnissa. Tämän kappaleen tarkoituksena on 
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havainnollistaa, kuinka PID-säätimen eri parametrit vaikuttavat säätöön. Tässä vai-

heessa linearisointipisteeksi valitaan sylinterin maksimi-iskunpituus. Säätimen varsinai-

nen viritys tehdään kappaleessa 3.4.2. 

Säätimen sisään- ja ulostulon suhde ideaalisella takaisinkytketyllä PID-säätimellä on 

muotoa    

 𝑢(𝑡) = 𝑘𝑝𝑒 + 𝑘𝑖∫ 𝑒(𝜏)𝑑𝜏 + 𝑘𝑑
𝑑𝑒

𝑑𝑡

𝑡

0

= 𝑘𝑝 (𝑒 +
1

𝑇𝑖
∫ 𝑒(𝜏)𝑑𝜏 + 𝑇𝑑

𝑑𝑒

𝑑𝑡

𝑡

0

) (51) 

missä säätimet parametrit ovat proportionaalivahvistus 𝑘𝑝, integrointivahvistus 𝑘𝑖 ja de-

rivointivahvistus 𝑘𝑑. Joskus käytetään vahvistusten sijaan aikavakioita, jotka ovat integ-

rointiaika 𝑇𝑖 ja derivointiaika 𝑇𝑑. [36] Tarkastellaan vahvistusten vaikutusta järjestelmään 

askelvasteen kautta.  

Proportionaalivahvistus 𝑘𝑝 vaikuttaa järjestelmän askelvasteeseen pienentäen nousu- ja 

asetusarvovirhettä, mutta lisäten vasteen ylitystä. Integrointivahvistus 𝑘𝑖 vähentää myös 

nousuaikaa, mutta sen lisäksi se poistaa järjestelmän asetusarvovirheen. Vaikka integ-

rointivahvistus poistaa asetusarvovirheen, sen kasvattaminen lisää vasteen ylitystä. Sa-

malla se myös kasvattaa vasteen asettumisaikaa. Jos järjestelmän suorituskykyä halu-

taan parantaa, lisätään säätimeen vielä derivointivahvistus 𝑘𝑑. Se vaikuttaa säätimeen 

toimintaan parantaen aikamuuttuvia ominaisuuksia ja järjestelmän stabiiliutta. [8] Tau-

lukko 5 esittää PID-säätimen eri parametrien vaikutuksen säätimen suorituskykyyn.  

Taulukko 5 PID-säätimen parametrien vaikutus suorituskykyyn,                             
perustuu lähteeseen [8]. 

Para-

metri 

Nousuaika 

𝑻𝒓 

Asettumis-

aika 𝑻𝒔 

Maksimi-

ylitys 

 Asetusarvo-

virhe 𝒆𝒔𝒔 

P pienenee pieni vaikutus kasvaa pienenee 

I pienenee kasvaa kasvaa eliminoituu 

D pieni vaikutus pienenee pienenee pieni vaikutus 

 

Muodostetaan seuraavaksi järjestelmälle PID-säätö. Kuva 20 esittää MATLAB/Simulink-

ohjelmalla tehdyn järjestelmän simulointimallin. Mallissa on käytetty kirjaston valmista 

Tilaesitys-systeemilohkoa, joka esitetään mallissa vihreällä. Lohkoon on syötetty kappa-

leessa 2.5 muodostettu lineaarinen tilaesitys nostopuomin sylinterin ohjauksesta. Mal-

lissa violetilla alueella on rajattu säädin, joka sisältää proportionaalivahvistuksen 𝑘𝑃, in-

tegrointivahvistuksen 𝑘𝑖, derivointivahvistuksen 𝑘𝑑, derivointihaaran suodatuskertoimen 
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𝑁 ja integraattorit. Lisäksi mallissa on oranssilla kuvattuna asetusarvolohkot ja sinisellä 

kuvattuna tallennuslohkot tuloksien laskennassa käytettäville tilamuuttujille. Mallissa 

asetusarvolohkona käytetään joko askelherätettä tai asetusarvorataa manuaalisen kyt-

kimen avulla. Koska tilaesityksen mittausmatriisiksi 𝑪 asetettiin 4x4-identiteettiimatriisi 

kappaleessa 2.5, järjestelmän kaikki tilat ovat mitattavissa ja tilaesityksellä on neljä ulos-

tulosignaalia: A-kammion paine 𝑝𝐴, B-kammion paine 𝑝𝐵, sylinterin männän asema 𝑥𝑠𝑖𝑚 

ja sylinterin nopeus  𝑣𝑠𝑖𝑚. Tässä vaiheessa tarvitsee tarkastella kuitenkin ainoastaan 

sylinterin nopeutta, joten muut ulostulosignaalit on hylätty käyttäen päätelohkoa. 

 

 

Kuva 20 MATLAB/Simulink simulointimalli järjestelmästä PID-säätimellä. 

Tarkastellaan ensimmäisenä pelkkää takaisinkytkettyä P-säädintä. Prosessina käyte-

tään kappaleessa 2.5 luotua järjestelmän tilaesitystä. Kuva 21.a esittää prosessin ulos-

tulojen vasteet, kun järjestelmässä on pelkkä P-säädin eri proportionaalivahvistuksilla 𝑘𝑝 

ja asetusarvona on yksikköaskel. Säätimen parametrit ovat 𝑘𝑝 = 1, 2, 5 ja 10. Mitä suu-

rempi vahvistus 𝑘𝑝 on, sitä nopeampi on vaste. Suuremman vahvistuksen haittapuoli on 

yhä kasvava värähtely vasteessa. Koska säätimessä ei ole integrointivahvistusta tai 

myötäkytkentähaaraa, ulostulo ei koskaan saavuta referenssin arvoa ja systeemiin jää 

asetusarvovirhettä [36].     
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Kuva 21 Systeemin askelvasteet P- (a), PI- (b), PD- (c) ja PID-säätimellä (d). 

Kuva 21.b havainnollistaa integrointivahvistuksen ominaisuuksia askelvasteeseen. Nyt 

proportionaalivahvistus pidetään vakioarvossa 𝑘𝑝 = 1 ja integrointivahvistukset ovat 

𝑘𝑖 = 0, 2, 5 ja 15. Kun integrointivahvistus on 𝑘𝑖 = 0, vastaa se pelkän P-säätimen tilan-

netta ja tasapainotilan virhe jää suureksi. Sen sijaan käytettäessä integrointivahvistusta, 

tasapainotilan virhe eliminoituu pois. Pienillä integrointivahvistuksilla vaste nousee hi-

taasti saavuttaen referenssin arvon ja suuremmilla vahvistuksilla se nousee nopeasti, 

mutta aiheuttaa samalla värähtelyä järjestelmässä. 

Integrointivahvistuksen käyttö on hyödyllistä kuormitushäiriöiden vaimentamisessa. 

Suuri vahvistuksen arvo lieventää häiriöitä tehokkaasti, mutta sen haittapuoli on väräh-

telyn lisääntyminen, huono robustisuus ja mahdollinen epästabiilius järjestelmässä. [36] 

Tarkastellaan seuraavaksi PD-säätimen askelvastetta. Kuva 21.c havainnollistaa PD-

säätimen askelvasteen, kun proportionaalivahvistus pidetään vakioarvossa 𝑘𝑝 = 10 ja 

derivointivahvistuksen arvot ovat 𝑘𝑑 = 0, 0.3, 0.8 ja 2. Suodatuskertoimeksi asetetaan 

𝑁 = 1818,6. Kuvasta nähdään, että derivointivahvistuksen kasvaessa järjestelmä väräh-

telee vähemmän. Toisaalta liian suuri derivointivahvistuksen arvo heikentää järjestelmän 

käyttäytymistä. Kun käytetään askelmaista sisääntuloa, derivointivahvistuksen sisältämä 

säätimen ulostulo on impulssi [36].  Kuva 21.c havainnollistaa selkeästi impulssin. Vaste 
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ei P-säätimen tavoin koskaan saavuta referenssin arvoa, koska säätimessä ei ole myö-

täkytkentähaaraa tai integrointivahvistusta. Näin ollen voidaan todeta, että derivointivah-

vistuksen hyvä puoli on järjestelmän vaimennus. Koska järjestelmällä todettiin myös kap-

paleessa 2.3.3 huonot vaimennusominaisuudet vaimennuskertoimen avulla, voidaan de-

rivointivahvistusta pitää tärkeänä osana säätöalgoritmia.  

Viimeisenä tarkastellaan järjestelmän askelvastetta, kun käytössä on kaikki vahvistukset 

ja saavutetaan yleisen PID-säätimen rakenne. Kuva 21.d esittää PID-säätimen askel-

vasteen. Derivointivahvistuksien parametrien arvot ovat 𝑘𝑑 = 0, 0.1, 0.4 ja 1 sekä suoda-

tuskertoimen arvo vakio 𝑁 = 1818,6. Sen lisäksi proportionaalivahvistus 𝑘𝑝 = 2,5  ja in-

tegrointivahvistus 𝑘𝑖 = 20 pidetään vakioina. Kuvasta nähdään, että järjestelmä on vä-

rähtelevä derivointivahvistuksen puuttuessa tai pienimmillä arvoilla. Kun vahvistusta kas-

vatetaan, järjestelmä vaimentaa enemmän. Koska nyt käytössä on myös integrointivah-

vistus, vaste saavuttaa aina referenssin arvon.     

3.4.2 PID-säätimen viritys 

Kirjallisuuden mukaan PID-säätimen oikeanlaisten parametrien virittämisessä on haas-

teita. Perinteiset viritysmenetelmät, kuten manuaalinen menetelmä on helppo tapa virit-

tää PID-säädin, mutta merkittävä ja tyydyttävä suorituskyky ei ole taattu. Manuaaliset 

viritysmenetelmät ovat iteratiivisia ja vievät paljon aikaa. Sääntöihin perustuvat menetel-

mät sisältävät tarkkoja rajoitteita ja ne eivät sovellu kaikentyyppisiin malleihin kuten 

epästabiileihin, korkean kertaluvun tai pienen aikaviiveen malleihin [8] Yksi kirjallisuu-

desta löytyvä viritysmenetelmä on Ziegler-Nichols-menetelmä, joka on laajasti käytetty 

sen yksinkertaisuuden vuoksi [10]. Hussien et al. mukaan [8] menetelmä on valitettavasti 

kuitenkin aggressiivinen ja johtaa helposti suureen ylitykseen ja värähtelyyn vasteessa.  

Tässä työssä PID-säädin viritetään MATLAB/Simulink ohjelman automaattisella PID-vi-

rityksellä, joka löytyy ohjelman työkalusta Säätöjärjestelmän suunnittelu (engl. Control 

System Designer). Automaattisella virityksellä voidaan saada optimaalinen järjestelmän 

toiminnallisuus, mikä vastaa suorituskykyvaatimuksia [8]. Säädin viritetään linearisointi-

pisteeseen, jossa on sylinterin minimiominaistaajuus eli maksimi-iskunpituus. Toisen li-

nearisointipisteen, sylinterin maksimiominaistaajuuden eli minimi-iskunpituuden, avulla 

tarkistetaan järjestelmän stabiilius myös sylinterin iskunpituuden toisessa päässä. Silloin 

voidaan olettaa, että järjestelmä pysyy stabiilina kaikilla sylinterin iskunpituuksilla.     

Automaattisen PID-virityksen prosessi alkaa järjestelmän mallin määrittämisellä I/O-tes-

tidataan (engl. input-output). Seuraavaksi PID-säädin mallinnetaan säätöpiiriin MATLAB-

ohjelmassa käyttäen Säätöjärjestelmän suunnittelu -työkalua. Tämän jälkeen säätimen 
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parametrit viritetään automaattisesti, jonka jälkeen niitä voidaan vielä hienosäätää halu-

tun järjestelmän nopeuden ja robustisuuden perusteella. Lopuksi useaa eri säädintä voi-

daan säätää rinnakkain ja verrata niiden toiminnallisuutta toisiinsa. [8]   

Säätimen parametreiksi saadaan 

 𝐾𝑝 = 3,188, 𝐾𝑖 = 12,24,𝐾𝑑 = 0,2047 ja N = 1147. (52) 

Kuva 22 esittää viritetyn PID-säätimen suljetun piirin askel- ja impulssivasteen sekä 

avoimen piirin Bode-diagrammin. Vasteet esitetään molemmissa linearisointipisteissä eli 

sylinterin maksimi-iskunpituudella 𝑥𝑚𝑎𝑥 sinisellä ja minimi-iskunpituudella 𝑥𝑚𝑖𝑛 

punaisella. Askelvasteessa järjestelmään syötetään yksikköaskelfunktio ajanhetkellä 𝑡 =

0,5 𝑠. Vasteet asettuvat tarkasti asetusarvoonsa ilman ylitystä. Nousuajat ovat sylinterin 

maksimi-iskunpituuden linearisointipisteessä 𝑇𝑟,𝑚𝑎𝑥 = 1,3 𝑠 ja minimi-iskunpituuden 

linearisointipisteessä 𝑇𝑟,𝑚𝑖𝑛 = 1,28 𝑠. Lisäksi asettumisajat 𝑇𝑠,𝑚𝑎𝑥 = 2,47 𝑠 ja 𝑇𝑠,𝑚𝑖𝑛 =

2,38 𝑠. Koska vasteet saavuttavat lopussa asetusarvonsa, ei järjestelmään jää 

asetusarvovirhettä 𝑒𝑠𝑠. Lisäksi järjestelmään syötetään 50 amplitudin suuruinen 

impulssivaste ajanhetkellä 𝑡 = 4 𝑠 kuvaamaan kuormavoimahäiriötä. Kuten kuvasta 

nähdään, se aiheuttaa voimakasta värähtelyä vasteisiin tällä säädinratkaisulla. Siitä 

voidaan päätellä, että säädin ei siedä vielä kovin hyvin häiriöitä. 

Avoimen piirin Bode-diagrammista nähdään vaihevara ja vahvistusvara, jotka kertovat 

suljetun järjestelmän stabiiliudesta. Vaihevarat tarkasteltaville linearisointipisteille ovat 

𝑓0𝑑𝐵,𝑚𝑎𝑥 = 63,9° ja 𝑓0𝑑𝐵,𝑚𝑖𝑛 = 60,4°, joiden mukaan suljettu järjestelmä on stabiili. Sen 

sijaan molemmat vahvistusvarat ovat äärettömiä 𝑓180 = ∞, koska vaihesiirtymä ei mene 

−180° alapuolelle.  Myös se kertoo järjestelmän olevan stabiili. 

 

Kuva 22 Automaattisesti viritetyn PID-säätimen suljetun piirin askel-, impulssivaste 
ja avoimen piirin Bode-diagrammi 
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Kuva 23 esittää PID-säätimen simuloidun asetusarvoradan seurannan, nopeusvirheen 

ja venttiilin avauksen kuvaajat nostopuomin sylinterin positiivisella liikkeellä. 

Asetusarvoradan seurannassa tarkastellaan ainoastaan linearisointipistettä sylinterin 

maksimi-iskunpituudella 𝑥𝑚𝑎𝑥, koska linearisointipisteellä ei ole juurikaan vaikutusta 

asetusarvoradan seurannassa. Asetusarvorata 𝑣𝑟𝑒𝑓 on merkitty kuvaajaan punaisella 

katkoviivalla ja simuloitu nopeus 𝑣𝑠𝑖𝑚, nopeusvirhe 𝑣𝑒𝑟 ja venttiilin avaus 𝑧𝑠𝑖𝑚 sinisellä 

viivalla. Nopeusvirhe ratkaistaan asetusarvon ja simuloidun nopeuden erotuksena 

yhtälöllä 

 𝑣𝑒𝑟 = 𝑣𝑟𝑒𝑓 − 𝑣𝑠𝑖𝑚. (53) 

Kuvasta huomataan, että säädin ei ole kykenevä seuramaan asetusarvorataa ja 

radanseurannassa nopeusvirhe kasvaa suurimmillaan yli arvon 𝑣𝑒𝑟 = 0,02𝑚/𝑠.  Venttiilin 

avaus on venttiilin suhteellinen avaus −1 ≤ 𝑧𝑠𝑖𝑚 ≤ 1, jolloin 𝑧𝑠𝑖𝑚 = 1 tarkoittaa venttiilin 

maksimaalista avausta. Silloin venttiilin läpi menevä tilavuusvirta on maksimissaan. 

Venttiilin avauksen kuvaajasta nähdään, että tällä liikenopeudella venttiilin avaus on 

maksimissaan 𝑧𝑠𝑖𝑚 ≈ 0,6. Koska säädin ei täytä vielä suorituskykyvaatimuksia 

radanseurannassa, täytyy sen toiminnallisuutta parantaa. 

 
Kuva 23 PID-säätimen radanseuranta 
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3.4.3 Nopeuden myötäkytkentä 

Vaikka useimmat suljetun järjestelmän säätöpiirit sisältävät takaisinkytkennän, on mah-

dollista säätöpiiriin lisätä myös myötäkytkentä. Yleensä myötäkytkentä kytketään ase-

tusarvosta suoraan säätimeen ehkäisemään häiriön vaikutusta tai vähentämään tunnet-

tua haitallista järjestelmän käyttäytymistä. [29]       

Nopeusservojärjestelmässä on nopeusvirhettä eli jättämää säätöpiirin rakenteen takia. 

Koska liikkeen toiminta-aika asemasta asemaan kasvaa jättämän vuoksi, tarkka asetus-

arvon seuraaminen rataohjauksessa ei toteudu. Jotta jättämä saataisiin poistettua, sää-

töpiirissä käytetään nopeuden myötäkytkentää. Sitä voidaan kutsua myös nopeuskom-

pensoinniksi tai jättämän kompensoinniksi. Kompensoinnilla lisätään venttiilin ohjauk-

seen nopeusasetusarvoon verrannollinen tekijä, jolla kompensoidaan jättämä hyvin tar-

kasti. [7] Tässä työssä se määritetään nopeusvahvistuksen avulla. 

Nopeusvahvistus 𝐾 määrittää, kuinka nopeasti sylinterin mäntä liikkuu venttiilin maksi-

maalisella avaumalla [14]. Nopeusvahvistus positiiviseen liikesuuntaan saa muodon 

 𝐾 =
𝑄𝑚𝑎𝑥
𝐴𝐴

 (54) 

missä 𝑄𝑚𝑎𝑥 on maksimitilavuusvirta venttiilin PA-reunan yli ja 𝐴𝐴 sylinterin männän puo-

len pinta-ala [3]. Koska painekompensoidun venttiilin ominaistilavuusvirtakäyrä on line-

aarinen, nopeuden myötäkytkennän liikenopeuteen verrannollinen tekijä 𝐾𝑓𝑓 voidaan 

määrittää laskennallisesti nopeusvahvistuksen käänteislukuna [3] 

 𝐾𝑓𝑓 =
1

𝐾
. (55) 

Teoreettisesti sylinterin nopeutta voitaisiin ohjata pelkästään nopeuden myötäkytken-

nällä, mutta silloin säädin ei huomioisi hydraulisen järjestelmän sisäisiä vuotoja, venttiilin 

kuollutta aluetta ja ohjausluistin toimintaan liittyviä epälineaarisuuksia [3]. Kuva 24 

esittää simulointimallin PID-säätimestä nopeuden myötäkytkenällä (FPID). Nopeuden 

myötäkytkentä kytketään asetusarvosta järjestelmän ohjaukseen, jolloin se lisää 

ohjaukseen liikenopeuteen verrannollisen tekijän 𝐾𝑓𝑓. Proportionaalivahvistus 𝑘𝑝, 

integrointivahvistus 𝑘𝑖 ja derivointivahvistus 𝑘𝑑 hienosäädetään uudestaan 

manuaalisesti vastaamaan parasta suorituskykyä. Proportionaali- ja 

derivointivahvistusta kasvatetaan kertomalla ne viidellä verrattuna pelkän PID-säätimen 

arvoihin. Sen sijaan integrointivahvistusta pienennetään reilusti.  Nyt säätimen 

parametreiksi saadaan 
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 𝐾𝑝 = 15,941,𝐾𝑖 = 5,𝐾𝑑 = 1,023 ja N = 1147. (56) 

 

 

Kuva 24 FPID-säätimen simulointimalli 

Kuva 25 näyttää FPID-säätimen simuloidun asetusarvoradan seurannan. Nyt nopeusku-

vaajasta nähdään, että simuloitu nopeus 𝑣𝑠𝑖𝑚 seuraa tarkasti asetusarvorataa 𝑣𝑟𝑒𝑓. No-

peusvirheen kuvaajassa voidaan nähdä pienet virheet liikkeen alussa ja lopussa. Niitä 

voidaan pitää kuitenkin merkityksettömän pienenä, koska virhe on niissä suurimmillaan 

vain 𝑣𝑒𝑟 = 0,0007𝑚/𝑠. Venttiilin avaus on maksimissaan 𝑧𝑠𝑖𝑚 = 0,63. 
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Kuva 25 FPID-säätimen radanseuranta 

Tarkastetaan seuraavaksi FPID-säätimen suljetun piirin askel- ja impulssivaste sekä 

avoimen piirin Bode-diagrammi molemmissa linearisointipisteissä. Kuva 26 esittää sää-

timen askel- ja impulssivasteen, kun askelfunktio syötetään järjestelmään ajassa 𝑡 =

0,5 𝑠 ja impulssi ajassa 𝑡 = 2 𝑠.  Kuvasta huomataan, että nopeuden myötäkytkentä ai-

heuttaa askelvasteeseen ylitystä molemmissa linearisointipisteissä. Nyt nousuajat ovat 

𝑇𝑟,𝑚𝑎𝑥 = 0,06 𝑠 ja 𝑇𝑟,𝑚𝑖𝑛 = 0,02𝑠, asettumisajat 𝑇𝑠,𝑚𝑎𝑥 = 0,30 𝑠 ja 𝑇𝑠,𝑚𝑖𝑛 = 0,13 𝑠, ja ylityk-

set 𝑀𝑝,𝑚𝑎𝑥 = 25,5 % ja 𝑀𝑝,𝑚𝑖𝑛 = 14,5 %. Lisäksi yksikköimpulssi aiheuttaa voimakasta 

värähtelyä, mikä kertonee edelleen järjestelmän heikosta häiriönsietokyvystä.  Avoimen 

piirin Bode-diagrammista nähdään kuitenkin, että järjestelmä on stabiili molemmissa li-

nearisointipisteissä, koska vaihevarat ovat enemmän kuin 0°. Vaihevarojen tarkat arvot 

ovat 𝑓
0𝑑𝐵,𝑚𝑎𝑥

= 57,6° ja 𝑓
0𝑑𝐵,𝑚𝑖𝑛

= 72,4°. Molempien linearisointipisteiden vahvistusvarat 

ovat jälleen äärettömiä 𝑓180 = ∞, mikä myös kertoo järjestelmän olevan stabiili. 
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Kuva 26 FPID-säätimen suljetun piirin askel-, impulssivaste ja avoimen piirin Bode-
diagrammi 

3.4.4 Dynaaminen voimatakaisinkytkentä 

Servojärjestelmä on dynaamiselta kannalta hyvin toimiva, kun sillä on riittävä stabiilius 

ja värähtelyn vaimennuskyky. Koska FPID-säätimellä askel- ja impulssivasteet ovat hie-

man värähteleviä ja pelkkä järjestelmän stabiilius ei riitä, järjestelmän vaimennusominai-

suuksia on parannettava. Riittävän vaimennuksen mitoitusohjeena voidaan pitää niin sa-

nottua 𝑀 = 1,3-kriteeriä. Kriteerin mukaan suljetun piirin askelvasteessa saa olla ylitystä 

karkeasti enintään 23 %. [7] 

Jotta vaimennusominaisuuksia voidaan parantaa, lisätään säätimeen voimatakaisinkyt-

kentä. Säädinrakenne saa muodon FPID-säädin voimatakaisinkytkennällä (FPIDF).  Voi-

man syöttäminen takaisin venttiilin ohjaussignaaliin on tehokas tapa lisätä järjestelmän 

vaimennusta [16]. Vaimennusominaisuudet parantuvat, koska paineisiin perustuva ne-

gatiivinen takaisinkytkentä kumoaa painevärähtelyiden vaikutuksen [22].  Sylinterin liki-

määräinen voima lasketaan yhtälöllä 

 𝐹 ≈ 𝑝𝐴𝐴𝐴 − 𝑝𝐵𝐴𝐵 (57) 

missä 𝑝𝐴 on sylinterin A-kammion ja 𝑝𝐵 B-kammion paine sekä 𝐴𝐴 männän pinta-ala ja 

𝐴𝐵 männänvarren puolen pinta-ala [16]. Voimatakaisinkytkennän järjestäminen on yk-

sinkertaista sähköhydraulisissa servojärjestelmissä niiden sisältäessä paineanturit [7]. 

Voiman ratkaiseminen voidaan tehdä lineaarisessa tilaesityksessä, jolloin sen muoto 

muuttuu aiemmasta esityksestä yhtälöllä (44) kappaleessa 2.5. Nyt tilaesitys saa muo-

don  



3. Menetelmät ja säädön suunnittelu                                                                                     48 

 

 

[

𝛿�̇�𝐴
𝛿�̇�𝐵
𝛿�̇�
𝛿�̈�

] =

[
 
 
 
 
 
 
 0 0 0

−𝐴𝐴
𝐶ℎ𝐴(𝑥)

0
−𝐾𝐶𝐵+
𝐶ℎ𝐵(𝑥)

0
𝐴𝐵

𝐶ℎ𝐵(𝑥)
0 0 0 1
𝐴𝐴
𝑚𝑒𝑓𝑓

−
𝐴𝐵
𝑚𝑒𝑓𝑓

0 −
𝑏

𝑚𝑒𝑓𝑓]
 
 
 
 
 
 
 

[

𝛿𝑝𝐴
𝛿𝑝𝐵
𝛿𝑥
𝛿�̇�

] +

[
 
 
 
 
 
 
 
𝑄𝑚𝑎𝑥
𝐶ℎ𝐴(𝑥)

0

−𝐾𝑞𝐵+

𝐶ℎ𝐵(𝑥)
0

0 0

0 −
1

𝑚𝑒𝑓𝑓]
 
 
 
 
 
 
 

[
𝛿𝑧̅

𝛿𝐹𝑙𝑜𝑎𝑑
] 

𝑦 =

[
 
 
 
 
1 0 0 0
0 1 0 0
0 0 1 0
0 0 0 1
𝐴𝐴 −𝐴𝐵 0 0]

 
 
 
 

[

𝛿𝑝𝐴
𝛿𝑝𝐵
𝛿𝑥
𝛿�̇�

] +

[
 
 
 
 
0 0
0 0
0 0
0 0
0 0]

 
 
 
 

𝛿𝑧̅ 

(58) 

missä voima lasketaan mittausmatriisissa 𝑪 yhtälön (57) mukaisesti.  

Jos voimatakaisinkytkentä toteutetaan ilman suodatusta, sen siirtofunktio on  

 𝐺𝑝(𝑠) = 𝐾𝐹 (59) 

Voimatakaisinkytkentä aiheuttaa vaimennuskertoimen lisäyksen venttiilin ohjaussignaa-

liin, mikä parantaa järjestelmän stabiiliutta. Sen sijaan se pienentää servojärjestelmän 

jäykkyyttä, mikä taas huonontaa säätötarkkuutta kuorman vaihdellessa. Koska jäyk-

kyyttä pienentävä vaikutus halutaan pois voimatakaisinkytkennästä, otetaan käyttöön 

dynaaminen voimatakaisinkytkentä. Dynaamisessa voimatakaisinkytkennässä säätö-

tarkkuutta parannetaan ylipäästösuodattimella, joka on normaalisti ensimmäisen kerta-

luvun siirtofunktio 

 𝐺𝐻𝑃(𝑠) =
𝜏𝐻𝑃𝑠

𝜏𝐻𝑃𝑠 + 1
 (60) 

missä aikavakio 𝜏𝐻𝑃 mitoitetaan seuraavasti  

 𝜏𝐻𝑃 ≫
1

𝜔𝑁,𝑚𝑖𝑛
 (61) 

missä 𝜔𝑁,𝑚𝑖𝑛 on nostosylinterillä vaikuttava minimiominaistaajuus. [7] Takaisinkytken-

nän vahvistuksen 𝐾𝐹 viritysohjeena on sen asettaminen mahdollisimman pieneksi [16]. 

Nyt parametrien arvoiksi asetetaan 𝜏𝐻𝑃 = 1/𝜔𝑁,𝑚𝑖𝑛 ja 𝐾𝐹 = 5 ∙ 10
−7. Proportionaali- ja 

derivointivahvistuksia voidaan kasvattaa, koska dynaaminen voimatakaisinkytkentä li-

sää järjestelmän vaimennusta voimakkaasti. Manuaalisen säädön jälkeen saadaan pro-

portionaalivahvistuksen arvoksi 𝑘𝑝 = 40, integrointivahvistukseksi 𝑘𝑑 = 1 ja derivointi-

vahvistukseksi 𝑘𝑑 = 3.  Kuva 27 esittää simulointimallin FPIDF-säätimestä. Kuvasta näh-

dään, kuinka ylipäästösuodatin 𝐺𝐻𝑃(𝑠) ja vahvistus 𝐾𝐹 kytketään säätöpiiriin. 
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Kuva 27 FPIDF-säätimen simulointimalli  

Kuva 28 esittää FPIDF-säätimen radanseurannan. Radanseuranta toimii tarkasti myös 

tällä säädinratkaisulla. Nopeusvirhe on suurimmillaan 𝑣𝑒𝑟 = 0,0005 𝑚/𝑠, jota voidaan pi-

tää tässäkin säädinratkaisussa merkityksettömän pienenä. Venttiilin avaus on maksimis-

saan taas 𝑧𝑠𝑖𝑚 = 0,63. Lisäksi kuvassa esitetään painekuvaaja, jossa on sylinterin mo-

lemmat kammiopaineet. Ne esittävät paineiden poikkeamaa tasapainotilan paineista. A-

kammiopaineen poikkeama 𝑝𝐴 saa suurimman arvonsa kiihtyvässä liikkeessä 𝑝𝐴 ≈

1,5 𝑀𝑃𝑎 ja matalimman hidastuvassa liikkeessä 𝑝𝐴 ≈ −1,5 𝑀𝑃𝑎. Sen sijaan B-kammio-

paineen poikkeama 𝑝𝐵 on pienimmillään sylinterin kiihtyvässä liikkeessä 𝑝𝐵 ≈ −0,7 𝑀𝑃𝑎 

ja suurimmillaan hidastusliikkeen alussa 𝑝𝐵 ≈ 0,7 𝑀𝑃𝑎. 
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Kuva 28 FPIDF-säätimen radanseuranta, nopeusvirhe, venttiilin avaus ja paineet 

Tarkastellaan seuraavaksi suljetun piirin askel- ja impulssivastetta sekä avoimen piirin 

Bode-diagrammia. Kuva 29 näyttää FPIDF-säätimen askel- ja impulssivasteen molem-

missa linearisointipisteissä, kun askelfunktio syötetään taas järjestelmään ajassa 𝑡 =

0,5 𝑠 ja impulssi ajassa 𝑡 = 3 𝑠. Nyt nousuajat eri linearisointipisteillä ovat  𝑇𝑟,𝑚𝑎𝑥 = 0,04 𝑠 

ja 𝑇𝑟,𝑚𝑖𝑛 = 0,13 𝑠, asettumisajat 𝑇𝑠,𝑚𝑎𝑥 = 0,41 𝑠 ja 𝑇𝑠,𝑚𝑖𝑛 = 0,67 𝑠 sekä ylitykset 𝑀𝑝,𝑚𝑎𝑥 =

7,8 % ja 𝑀𝑝,𝑚𝑖𝑛 = 15,9 %. Impulssivasteesta huomataan, että säädin vaimentaa häiriön 

tehokkaasti. Dynaamisen voimatakaisinkytkennän aikaansaama tehokas vaimennus 

pienentää myös ylitystä. Avoimen piirin Bode-diagrammista voidaan todeta, että suljettu 

piiri on stabiili tässäkin tapauksessa molemmissa linearisointipisteissä. Vaihevaran tar-
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kat arvot ovat 𝑓0𝑑𝐵,𝑚𝑎𝑥 = 88,2° ja 𝑓0𝑑𝐵,𝑚𝑖𝑛 = 102°. Molempien linearisointipisteiden vah-

vistusvarojen arvot ovat äärettömiä 𝑓180 = ∞ aikaisempien säädinratkaisujen tavoin, 

mikä on merkki suljetun piirin stabiiliudesta. 

 

Kuva 29 FPIDF-säätimen suljetun piirin askel-, impulssivaste ja avoimen piirin 
Bode-diagrammi 

3.5 Säätöpiirin implementointi 

Tässä työssä säädön suunnittelu tehtiin lineaarisella ja aikainvariantilla tilaesityksellä, 

koska se mahdollistaa LTI-järjestelmien säätöteorian hyödyntämisen säätöpiirin suunnit-

telussa ja virittämisessä. Koska tilaesityksessä yhtenä tilamuuttujana on sylinterin no-

peus, siitä saadaan suora nopeuden takaisinkytkentä suljettuun järjestelmään. Lisäksi 

tilaesityksessä venttiilin ohjaus on suhteellinen venttiilin avaus. Kun säätö toteutetaan 

oikeassa järjestelmässä, sylinterin nopeus ratkaistaan olemassa olevien antureiden an-

taman tiedon avulla. Tämän työn tarkasteltava materiaalinkäsittelykone sisältää puomin 

kulma-anturin, jonka antaman kulman ja kulmanopeuden avulla voidaan ratkaista sylin-

terin nopeus. Sen lisäksi oikean järjestelmän venttiilissä on virtaohjaus, joten säätimen 

lähdön ohjaussignaali eli suhteellinen venttiilin avaus täytyy generoida venttiilin ohjaus-

virraksi.  

Tässä kappaleessa käydään läpi, kuinka sylinterin nopeus ratkaistaan anturitietojen pe-

rusteella, kuinka ohjausvirran generointi tehdään ja lisäksi esitellään reaaliaikainen to-

teutus simulaattorilla. 
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3.5.1 Sylinterin nopeuden laskenta anturitiedosta 

Kuva 30 havainnollistaa nostopuomin sylinterin nopeuden laskentaan liittyviä paramet-

rejä. Tappien väliset etäisyydet 𝑙𝐴𝐵 ja 𝑙𝐵𝐶 on laskettu kappaleessa 2.3.1 yhtälöillä (1) ja 

(2). Lisäksi kulmat 𝛽 ja 𝛼𝑐 on laskettu yhtälöillä (3) ja (4). Derivoimalla yhtälö (5) ajan 

suhteen saadaan 

 2 ∙ 𝑙𝐴𝐶 ∙ 𝑙𝐴�̇� = −2 ∙ 𝑙𝐵𝐶 ∙ 𝑙𝐴𝐵 ∙ (− sin(𝛼 + 𝛽 + 𝛼𝑐) ∙ �̇�) (62) 

missä �̇� on nostopuomin kulmanopeus ja 𝑙𝐴�̇� on sylinterin pituuden derivaatta eli nopeus 

𝑣, joka voidaan nyt ratkaista seuraavasti  

 𝑙𝐴�̇� =
2 ∙ 𝑙𝐵𝐶 ∙ 𝑙𝐴𝐵 ∙ sin(𝛼 + 𝛽 + 𝛼𝑐) ∙ �̇�

2 ∙ 𝑙𝐴𝐶
. (63) 

 

Kuva 30 Sylinterin nopeuden laskenta anturitiedon avulla 

3.5.2 Ohjausvirran generointi 

Ohjausvirta täytyy generoida, koska säätöpiirin suunnittelu tehdään lineaarisella mallilla 

ja hydraulisen venttiilin ohjaus- ja tilavuusvirran suhdetta kuvaava ominaiskäyrä on epä-

lineaarinen. Vaikka painekompensoidun venttiilin ominaiskäyrä on lähes lineaarinen val-

miiksi, siinä esiintyy kuitenkin pieni epälineaarisuus pienellä ohjausvirralla. Ominais-

käyrän epälineaarisuuden kompensointi voidaan tehdä hakutaulukon (engl. Look-up 

table) avulla. 

Tässä työssä käytetään MATLAB/Simulink-ohjelman yksidimensioista (1-D) hakutauluk-

kolohkoa, joka sisältää yhden sisään- ja ulostulon. Hakutaulukon tarkoituksena on pa-
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lauttaa ulostulona sinne syötettyjen sisääntuloarvoja vastaava ulostuloarvo. Jos haku-

taulukko ei löydä eksplisiittisesti määriteltyä sisääntuloarvoa, Simulink arvioi ulostuloar-

von interpolaation avulla. Interpolaatiolla tarkoitetaan prosessia, jossa arvioidaan tunte-

mattomia arvoja tiedettyjen arvojen välillä. [2] Venttiilin lepovirta asetetaan suoraan no-

peusasetusarvon mukaan. Tämän tarkoituksena on varmistaa venttiilin kiinnipysyminen 

nopeusasetusarvon nolla-arvolla. Lisäksi se varmistaa tasaisen lepovirran, koska haku-

taulukon interpolaatio aiheuttaa helposti värähtelyä siihen.     

Kuva 31 havainnollistaa esimerkin MATLAB/Simulink-ohjelman simulointimallin ohjaus-

virran generoinnista sekä venttiilin avauksen ja ohjausvirran kuvaajista. Simulointimalli 

sisältää ramppi-, hakutaulukko- ja tallennuslohkot. Lisäksi mallissa on lepovirran ase-

tusta varten nopeusasetusarvon sisääntulo ja kaksi kytkinlohkoa.  

 

Kuva 31 Ohjausvirran generoinnin simulointimalli sekä venttiilin avauksen että oh-
jausvirran kuvaajat 

Ramppilohkossa luodaan lineaarisesti nouseva venttiilin avaus eli säätäjän lähtö, joka 

syötetään sisääntulona hakutaulukkolohkoon. Ulostulona saadaan venttiilin virta, joka 

syötetään ensimmäiseen kytkinlohkoon. Sen tarkoituksena on tarkistaa, onko no-

peusasetusarvo nollassa. Jos nopeusasetusarvo poikkeaa nollasta, hakutaulukon gene-

roima venttiilin virta pääsee lohkosta läpi. Muussa tapauksessa lepovirta asetetaan 

päälle. Toinen kytkinlohko varmistaa, että ohjausvirta on pienimmillään lepovirran suu-

ruinen. Kuten kuvaajista nähdään, venttiilin avauksen lineaarinen kuvaaja on generoitu 

vastaamaan venttiilin ohjausvirran epälineaarista ominaiskäyrää. Venttiili lähtee liikkeelle 

ohjausvirralla 𝐼 = 430 𝑚𝐴, jota ennen venttiilissä on päällä lepovirta 𝐼 = 400 𝑚𝐴. Sen 

jälkeen edetään venttiilin ominaiskäyrän mukaisesti. Venttiilin maksimiohjausvirta on 𝐼 =
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800 𝑚𝐴, joka saavutetaan venttiilin maksimiavauksella. Todellisessa koneessa lepovir-

ran suuruus on pienempi, mutta tässä työssä käytettävällä reaaliaikaisella simulaattorilla 

ohjausvirran minimiarvot poikkeavat todellisesta koneesta ja venttiili pysyy varmasti 

kiinni jo lepovirralla 𝐼 = 400 𝑚𝐴.  

3.5.3 Reaaliaikainen simulaatio 

MATLAB/Simulink- ja Mevea-ohjelmien välille voidaan luoda reaaliaikainen yhteys ja tie-

donsiirto. Sitä varten täytyy luoda Simulink-ohjelman ulkoinen käyttöliittymä Mevea-oh-

jelmalle (engl. Simulink external interface). Reaaliaikaisessa simulaatiossa Mevea lähet-

tää jokaisella aika-askeleella tietoa Simulink-ohjelman ulkoiselle käyttöliittymälle, mikä 

mahdollistaa sen aloittamaan kyseisen aika-askeleen laskennan. Kun Simulink on suo-

rittanut laskennan, se palauttaa arvot Mevea-ohjelmaan, joka siirtyy taas seuraavaan 

aika-askeleeseen. [19] Tämän kappaleen tarkoituksena on esittää, kuinka rajapinta näi-

den ohjelmien välille luodaan. 

Yhteys Mevea- ja Simulink-ohjelmien välille luodaan käyttämällä TCP/IP (engl. Trans-

mission Control Protocol/Internet Protocol) käyttöliittymää. Ensimmäisenä kantakäyttö-

liittymä (engl. Socket interface) luodaan Mevea Modeller -ohjelmassa, jonne syötetään 

sopiva IP-osoite ja porttinumero vastaamaan sen hetkistä verkon konfiguraatiota. Seu-

raavaksi käyttöliittymään lisätään kantasignaalit (engl. socket signal), jotka ovat simu-

laattorin sisään- ja ulostulosignaaleja. [19] Tässä työssä sisääntulosignaaleina käytetään 

koneen moottorin pyörimisnopeus- ja puomin sylintereiden virtaohjaussignaaleja. Moot-

torin pyörimisnopeuden tarkoituksena on käynnistää simulointiympäristössä oleva kone. 

Sen sijaan ulostulosignaaleina käytetään tarvittavia koneen anturitietoja, jotka ovat puo-

mien kulma ja kulmanopeus sekä nostopuomin sylinterin kammiopaineet.  

Seuraavaksi ulkoinen käyttöliittymä luodaan Simulink-ohjelman puolelle. Käyttöliittymä 

sisältää kolme C++-ohjelmointikielipohjaista reaaliaikaisen simuloinnin mahdollistavaa 

Simulink s-funktiota, jotka ovat palvelimen alustaja (engl. MServerInitializer), tietojen lä-

hettäjä (engl. MSendingData) ja tietojen vastaanottaja (engl. MReceivingData). [19] 

Kuva 32 esittää lohkokaavioesityksen käyttöliittymästä Simulink-ohjelmassa. 
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Kuva 32 Reaaliaikaisen simulaation käyttöliittymä sisältää kolme Simulink s-funk-
tiota sekä niiden sisään- ja ulostulosignaalit. 

 

Palvelimen alustaja -funktion tarkoituksena on välittää signaalit TCP/IP-käyttöliittymän 

yli ja mahdollistaa yhteys Simulink- ja Mevea-ohjelmien välillä. [19] Funktio sisältää kaksi 

parametriä. Ensimmäinen on porttinumero, joka asetetaan vastaamaan Mevea Modeller 

-ohjelmassa asetettua porttinumeroa. Toinen parametri on simuloinnin aika-askel, jonka 

arvoksi valitaan tässä työssä 𝑡𝑠 = 1 𝑚𝑠.  

Tietojen lähettäjä -funktio lähettää tiedot Simulink-ohjelmasta Mevea-ohjelmaan. [19] 

Tässä työssä funktio sisältää seitsemän sisääntulosignaalia, joista kaksi on yhteyden 

luomista varten Palvelimen alustaja -funktion kanssa. Muut sisääntulosignaalit ovat nos-

topuomin nosto- ja laskuliikkeen sekä taittopuomin ulos- ja sisäänajoliikkeen virtaohjauk-

set. Koska tässä työssä on tarkoitus tutkia nostopuomin sylinterin nopeussäädön toimi-

vuutta myös vaihtelevilla kuormavoimilla, sisääntulosignaaleina tarvitaan nostopuomin 

virtaohjauksen lisäksi myös taittopuomin liikkeiden virtaohjaussignaaleja.  

Tietojen vastaanottaja -funktion tarkoituksena on taas vastaanottaa simuloitua tietoa 

Mevea-ohjelmasta. [19] Tämä funktio sisältää kahdeksan ulostulosignaalia, joihin kuulu-

vat tarvittavat anturitiedot koneesta. Vaikka todellisella koneella ei saada anturitietona 

suoraan sylinterinopeuksia, simulaattorilta ne on mahdollista saada. Tämä tehdään 

tässä työssä sen takia, että voidaan varmistaa derivoimalla lasketun nopeuden menevän 

oikein. Ulostulosignaaleihin on merkitty myös yksiköt, joista paineet muutetaan Pasca-

leiksi simulaattorin antamasta baarin (bar) yksiköstä. Lisäksi funktio sisältää kaksi si-

sääntuloa, jotka ovat yhteyden luomista varten Palvelimen alustaja -funktion kanssa. 
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4. TUTKIMUSTULOKSET REAALIAIKAISELLA SI-
MULAATTORILLA 

Tämän diplomityön tutkimustulokset suoritetaan kokeellisesti Mantsinen 70 -mallin simu-

laattorilla. Tässä työssä kehitetty järjestelmän dynamiikkaa kuvaava lineaarinen ai-

kainvariantti tilaesitys verifioidaan ja suunniteltujen säätöpiirien toiminnallisuus testataan 

reaaliaikaisessa simulaattoriympäristössä. Kuva 33 esittää tarkasteltavan Mantsinen 70 

-mallin materiaalinkäsittelykoneen Mevea-simulointiohjelmassa. 

 

Kuva 33 Mantsinen 70-mallin materiaalinkäsittelykone Mevea-simulointiohjelmassa 

Tutkimustulokset esitetään kolmessa erilaisessa kuormitustilanteessa. Kuva 34 havain-

nollistaa eri kuormitustilanteiden prosessit. Kaikissa prosesseissa nostopuomin sylinte-

rille syötetään sama nopeusasetusarvorata, joka sisältää kaksi eri liikettä. Sen sijaan 

taittopuomin kulmaa vaihdellaan. Silloin kaikissa prosesseissa nostopuomin sylinterille 

kohdistuva kuormavoima on erilainen, jolloin saadaan selville kuorman paineen vaikutus 

nostopuomin sylinterin tarkkaan nopeussäätöön. Tarkasteltavat kuormitustilanteet ovat 

taittopuomin kulma 𝜃 = −90° (Kuva 34.a), 𝜃 = −30° (Kuva 34.b) ja kasvava kulma (Kuva 

34.c). Kahdessa ensimmäisessä kuormitustilanteen prosessissa taittopuomia ei liikuteta, 

vaan se pidetään joko kulmassa 𝜃 = −90° tai 𝜃 = −30°. Kolmannessa prosessissa tait-

topuomia ajetaan ulospäin tasaisella nopeudella kulmasta 𝜃 = −90° kulmaan 𝜃 = −52°. 



4. Tutkimustulokset reaaliaikaisella simulaattorilla                                                             57 

 

Taittopuomin liike pysäytetään nostopuomin sylinterin toisen liikkeen aikana, jolloin näh-

dään myös taittopuomin liikkeen pysäytyksen vaikutus nostopuomin sylinterin nopeus-

säädön tarkkuuteen. 

 

Kuva 34 Simulaattoritesteissä asetusarvoradan seurantaa tutkitaan kolmessa eri 
kuormitustilanteessa. 

Lisäksi tutkimustulokset esitetään eri ohjaus- ja säätöalgoritmeilla: VFF, PID, FPID ja 

FPIDF. Pelkän nopeuden myötäkytkennän (VFF, engl. velocity feedforward) sisältävä 

ohjaus otetaan mukaan tuloksiin vertailun vuoksi. Silloin kyseessä on avoimen piirin oh-

jaus, joka ei saa mitään tietoa sen hetkisestä mitatusta nopeudesta. Zhang et al. mukaan 

[35] tällainen tilanne vastaa perinteistä kaivinkoneen puomin sylinterin nopeusohjausta, 

jolloin sylinterin nopeus on teoreettisesti suoraan verrannollinen ohjaussauvan kulmaan. 

Niiden erossa on kuitenkin oikeasti huomattavaa poikkeamaa hydraulisessa järjestel-

mässä esiintyvien vuotojen, öljyn kokoonpuristuvuuden ja muiden epälineaarisuuksien 

takia. Lisäksi tällaisen avoimen järjestelmän takaisinkytkentä perustuu ihmisen visuaali-

seen palautteeseen, jolloin ohjaustarkkuus on heikkoa. [35]  

Muut säätimet ovat säädön suunnittelussa ja analysoinnissa esiintyneet säätöalgoritmit. 

PID-säädin edustaa yleisintä teollisuudessa käytettävää säädinratkaisua, joka kompen-

soi mittausvirhettä vahvistamalla, integroimalla sekä derivoimalla asetusarvon ja mit-

tauksen välistä erosuuretta. FPID-säädin on nopeuden myötäkytkennän ja PID-säätimen 

yhdistelmä. Se saavuttaa reaaliaikaisen asetusarvoradan seurannan, mutta liikkeen py-
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säytys ominaisuudet ovat heikot. Sen sijaan dynaamisen voimatakaisinkytkennän sisäl-

tävä FPIDF-säädin kykenee saavuttamaan sekä reaaliaikaisen asetusarvoradan seuran-

nan että nopean liikkeen pysäytyksen.  

Taulukko 6 esittää tutkimustuloksissa käytetyt kaikkien säätimien vakioarvoiset paramet-

rit. Proportionaalivahvistus 𝑘𝑃, integrointivahvistus 𝑘𝐼 ja derivointivahvistus 𝑘𝐷 on manu-

aalisesti hienosäädetty luvussa 3 saaduista tilaesityksen parametrien arvoista, jolloin 

säätimien suorituskyky on pyritty saamaan mahdollisimman hyväksi simulaattorilla. De-

rivointihaaran suodatuskertoimen 𝑁 arvo ja nopeuden myötäkytkennän parametri 𝑘𝑓𝑓 

asetetaan samaksi kuin tilaesityksen tapauksessa. Dynaamisen voimatakaisinkytken-

nän parametrit on säädetty virityssääntöjen mukaan, jolloin ylipäästösuodattimen aika-

vakiolle 𝜏𝐻𝑃 pätee sääntö yhtälön (61) mukaan ja takaisinkytkennän vahvistus asetetaan 

mahdollisimman pieneksi siten, että riittävä vaimennus kuitenkin saavutetaan.  

Taulukko 6 Säätimien vakioarvoiset parametrit simulaattorilla 

Parametri VFF PID FPID FPIDF 

𝒌𝑷 − 30 30 50 

𝒌𝑰 − 10 10 5 

𝒌𝑫 − 5 5 3 

𝑵 − 1147 1147 1147 

𝒌𝒇𝒇 1/𝐾 − 1/𝐾 1/𝐾 

𝒌𝑭 − − − 5 ∙ 10−6 

𝝉𝑯𝑷 − − − 11/𝜔𝑁,𝑚𝑖𝑛 

 

4.1.1 Radanseuranta taittopuomin vakiokulmilla 

Kuva 35 esittää nostopuomin sylinterin nopeusradanseurannan tutkimustulokset eri sää-

töalgoritmeilla taittopuomin vakiokulmalla 𝜃 = −90°. Kuvassa esitetään nopeuden, no-

peusvirheen, paineen ja ohjausvirran kuvaajat. Kuten kuvasta nähdään, VFF-ohjauksen 

toiminta säätöalgoritmeista on puutteellisinta. Se johtuu avoimesta järjestelmästä, koska 

ohjaus ei pysty kompensoimaan millään tavalla nopeusvirhettä, jolloin asetus- ja mittaus-

arvon välinen erosuure kasvaa suureksi. Ohjaus ei ota huomioon myöskään hydraulijär-
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jestelmän epälineaarisuuksia, kuten vuotoja, öljyn kokoonpuristuvuutta tai pumpun vii-

vettä. VFF-ohjaus ei kasvata järjestelmän vaimennusta, vaan nopeusvasteessa näkyy 

merkittävää värähtelyä. Toisaalta voimakas värähtely voi johtua myös simulaattorimal-

lista, jolloin todellisessa koneessa värähtely ei esiinny niin voimakkaana. 

 

Kuva 35 Eri säätöalgoritmien radanseuranta taittopuomin kulmalla -90° 

 

PID-säätimen radanseurannassa nähdään jo huomattavaa parannusta verrattuna VFF-

ohjaukseen. Koska säätimessä on nopeuden takaisinkytkentä, säädin saa tiedon sen 
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hetkisestä oikeasta nopeudesta ja mahdollisuuden päästä korjaamaan nopeusvirhettä. 

Säätimen vaimennusominaisuudet ovat myös jo hyvällä tasolla, koska radanseuran-

nassa ei ilmene värähtelyä. Kaikesta huolimatta säätimen radanseurantaan jää kuitenkin 

nopeuden jättämää, eikä säädin ole kykeneväinen seuraamaan asetusarvoa reaa-

liajassa.  

FPID-säätimellä nopeuden myötäkytkentä korjaa nopeuden jättämää ja PID-säädin täy-

dentää säätimen toiminnallisuutta nopeusvirheen kompensoinnilla. Tulokset osoittavat, 

että FPID- säädin on kykeneväinen edelleen parantamaan suuren hitauden omaavan 

nostopuomin sylinterin nopeussäädön tarkkuutta ja dynaamista suorituskykyä. Suurin 

nopeusvirhe on ainoastaan 4 mm/s. Zhang sai tutkimuksessaan [34] (engl. Hydraulic 

linear actuator velocity control using a feedforward-plus-PID control) samankaltaisia tu-

loksia vastaavalla säätimellä hydraulisen sylinterin nopeussäädössä, mutta merkittävim-

pinä eroavaisuuksina kyseisessä tutkimuksessa sylinterillä ei ohjata puomia eikä sää-

dettävä venttiili ole painekompensoitu.  

Sekä PID- että FPID-säätimen toiminnallisuudessa on kuitenkin yksi yhteinen pieni puut-

teellisuus, joka nähdään parhaiten nopeusvirheen kuvaajasta toisen liikkeen pysähty-

essä alkaen ajanhetkestä 𝑡 = 18 𝑠. Kummallakaan säätöalgoritmilla nopeusliike ei py-

sähdy heti asetusarvon mennessä nollaan, vaan säätimillä menee pieni hetki korjata no-

peusvirhe. Tämä johtuu nopeuden jättämästä radanseurannassa, kun lähestytään ase-

tusarvon nolla-arvoa.  

Tähän ongelmaan ratkaisu on sylinterin kammiopaineisiin perustuvan dynaamisen voi-

matakaisinkytkennän lisääminen FPID-säätimeen, jolloin säädinrakenteeksi tulee 

FPIDF-säädin. Nopeusvirheen kuvaaja näyttää, että liikkeiden jälkeen FPIDF-säädin ky-

kenee pysäyttämään sylinterin liikkeen heti asetusarvon mennessä nollaa. Tähän voi-

daan pitää syynä säätimen entistäkin parempaa dynaamista vaimennuskykyä, koska 

säätimen negatiivinen paineisiin perustuva takaisinkytkentä kumoaa painevärähtelyiden 

vaikutuksen. Tulokset osoittavat, että säätimen hyvä vaimennusominaisuus mahdollis-

taa proportionaalivahvistuksen kasvattamisen, millä on taas vastetta nopeuttava ja ase-

tusarvovirhettä pienentävä vaikutus. Toisaalta pienemmän nopeuden liikkeessä FPIDF-

säätimen tarkkuus ei ole merkittävästi poikkeava muihin säätimiin verrattuna, jolloin 

FPIDF-säätimen etujen voidaan todeta esiintyvän suuremmilla sylinterin nopeuksilla. 

Zhang et al. kertoo tutkimuksessaan  [35] (engl. Velocity and Position Hybrid Control for 

Excavator Boom Based on Independent Metering System) samankaltaisista löydöksistä 

nostopuomin sylinterin nopeussäädössä kaivinkoneella. Tutkimuksessa havaitaan, että 

sylinterin nopeussäädöllä tulee ylitystä liikkeen pysähtyessä asetusarvoradassa, kun 
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säätöalgoritmina käytetään nopeuden myötäkytkennän ja aseman PI-säädön yhdistel-

mää. Zhang et al. mukaan se johtuu takaisinkytkennän virheen kompensoinnissa käytet-

tävän asemasäätimen suuresta raja-arvosta. Tutkimuksessa ongelma ratkaistaan pel-

källä asemasäätimellä, joka kytketään päälle lähellä liikkeen pysähtymistä. [35]  

Kuvassa esitetään myös paine- ja ohjausvirtakuvaajat. Painekuvaajan tarkoituksena on 

havainnollistaa, kuinka sylinterin männän puolen paine 𝑝𝐴 ja männänvarren puolen paine 

𝑝𝐵 käyttäytyvät eri säätimillä. Kuten kuvasta nähdään, avoimen piirin VFF-ohjauksella 

paineet ovat hyvin värähteleviä. Sen sijaan muilla säätimillä paineet käyttäytyvät verrat-

tuna toisiinsa lähes samalla tavalla, jolloin männän puolen paine pysyttelee lähellä pai-

nearvoa 20 MPa ja tankkiin yhdistetty männänvarren puolen paine lähellä painearvoa 

0,5 MPa. Männän puolen paine tasapainottaa puomin aiheuttamaa painovoimaa sylinte-

rillä ja se vaihtelee vain vähän koko prosessin aikana. Paine nousee noin 1,5 MPa puo-

min nostoliikkeiden aikana ja palaa takaisin. Prosessin lopussa paine on 18 MPa, mikä 

kertoo sylinterille kohdistuvan painovoiman pienentymisestä puomin pysty asennossa.  

Ohjausvirtakuvaajasta nähdään venttiilin avausta ohjaavat ohjausvirrat. Kun no-

peusasetusarvo on nolla, syötetään venttiilille suuruudeltaan 400 mA lepovirta. Sen tar-

koituksena on saada venttiilin luisti värisemään parantaen venttiilin hystereesiominai-

suuksia ja herkkyyttä. Venttiili aukeaa suuruudeltaan 430 mA ohjausvirralla, minkä jäl-

keen generoitu ohjausvirran suuruus määrittyy venttiilin ominaiskäyrän mukaan. Liikkei-

den alussa ohjausvirrat ovat värähteleviä, mikä voidaan olettaa johtuvan ohjausvirran 

askelmaisesta muutoksesta tultaessa pois lepovirralta.  

Kuva 36 esittää nostopuomin sylinterin nopeusradanseurannan tutkimustulokset 

taittopuomin vakiokulmalla 𝜃 = −30°. Kuvaajissa esitetään PID-, FPID- sekä FPIDF-

säädinten toiminnallisuus. Koska taittopuomi on lähes suorana, nostosylinterille 

kohdistuva kuormavoima ja kuorman paine ovat suurempia. Tämän tutkimustyön 

kannalta merkittävänä havaintona nähdään vertailtaessa kuvia 35 ja 36, että 

nopeussäädön tarkkuus säilyy lähes samanlaisena myös suuremmalla kuormavoimalla. 

Siihen on syynä LUDV-venttiili, jonka tilavuusvirransäätö on kuorman paineesta 

riippumaton.  

Sen sijaan verrattaessa säädinten toiminnallisuutta toisiinsa, taittopuomin kulmalla 𝜃 =

−30° FPID-säädin kykenee pitämään nopeusvirheen pienimpänä. Tämää näkyy 

parhaiten pienemmän nopeuden liikkeessä, jossa liikkeen kiihtyvyys on suurempi 

verrattuna toiseen liikkeeseen. Toisaalta FPIDF-säädin kykenee pysäyttämään 

nopeusliikkeen nopeiten myös tällä suuremalla kuormavoimalla, mikä korostuu taas 

suuremman nopeuden liikkeen pysäytyksessä. FPID-säätimellä nopeusvirheen 
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maksimiarvo on 4 mm/s, kun taas FPIDF-säätimellä 6 mm/s. PID-säätimellä nopeusvirhe 

on suurimmillaan jopa 8 mm/s.  

 
Kuva 36 Eri säätöalgoritmien radanseuranta taittopuomin kulmalla -30° 

Kuten painekuvaaja esittää, männän puolen paineet ovat prosessin alussa lähellä 

painearvoa 21 MPa ja lopussa 17 MPa. Puomin nostoliikkeiden aikana paine nousee 

taas aina noin 1,5 MPa, mutta paineiden kokonaismuutos prosessin aikana on suurempi 

verrattuna taittopuomin kulman  𝜃 = −90° kuormistustilanteeseen. Tämä johtuu siitä, 

että sekä nosto- että taittopuomin ollessa pystyssä prosessin lopussa sylinterille 
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kohdistuva painovoima on entisestään pienempi. Männänvarren puolen paine pysyttelee 

painearvon 0,5 MPa lähellä. 

Ohjausvirran kuvaajat eivät juuri poikkea taittopuomin kulmalla 𝜃 = −90° suoritetuista 

tuloksista. FPIDF-säätimen ohjausvirta poikkeaa eniten muista säätimistä erityisesti 

pienemmän nopeuden liikkeessä, missä säätimen toiminnallisuus on lähes heikointa 

lukuun ottamatta liikkeen pysäytystä. Toisen liikkeen pysäytyksessä huomataan 

kuitenkin, että säädin pudottaa ohjausvirran lepovirralle jo ennen nopeusasetusarvon 

nolla-arvoa. Silloin liike pysähtyy heti arvon mennessä nollaan.  

4.1.2 Radanseuranta taittopuomin kasvavalla kulmalla 

Käytännön työtilanteessa materiaalinkäsittelykoneella ohjataan yhtä aikaa sekä nosto- 

että taittopuomin sylintereitä. Taittopuomin sylinterin liikkeellä on vaikutusta myös nos-

topuomin sylinterin tilaan, koska kahden vapausasteen puomissa sylinterit muodostavat 

toisistaan kaksi sarjaan kytkettyä jousta.  Tässä kappaleessa esitetään nostopuomin sy-

linterin nopeusradanseurannan tulokset, kun samaan aikaa liikutetaan myös taitto-

puomin sylinteriä suuruudeltaan 560 mA vakio-ohjausvirralla kaikilla säätimillä.  

Kuva 37 esittää PID-, FPID- ja FPIDF-säätimien nostopuomin sylinterin nopeusradan-

seurannan tulokset taittopuomin kasvavalla kulmalla, joka alkaa kulmasta 𝜃 = −90° ja 

pysähtyy kulmaan 𝜃 = −52° ajanhetkellä 𝑡 = 15 𝑠. Kun taittopuomin liike pysähtyy, toi-

nen nostopuomin sylinterin liike on vielä kesken. Tämän tarkoituksena on esittää myös 

taittopuomin liikkeen pysäytyksen vaikutus nostopuomin sylinterin nopeussäädön tark-

kuuteen.  

Kuvassa nähdään merkittävimpänä erona verrattuna taittopuomin vakiokulmilla suoritet-

tuihin tutkimustuloksiin nostopuomin sylinterin paineiden suurempi värähtely. Paineiden 

värähtely saa aikaan sekä PID- että FPID-säätimillä nopeussäädön tarkkuuteen suuria 

nopeusvirheitä, jotka ovat suurimmillaan esimerkiksi toisen liikkeen alussa jopa 20 mm/s. 

Sen sijaan FPIDF-säädin kykenee vaimentamaan painevärähtelyt paremmin ja suurim-

maksi nopeusvirheen piikiksi jää 11 mm/s. Värähtely nopeusvirheessä on voimakkainta 

liikkeiden alussa, mihin vaikuttaa myös sylinterin lepokitka aiheuttaen nykivää liikettä. 

Sen lisäksi PID- ja FPID-säätimillä on myös ensimmäisen liikkeen jälkeen suuria väräh-

telyitä nopeusvirheessä. Kun taittopuomin liike pysähtyy ajanhetkellä 𝑡 = 15 𝑠, kaikilla 

säätimillä tulee pieni muutos nopeussäädön tarkkuudessa. FPIDF-säädin kykenee kui-

tenkin nopeimmin korjaamaan virheen. Lisäksi FPIDF-säädin on myös tässä kuormitus-

tilanteessa paras pysäyttämään liike, mikä nähdään molempien liikkeiden jälkeen alkaen 

ajanhetkistä 𝑡 = 5 𝑠 ja 𝑡 =  19 𝑠.  
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Kuva 37 Eri säätimien radanseuranta taittopuomin kasvavalla kulmalla. 

Tämän kappaleen radanseurantatuloksen tärkeimpänä asiana nähdään, että samanai-

kainen taittopuomin sylinterin hidas liike ei aiheuta nostopuomin sylinterin nopeussää-

töön merkittävän suurta virhettä. Se aiheuttaa enemmän värähtelyä verrattuna radan-

seurantoihin taittopuomin vakiokulmilla, mutta FPIDF-säätimen sisältämä dynaaminen 

voimatakaisinkytkentä vaimentaa värähtelyiden vaikutusta pois. Lisäksi FPIDF-sääti-

mellä liikkeen pysäytys on nopein ja radanseurannan tarkkuudessa ei ole merkittävää 

puutteellisuutta. Tästä syystä FPIDF-säädintä voidaan pitää suorituskyvyltään parhaana 
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tämän tutkimuksen säätöalgoritmeista reaaliaikaisessa nopeusradanseurannassa sekä 

nopeassa liikkeen pysäytyksessä. 

4.2 Pohdinta 

Tässä kappaleessa pohditaan saavutettuja tutkimustuloksia niiden luotettavuuden ja tut-

kimuskysymykseen vastaamisen näkökulmasta. Tärkeimpänä asiana näiden tutkimus-

tuloksien perusteella voidaan todeta, että FPIDF-säädin on kykeneväinen parantamaan 

tehokkaasti nopeussäädön tarkkuutta ja dynaamista suorituskykyä nostopuomin sylinte-

rin kuorman nostossa. Koska nopeussäädön avulla puomin hallittavuus on parempi eri-

laisissa kuormitustilanteissa, voitaisiin sitä käyttää osana laajempaa automaatiojärjestel-

mää. Yhä enemmän automatisoidut ratkaisut lisäävät energiatehokkuutta, mahdollista-

vat työkoneiden käytön ihmisille vaarallisissa toimintaympäristöissä ja toisaalta poistavat 

mahdolliset inhimilliset virheet työliikkeiden suorittamisessa.  

4.2.1 Tutkimustuloksien luotettavuus 

Tässä työssä saavutettuja tuloksia voidaan pitää luotettavina, koska säädön suunnittelu 

tehtiin LTI-järjestelmien säätöteorian mahdollistamalla tilaesityksellä. Tutkimusmenetel-

mät esitettiin tarkasti, joka mahdollistaa esimerkiksi muut saman alan tutkijat tekemään 

samat johtopäätökset toistamalla tutkimuksen. Työssä kuvattiin myös kaikki matemaat-

tiset perusteet ja perusteltiin kaikkien niiden merkitys työssä. Tähän kiinnitettiin huomiota 

etenkin kappaleiden alussa, missä ensin esiteltiin aihe ja kerrottiin syy kappaleessa 

esiintyville matemaattisille laskutoimituksille. Tämän avulla haluttiin antaa lukijalle hel-

pompi kuva seurata tutkimustyön etenemistä, koska silloin ei tarvitse pohtia mihin ky-

seistä asiaa työssä tullaan käyttämään.  

Työssä kehitetty järjestelmän tilaesitys verifioitiin ja suunniteltu säätöpiiri testattiin reaa-

liaikaisella simulaattorimallilla. Olennaisena asiana luotettavuuden kannalta voidaan pi-

tää saman säätöpiirin hyvää toimintaa sekä tilaesityksessä että simulaattorissa. Silloin 

voidaan todeta, että lineaarinen tilaesitys järjestelmästä kehitettiin oikein tässä työssä. 

Simulaattorissa säätimen parametrejä jouduttiin hienosäätämään, mitä voidaan pitää 

välttämättömänä toimenpiteenä järjestelmissä esiintyvien pienten eroavaisuuksien takia. 

Säätöpiirin rakenne kuitenkin on samanlainen, jolloin sen toiminnallisuus on samanlai-

nen.   

Matemaattisen mallin ja tilaesityksen kehittämisellä osoitetaan, että ymmärretään järjes-

telmän toiminta fysiikan lakien näkökulmasta. Matemaattisella mallilla joudutaan kuiten-
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kin tekemään yksinkertaistuksia ja tiettyjä oletuksia monimutkaisissa järjestelmissä. Esi-

merkiksi hydrauliikkaletkujen puristuskertoimeen liittyy suurta epävarmuutta, mikä taas 

vaikuttaa esimerkiksi järjestelmässä esiintyviin ominaistaajuuksiin tai joustoihin. Lisäksi 

tarkasteltavan järjestelmän tilaesitystä yksinkertaistettiin niin, että sitä ei tehty 2-DOF 

mallina. Tämän takia nostopuomia liikuteltaessa taittosylinteri oletettiin jäykäksi kappa-

leeksi. Oikeasti nosto- ja taittopuomin sylinterit kuitenkin muodostavat toisistaan kaksi 

peräkkäistä jousta, jolloin esimerkiksi taittopuomin sylinterin tila vaikuttaa myös nosto-

puomin sylinterin tilaan. 

Tämän työn luotettavuutta olisi edellä esitettyjen asioiden lisäksi toisaalta lisännyt se, 

että verifiointi olisi päästy tekemään ja säätöpiiri testaamaan lopuksi oikealla materiaa-

linkäsittelykoneella. Lineaariset ja epälineaariset simuloinnit ovat hyviä menetelmiä sää-

töjärjestelmän suunnittelussa, mutta järjestelmätestaukset on syytä tehdä myös tosi elä-

mässä mallinnuksessa huomiotta jääneiden vaikutusten takia [5]. Simulaattori ei ottanut 

tässä työssä huomioon esimerkiksi tuulta, jolla voi olla merkitystä säädön tarkkuuteen 

ulkoisena häiriönä tosi elämässä.  Mallit ja tosi elämä eivät koskaan vastaa täysin toisi-

aan, koska niiden toiminnallisuuteen ja suorituskykyyn liittyy poikkeavuuksia. Mallien 

avulla voidaan kuitenkin ennustaa ja analysoida tosi elämän tilanteita nopeasti ja kus-

tannustehokkaasti tuotekehityksessä. 

4.2.2 Vastaus tutkimuskysymyksiin 

Tämän työn ensimmäisenä tutkimuskysymyksenä oli, millainen nopeussäätöpiiri toimii 

suuren hitauden omaavalla materiaalinkäsittelykoneen puomilla. Tutkimustuloksien pe-

rusteella pelkällä PID-säätimellä tulee ei toivottua nopeuden jättämää asetusarvoradan 

seurannassa. Lisäksi PID- ja FPID-säätimillä liikkeen nopeassa pysäytyksessä on pieni 

viive. Sen sijaan FPIDF-säädin kykenee sekä tarkkaan sylinterin nopeusradanseuran-

taan että nopeaan liikkeen pysäytykseen suuren hitauden omaavalla materiaalinkäsitte-

lykoneen puomilla. Toisaalta tässä työssä ei ollut nopeusradanseurantaan mitään tark-

koja suorituskykyvaatimuksia, koska niitä ei tiedetä. FPIDF-säätimen suorituskykyä voi-

daan kuitenkin pitää hyvänä, sillä esimerkiksi taittopuomin kulmalla  𝜃 = −90° suorite-

tussa radanseurannassa sen suurimmaksi nopeusvirheeksi jäi vain 4 mm/s. 

Säätimien sisältämä nopeuden myötäkytkentä kompensoi tarkasti nopeuden jättämän 

asetusarvoradan seurannassa. Koska tarkasteltavassa järjestelmässä on painekompen-

soitu venttiili, nopeuden myötäkytkennän vahvistuksen arvo voidaan määrittää lasken-

nallisesti venttiilin läpi menevän maksimitilavuusvirran ja sylinterin männän pinta-alan 

avulla. Nopeusvirheen kompensointiin käytettävän PID-säätäjän parametrien määrittä-

miseen ei ole sen sijaan suoria laskennallisia keinoja. Työn alussa PID-säädin viritettiin 
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MATLAB/Simulink-ohjelman automaattisella viritystyökalulla, joka ei kuitenkaan sovellu 

enää monimutkaisempien säätöpiirien automaattiseen virittämiseen ja hienosäätöön. 

Tässä työssä FPID- ja FPIDF-säädinten PID-haaran parametrit säädettiin manuaalisesti, 

mikä voi olla joskus aikaa vievää. FPIDF-säätimen dynaamisen voimatakaisinkytkennän 

parametrit säädettiin kirjallisuudesta [7] löytyvien virityssääntöjen mukaan.  

Toisena tutkimuskysymyksenä tässä työssä oli, kuinka MATLAB/Simulink-ohjelma so-

veltuu työkaluna osaksi nykyistä ohjausjärjestelmäsuunnittelua. Tässä työssä säätöpiirin 

suunnittelu tehtiin MATLAB/Simulink-ohjelmalla ja lisäksi sitä käytettiin reaaliaikaisen si-

mulaattorin ulkoisena käyttöliittymänä Mevea-simulointiohjelman kanssa.  

Säätöpiirin suunnittelun näkökulmasta MATLAB/Simulink soveltui hyvin osaksi ohjaus-

järjestelmäsuunnittelua, koska ohjelman lineaaristen ja epälineaaristen differentiaaliyh-

tälöiden aika-askel integraatioita voidaan pitää välttämättöminä modernin säätötekniikan 

analysoinnissa ja suunnittelussa. Esimerkiksi suljetun piirin askelvasteista saatavat suo-

rituskykyparametrit tai avoimen piirin Bode-diagrammista saatavat järjestelmän stabiiliu-

desta kertovat parametrit saadaan määritettyä tällä ohjelmalla. Lisäksi Simulink-ohjel-

man mallipohjainen käyttöliittymä loi helposti ymmärrettävän kuvan säätöpiiristä, mikä 

auttoi muun muassa suunnittelun johdonmukaisuudessa ja kokonaisuuden hahmottami-

sessa.  

MATLAB/Simulink- ja Mevea-ohjelmien välinen rajapinta mahdollisti reaaliaikaisen yh-

teyden ja tiedonsiirron. Suunniteltu säätöpiiri oli MATLAB/Simulink-ohjelmassa, kun taas 

materiaalinkäsittelykoneen simulointimalli Mevea-ohjelmassa sisältäen esimerkiksi jär-

jestelmän hydrauliikan ja dynamiikan laskennan. Tämän avulla säätöpiirin testaaminen 

simulointiympäristössä oli nopeaa ja luotettavaa. Simulink-ohjelman mallipohjainen sää-

töpiiri yhdistettynä simulaattorin visuaaliseen esitykseen materiaalinkäsittelykoneen toi-

minnasta antoi selkeän ja mielekkään tavan testata järjestelmän käyttäytymistä. Lisäksi 

säätimen parametrien säädön vaikutus nähtiin heti, joka mahdollisti jouhevan hienosää-

dön säätimelle.   
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5.      YHTEENVETO 

Tässä luvussa kootaan yhteen tutkimuksen päävaiheet ja pohditaan niiden merkitystä. 

Tutkimuksen pohjalta esitetään suosituksia konkreettisiin toimenpiteisiin ja tulosten so-

veltuvuudesta eri käyttötarkoituksiin sekä niiden käyttöön liittyviä rajoituksia. Lisäksi ar-

vioidaan jatkotutkimus- tai kehitystyötarvetta sekä työn onnistumista.  

Tämän työn tavoitteena oli selvittää, millainen sylinterin nopeussäätö toimii suuren hi-

tauden omaavalla materiaalinkäsittelykoneen puomin kuorman nostolla. Taulukko 7 ko-

koaa tämän tutkimustyön vaiheet. Nostopuomin sylinterin nopeutta säädetään pai-

nekompensoidulla tilavuusvirransäätöproportionaaliventtiilillä, jolloin mitattu suure on sy-

linterin nopeus. Sylinterin nopeussäätöä tarvitaan materiaalinkäsittelykoneessa, koska 

puomin hallinta ja ohjattavuus täytyy olla tarkkaa muuttuvissa kuormitustilanteissa. 

Taulukko 7 Tutkimustyön vaiheet 

Aihe 

Säädettävä suure 

Mitattu suure 

Sylinterin nopeussäätö nostopuomin kuorman nostossa 

Painekompensoitu tilavuusvirransäätöproportionaaliventtiili 

Nostopuomin sylinterin nopeus 

Tutkimustyön    

aloitus 

Kirjallisuusselvitys 

Tarkasteltavan järjestelmän määrittäminen 

1. Dynamiikka 

2. Matemaattinen malli 

3. Lineaarinen tilaesitys 

Säätöpiirin       

suunnittelun        

menetelmät 

Askel- ja impulssivaste 

Bode-diagrammi 

Asetusarvorata 

Säätöalgoritmin ke-

hitys 

Yleisin teollisuuden säätöalgoritmi → PID  

Jättämän korjaus asetusarvoradalla → FPID 

Vaimennuksen lisääminen → FPIDF 

Tutkimustulokset Nopeuden myötäkytkennän ja dynaamisen voimatakaisin-

kytkennän sisältävä FPIDF-säädin on kykeneväinen nosto-

puomin sylinterin sekä tarkkaan nopeusradanseurantaan 

että nopeaan liikkeen pysäytykseen suuren hitauden omaa-

valla puomilla 
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Tutkimustyö alkoi kirjallisuusselvityksen jälkeen tarkasteltavan järjestelmän määrittämi-

sellä. Tässä työssä järjestelmä mallinnettiin lineaarisella aikainvariantilla tilaesityksellä, 

koska se mahdollistaa useiden tilamuuttujien yhtäaikaisen tarkastelun ja LTI-järjestel-

mien säätöteorian hyödyntämisen säädön suunnittelussa. Lineaarista tilaesitystä varten 

täytyi määrittää järjestelmän dynamiikka ja matemaattinen malli. Dynamiikka sisältää 

esimerkiksi hydraulijärjestelmän ominaistaajuuden ratkaisemisen, minkä avulla tässä 

työssä määritettiin linearisointipisteet tilaesitykselle.   

Säätöpiirin suunnittelumenetelminä käytettiin askel- ja impulssivastetta, Bode-diagram-

mia ja asetusarvorataa. Suljetun piirin askel- ja impulssivasteella tarkasteltiin järjestel-

män suorituskykyparametrejä, kun taas avoimen piirin Bode-diagramilla stabiiliutta. Ase-

tusarvoradalla tutkittiin järjestelmän dynaamista suorituskykyä ajan muutoksen mukaan. 

Säätöalgoritmin kehitys jakautui kolmeen eri vaiheeseen. Suunnittelu aloitettiin PID-sää-

timellä, joka on yleisin teollisuuden säädinalgoritmi. Tällä säädinratkaisulla tarkka ase-

tusarvoradan seuraaminen ei kuitenkaan toteutunut, koska nopeuteen jäi jättämää. 

Tämä jättämä poistettiin nopeuden myötäkytkennällä, jolloin säädinalgoritmi muuttui 

FPID-säätimeksi. Nyt asetusarvoradan seuranta oli tarkkaa, mutta säädin vaimensi 

melko heikosti, joka näkyi esimerkiksi värähtelyinä ulkoiseen häiriöön. Säätöalgoritmiin 

lisättiin vielä dynaaminen voimatakaisinkytkentä, joka vaimentaa järjestelmässä esiinty-

viä värähtelyitä. Tällöin säätöalgoritmin rakenteeksi muotoutui FPIDF-säädin. 

Tutkimustulokset sisälsivät eri säätöalgoritmien toiminnallisuuden vertailun reaaliaikai-

sella simulaattorilla. Tutkimustulokset osoittivat, että FPIDF-säädin kykenee parhaiten 

tarkkaan nopeusradanseurantaan ja nopeaan liikkeen pysäytykseen muuttuvasta dy-

naamisesta kuormavoimasta huolimatta. Tätä voidaan pitää merkittävänä tutkimustulok-

sena, koska se osoittaa myös painekompensoidun tilavuusvirransäätöventtiilin kyvystä 

ohjata sylinterin nopeutta tarkasti riippumatta kuorman paineesta.  

5.1 Suositukset konkreettisiin toimenpiteisiin ja rajoitukset 

Tämän tutkimustyön pohjalta suositeltavina konkreettisina toimenpiteinä voidaan pitää 

FPIDF-säätimen implementointia oikeaan materiaalinkäsittelykoneeseen. Työssä kehi-

tetty säätöpiiri tulisi generoida C-koodiksi ja viedä materiaalinkäsittelykoneen ohjausyk-

sikköön, jolloin sille voitaisiin suorittaa testijärjestelyt säätöpiirin toiminnallisuudesta tosi 

elämässä.  

Tässä työssä suunniteltu nopeussäätöpiiri soveltuu ainoastaan Mantsinen 70 -mallin ma-

teriaalinkäsittelykoneeseen, koska säätöpiirin suunnittelu ja analysointi on tehty perus-
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tuen kyseisen konemallin parametreihin. Nopeussäätöpiiri soveltuu ainoastaan nosto-

puomin sylinterin positiiviselle liikesuunnalle eli kuorman nostolle, koska säädettävänä 

suureena on painekompensoitu tilavuusvirransäätöproportionaaliventtiili eli LUDV-vent-

tiili. Lisäksi säätöpiirin suunnitteluun vaikuttavat tehollinen kuormamassa ja -voima on 

ratkaistu nostopuomin sylinterille kohdistuvan dynamiikan mukaan. Nostopuomin nega-

tiivinen liikesuunta eli kuorman lasku taas tehdään kuormanhallintaventtiilin avulla, jonka 

toiminnallisuus on erilainen verrattuna LUDV-venttiiliin.  

Jos samaa säätöpiiriä sovellettaisiin taittopuomin sylinterin ulosajoa varten, dynamiikka-

laskenta täytyisi suorittaa uudestaan vastaamaan taittopuomin parametrejä säätöpiirin 

suunnittelua ja analysointia varten. Toisaalta dynamiikan laskenta olisi nyt suoraviivaista 

taittopuomin tapauksessa, koska siinä pätevät pääosin samat matemaattiset perusteet 

ja sylinterin ohjaus tapahtuu samanlaisella LUDV-venttiilillä.  

5.2 Jatkotutkimustarve ja työn onnistuminen 

Jatkotutkimus- ja kehitystyötarpeena voidaan pitää nostopuomin kuorman laskun sää-

töpiirin kehittämistä. Silloin kuormanhallintaventtiilistä luotaisiin matemaattinen malli, 

jonka avulla taas tehtäisiin lineaarinen aikainvariantti tilaesitys säädön suunnittelua ja 

analysointia varten.  Lisäksi taittopuomin sylinterin nopeussäätöä varten tulisi tehdä sa-

mat toimenpiteet kuin myös ylävaunun kääntöä varten. Tässä työssä ei huomioitu myös-

kään sylintereiden päätyvaimennuksia, jotka olisi syytä ottaa mukaan säätöpiiriin jatko-

kehitystä ajatellen. 

Tämän työn tulosta voidaan pitää onnistuneena, koska asetettuihin tutkimuskysymyksiin 

saatiin vastaukset. Työssä onnistuttiin tekemään dynaamiselta suorituskyvyltään toimiva 

sylinterin nopeussäätöpiiri suuren hitausvoiman omaavalle materiaalinkäsittelykoneen 

puomille, missä suunnittelun ja analysoinnin työkaluna käytettiin MATLAB/Simulink-oh-

jelman mahdollistamaa LTI-järjestelmien modernia säätötekniikkaa. 
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LIITE A: DYNAMIIKAN SIMULINK-
SIMULOINTIMALLIT 

 
Liitekuva 1 a Nostopuomin sylinterin dynamiikka 



                                                                                                                        75 

 

 

 
 

 
Liitekuva 1 b Nostopuomin sylinterin pituus 

 

 
Liitekuva 1 c Männän asema 

 
Liitekuva 1 d A-puolen hydraulinen kapasitanssi 
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Liitekuva 1 e B-puolen hydraulinen kapasitanssi 

 

 
Liitekuva 1 f Ominaistaajuus 

 

 
Liitekuva 1 g Vaimennus 
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Liitekuva 1 h Nostopuomin sylinterin kohtisuorainen etäisyys nostopuomin alata-

pista 

 

 
Liitekuva 1 i Taittopuomin massakeskipisteen etäisyys nostopuomin alatapista 

 

 
Liitekuva 1 j Hitausmomentti 
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Liitekuva 1 k Tehollinen kuormamassa 

 

 
Liitekuva 2 a Nostopuomin sylinterin kuormavoima 

 
Liitekuva 2 b Hitausvoima 

 
Liitekuva 2 c Gravitaatiovoima 
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Liitekuva 2 d Taiton massakeskipisteen x-etäisyys nostopuomin alatapista 

 
Liitekuva 2 e Noston massakeskipisteen x-etäisyys nostopuomin alatapista 

 
Liitekuva 2 f Taiton vääntömomentti noston alatapin suhteen 

 
Liitekuva 2 g Noston vääntömomentti noston alatapin suhteen 

 
Liitekuva 2 h Kuormavoima sylinterin +-liikkeelle 


	1.     Johdanto
	1.1 Ongelmanasettelu ja suunnittelussa käytettävät ohjelmat
	1.1.1 MATLAB/Simulink
	1.1.2 Mevea

	1.2 Tutkimuskysymys ja työn rakenne

	2.     Tarkasteltava järjestelmä
	2.1 Ohjausjärjestelmä
	2.2 Hydrauliikka
	2.3 Puomiston dynamiikka
	2.3.1 Sylinterin pituus ja tehollinen kuormamassa
	2.3.2 Sylinterin kuormavoima
	2.3.3 Ominaistaajuus ja vaimennus

	2.4 Sylinterin ohjauksen matemaattinen malli
	2.5 Sylinterin ohjauksen lineaarinen tilaesitys

	3.    Menetelmät ja säädön suunnittelu
	3.1 Avoin ja suljettu järjestelmä
	3.2 Nopeusservo
	3.3 Järjestelmän suorituskyky
	3.3.1 Askel- ja impulssivaste
	3.3.2 Taajuusvaste
	3.3.3 Asetusarvorata

	3.4 Säätöalgoritmi
	3.4.1 PID-säädin
	3.4.2 PID-säätimen viritys
	3.4.3 Nopeuden myötäkytkentä
	3.4.4 Dynaaminen voimatakaisinkytkentä

	3.5 Säätöpiirin implementointi
	3.5.1 Sylinterin nopeuden laskenta anturitiedosta
	3.5.2 Ohjausvirran generointi
	3.5.3 Reaaliaikainen simulaatio


	4. Tutkimustulokset reaaliaikaisella simulaattorilla
	4.1.1 Radanseuranta taittopuomin vakiokulmilla
	4.1.2 Radanseuranta taittopuomin kasvavalla kulmalla
	4.2 Pohdinta
	4.2.1 Tutkimustuloksien luotettavuus
	4.2.2 Vastaus tutkimuskysymyksiin


	5.      Yhteenveto
	5.1 Suositukset konkreettisiin toimenpiteisiin ja rajoitukset
	5.2 Jatkotutkimustarve ja työn onnistuminen

	Lähteet

