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Sammanfattning 
Examensarbetet har utförts på fakulteten för teknik och naturvetenskap under vintern 

och våren 2008 och är en kurs på 22,5 hp med kurskoden MSGC 17. Handledare på 

Karlstads universitet är Nils Hallbäck och examinator är Hans Johansson. 

Rolls-Royce i Kristinehamn är uppdragsgivaren till examensarbetet. Uppgiften är att 

dimensionera ett bladförband till en stor Kamewa Ulstein CP-propeller. 

Frågeställningen som ska besvaras är om det går att använda dagens förband och 

undersöka om det finns bättre alternativ eller andra lösningar på problemet. 

Det finns inga ritningar på den storleken av propellrar som förbandet ska göras till. 

Därför måste man skala upp mått från mindre propellrar. Propellerdiameter är 7,7 

meter och bladet med fot väger 10 ton efter skalningen. Förbandet ska klara av DNVs 

(Det Norske Veritas) klassificeringskrav för böjmotstånd och förbandet dimensioneras 

därefter. För dagens förband behövs det mycket stora skruvar för att klara 

klassificeringskravet. 

En analytisk och en FEM-analys genomfördes för att det inte finns något material att 

jämföra med. Krafter som måste betraktas är centrifugalkraften, tyngdkraften, 

framdrivningskraften från vattnet samt en isbelastning vid kollision med ett isberg. 

Framdrivningskraften varierar med 20 % när propellern passerar skrovet. 

Resultaten från analyserna gav att dagens förband klarar belastningarna vid drift, dock 

att bultarna börjar deformeras vid belastning med iskraften. I den analytiska analysen 

antar man att alla delar (bladfot, fläns och nav) är stela och inte deformeras. Dessutom 

tar man inte hänsyn till böjpåkänningarna som uppstår i skruvarna. Detta tas med i 

FEM-analysen samt att man räknar med olinjära materialsamband. Därför uppstår det 

stora spänningsskillnader, upp till 210 MPa, i bultarna vid FEM-analysen vilket inte 

sker vid de analytiska beräkningarna. 

Ett antal koncept genererades och två av dessa analyserades närmare. Båda koncepten 

är optimerade för centrifugalkraften eftersom den utgör den största belastningen under 

drift om man bortser ifrån förspänningen. Koncept 1 är ett förband som består av 16 

bultar per propeller med tre olika storlekar. Enligt FEM analysen fås en jämnare 

spänningsfördelning över skruvarna än med dagens förband, medan den analytiska 

metoden ger ungefär samma fördelning som vid dagens förband. Alla skruvar håller 

sig under sträckgränsen vid drift. Vid isbelastningen uppnås sträckgränsen i många av 

de mindre skruvarna och skruvarna börjar deformeras plastiskt. I detta avseende 

stämmer den analytiska lösningen och FEM-analysen överens. Skillnaden är att den 

analytiska beräkningen visar större spänningsvariation bland skruvarna dvs. att den 

största och minsta spänningen hos bultarna är högre än vid FEM-beräkningarna.  

Det andra konceptet som analyserades närmare består av en formlåsning som sitter 

under bladet tillsammans med samma skruvar som används vid dagens förband. Vid 

drift märks knappt någon skillnad. Vid isbelastningen så tar formlåsningen dock upp 

mer spänning och avlastar skruvarna. Färre skruvar deformeras plastiskt. 

Det finns möjligheter att använda sig av redan befintliga lösningar som Superbolts, 

clampnuts och andra verktyg. Det som är avgörande för förbandets funktion är ett 

korrekt åtdragningsmoment. Positivt är att samtidigt kunna förspänna skruvarna utan 

torsion. En lösning är att ytbehandla skruvarna med en beläggning med känd 

friktionskoefficient. 

Tre lösningsförslag har tagits fram som ger ett bättre resultat än dagens förband. 



Abstract 

The thesis project is accomplished during winter and spring 2008 at Karlstad 

University at the faculty of technology and science. The tutor at Karlstad University is 

Nils Hallbäck and the examiner is Hans Johansson. Rolls-Royce at Kristinehamn in 

Sweden is the initiator for the project. The thesis project title is design of the blade 

bolt joint on Kamewa CPP. CPP stands for controllable pitch propeller. 

The study include two main aspects which are to analyze if the blade bolt joint which 

is used today can be applied on a larger propeller and if there are better solutions or 

other possibilities to join the blade to the hub. 

First the classification rules of some institutes were studied to find out which 

limitations there are. Bolted joint has to exceed a minimum bending strength and the 

bolts have to be made out of steel and their strength has to be at least 10.9. 

Today Rolls-Royce use ten bolts per propeller, five on each side of the blade. To 

analyze the strength of the blade bolt joint connection a FEM and an analytic analyze 

were made and the results compared with each other. Two cases were examined, one 

for drift and two when hitting an iceberg. The results were similar to each other for 

FEM and the analytic analyze. At drift all bolts were under the tensile strength of 750 

MPa but when using ice loads some bolts started to deform. 

A new concept for the bolt connection was tested. Again the stress in the bolts stayed 

under the tensile strength at drift but deformed when applying ice loads. A difference 

between analytical and FEM analysis was that the stress difference between the bolts 

were minor in the FEM method.  

Another concept was only studied with FEM and it had a geometric locking devise 

combined with the same blade bolt connection as Rolls-Royce use today. At drift the 

locking devise didn’t support the connection much but when applying ice loads less 

bolts started to deform and less material in the bolts reached the tensile limit. All three 

concepts showed stress concentrations at the first two or three threads.  

The differences between the three concepts weren’t that large and to get better results 

other possibilities have to be considered. It is important to know how much torque has 

to be applied on the screw to get the right amount of pretension. Three aspects to 

consider are to apply the torque without getting any torsion in the screw, to lower the 

moment with the right coating or lubricant and to avoid the stress concentrations at 

the threads. Superbolts and clampnuts are two possibilities to avoid torsion in the 

screws. By using screw thread inserts or tension optimized threads the stress in the 

thread gets optimized and a coating or lubricant with a low friction coefficient will 

lower the torque. 

Three possible solutions are suggested.  
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1 Inledning 

Detta examensarbete har utförts på Karlstads Universitet av två studenter i 

Maskiningenjörsprogrammet under våren 2008. Maskiningenjörsprogrammet på 

Karlstads Universitet är ett tre årigt program där examensarbeten som regel utförs 

tillsammans med en extern uppdragsgivare. 

Uppdragsgivaren är i detta fall Rolls-Royce AB i 

Kristinehamn. Det är koncernens "Centre of 

Excellence" för ställbara och fasta akterpropellrar, 

vattenjetsystem och podsystem. Verksamheten 

inkluderar också utveckling, design och produktion av 

digitala manöversystem samt forskning och utveckling 

inom det unika Rolls-Royce Hydrodynamic Research 

Centre.  
Bild 1. Kamewa propeller 

Examensarbetet inleddes under vintern 2007. Efter möte med konstruktionschefen på 

Rolls-Royce, Mattias Skrinning, accepterades uppgiften att undersöka om så kallade 

Superbolt kunde användas i Rolls-Royce stora controllable pitch propeller (CPP), se 

bild 1. Propellern i fråga skall sitta på tankfartyg som transporterar gas från nordpolen 

till Japan och beräknas tillverkas 2010. Därför krävs polarberedda 

framdrivningssystem med navdiameter på 2,4 m. Rolls-Royce har aldrig tidigare 

byggt en så stor propeller av den aktuella modellen. 

I dagsläget använder Rolls-Royce Superbolt i sin adjustable bolted propeller (ABP) 

med gott resultat. Efter ett möte hos Rolls-Royce med representanter från Superbolt 

förändrades uppgiften till att: 

 Undersöka om man överhuvudtaget kan dimensionera bladförband med 

gällande regler för polar klassning. 

 Utveckla ett bättre förband med hänsyn till hållbarhet, montering och kostnad. 

Handledare på KAU är Nils Hallbäck och examinator är Hans Johansson 

Arbetet delas upp i följande delar: 

 Förstudie där olika regler, problem, lösningar och avgränsningar presenteras. 

 Undersökning av belastningarna på förbandet. 

 Dimensionering och analysering av dagens förband 

 Konstruktion av ett bättre förband och analys av detta 
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1.1 Nomenklaturlista 

FICE DNV:s iskraft vid klassificering [N] 

TICE DNV:s ismoment vid klassificering [N] 

FF Förspänningskraft i skruven [N] 

FLmax Maximal kraft som belastar skruven [N] 

FS Maximal kraft i skruven [N] 

FKmin Minsta klämkraft [N] 

Cg Fjäderkonstant i godset [N/m] 

Cs Fjäderkonstant i skruven [N/m] 

mblad Bladets massa [kg] 

an Centripetalacceleration [m/s
2
] 

ω Vinkelfrekvens [rad/s] 

Fcent Centrifugalkraft [N] 

rmc Radien från propelleraxeln till bladets masscentrum [mm] 

nrpm Rotationshatighet [1/min] 

Fskruvcent Den del av bladets centrifugalkraft som verkar på skruven [N] 

g Jordacceleration 9,8066 [m/s
2
] 

Ftyngd Tyngdkraft [N] 

Fskruvtyngd Den del av bladets tyngdkraft som verkar på skruven [N] 

D Propellerns diameter [mm] 

R Propellerns radie [mm] 

Dpitch Diametern från bladfotens centrum till skruvens centrum [mm] 

Rpitch Radien från bladfotens centrum till skruvens centrum [mm] 

Dgängad Diametern på skruvens gängade del [mm] 

Dogängad Diametern på skruvens ogängade del [mm] 

Lgängad Längden på skruvens gängade del [mm] 

Logängad Längden på skruvens ogängade del [mm] 

As Minsta tvärsnittsarea på skruven [mm
2
] 

Rp02 Sträckgräns [MPa] 

c Fjäderkonstant [N/m] 

E Elasticitetsmodul [MPa] 

Es Elasticitetsmodul för skruven [MPa] 

Eg Elasticitetsmodul för godset [MPa] 

Km Korrektionsfaktor 

Dh Diameter på frigående skruvhål [mm] 

Lk Klämlängd [mm] 

Wb Böjmotstånd [mm^3] 

I Yttröghetsmoment [mm^4] 

zmax Tvärsnittets största höjd från dess tyngdpunkt [mm] 

d Diameter på skruven [mm] 

n Antal skruvar 

α Vinkel mellan skruvarna [rad] 

WSFB Propelleraxelförbandets böjmotstånd [mm^3] 

WBS DNV:s böjmotstånd [mm^3] 

S 1.0 för CP-propellrar se DNV 

cr Längden på bladet vid avståndet RR [mm] 

tr Tjockleken på bladet vid avståndet RR [mm] 

σn Normerad spänning med 0.37 σb +0.6 σy1 [MPa] 

σb Bladets brottgräns [MPa] 
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σy1 Bladets sträckgräns [MPa] 

σy Skruvens sträckgräns [MPa] 

RB Avstånd till skruvarna [mm] 

RR Avstånd till bladfotens avrundning [mm] 

m Isklass 

Hice ABS:s isfaktor [m] 

Sice ABS:s isfaktor för iskraft [-] 

Sqice ABS:s isfaktor för ismoment [-] 

Fb Maximal bakåtriktad last [N] 

Dlimit Minsta storleken på pitchdiametern [mm] 

EAR Propellerarean 

Qmax Maximala ismomentet [Nm] 

P0.7 Avståndet till 0.7 R [mm] 

t0.7 Tjockleken vid 0.7 R [mm] 
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2 Bakgrund 
CPP står för controllable pitch propeller. Det betyder att propellerbladens vinkel kan 

förändras från fartygets manöverbrygga. Bladvinkeln kan ändras från att ge full 

framdrivning till full back. Denna funktion betyder att backslaget kan tas bort. 

Rolls-Royce vill framförallt veta om det är möjligt att dimensionera stora CPP. Ett par 

andra problem belystes också av Rolls-Royce. Ett problem var ”galling” som på 

svenska betyder gängdeformation. Gängdeformationen uppstår när gängorna glider 

under skruvförspänningen. Det höga trycket som förspänningskraften ger på de första 

gängorna sliter på dem. I värsta fall leder slitaget till total genomplasticering av de 

första gängorna. 

Det andra stora problemet är att man ska kunna byta propellerbladen till havs. Detta 

betyder att dykare skall kunna genomföra en korrekt förspänning av förbandet under 

vattenytan. 

En förstudie på ovan nämnda problem följer nedan. 

2.1 Klassifikationsregler 

En klassifikation ger företaget ett certifikat som visar att det uppfyller speciella krav 

inom vissa områden. DNV står för ”Det Norske Veritas” och ABS står för ”American 

Bureau of Shipping Ship Classification Society”. Dessa två klasser har använts för att 

ta fram olika data. Formlerna för DNV´s klassificeringskrav kommer inte att 

redovisas på grund av kopieringsskydd. Detta betyder att vissa värden kommer 

redovisas i form av ett ”X”. Hänvisningar till klassificeringsreglerna redovisas 

löpande genom rapporten så att verifiering är möjlig. Dessutom innehåller arbetet data 

som Rolls-Royce klassar som hemliga. Dessa kommer även de redovisas i form av ett 

”X”. 

2.1.1 Klassificering av böjmotståndet enligt DNV 

DNV klassificerar bladbultsförbandet mot böjmotstånd. För godkänd klassificering 

krävs ett högre böjmotstånd än DNV´s. DNV´s formel hittas under Rules for Ships, 

July 2007, Pt.5 Ch.1 Sec.4 – P.33, 405. 

2.1.2 Klassificering av ismoment och islast enligt DNV  

Momentet Tice åstadkommes av is enligt Rules for Ships, July 2007, Pt.5 Ch.1 Sec.4 – 

P.33, 301. 

Tabellerade värden används beroende på vilken klass man behöver för fartyget. 

Om inget är angivet så kan man använda sig av två formler som finns under Rules for 

Ships, July 2007, Pt.5 Ch.1 Sec.4 – P.33, 302 och Rules for Ships, July 2007, Pt.5 

Ch.1 Sec.4 – P.33, 404. 

 

Lasten skall angripa vid en viss position och den beskrivs under Rules for Ships, July 

2007, Pt.5 Ch.1 Sec.4 – P.33, 404). 

2.1.3 Klassificering av ismoment och islast enligt ABS: 

Isklasser med olika konstanter beroende på vilken typ man behöver: (Machinery 

Requirements for Polar Class Vessels, Sec.3, P.31-33, 11.3) 
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Ice class Hice [m] Sice [-] Sqice [-] 

PC1 4.0 1.2 1.15 

PC2 3.5 1.1 1.15 

PC3 3.0 1.1 1.15 

PC4 2.5 1.1 1.15 

PC5 2.0 1.1 1.15 

PC6 1.75 1 1 

PC7 1.5 1 1 

Tabell 1 ABS:s tabell för iskonstanter 

 

Vid dimensionering för islaster av öppna propellrar beräknas islasterna för bakåt- och 

framåtdrift. Fb är den maximalt bakåtriktade lasten. Diametern (D) får inte vara 

mindre än ett gränsvärde (Dlimit), se utrycken nedan. 
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Det maximalt tillåtna ismomentet (Qmax) beräknas enligt ovan. För att beräkna lasterna 

måste man känna till bladets dimensioner och med vilken hastighet propellern roterar.  

2.1.4 Klassificering för material enligt DNV: 

Propellrar eller delar av en propeller ska vara gjorda av stål eller brons. Dock 

godkänns även två gjutjärns typer kan användas i pitchmekanismen. Andra 

gjutjärnsvarianter med brottförlängning över ett av DNV givet värde kan bli 

accepterade under speciella omständigheter. (Rules for Ships, July 2007, Pt.5 Ch.1 

Sec.4 – P.32, 102). 

2.1.5 Klassificering för material enligt ABS: 

Material utsatta för havsvatten måste ha en brottförlängning om minst 15 % mätt med 

specifika testbitar. (Machinery Requirements for Polar Class Vessels, Sec.3, P.30, 7.1) 
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Material utsatta för havsvattentemperaturer ska vara gjorda av stål eller annat godkänt 

duktilt material. (Machinery Requirements for Polar Class Vessels, Sec.3, P.30, 7.3). 

2.2 Materialval 

Att välja material är en invecklad och komplicerad process. Att utföra ett komplett 

materialval och undersöka alla olika faktorer är allt för omfattande för detta projekt. 

Många parametrar kan varieras och en del av dessa är konkurrerande. 

Det material som kan förändras i detta examensarbete är framför allt bultens. Det 

skulle dock vara av intresse att förändra materialet i godset (fläns och bladfot). Det är 

nämligen förhållandet mellan fjäderkonstanterna som avgör i vilken del som 

belastningsvariationerna uppstår. 

2.2.1 Skruvmaterial 

Materialet som har använts tidigare är rostfritt stål utan närmare specifikation. Dess 

sträckgräns ligger på 750 MPa och brottgräns på 900 MPa enligt MathCAD DNV 202 

XF5 4 [9]. 

2.2.2 Bakgrund och Problemformulering 

 Skruven utsätts för belastningar av utmattningskaraktär. Därför är det 

fördelaktigt att välja material som har låg E-modul. Låg E-modul ger bulten 

låg fjäderkonstant vilket i sin tur ger små belastningsvariationer. 

 Priset på materialet är mycket viktigt för att produkten ska gå att sälja. 

 Förspänningskraften beror på skruvmaterialets sträckgräns. För att erhålla en 

hög förspänningskraft krävs en hög sträckgräns. 

 Enligt ABS klassificeringsregler (section 3:7 Materials) krävs en 

brottförlängning på minst 15 % [1]. 

 ABS klassificeringsregler kräver rostfritt stål eller brons. Dispens från kraven 

kan ges [1]. 

 Skruvarna kommer att vara i havsvatten under sin livslängd. Därför måste de 

klara av denna typ av miljö utan att korrodera. Vidare kommer bultarna att 

vara sammankopplade med brons. Detta betyder att galvanisk korrosion bör 

undvikas. Galvanisk korrosion beror på förhållandet mellan arean på anod och 

katod men även på vilka material som ingår. Man bör välja ett ädlare material i 

bultarna eftersom dess area är mindre än navet och bladen, se diagram 1. 
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Diagram 1. Oxidationsbenägenhet i havsvatten. Material till vänster är mer inerta än de till höger. 

2.2.3 Materialval diskussion och slutsats 

Utifrån bakgrunden kan flera olika slutsatser dras. Detta gör det svårt att välja ett 

bästa material utan att göra djupare analyser. Ett alternativ är att E-modul 

multiplicerat med pris skall minimeras och att sträckgränsen skall maximeras. 

Dessutom skall materialet klara havsvatten och ha lägst 15% brottförlängning enligt 

ABS reglerna. Enligt materialvalsprogrammet, CES [5] är det lämpligaste 

bultmaterialet då martensitiskt rostfritt stål, se diagram 2. Detta är ädlare än brons 

vilket är positivt. 

En annan möjlighet är att man istället sätter ett pristak på 50kr/kg och dessutom krav, 

som ovan. Övrigt väljer man bort material som har lägre sträckgräns än 550 MPa. 

Sedan minimeras E-modulen och sträckgränsen maximeras. Detta ger nickel-krom 

eller nickel-järn legering som lämpligaste material enligt materialvalsprogrammet, 

CES [5]. 
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Diagram 2. Diagrammet visar hur väl materialen uppfyller önskemålen. Ju högre upp och ju längre 

till vänstermaterialet ligger desto bättre är det. 

2.2.4 Bladfot och Flänsmaterial 

E-modulen och sträckgränsen i godset är mycket väsentliga parametrar för 

skruvförbandets kvalitet. Dessa parametrar bör vara så höga som möjligt. Det som 

används idag är aluminiumbrons. Dess sträckgräns ligger på 250MPa och E-modulen 

är 120GPa. Så pass låg E-modul och sträckgräns är mycket ofördelaktigt för 

förbandet. Det bästa materialet (enligt CES) [5] som ligger i samma prisklass som 

aluminium brons är martensitiska rostfria stål, se diagram 3. 

 
Diagram 3 Visar hur väl materialen uppfyller önskemålen. Ju högre upp och ju längre till vänster 

materialet ligger desto bättre är det. 
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2.3 Förspänning av stora skruvar 

Den viktigaste parametern vid montering av ett skruvförband är att åstadkomma 

tillräcklig förspänning med god tillförlitlighet. För bladförbandet uppstår framförallt 

två problem som är kritiska. 

 Skruvarna i förbandet har en tendens att bli mycket stora. 

 Friktionen vid förspänning är svår att kontrollera, speciellt vid bladbyte under 

vatten. 

Då skruvarna blir stora krävs i allmänhet stort moment för att erhålla korrekt 

förspänning. Lösningen blir att ta hjälp av antingen utväxling eller hydraultryck. 

Friktion är ett fenomen som oftast förenklas av konstruktörer. I denna applikation är 

dock friktionen kritisk för produktens funktion. Friktionen i gängorna måste vara 

konstant efter lång tid under vatten. För att kunna genomföra ett bladbyte till havs 

måste man ha full insikt i hur friktionen uppför sig under dessa förhållanden. 

Gängdeformation är ett problem vid hög förspänning i material med låg sträckgräns. 

Det finns ett par olika alternativa lösningar. Dessa bygger i grunden på att sänka 

yttrycket på godset. 

2.3.1 Superbolt 

Denna typ av bultspännare använder många små bultar för att åstadkomma tillräcklig 

förspänning i en stor bult. Den finns i många olika varianter, till exempel som mutter 

eller som hel skruv, se bild 2. 

 
Bild 2. Två varianter av Superbolt. De små skruvarna ses som svarta i bilden 

2.3.1.1 Montering 

Superbolten skruvas tätt emot ytan med hjälp av den stora gängan. Fyra av de små 

skruvarna skruvas sedan ner en i taget till dess att angivet moment uppnås på dessa. 

Därefter dras alla skruvar i ett cirkulärt mönster ungefär tre gånger. Cykeln repeteras 

för varje Superbolt i förbandet. Vissa skillnader finns mellan monteringen beroende 

på variant av Superbolt. 

Det är inga problem att montera en Superbolt under vattenytan, men det bör ta längre 

tid och speciella verktyg krävs för att processen inte ska blir allt för tidskrävande. 

2.3.1.2 Material 

Superbolts kan göras i rostfritt stål dvs. tålighet för saltvatten är inget problem. 

Specialvarianter av Superbolts görs även i det material kunden önskar. 
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2.3.1.3 Monteringstid 

Att åstadkomma tillräcklig förspänning med Superbolt tar ungefär 1-10 minuter per 

bult beroende på Superboltens storlek. Enkla handverktyg används vid processen, 

varför flera Superbolts kan spännas samtidigt om bara personal finns att tillgå. 

Montering bör ta längre tid än för hydrauliska bultsträckare, men ungefär samma tid 

som för segdragande metoder. Hydraulisk bultsträckare och segdragande metoder 

förklaras i kapitel 2.3.2 och 2.3.3.  

2.3.1.4 Övrigt 

Rolls-Royce och Superbolt har ett gemensamt patent för användning av superbolt i 

bladförband. Superbolten är inte tät. Vatten kommer att läcka in mellan bulthuvud och 

bricka, och sedan längs gängorna. Om korroderande material väljs måste Superbolten 

tätas. Olika möjligheter för tätning finns och har används, men tätningen bör ses som 

ett problem. 

Superbolten består av många småskruvar som används vid förspänningen. Många små 

skruvar ger många glidytor. Friktionen i alla dessa måste bestämmas och kontrolleras 

för att korrekt förspänning skall åstadkommas. Risken med så många små ytor är att 

smörjningen vid någon av dessa inte fungerar. Friktionen blir då obestämd och 

förspänning osäker. 

2.3.2 Hydraulisk bultsträckare 

Det finns många olika typer av hydrauliska bultsträckare idag. Alla fungerar på 

samma sätt. Tryck appliceras på bulten genom någon form av medium vanligtvis 

hydraulolja. Sedan justeras muttern så att den ligger tajt mot underlaget. Därefter 

släpps trycket och muttern tar upp spänningen. 

Den typ av hydraulisk bultsträckare som är intressant att använda i det aktuella 

förbandet är en hydraulisk mutter. Den hydrauliska muttern är den mest kompakta 

sträckaren och kräver kortast gängstång. Gängstångens längd är avgörande för att 

undvika kavitationer som annars kan uppstå. Kavitationer är ett vakuumfenomen som 

uppstår när turbulens framkallar tryckvariationer. Kavitationer är farliga för 

konstruktionen och bör undvikas. 

2.3.2.1 Montering 

De hydrauliska muttrarna skruvas för hand 

på gängstången till dess att de ligger tajt mot 

underlaget. Därefter kopplas de till en 

hydraulpump via en hydraulslang. Speciella 

hydraulpumpar med många kopplingar 

används så att alla muttrar i förbandet kan 

spännas samtidigt. Muttrarna trycksätts och 

sträcker gängstången. Därefter justeras den 

inre muttern till dess att den ligger tajt mot 

underlaget, se bild 3. Sedan släpps trycket 

och slangarna kopplas ur. Bultens 

förspänningskraft tas då upp av den inre 

muttern. 

 
Bild 3. En hydraulisk mutter 
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2.3.2.2 Material 

Sträckarna kan fås i många olika material. Tålighet för saltvatten är inget problem. 

Speciella modeller finns utvecklade för att användas i undervattensmiljö. Vanligtvis 

görs muttrarna av stål och tätningen av polyuretan. För undervattensapplikationer 

används alltid rostfritt stål i både bult och mutter. 

2.3.2.3 Storlek 

Många olika storlekar finns i standardsortimentet. Standardsortimentet sträcker sig 

från mycket små storlekar till ungefär M100-M150 beroende på tillverkare. Vid 

specialtillverkning erbjuds obegränsad storlek. Vikten på muttern bör vara mindre än 

en hel bult av samma M-storlek. 

2.3.2.4 Monteringstid 

Eftersom alla bultar spänns samtidigt blir tidsvinsten mycket stor jämfört med 

segdragande bultspännare och Superbolt. 

2.3.2.5 Övrigt 

Förspänningen åstadkoms med hjälp av hydraultrycket. Därför blir det mindre risk för 

gängdeformation som vid segdragande skruvdragare. 

Inga avancerade verktyg krävs under vattenytan. Dykaren behöver endast ha med sig 

hydraulslang och justernyckel. 

Inkopplingen till hydraulpumpen görs via hydraulslang med snabbkoppling. Den skall 

vara läckagefri och kan modifieras enligt önskade specifikationer. Vanliga 

hydraulpumpar kan inte användas då arbetstrycket på hydrauloljan ligger på ungefär 

2000 bar. Så höga tryck bör ses som en mycket stor arbetsrisk. 

Priset på varje mutter blir mycket högt ungefär 50 000 kr för en M150 i rostfritt. 

2.3.3 Hydraulisk skruvdragare 

För att dra stora skruvar behövs ett stort moment. Detta moment kan man prestera 

genom en så kallad hydraulisk nyckel. Det är helt enkelt en maskin som med hjälp av 

en hydraulisk motor drar stora skruvar eller bultar se bild 4. 

 
Bild 4. En hydraulisk skruvdragare 
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2.3.3.1 Montering 

Dragaren kopplas till en hydraulpump via slangar. Den sätts på bulten som skall dras. 

Ett mothåll används, men det finns speciella muttrar som inte kräver mothåll. Dessa 

muttrar är lite högre än vad en vanlig skruv är vilket kan ge kavitationer. 

Hydraultrycket vrider skruven till dess att korrekt vridmoment uppnås. Detta repeteras 

för varje skruv i förbandet. Dragaren kan användas under vattenytan av dykare. 

2.3.3.2 Storlek 

Hydrauliska skruvdragare kan anbringa vridmoment upp till ungefär 200 kNm. Detta 

bör ses som tillräckligt för de flesta applikationer. Dragaren blir vid höga moment 

stor, tung och klumpig. Stora dragare bör ses som ett problem för dykare. 

2.3.3.3 Monteringstid 

Att dra skruvarna med en hydraulisk nyckel bör ta ungefär lika lång tid som att spänna 

en Superbolt. 

2.3.3.4 Övrigt 

Det positiva med hydraulisk skruvdragare är att skruvarna är billiga. Vanliga 

standardskruvar kan användas till skillnad från Superbolt där skruven är dyr men 

vanliga standardverktyg kan användas. Tyvärr blir det problem med gängdeformation 

eftersom gängorna glider mot varandra under högt tryck. Gängdeformationen blir ett 

större problem när godset är av brons eftersom sträckgränsen är förhållandevis låg. 

Vid denna metod bör en spänningsoptimerad gänga eller insatsgänga användas. 

2.3.4 Clampnut 

Clampnut, se bild 6, är en mutter som sänker åtdragningsmomentet och möjliggör ren 

dragspänning i bulten. Med clampnut dras stora bultar utan mothåll. 

2.3.4.1 Montering 

Clampnuten skruvas för hand ner på gängstången. När den ligger tajt mot underlaget 

börjar man dra med en hydraulisk skruvdragare. Skruvdragaren roterar den yttre delen 

av muttern, vilket medför att bulten sträcks, se bild 5. Skruvdragaren använder splines 

i den inre muttern som mothåll. Splines kallas det invändiga kugghjul som pilen pekar 

på i bild 6. 

    
Bild 5. Clampnuts funktion     Bild 6. Clampnut 
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2.3.4.2 Storlek 

Det kritiska måttet för bladförbandet är höjden på skruvskallen. Clampnut är lite 

högre än en vanlig skruv. Detta kan ge problem med kavitation. 

2.3.4.3 Monteringstid 

I stora M-storlekar förspänns Clampnut på kortare tid än Superbolt eller en vanlig 

skruv med hydraulisk skruvdragare. Anledningen till varför den förspänns snabbare 

än en vanlig skruv är att det tar tid att fixera mothållet till skruvdragaren. 

2.3.4.4 Övrigt 

Clampnut har större diameter på gängan som glider under bultspänning. Den stora 

diametern ger ett lågt yttryck på materialet i gängan. Det låga yttrycket minskar 

gängslitaget. Höghållfast material i gängan som glider minskar risken för 

gängdeformation. 

Lägre stigning på den yttre gängan ger lägre åtdragningsmoment än vid en vanlig 

skruv. 

En fördel med clampnut är att endast en gänga glider vid förspänning. Det betyder att 

det är lättare att kontrollera smörjningen. 

Clampnut är inte tät mot havsvattnet. Den bör tillverkas i ett rostfritt material eller 

tätas på ett tillfredställande sätt. Tätningen bör ses som ett problem. 

2.4 Smörjmedel 

Smörjmedlet är en viktig del i skruvförbandet. Man åstadkommer ett lägre 

åtdragningsmoment med ett smörjmedel med låg friktionskoefficient. Speciellt när 

man använder stora skruvar som kräver ett högt åtdragningsmoment så är valet av 

smörjmedel av stor betydelse. Smörjmedlet måste i detta fall kunna användas under 

vatten och med hänsyn till dykarna som ska byta bladet så ska smörjmedlet inte 

tvättas bort av havsvattnet eller reagera på något sätt. 

En möjlighet är att använda en ytbehandling på skruvarna som fungerar som ett 

smörjmedel. Den ytbehandling som Statoil begagnar sig av heter Xylan 1425 och har 

en friktionskoefficient på 0,07. Om Rolls-Royce skulle besluta sig att enbart byta 

smörjmedel och använda Xylan 1425 så kan åtdragningsmomentet för en M110 skruv 

sänkas från 90000 Nm med vanligt smörjmedel till ca 40000 Nm. 

Det krävs fördjupad kunskap om smörjmedel och ytbehandlingar som kan sänka 

friktionskoefficienten för att få fram en slutgiltig lösning som passar. Om Rolls-Royce 

beslutar sig att undersöka detta mera djupgående, så skulle det vara ett lämpligt ämne 

för ett examensarbete. 

2.5 Gängdeformation 

Ett skruvförband är starkt beroende av förspänningen. Hög förspänning ger 

fördelaktiga egenskaper. Vid låg förspänning spelar det ingen större roll om man 

använder skruvmaterial med hög sträckgräns. Höghållfasta skruvar är dock en 

förutsättning för att kunna förspänna förbandet mycket. Godset spelar också en 

avgörande roll då spänningen i materialets gängor inte får överskrida sträckgränsen. 

Ett problem som uppstår när skruvarna och förspänningen blir mycket stor är att den 

första gängan deformeras. Spänningen som koncentreras på den första gängan är 
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mycket stor och överskrider ofta sträckgränsen. Detta problem uppstår tidigare för 

material med låg sträckgräns, t.ex. aluminiumbrons. Lösningen på detta problem blir 

att sänka spänningskoncentrationen. Följande konkreta lösningar finns att tillgå: 

Insattsgänga 

Spänningsoptimerad gänga 

Inom ramen för detta arbete kommer ingen djupare analys genomföras av 

gängdeformationen. Att beräkna spänningskoncentrationer vid skarpa hörn med hjälp 

av FEM är opraktiskt. Spänningen i hörnen kommer att överskattas och gå mot 

oändligheten vid hörnets spets [14]. För att undvika överskattningen bör hörnen ha 

radier och ha ett fint elementnät. Analytiska metoder eller praktiska tester på de 

konkreta lösningarna skulle lämpa sig för en djupare analys. 

Nedan följer ett par konkreta lösningar som finns. 

2.5.1 Insattsgänga 

Fördelen med insattsgänga, se bild 7, är att man kan byta ut gängan efter användning. 

Gängan som finns i originalgodset sparas dels eftersom den inte utsetts för nötning 

och dels för att trycket är lägre, då kraften fördelas på en större yta. Detta skulle 

betyda att gängan som är i bruk alltid håller fullgod klass. 

Insattsgängor är gjorda av rostfritt stål 

och finns i storlekar upp till M56. Det 

finns även möjlighet att specialbeställa 

i andra storlekar. Rostfritt stål har 

mycket högre sträckgräns än 

aluminium brons, vilket minskar risken 

för deformation. En insattsgänga ger 

en högre kostnad och tar en del tid att 

montera. Å andra sidan ger det 

möjligheten att förspänna 

skruvförbandet mer.  
Bild 7. En insattsgänga 

2.5.2 Spänningsoptimerad gänga 

En metod att minska spänningskoncentrationen i 

de första gängorna går ut på att minska styvheten i 

de första gängorna, se figur 1. Styvheten minskas 

genom att försvaga godset i de första gängorna. 

Försvagningen möjliggör en spänningssänkning 

för de mest belastade gängorna. Försvagningen 

fräses enklast i samma moment som skruvhålet 

borras.  
Figur 1. Ena halvan av en 

spänningsoptimeradgänga. 

 

Den exakta utformningen och tillverkningsmetoden som lämpar sig bäst i denna 

applikation beror på utrustning och plats.
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3 Genomförande 

3.1 Konceptpresentation 

En överslagsberäkning visar att den dominerande kraften i förbandet vid normal drift är 

centrifugalkraften. Tyngdkraften och framdrivningskraften är mycket mindre men har ett 

högcykelförlopp som kan leda till utmattningsbrott i skruvarna. Utifrån dessa premisser 

utarbetades ett par koncept. 

3.1.1 Dagens förband 

Rolls-Royce största CPP (XF5-202) har en 

navdiameter på 2020 mm. Bladförbandet 

på denna propeller har idag 5st skruvar på 

varje sida om bladet, se figur 2. 

 
Figur 2. Dagens förband 

3.1.2 Koncept 1: Platsoptimerade skruvar 

Den dominerande belastningen på 

skruvförbandet vid drift är 

centripetalkraften, som uppstår vid 

rotation. Därför behöver man ta upp 

belastningen nära bladets tyngdpunkt. Ett 

bra sätt är att använda stora bultar som tar 

upp belastningen nära symmetriaxeln. För 

att förbandet ska kunna ta upp tillräckligt 

med böjmoment som DNVs 

klassificeringskrav kräver [6] så måste 

man sätta ett antal mindre bultar mellan de 

andra bultarna. De mindre bultarna ska 

placeras centralt och så långt ifrån 

böjningsaxeln som möjligt för att 

åstadkomma det bästa resultatet.   
Figur 3 Koncept 1 med 8 skruvar  

3.1.2.1 Fördelar: 

De större bultarna tar upp nästan all kraft och dimensioneras därefter. Därmed åstadkommer 

man att bultarna används effektivare än vid ursprunglig positionering och att 

spänningsfördelningen blir jämnare.  

3.1.2.2 Nackdelar: 

Det är olika stora bultar och därför måste de dras åt med olika verktyg. Det kommer att bli 

spänningskoncentrationer under de större skruvarnas brickor. Det är många bultar som måste 

dras och fler hål och gängor som ska tillverkas. 
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3.1.3  Koncept 2 Formlåsning 

Det mest effektiva ur kraftsynpunkt är att mitt under 

bladet placera ett förband. Detta skulle vara möjligt 

om man avskaffade tappen mellan bladflänsen och 

bladfoten. Förbandet kommer inte att kunna 

förspännas med någon betydande kraft. Därför bör 

det ses som en formlåsning. Formlåsningen kommer 

att ta upp kraften från centralrörelsen. Förutom 

formlåsningen mitt under bladet bör man även ha 

bultförband längs bladfotens ytterkant. 

Bultförbandets uppgift är att ta upp böjlasterna som 

vattnet ger bladet och att ge tillräcklig klämkraft så 

att bladfoten och flänsen inte glider. 

 

 

 

 
Bild 8 Formlåsningsmechanism 

 

 

 

 

3.1.3.1 Fördelar 

Konceptets fördelar är att den höga kraften 

tas upp av en formlåsning. Låsningen sitter 

så nära kraftens angreppslinje som möjligt. 

Formlåsningens utformning möjliggör en 

snabb bladmontering. 

De små bultarna ger ett högt böjmotstånd. 

Dessutom ger många bultar ett utbrett 

kontakttryck. Bultarna görs så pass små att 

de är lätthanterliga. 

 

 
Bild 9 Bladfot med formlåsning 

 

3.1.3.2 Nackdelar 

Formlåsningen kväver att man avskaffar tappen mellan bladfot och fläns. Tappens betydelse 

kan diskuteras men klart är att tappen bör ses som en extra säkerhet. 



 

  -22- 

 

3.1.4 Koncept 3 Många små bultar 

Tanken med konceptet med små bultar är 

att man kan använda enkla/enklare verktyg 

för att dra åt bultarna. Man behöver inte 

lika högt åtdragningsmoment som för stora 

bultar. 

Bultarna placeras utmed bladfotens kant, 

så långt ut som möjligt för att åstadkomma 

så högt böjmotstånd som möjligt. 

 
Figur 4 Koncept med många små bultar. 

3.1.4.1 Fördelar 

Alla bultar har samma storlek och därför behövs det bara ett åtdragningsverktyg och det är 

samma åtdragningsmoment för varje bult. Man får ner bultstorleken på förbandet. 

Kontakttrycket mellan bladfläns och nav blir jämnare fördelat.  

3.1.4.2 Nackdelar 

Många bultar att dra åt. Tar längre tid att tillverka eftersom fler hål måste borras och gängas. 

Det blir en ojämn lastfördelning på bultarna. De som sitter närmast bladet blir mest belastade 

på grund av att centrifugalkraften är störst. 

3.2 Dimensionering 

Ett antal antaganden har gjorts för att kunna dimensionera förbandet. De mest generella 

antaganden kommer att presenteras under den här rubriken och kompletteras i löpande text. 

Rolls-Royce har aldrig tillverkat så stora nav med tillhörande propellrar och därför finns det 

inga ritningar på propellern. På grund av det så har endast beräknade eller uppskattade mått 

använts. Excelfilen NXG design tool [11] ligger som grund till dessa antaganden tillsammans 

med MathCAD filerna [8], [9]. En linjär skalning gav mått till CAD modell och MATLAB 

beräkning se bilaga 2. 

Bladlasten som uppkommer när propellern trycker vattnet bakåt, den så kallade 

framdrivningskraften, har skalats upp från rapporten NXG Development [11]. Denna rapport 

är en företagshemlighet och data ur den kommer att redovisas med ett ”x”. 

Framdrivningskraftens angreppspunkt antas vara den samma som den i NXG Development, 

dvs. x % av propellerradien och igenom propellerbladaxeln. I NXG Development är kraften x 

kN för ett x nav och därför sattes kraften till x kN för det 240 nav som används i uppgiften. 

Framdrivningskraften sjunker med x % när propellern passerar toppläget (läge 2) [12]. Detta 

fenomen uppstår på grund av fartygskroppens framfart genom vattnet som skapar ett lägre 

vattentyck efter fartygskroppen. Fenomenet kan liknas vid det sug som uppstår efter en lastbil 

som kör på en motorväg. 
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Rolls-Royce ville dessutom att en pyramidregel skulle användas. Enligt pyramidregeln skall 

bladet vara svagare än förbandet som fixerar bladet. Islasten enligt DNV [6] används för att 

symbolisera detta. Den angriper bladet på x % av radien från centrum och på x % av avståndet 

från bladaxeln till den längsta kanten som antingen är den ledande kanten eller bakkanten. 

Islastens storlek förklaras i klassifikationsreglerna i kapitel 2.1. 

Driften är uppdelad i fyra lägen. Dessa lägen fullbordar ett varv tillsammans. Läge 1 är när 

propellerbladet hänger på babordsidan på väg upp. Vid läge 2 pekar bladet rak uppåt. I läge 3 

befinner sig bladet på väg ner på syrbordsidan. I det sista läget, nr: 4 är bladet längst ner. 

Bladlasten minskar med x % i läge 2. I de övriga är den konstant. Övrig information om hur 

analysen är genomförd finns i genomförandedelen av rapporten.  

 
Bild 10. Propeller med lägesbeskrivning. 

Vidare har antaganden gjorts för de analytiska beräkningarna. Bladet, flänsen och navet antas 

vara stela. Detta ger att skruvarnas deformation förhåller sig linjärt till avståndet från 

kontaktpunkten. En mer utförlig förklaring ges i kapitel 3.2.1. 

Bladförbandets skruvar kommer nedan att benämnas enligt bild 11. Bladets ledande kant 

vetter mot betraktaren. Propelleraxelförbandets fläns syns i bild 11, nedre vänstra kant. 

Numreringen för koncept 1 visas i bild 12. 

 

Bild 11. En fjärdedel av propellern sedd snett 

framifrån. 

 
Bild 12. En fjärdedel av propellern sedd snett 

framifrån. 

Vissa sjötermer bör förklaras. Aktern är helt enkelt bakändan på fartyget. Fören är framändan. 

Babord är den vänstra sidan av ett fartyg sett ifrån aktern. Styrbord är den högra sidan av ett 

fartyg sett akter ifrån. Akteröver menas i riktning mot aktern. För övriga sjötermer kan 

Wikipedias artikel ”båtseglareordbok” studeras [15]. 

Nedan kommer termen bladaxel användas. Det betyder den axel som går igenom bladets 

centrum se bild 13. 

http://sv.wikipedia.org/wiki/Akter
http://sv.wikipedia.org/wiki/Akter


 

  -24- 

 
Bild 13. Bladaxeln är markerad med rött 

 

 

 

 

 

 

 

Det är kring bladaxlarna bladen roterar när 

propellerstigningen ändras. 

Propellerstingning kallas pitch. 

 

 

 

 

Skruvförspänningen, FF, beräknas enligt Karl Björk [4]: 

020,73 p s FR A F  

Rp02 är skruvmaterialets sträckgräns. Skruvens hållfasthetsklass ger Rp02 enligt tabell 3. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Spänningsarean (As) finns tabellerad i Karl Björk [4] för små skruvdiametrar. En skalning 

genomfördes med hjälp av Excel 2003 se bilaga 4 för att erhålla As för stora skruvar. 

3.2.1 Analytisk analys 

De analytiska beräkningarna har utförts med hjälp av Excel och Matlab. Det som har tagits 

fram är  

 Böjmotstånd för olika bultförband 

 Krafter i skruvarna vid olika belastningar  

 Minsta klämkraften och största belastningen i skruven 

 Spänningsamplituden i skruvarna vid drift 

En aspekt som inte har tagits hänsyn till i beräkningarna är utformningen av bladet.  

 

3.2.1.1 Böjmotstånd 

Böjmotståndet för förbandet beräknas enligt följande: 

Hållf.

klass 

Rp02 

[MPa] 

4.6 240 

5.8 400 

8.8 640 

10.9 900 

12.9 1080 

Tabell 2 Visar hur sträckgränsen 

ges ur hållfasthetsklassen. 
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Figur 5 Avståndet till böjningsaxeln är avgörande. Längden varierar med vinkeln α 

 

Man kan beräkna yttröghetsmomentet med en integral eller ta värdet ur en tabell. För 

cirkulära tvärsnitt blir 
64

4 nd
I


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Avståndet från böjaxeln inverkar på yttröghetsmomentet och värdet ökar med avståndet. I 

detta fall blir det då )(
16
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generellt för symmetrisk anordnade bultar fler än 3: 

 

om n/2 bultar blir ett udda tal gäller: 
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om n/2 bultar blir ett jämt tal gäller: 
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3.2.1.2 Krafter i skruvarna 

För att få fram krafterna i skruvarna så antar man att bladet vill böja eller förskjuta sig runt en 

punkt A eller en axel A se figur 6 och figur 7. Punkten sitter längst ut på bladfoten och man 

antar att förskjutningen är noll där. För att säkerställa att töjningen är noll i A så införs en 

kraft R som trycker emot bladfoten. Förskjutningarna som räknas fram måste skruvarna ta 

upp och man får ut vilka spänningar och krafter som verkar i bultarna. Beräkningen utförs i 

Matlab och för varje belastningsfall behövs det en ny beräkning. Man ställer upp en matris 

som innehåller en kraftjämvikt, en momentjämvikt och deformationssamband. Storleken på 

matrisen är (n+1) x (n+1) där n står för antal bult. Det är så många obekanta som ska 

beräknas, n antal töjningar och den införda kraften R som man justerar så att töjningen i 

angreppspunkten blir noll.  

Eftersom man har antagit linjär deformation så kan man med formeln Cmxy   (1) ta fram 

sambanden mellan töjningarna där y är töjningen och x är längden på hävarmen som man 

valde för momentekvationen. 

 
Figur 6 Beräkning av krafterna i skruven. Krafterna ökar linjärt 

 

 
Figur 7 Avståndet från böjningspunkten A 

 

Deformationen i bult 1 blir 

δ1 = mL1+C => C = δ1-mL1 (2) 
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Töjningen i bult 2 blir 

δ2 = mL2+C (3) sätter in (2) i (3) 

=> δ2 = mL2+δ1-mL1 => m = 
12

12

LL 


(4) 

Sätter in (4) i (2) 
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


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12
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LL
LC


  (5) 

Töjningen i bult 3 blir: 

δ3 = mL3+C (6)  

Sätter in (5) och (4) i (6) 

=> 




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Då vet man förhållandet mellan töjningarna och de skrivs in i Matlab. Observera att för olika 

belastningsfall så är bultplaceringen annorlunda och deformationssambanden måste anpassas 

till det. 

Vid belastning med centrifugalkraft så är töjningen lika för skruvarna som ligger vid var sin 

sida av symmetrilinjen, dvs. skruv 1 och 6 osv.  

 

När islasten verkar så är töjningen i bultarna 2 och 3 lika. Det samma gäller för bultarna 4,5 

och 6, 7 samt 8, 9. FICE verkar vid x % av R och ger ett böjmoment med FICE x L. Skruvarna 

sorteras sedan efter numreringen enligt bild 11 eller bild 12 beroende på vilket förband som 

betraktas.  

 

 
Figur 8 Belastning med Fice och töjningssamband för skruvarna 

 

Töjningen vid lastfallet framdrivningskraft beräknas på samma sätt som vid isbelastningen 

med den skillnaden att kraften verkar från andra hållet samt vid x % av R. Skruvarna måste 

också sorteras efter numreringen i bild 11 eller bild 12. 
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Figur 9 Framdrivningskraftens verkan och töjningsfördelning 

 

Tyngdkraften verkar som böjbelastning i läge 1 och 3 samt som drag- respektive 

tryckbelastning i läge 4 resp. 2. I läge 1 är belastningen i bultarna 5 och 10 störst och i läge 3 

är töjningen störst i skruvarna 1 och 6. 

 
Figur 10 Tyngdkraften som böjlast med skruvnumrering 

 

I läge 2 verkar tyngdkraften i motsatt riktning relativt centrifugalkraften och i läge 4 

samverkar de. Beräkningssättet är det samma som för centrifugalkraften. 

 

3.2.1.3 Minsta klämkraften och största skruvkraften 

Största belastningen på skruven beräknas med följande formel: L

gs

s

Fs F
cc

c
FF


  

Minsta klämkraften beräknas med följande formel: L

gs

s

FF F
cc

c
FF


min  
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FF är förspänningskraften för skruvarna och FL är lasten som verkar på skruvarna. FL varierar 

beroende lastfall och förspänningskraften FF beräknas med hjälp av skruvens hållfasthetsklass 

och area enligt sambandet [4]: 

 020,73 p s FR A F  

Cs är skruvens fjäderkonstant och cg är godsets fjäderkonstant.  
1

2
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Km är en materialberoende korrektionsfaktor. 

3.2.1.4 Spänningsamplituden  

Man beräknar den största belastningen i skruven Fs i alla fyra lägen och delar med 

tvärsnittsarean för att få fram spänningen i de fyra olika lägena. Halva skillnaden mellan 

spänningarna i de fyra olika lägena blir spänningens amplitud. 
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3.2.2 FEM-analys 

Ett FEM-program som heter ANSYS v.11 [3] användes i denna analys. I FEM-analysen delas 

geometrin upp i många små element med noder i hörnen och en nod i mitten. Nodernas 

förskjutning beräknas genom att lösa partiella differentialekvationer. Resultatet ger spänning 

då styvheten är känd. 

Endast en fjärdedel av propellern modellerades för att minska beräkningstiden. Randvillkor 

ersätter de resterande delarnas symmetri. 

Analysen delas upp i flera steg. Först förspänns skruvarna sedan läggs belastningarna på. 

Svaga fjädrar används för att stabilisera analysen innan förspänningen fixerat bladet. 

Bilinjär materialmodell och kontaktvillkor ger en olinjär analys. En iterativ 

beräkningsprocedur används för att lösa problemet se diagram 4. 

 
Diagram 4. Ett exempel på en lösning som utfördes under  

FEM-analysen. Den har utförts i 7st laststeg med 4 materialdelsteg i 

 varje som resulterat i 67 iterationer totalt.

.

 

Navets yta mot propelleraxelns fläns ses 

som fast inspänt. Inga förskjutningar 

tillåts på ytan, se C i bild 14. Den yta på 

navet som vetter akteröver låses i alla 

riktningar utom i propelleraxelns där 

förskjutningar tillåts. 

Ytorna till propellerns symmetri tillåts 

förskjutas i alla riktningar utom 

normalen, se A och B i bild 14. Detta 

skall symbolisera symmetrin i 

propellerns geometri. 

pitchmekanismen förenklas genom att 

flänsens undersida låses för rotation 

kring flänsens axel, se E i bild 14. 

 

 
Bild 14. Randvillkor som verkar på propellern 

 

För att alstra en förspänning, se bild 15, används ANSYS 

egen metod kallad ”bolt pretension”. Metoden kräver ett 

koordinatsystem för att definiera riktning och startpunkt. 

Riktningen ges av skruvens centrumaxel. Startpunkten 

läggs mittemellan den första gängan och brickans 

kontaktyta se figur. 
 

Bild 15. Skruvförspänningen visas 

med röda pilar. Koordinatsystemets 

origo är beläget i cetrum.
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Beräkningen utförs med sju olika lastfall. Ett lastfall för att förspänna skruvarna, fyra stycken 

för driften, ett förberedande steg för islasten och ett för att representera en islast. 

Modellen ges en rotation på 91 rpm [8] enligt bild 16 

En acceleration på 9,8066 m/s
2
 [3] ges alla kroppar i modellen för att åskådliggöra 

tyngdkraftens inverkan, se bild 16. Accelerationens riktning förändras allteftersom bladet 

befinner sig i olika lägen. 

Framdrivningskraften och islasten läggs på som en fristående kraft (Remote Force) över hela 

bladets ena sida i riktning akterut. Framdrivningskraften läggs på i lastfallen drift och islasten 

i lastfall is. 

 
Bild 16. Belastningarna som verkar på propellern under lastfall Is. 

Skruvens ogängade del och den frigående delen av hålet ges friktionsfria kontaktvillkor, detta 

gäller både hålet i bladfoten och flänsen. Den gängade delen av skruven och flänsens gänga 

ges limmade kontaktvillkor över en mantelyta med höjden en skruvdiameter. 

Skruven och dess bricka är modellerade som en del. Brickans undersida och bladfoten ges ett 

kontaktvillkor som är mycket likt limning men där liten förskjutning är möjlig detta kallas i 

programmet för ”rough”. 

Friktion antas mellan bladet och flänsen. Båda kropparna är av brons vilket ger en 

vilofriktion på ungefär 0,5. Den exakta friktionen är svårbestämd, då friktionen påverkas 

väldigt mycket av oxid, olja och vatten som finns på ytan. Vid låg friktion kommer bladet 

och flänsen glida mot varandra och skruvarna deformeras.  

Kontaktvillkoret mellan navet, bladet och flänsen är friktion. Alla dessa kroppar är av brons. 

De har smörjda kontaktytor varför friktionskoefficienten sätts till 0,2. 

Kropparna i analysen ges bilinjära materialegenskaper. Den hårdnandemodulen beräknas från 

Rolls-Royce materialdata [10]. Den kan ses som lutningen på den plastiska delen av 

dragprovkurvan, se diagram 5. Blad, nav och fläns ges värden gällande för brons och 

skruvarna ges stålets värden. 
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Diagram 5. Dragprovkurva där Spänning visas i MPa och töjning i procent. 

Modellen tar inte hänsyn till brott utan materialen kan plasticera i oändligheten. Därför måste 

resultaten granskas så att inte någon kropp genomplasticeras. 

ANSYS automatiska meshningsverktyg används. Vilket kan resulterar i lite för stora element 

vid olinjär material analys [14]. Därför förfinas nätet, se bild 17, vid skruvar och dess hål 

samt vid bladet och flänsens kontaktyta. Antalet noder uppgår till runt 100 000 stycken. 

 
Bild 17. Elementindelningen för en skruv i FEM-analysen. 
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4 Resultat 

4.1 Analytisk analys  

4.1.1 Dagens förband 

Böjmotstånd 

För ett 240 nav beräknas en säkerhetsfaktor beroende på antal skruvar och dess storlek enligt 

diagram 6. 

  
Diagram 6: för att uppnå DNVs klassificeringskrav behövs det en säkerhetsfaktor större än ett. 
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Diagram 7: förspänningskraften dominerar och är den  klart största kraften i bultarna. 
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Diagram 8: Största spänningen i bultarna i drift. Bult fem och tio har störst påfrestningar. Alla skruvar 

befinner sig under sträckgränsen. 
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Diagram 9:  Spänningsamplituden i bultarna för dagens förband. Störst amplitud på 5 MPa i bult fem. 

Observera de låga amplituderna. 
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Diagram 10: Största spänningen i bultarna vid det värsta scenariot. Bult åtta har störst påfrestning. De fyra 

sista skruvarna ligger över sträckgränsen på 750 MPa och deformeras plastiskt. 
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4.1.2 Koncept 1 

Böjmotstånd 

Böjmotståndet beräknas och man får  

W 18058660 

WBS 17680000 

Safety 
faktor 1,021417 

Tabell 3 Böjmotståndet för koncept 1 klarar DNVs klassificationskrav. 

 

Kraftberäkning 
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Diagram 11: Kraftpåverkan i bultarna. Förspänningskraften är störst men inte lika dominerande som i diagram 

7. Man ser tydligt hur förspänningskraften varierar i de olika stora skruvarna. 
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Diagram 12: Spänningsamplituden i bultarna för koncept 1. Störst amplitud i bultarna sju och åtta. Lägg än en 

gång märke till de låga amplituderna 
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Diagram 13: De största spänningarna i bultarna för koncept1finns hos bult åtta och sexton. Alla skruvar 

befinner sig under sträckgränsen. 
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Diagram 14: Största spänningen i bultarna för värsta scenariot. Störst spänning är i bult fjorton och tolv. 

Skruvarna 10, 11, 12, 14 och 15 börjar deformeras plastiskt. 
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4.2 FEM-Analys 

Nedan kommer termerna effektivspänning och huvudspänning att användas. 

Effektivspänningen definieras enligt Von Mises och effektivspänning [13].

4.2.1 Sammanställning av resultat 

En översikt av resultaten ges i detta inledande underkapitel. Observera att anledningen till att 

vissa värden i diagrammen saknas är att spänningsetikett saknas i resultatbilderna. 
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Diagram 15. Effektivspänning i skruvarna i dagens förband 
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Diagram 16. Effektivspänning i skruvarna i Koncept 1. 
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Diagram 17. Effektivspänning i skruvarna i Koncept 2 
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Dagens förband lastfall drift 

Följande bilder visar skruvarna sedda snett från aktern. 

Läge 1 

      
Bild 18 Effektivspänning Bild 19 Största huvudspänning 

 
Läge 2 

      
Bild 20. Effektivspänning Bild 21. Största huvudspänning 
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Läge 3 

      
Bild 22. Effektivspänning Bild 23. Största huvudspänning 

 

Läge 4 

      
Bild 24. Effektivspänning Bild 25. Största huvudspänning 
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Bild 26. Effektivspänningen i skruvarna sett från babord

Bild 18, 20, 22 och 24 visar att skruv nr 10 har den högsta spänningen. 

Effektivspänningen varierar i denna skruv mellan ungefär 660 och 670MPa. 

Dragspänningen på skruvarna som visas i bild 19, 21, 23 och 25 är något högre än 

effektivspänningen som i bild 18, 20, 22 och 24. Dragspänningen varierar i skruv 10 

mellan 686 och 678MPa vilket ger en amplitud på 8MPa.  

I bild 19 och 26 visas spänningsvariationen över skruvens tvärsnitt. Enligt bild 19 och 

26 är spänningsvariationen ungefär 200MPa på skruv 10 och 5. De övriga skurvarna 

uppvisar inte lika hög spänningsvariation 

Läget som ger högst belastning på en enskild skruv är läge 1



 

  -43- 

 

4.2.2 Koncept 1 lastfall drift 

Även dessa bilder visar skruvarna sedda snett från aktern

 

Läge 1 

      
Bild 27. Effektivspänning Bild 28. Största huvudspänning 

 

Läge 2 

      
 Bild 29. Effektivspänning Bild 30. Största huvudspänning 
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Läge 3 

      
 Bild 31 Effektivspänning Bild 32. Största huvudspänning 

 

Läge 4 

      
 Bild 33. Effektivspänning Bild 34. Största huvudspänning

 

Notera hur största huvudspänningen i skruv nr 16 i bild 28, 30, 32 och 34 varierar. 

Spänningen i den skruven är 622, 613, 616 och 619MPa, vilket ger amplitud med 

9MPa. 

Skruv nr 13 erhåller i bild 28, 30, 32 och 34 den högsta huvudspänningen 644, 639, 

643 och 642MPa, vilket ger en amplitud på 5MPa. 

De övriga skruvarna i bild 28, 30, 32 och 34 har lägre spänning och lägre amplitud. 

I bild 27, 29, 31 och 33 syns spänningskoncentrationen som uppstår i de första 

gängorna. Notera även att effektivspänningen över mantelytan i vissa fall är lägre än 

största huvudspänning över mantelytan. 
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4.2.3 Koncept 2 lastfall drift 

Följande bilder visar skruvarna sedda snett akterifrån 

Läge 1 

      
Bild 35. Effektivspänning Bild 36. Största huvudspänning 

 

Läge 2 

      
 Bild 37. Effektivspänning Bild 38. Största huvudspänning 

Läge 3 

      
 Bild 39 Effektivspänning Bild 40. Största huvudspänning 
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Läge 4 

     
 Bild 41. Effektivspänning Bild 42. Största huvudspänning

 

Skruv nr 10 har enligt bild 36, 38, 40 och 42 en spänning som ligger på 647, 632, 642, 

642MPa. Detta ger en amplitud på 15MPa. 

Skruv nr 8 i bild 35, 37, 39 och 41 har något lägre spänning: 631, 622, 630, 627MPa 

med spänningsamplituden 9MPa. 

Intressant i bild 36, 38, 40 och 42 är även spänningen i skruven som är längst bort och 

längst till höger. Dess spänning är 632, 626, 633, 629MPa, dvs. en amplitud på 8MPa. 

De övriga skruvar i bilderna 36, 38, 40 och 42 visar på lägre spänningar och 

amplituder. 

I bild 35, 37, 39 och 41 syns spänningskoncentrationen som uppstår i de första 

gängorna. Notera även att effektivspänningen över mantelytan i vissa fall är lägre än 

största huvudspänning över mantelytan. 
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4.2.4 Dagens förband lastfall is 

 

 
Bild 43. Skruvar sedda från aktern där största huvudspänning 

visas. Högst belastning på skruv 10 och 5. 

Röd= >750MPa blå= <600MPa 

 

 
Bild 44. De fyra (från vänster: 10, 9, 8 och 7) högst belastade 

skruvarnas effektivspänning. Material där spänningen 

överskrider sträckgränsen är borttaget.  

Orange=720-750MPa blå= <450MPa 

 

 
Bild 45. Skruvar sedda från aktern där mantelytans 

effektivspänning visas. Högst belastning på skruv 10 och 9. 

Röd= >750MPa blå= <600MPa 

 

 
Bild 46. Visar effektivspänning på bladets kontaktyta mellan 

skruv och blad, sett från aktern.  

Röd= >250MPa blå= <60MPa 

 

 
Bild 47. Minsta huvudspänningen på flänsens kontaktyta mot 

bladet sedd från aktern. Positiva områden är borttagna. 

Min=-170MPa 

 
Bild 48. Effektivspänning på bladet sett från fören. Observera 

den stora del som har plasticerat.  

Röd= >250MPa blå=<50MPa 
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Bild 49. Bladet och flänsens förskjutningar sett från babord. 

Förskjutningarna är förstorade 20 gånger men färgerna är 

skalenliga. 

 

 

 

 

 

 

 

 

4.2.5 Koncept 1 lastfall Is 

 
 Bild 50. Skruvar sedda från aktern där största 

 huvudspänning visas. Högst belastning på de två översta 

 vänstra skruvarna. 

 Röd= >750 MPa blå= <600MPa 

 
Bild 51. De tre högst belastade skruvarnas  

effektivspänning. Den Maximala belastningen finns under 

brickan. Märk spänningsdifferensen över skruvarnas tvärsnitt.  

Röd= >750 blå= <450 

 
 Bild 52. Skruvar sedda från aktern där mantelytans 

 effektivspänning visas. Högsta belastningen på de två 

 översta, vänstra skruvarna 

 Röd=>750 MPa blå= <600MPa 

 

 

 
Bild 53. Visar effektivspänning på bladets kontaktyta mellan 

skruv och blad, sett från aktern.  

Röd=>250MPa ljusblå=75MPa 
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Bild 54. Minsta huvudspänningen som finns på flänsens 

kontaktyta mot bladet sedd från aktern. Positiva områden är 

borttagna. Min= -148MPa 

 
Bild 55. Effektivspänning på bladet sett från fören. Observera 

den stora del som har plastiserat.  

 Röd= >250MPa blå= <50MPa 

 
Bild 56. Bladet och flänsens förskjutningar sett från babord. 

Förskjutningarna är förstorade 20 gånger men färgerna är 

skalenliga. 

 

4.2.6 Koncept 2 lastfall Is 

 
 Bild 57. Skruvar sedda från aktern där största 

 huvudspänning visas. Högst belastning på de två översta 

 vänstra skruvarna. 

 Röd= >750MPa blå= <600MPa 

 
 Bild 58. Skruvar sedda från aktern där mantelytans 

 effektivspänning visas. Högsta belastningen på de två 

 översta, vänstra skruvarna 

 Röd= >750MPa blå= <600MPa 
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Bild 59. De två högst belastade skruvarnas effektivspänning. 

Den Maximala belastningen finns under brickan. Märk 

spänningsdifferensen över skruvarnas tvärsnitt.  

Röd= >750MPa blå= <450MPa 

 
Bild 60. Minsta huvudspänningen som finns på flänsens 

kontaktyta mot bladet sedd från aktern. Positiva områden är 

borttagna. Min=-148MPa 

 
 Bild 61. Visar effektivspänning på bladets kontaktyta mellan 

skruv och blad, sett från aktern. 

Röd=>250MPa blå=<125MPa 

 
Bild 62. Effektivspänning på bladet sett från fören. Observera 

den stora del som har plasticerat.  

Röd= >250MPa blå= <50MPa 

 

 
Bild 63. Bladet och flänsens förskjutningar sett från babord. 

Förskjutningarna är förstorade 20 gånger men färgerna är 

skalenliga 
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Bild 64. Effektivspänning på bladet sett uppifrån. Endast 

material som har uppnått sträckgränsen är synligt. Observera 

att nästan hela tvärsnittet har plasticerat. 

 
Bild 65. Effektivspänning formlåsningen sedd från fören 

uppochner.  

Röd= >150MPa blå= <50MPa 
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5 Diskussion 

5.1 Konceptval 

Under drift är centrifugalkraften den dimensionerande belastningen för de flesta 

bultarna. De två koncept som valdes är optimerade för centrifugalkraft. Bedömningen 

är att centrifugalkraften bättre tas upp av skruvarna som ligger nära kraftens 

angreppspunkt. DNVs klassificeringskrav tar endast hänsyn till böjmotstånd och 

därför krävs det ett antal skruvar som ger förbandet högt böjmotstånd. 

5.2 Analysen 

Analysen tog längre tid än förväntat, både den analytiska liksom FEM-analysen. För 

den analytiska blev det mängden data som gjorde analysen svåröverskådlig. Detta 

medförde felberäkningar. Mycket tid gick åt att felsöka i matriser och Excelblad. 

FEM-analysen blev väldigt repetitiv då antalet kontaktvillkor var stort. Att förspänna 

skruvarna var också tidsödande. Kontaktvillkor och olinjära materialmodeller förde 

med sig lång beräkningstid. 

FEM-analysen och den analytiska analysen gav likvärdiga resultat. Om man tar 

genomsnittet av mantelspänningen i FEM-analysen skiljer sig spänningarna endast 

med ett par procent. Att resultaten av analysera är så pass sammanfallande är 

svårförklarat och bör betraktas som en tillfällighet. Felmarginalen bedöms som större. 

Om man tittar på toppspänningarna så är skillnaden större och ligger mellan 10-20 %. 

FEM-analysen ger ett exaktare resultat eftersom den tar hänsyn till styvheten och 

olinjära materialsamband. FEM-analysen är å andra sidan mer tidskrävande. För de 

analytiska beräkningarna antar man linjärt deformationssamband och stela kroppar 

vilket leder till förenklade resultat. Dessutom betraktas endast ett belastningsfall i 

taget och de måste adderas till en total spänning. 

5.3 Resultaten 

Bägge analyser ger att skruv 10 är den mest belastade för dagens förband i lastfall 

drift och att spänningsamplituden är mycket låg med 8 MPa för FEA och 6 MPa för 

den analytiska analysen. FEM-analysen har sin största spänningsamplitud i bult 10 

och den analytiska i skruv 5. FEA visar att det blir hög böjspänning i skruvarna och en 

spänningskoncentration kring de första gängorna. Man ser också att 

förspänningskraften ger upphov till de stora spänningarna. Förspänningskraften är 

nödvändig för att förbandet ska hålla. Alla skruvar håller sig under sträckgränsen för 

bägge analyserna. 

Vid isbelastningen deformerades bladet. Endast en mycket liten del av tvärsnittet höll 

sig under sträckgränsen. Bladfoten och flänsen tappade kontakten under bult 10 men i 

stora delar av flänsen uppstår det tryckspänningar som har sitt största värde mellan 

bult 2 och 3. Tryckspänningar i flänsen tas det inte hänsyn till vid den analytiska 

metoden. I dagens förband deformerades fyra bultar, 7 till 10, plastiskt. Samma bultar 

deformerades plastiskt också vid den analytiska beräkningen. 

Alla skruvar håller sig under sträckgränsen för koncept 1 i drift för bägge analyserna. 

FEA visar att den stora bulten i mitten tar upp störst spänning. I den analytiska 

metoden är det skruv 8 som får störst påfrestning. Spänningsamplituden i FEM-
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analysen är störst i skruv nummer 16 med en amplitud på 9 MPa och i den analytiska 

har skruv nr 8 störst amplitud på 7 MPa. En anledning till att det inte är samma skruv 

som får störst amplitud är att i den analytiska beräkningen antogs framåtdrift och i 

FEM-analysen bakåtdrift. 

För belastningsfallet is skiljer sig de två metoderna. FEM-analysen får en jämnare 

spänningsfördelning med spänningstoppar mellan 650-760MPa. För den analytiska 

modellen ligger fördelningen mellan 580-820 MPa. Spänningen skiljer sig mellan 10-

20% i vissa skruvar. Den mest belastade skruven i den analytiska analysen har ett 

värde på 820 MPa och i FEM-analysen så har samma skruv 760 MPa. Stor skillnad är 

det i den stora skruven nr 13 med 610 MPa i den analytiska och 740 MPa i FEM-

analysen. En orsak till de större felmarginalerna än i dagens förband är att antagandet 

att töjningen förhåller sig linjärt för den analytiska metoden inte är tillfredställande. 

Det kan inte stämma att töjningen och därmed spänningen för bult 12 och bult 13 är 

lika. Bult nr 13 borde ta upp mer spänning vilket den också gör i FEM-analysen. 

I FEM-analysen syns spänningskoncentrationer under brickan och att bronset börjar 

deformeras nära hålet. Man kan också se att det sker en snedbelastning av skruvarna. 

Bladfoten och flänsen tappar kontakten vid skruv 16. Det är i stort sett samma ställe 

som dagens förband. Spänningarna i flänsen är störst mellan bult 3 och bult 5 och 

trycker med 130 MPa. 

Vid en jämförelse mellan dagens förband och koncept 1 vid isbelastning ser man att 

spänningsfördelningen i FEM-analysen är jämnare och att färre skruvar börjar 

deformeras plastiskt vid koncept 1. Vid drift är spänningarna i bultarna ca 10 % lägre 

för koncept 1. För de analytiska beräkningarna är spänningarna vid drift väldigt likt 

varandra för dagens förband och koncept 1. Detsamma gäller när man belastar 

förbanden med islasten. 

För koncept 2 gjordes det bara en FEM-analys på grund av att formlåsningen är svår 

att beräkna analytiskt. En jämförelse kan göras med dagens förband eftersom samma 

skruvar används. Skruv nr 10 har störst påkänning med 647 MPa i läge 1 under drift 

och har en spänningsamplitud på 15 MPa. De övriga skruvarnas spänningar varierar 

ner till 505 MPa hos bult 1. I gängorna uppträder spänningskoncentrationer. 

Formlåsningen tar inte upp några nämnvärda spänningar vid drift. Vid isbelastning 

har skruvarna 10 och 9 störst belastning med 751 MPa respektive 756 MPa. Återigen 

tappar bladfoten och flänsen kontakten vid de mest påfrestade bultarna. Mellan skruv 

2 och 3 så uppträder tryckspänningar i flänsen. Formlåsningen känner bara av små 

belastningar och enbart i kanterna uppträder spänningskoncentrationer. I kontaktytan 

mellan bladet och skruven syns också spänningskoncentrationer. Formlåsningen tar 

upp en del krafter och avlastar skruvarna. I jämförelse med dagens förband 

förekommer lägre spänning i bultarna och färre skruvar börjar deformeras plastiskt. 

5.4 Andra lösningar 

Ett problem som fortfarande inte är löst med dagens förband eller med koncepten är 

åtdragningen och monteringen av skruvarna. Problemet är att åtdragningsmomentet är 

stort och vid åtdragningen uppstår torsion i skruven samt gängdeformation. Det blir då 

svårt att uppskatta förspänningskraften i skruvarna. 

Optimalt för skruven är att vid montering åstadkomma ren dragning. Helst vill man 

minimera åtdragningsmomentet så att det blir ren dragning i skruvarna. En lösning är 

Superbolts alternativt clampnuts. Båda åstadkommer ren dragning. Fördelen med 

Superbolten är att det bara behövs enkla verktyg för att dra åt skruven medan 
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clampnuts måste dras åt med ett hydrauliskt verktyg. Clampnutens fördel är att man 

enbart behöver dra åt en mutter och inte flera skruvar som på Superbolten. Bägge 

förslagen har nackdelen att huvudet på skruven respektive muttern är högt och kan 

orsaka kavitation. Dessutom måste man använda rostfritt stål eller annat icke 

korroderande material som tål havsvatten vid låga temperaturer om man inte 

konstruerar en tätning åt Superbolten eller clampnuten. Lösningen är inte den 

billigaste. Dock kan man minska storleken på skruven eftersom det är möjligt att höja 

förspänningen i förbandet. 

Friktionen spelar stor roll i skruvförband och ett lågt och känt friktionstal är viktigt att 

uppnå. Smörjmedlet som används måste tåla de förhållanden som skruven befinner 

sig i. Man måste också tänka på att bladen ska kunna bytas och att smörjmedlet inte 

får blandas med havsvattnet eller sköljas bort. Man kan använda sig av oljor och fetter 

mellan gängorna eller ytbehandla skruvarna. 

Spänningskoncentrationer uppstod vid de första gängorna vilket man kan se på 

bilderna i kapitel 4.2. En möjlighet att motverka detta fenomen är att använda en 

insattsgänga eller att spänningsoptimera gängan. Insattsgängan ökar kostnaden för 

förbandet samt tar längre tid att montera. Fördelen med att använda en insattsgänga 

gjort av stål är att förbandet blir starkare eftersom bulten skruvas in i en stålgänga 

istället för aluminiumbrons som navet består av. Spänningsoptimerade gängor ökar 

kostnaden för tillverkning och en fråga som måste besvaras är om det finns tillräckligt 

med plats i bladfoten. 
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6 Slutsats 
Dagens förband går att använda utan att ändra på något. Det som krävs för Rolls-

Royce är en stark åtdragningsmaskin som kan åstadkomma ett moment på minst 

60000 Nm. Det stora momentet kommer dock att medföra gängdeformation vid 

åtdragningen samt torsion i skruven. Förspänningen i skruven kommer inte att vara 

den önskvärda utan ligga på ett lägre värde, vilket gör att de yttre krafterna får större 

inverkan på skruven. 

När man jämför dagens förband med koncept 1 så får man visserligen en bättre 

spänningsfördelning i bultarna vid koncept 1. Förbättringen är dock inte tillräckligt 

bra. Fler skruvar innebär fler hål och fler gängor med ökad kostnad för tillverkning 

och montering. 

Formlåsningskonceptet fungerade förvånansvärt bra och kan säkert optimeras. Det går 

säkert att förbättra den geometriska utformningen så att ingen av skruvarna börjar 

deformeras plastiskt. En stor nackdel med formlåsningen är att det kommer att ta 

längre tid vid tillverkningen och att kostnaden för bladet också ökar på grund av ökad 

materialåtgång. 

Spänningen i skruvarna ligger på ungefär samma nivå i alla koncept. 

Skruvfördelningen i förbandet är inte avgörande för kvalitén. Säkert finns det ett 

optimalt skruvförband med tanke på antal, vinkel mellan skruvarna, M-storlek och 

avstånd från bladet. Dock kräver det mycket tid att ta fram. En snabbare lösning är att 

byta ut smörjmedlet mot en ytbehandling som ger önskat friktionstal. En fördel med 

ytbehandlingen är att den inte sköljs bort av vattnet. På så sätt kan man minska 

åtdragningsmomentet samtidigt som man exakt vet hur stort moment man ska lägga 

på skruven. En förbättring som inte kommer att medföra större kostnader är att 

ytbehandla skruvarna med Xylan 1425 med en friktionskoefficient på 0,07. Därmed 

sänker man åtdragningsmomentet avsevärt och Rolls-Royce behöver endast 

uppgradera sin hydrauliska åtdragare med en storlek för att klara av att dra åt med det 

momentet. 

Superbolt, clampnut eller liknande redskap använder man för att åstadkomma ren 

dragning i skruven. Ren dragning ger effekten att man kan förspänna skruven hårdare. 

Då kan man minska skruvens storlek och ändå få ut samma förspänningskraft. Om 

man samtidigt ytbehandlar Superbolten eller clampnuten med Xylan 1425 så minskar 

man åtdragningsmomentet. Det medför att storleken på skruven kan minskas ännu 

mer. Kostnaden för en Superbolt och clampnut är ganska hög. Dock får man en 

produkt som garanterat ger dragspänning i skruven och en exakt förspänning. Om 

man använder rostfritt stål som material i skruven eller muttern så sparar man de 

arbetstimmar som konstruktionen av en tätning för med sig. 
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ha hjälpt oss och aldrig slutat tro på oss. Även Hans Johansson på KAU har lett oss i 

rätt riktning under arbetet.  

Vi vill även tacka Rolls-Royce för att har givit oss möjligheten att utföra vårt 

examensarbete. Samarbetet har varit mycket lärorikt och vi vill speciellt tacka Niclas 

Norlin, Mattias Skrinning, Linda och konsulten P-O från Camatec.
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Bilaga 1: Matlabberäkningar 
De beräkningar som är utförda i matlab har skrivits i m-filer. För dagens förband och 

koncept 1 redovisas nedan innehållet i m-filerna. 

 
Dagens förband 
 

Centrifugalkraft 
E=210000 
d=95 
A=pi/4*d^2 
L=300 
D=1300 
D1=1000 
Al=30 
Fc=2.22*10^6/2 
M=0 
R=207342 
L6=304+D/2 
L7=M 
L1=D/2-sin(pi*2*Al/180)*D1/2 
L2=D/2-sin(pi*Al/180)*D1/2 
L3=D/2 
L4=D/2+sin(pi*Al/180)*D1/2 
L5=D/2+sin(pi*2*Al/180)*D1/2 
B=[A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L 0;A*E/L*L1/L6 A*E/L*L2/L6 

A*E/L*L3/L6 A*E/L*L4/L6 A*E/L*L5/L6 0;(L2-L3)/(L2-L1) (L3-L1)/(L2-L1) 

-1 0 0 0;(L2-L4)/(L2-L1) (L4-L1)/(L2-L1) 0 -1 0 0;1/2 0 -1 0 1/2 

0;(L2-L7)/(L2-L1) (L7-L1)/(L2-L1) 0 0 0 -1;] 
F=[Fc+R;Fc-R*L7/L6;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 
Fb=S*A 

 

Framdrivningskraft 
E=210000 
d=95 
A=pi/4*d^2 
L=250 
D=1300 
Dpi=1000 
Fvatten=400000/1.2 
R=718690 
al=30 
M=0 
L1=D/2-Dpi/2-M 
L2=D/2-Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L3=D/2-Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L4=D/2-Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L5=D/2-Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L6=D/2+Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L7=D/2+Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L8=D/2+Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L9=D/2+Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L10=D/2+Dpi/2-M 
Lvatten=1899 
L12=M 
B=[A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L 

0;A*E/L*L1/Lvatten A*E/L*L2/Lvatten A*E/L*L3/Lvatten A*E/L*L4/Lvatten 



 

 

A*E/L*L5/Lvatten A*E/L*L6/Lvatten A*E/L*L7/Lvatten A*E/L*L8/Lvatten 

A*E/L*L9/Lvatten A*E/L*L10/Lvatten 0;(L2-L4)/(L2-L1) (L4-L1)/(L2-L1) 

0 -1 0 0 0 0 0 0 0;0 (L4-L6)/(L4-L2) 0 (L6-L2)/(L4-L2) 0 -1 0 0 0 0 

0;(L6-L8)/(L6-L1) 0 0 0 0 (L8-L1)/(L6-L1) 0 -1 0 0 0;(L2-L10)/(L2-L1) 

(L10-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 -1 0;(L2-L12)/(L2-L1) (L12-L1)/(L2-L1) 

0 0 0 0 0 0 0 0 -1;0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0;0 0 

0 0 0 1 -1 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0] 
F=[R;Fvatten-R*L12/Lvatten;0;0;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 

 

Tyngdkraft som böjlast 
E=210000 
d=95 
A=pi/4*d^2 
L=250 
D=1300 
Dpi=1000 
Ftyngd=9.81*10000 
Lcent=1183 
Mtyngd=Ftyngd*Lcent 
R=149726 
al=26 
be=90-2*al 
M=0 
L10=D/2+Dpi/2*(cos(pi*be/180))-M 
L9=D/2+Dpi/2*(cos(pi*be/180))-M 
L8=D/2+Dpi/2*(sin(pi*al/180))-M 
L7=D/2+Dpi/2*(sin(pi*al/180))-M 
L6=D/2+Dpi/2*(cos(pi*(be+2*al)/180))-M 
L5=D/2+Dpi/2*(cos(pi*(be+2*al)/180))-M 
L4=D/2-Dpi/2*(sin(pi*al/180))-M 
L3=D/2-Dpi/2*(sin(pi*al/180))-M 
L2=D/2-Dpi/2*(cos(pi*be/180))-M 
L1=D/2-Dpi/2*(cos(pi*be/180))-M 
L11=M 
B=[A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L 

0;A*E/L*L1/Lcent A*E/L*L2/Lcent A*E/L*L3/Lcent A*E/L*L4/Lcent 

A*E/L*L5/Lcent A*E/L*L6/Lcent A*E/L*L7/Lcent A*E/L*L8/Lcent 

A*E/L*L9/Lcent A*E/L*L10/Lcent 0;(L3-L5)/(L3-L1) 0 (L5-L1)/(L3-L1) 0 

-1 0 0 0 0 0 0;0 (L4-L7)/(L4-L2) 0 (L7-L2)/(L4-L2) 0 0 -1 0 0 0 

0;(L3-L10)/(L3-L1) 0 (L10-L1)/(L3-L1) 0 0 0 0 0 0 -1 0;(L3-L11)/(L3-

L1) 0 (L11-L1)/(L3-L1) 0 0 0 0 0 0 0 -1;1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 1 

-1 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 0;0 0 0 

0 0 0 0 0 1 -1 0] 
F=[R;Ftyngd-R*L11/Lcent;0;0;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 
Fb=S*A 

 

Tyngdkraft som drag/tryckkraft 
E=210000 
d=95 
A=pi/4*d^2 
L=250 
D=1300 
D1=1000 
Fc=9.81*10000/2 
R=-5882 
M=6 



 

 

L7=M 
L6=D/2+60-M 
L1=D/2-sin(pi*2*30/180)*D1/2-M 
L2=D/2-sin(pi*30/180)*D1/2-M 
L3=D/2-M 
L4=D/2+sin(pi*30/180)*D1/2-M 
L5=D/2+sin(pi*2*30/180)*D1/2-M 
B=[A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L 0;A*E/L*L1/L6 A*E/L*L2/L6 

A*E/L*L3/L6 A*E/L*L4/L6 A*E/L*L5/L6 0;(L2-L3)/(L2-L1) (L3-L1)/(L2-L1) 

-1 0 0 0;(L2-L4)/(L2-L1) (L4-L1)/(L2-L1) 0 -1 0 0;(L2-L5)/(L2-L1) 

(L5-L1)/(L2-L1) 0 0 -1 0;(L2-L7)/(L2-L1) (L7-L1)/(L2-L1) 0 0 0 -1] 
F=[Fc+R;Fc-R*L7/L6;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 
Fb=S*A 

 

Islast 
E=210000 
d=95 
A=pi/4*d^2 
L=360 
D=1300 
Dpi=1000 
Fice=5234700 
R=13461637 
al=30 
M=0 
L1=D/2-Dpi/2-M 
L2=D/2-Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L3=D/2-Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L4=D/2-Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L5=D/2-Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L6=D/2+Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L7=D/2+Dpi/2*(cos(pi*2*al/180))-M 
L8=D/2+Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L9=D/2+Dpi/2*(cos(pi*al/180))-M 
L10=D/2+Dpi/2-M 
LFice=2265 
L12=M 
B=[A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L A*E/L 

0;A*E/L*L1/LFice A*E/L*L2/LFice A*E/L*L3/LFice A*E/L*L4/LFice 

A*E/L*L5/LFice A*E/L*L6/LFice A*E/L*L7/LFice A*E/L*L8/LFice 

A*E/L*L9/LFice A*E/L*L10/LFice 0;(L2-L4)/(L2-L1) (L4-L1)/(L2-L1) 0 -1 

0 0 0 0 0 0 0;0 (L4-L6)/(L4-L2) 0 (L6-L2)/(L4-L2) 0 -1 0 0 0 0 0;(L6-

L8)/(L6-L1) 0 0 0 0 (L8-L1)/(L6-L1) 0 -1 0 0 0;(L2-L10)/(L2-L1) (L10-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 -1 0;(L2-L12)/(L2-L1) (L12-L1)/(L2-L1) 0 0 

0 0 0 0 0 0 -1;0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 

0 1 -1 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0] 
F=[R;Fice-R*L12/LFice;0;0;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 
Fb=S*A 

 

Koncept 1 
 

Centrifugalkraft 
E=210000 
d1=60 
d2=80 
d3=110 



 

 

A1=d1^2*pi/4 
A2=d2^2*pi/4 
A3=d3^2*pi/4 
al=32 
be=19 
D=1300 
D1=1025 
D2=1000 
D3=700 
L=360 
Fc=(10*2383/30*(91*pi)^2/30)/2 
R=565668/2 
M=0 
LFc=D/2+318-M 
LR=M 
L1=D/2-cos(pi*al/180)*D2/2-M 
L2=D/2-sin(pi*2*be/180)*D1/2-M 
L3=D/2-sin(pi*be/180)*D1/2-M 
L4=D/2 
L5=D/2 
L6=D/2+sin(pi*be/180)*D1/2-M 
L7=D/2+sin(pi*2*be/180)*D1/2-M 
L8=D/2+cos(pi*al/180)*D2/2-M 
B=[A2*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A3*E/L A1*E/L A1*E/L A2*E/L 

0;A2*E/L*L1/LFc A1*E/L*L2/LFc A1*E/L*L3/LFc A1*E/L*L4/LFc 

A3*E/L*L5/LFc A1*E/L*L6/LFc A1*E/L*L7/LFc A2*E/L*L8/LFc 0;(L2-

L3)/(L2-L1) (L3-L1)/(L2-L1) -1 0 0 0 0 0 0;(L2-L4)/(L2-L1) (L4-

L1)/(L2-L1) 0 -1 0 0 0 0 0;(L2-L6)/(L2-L1) (L6-L1)/(L2-L1) 0 0 0 -1 0 

0 0;0 0 0 1 -1 0 0 0 0;(L2-L7)/(L2-L1) (L7-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 -1 0 

0;(L2-L8)/(L2-L1) (L8-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 -1 0;(L2-LR)/(L2-L1) (LR-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 -1] 
F=[Fc+R;Fc-R*LR/LFc;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 

 

Framdrivningskraft 
E=210000 
d1=60 
d2=80 
d3=110 
A1=d1^2*pi/4 
A2=d2^2*pi/4 
A3=d3^2*pi/4 
al=32 
be=19 
D=1300 
D1=1025 
D2=1000 
D3=700 
L=360 
Fvatten=400000/1.2 
R=871068/1.2 
M=0 
LFvatten=1899 
LR=M 
L1=D/2-D1/2-M 
L2=D/2-D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L3=D/2-D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L4=D/2-D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L5=D/2-D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L6=D/2-D3/2-M 



 

 

L7=D/2-D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L8=D/2-D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L9=D/2+D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L10=D/2+D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L11=D/2+D3/2-M 
L12=D/2+D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L13=D/2+D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L14=D/2+D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L15=D/2+D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L16=D/2+D1/2-M 
B=[A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A3*E/L A2*E/L A2*E/L A2*E/L 

A2*E/L A3*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L 0;A1*E/L*L1/LFvatten 

A1*E/L*L2/LFvatten A1*E/L*L3/LFvatten A1*E/L*L4/LFvatten 

A1*E/L*L5/LFvatten A3*E/L*L6/LFvatten A2*E/L*L7/LFvatten 

A2*E/L*L8/LFvatten A2*E/L*L9/LFvatten A2*E/L*L10/LFvatten 

A3*E/L*L11/LFvatten A1*E/L*L12/LFvatten A1*E/L*L13/LFvatten 

A1*E/L*L14/LFvatten A1*E/L*L15/LFvatten A1*E/L*L16/LFvatten 0;0 0 0 1 

-1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 

0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 

0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0;(L2-

L4)/(L2-L1) (L4-L1)/(L2-L1) 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;(L2-

L6)/(L2-L1) (L6-L1)/(L2-L1) 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;(L2-

L8)/(L2-L1) (L8-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0;(L2-

L10)/(L2-L1) (L10-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 0;(L2-

L11)/(L2-L1) (L11-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0;(L2-

L12)/(L2-L1) (L12-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0;(L2-

L14)/(L2-L1) (L14-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0;(L2-

L16)/(L2-L1) (L16-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0;(L2-

LR)/(L2-L1) (LR-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1] 
F=[R;Fvatten-R*LR/LFvatten;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 
A=[A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 A3 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A3 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

A1 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0] 
Fb=A*S 

 

Tyngdkraften som böjlast 
E=210000 
d1=60 
d2=80 
d3=110 
A1=d1^2*pi/4 
A2=d2^2*pi/4 
A3=d3^2*pi/4 
D=1300 
D1=1025 
D2=1000 
D3=700 
al=32 
be=19 
L=360 
Ftyngd=9.81*10000 
Lcent=1183 
Mtyngd=Ftyngd*Lcent 



 

 

R=140427 
M=0 
L10=D/2-M 
L9=D/2-M 
L8=D/2-M 
L7=D/2-M 
L6=D/2-D1/2*(sin(pi*al/180))-M 
L5=D/2-D1/2*(sin(pi*al/180))-M 
L4=D/2-D1/2*(sin(pi*2*al/180))-M 
L3=D/2-D1/2*(sin(pi*2*al/180))-M 
L2=D/2-D2/2*(cos(pi*be/180))-M 
L1=D/2-D2/2*(cos(pi*be/180))-M 
L11=D/2+D1/2*(sin(pi*al/180))-M 
L12=D/2+D1/2*(sin(pi*al/180))-M 
L13=D/2+D1/2*(sin(pi*2*al/180))-M 
L14=D/2+D1/2*(sin(pi*2*al/180))-M 
L15=D/2+D2/2*(cos(pi*be/180))-M 
L16=D/2+D2/2*(cos(pi*be/180))-M 
L17=M 
B=[A2*E/L A2*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A3*E/L 

A3*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A2*E/L A2*E/L 0;A2*E/L*L1/Lcent 

A2*E/L*L2/Lcent A1*E/L*L3/Lcent A1*E/L*L4/Lcent A1*E/L*L5/Lcent 

A1*E/L*L6/Lcent A1*E/L*L7/Lcent A1*E/L*L8/Lcent A3*E/L*L9/Lcent 

A3*E/L*L10/Lcent A1*E/L*L11/Lcent A1*E/L*L12/Lcent A1*E/L*L13/Lcent 

A1*E/L*L14/Lcent A2*E/L*L15/Lcent A2*E/L*L16/Lcent 0;(L3-L5)/(L3-L1) 

0 (L5-L1)/(L3-L1) 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 (L4-L7)/(L4-L2) 0 

(L7-L2)/(L4-L2) 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;(L3-L13)/(L3-L1) 0 (L13-

L1)/(L3-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0;(L3-L15)/(L3-L1) 0 (L15-

L1)/(L3-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0;(L3-L17)/(L3-L1) 0 (L17-

L1)/(L3-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1;(L3-L11)/(L3-L1) 0 (L11-

L1)/(L3-L1) 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0;1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0 0;0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0 0;0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 1 0 0 -1 0 0 0 0 

0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 

0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

1 -1 0] 
F=[R;Ftyngd-R*L17/Lcent;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 

 

Tyngdkraft som drag/tryckkraft 
E=210000 
d1=60 
d2=80 
d3=110 
A1=d1^2*pi/4 
A2=d2^2*pi/4 
A3=d3^2*pi/4 
al=32 
be=19 
D=1300 
D1=1025 
D2=1000 
D3=700 
L=360 
Fc=9.81*10*1000/2 
R=12822 
M=0 
LFc=D/2+318-M 
LR=M 
L1=D/2-cos(pi*al/180)*D2/2-M 



 

 

L2=D/2-sin(pi*2*be/180)*D1/2-M 
L3=D/2-sin(pi*be/180)*D1/2-M 
L4=D/2 
L5=D/2 
L6=D/2+sin(pi*be/180)*D1/2-M 
L7=D/2+sin(pi*2*be/180)*D1/2-M 
L8=D/2+cos(pi*al/180)*D2/2-M 
B=[A2*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A3*E/L A1*E/L A1*E/L A2*E/L 

0;A2*E/L*L1/LFc A1*E/L*L2/LFc A1*E/L*L3/LFc A1*E/L*L4/LFc 

A3*E/L*L5/LFc A1*E/L*L6/LFc A1*E/L*L7/LFc A2*E/L*L8/LFc 0;(L2-

L3)/(L2-L1) (L3-L1)/(L2-L1) -1 0 0 0 0 0 0;(L2-L4)/(L2-L1) (L4-

L1)/(L2-L1) 0 -1 0 0 0 0 0;(L2-L6)/(L2-L1) (L6-L1)/(L2-L1) 0 0 0 -1 0 

0 0;0 0 0 1 -1 0 0 0 0;(L2-L7)/(L2-L1) (L7-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 -1 0 

0;(L2-L8)/(L2-L1) (L8-L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 -1 0;(L2-LR)/(L2-L1) (LR-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 -1] 
F=[Fc+R;Fc-R*LR/LFc;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 

 

Islast 
E=210000 
d1=60 
d2=80 
d3=110 
A1=d1^2*pi/4 
A2=d2^2*pi/4 
A3=d3^2*pi/4 
al=32 
be=19 
D=1300 
D1=1025 
D2=1000 
D3=700 
L=360 
Fice=5234700 
R=13596488 
M=0 
LFice=2265 
LR=M 
L1=D/2-D1/2-M 
L2=D/2-D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L3=D/2-D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L4=D/2-D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L5=D/2-D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L6=D/2-D3/2-M 
L7=D/2-D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L8=D/2-D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L9=D/2+D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L10=D/2+D2/2*(sin(al*pi/180))-M 
L11=D/2+D3/2-M 
L12=D/2+D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L13=D/2+D1/2*(cos(2*be*pi/180))-M 
L14=D/2+D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L15=D/2+D1/2*(cos(be*pi/180))-M 
L16=D/2+D1/2-M 
B=[A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A3*E/L A2*E/L A2*E/L A2*E/L 

A2*E/L A3*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L A1*E/L 0;A1*E/L*L1/LFice 

A1*E/L*L2/LFice A1*E/L*L3/LFice A1*E/L*L4/LFice A1*E/L*L5/LFice 

A3*E/L*L6/LFice A2*E/L*L7/LFice A2*E/L*L8/LFice A2*E/L*L9/LFice 

A2*E/L*L10/LFice A3*E/L*L11/LFice A1*E/L*L12/LFice A1*E/L*L13/LFice 

A1*E/L*L14/LFice A1*E/L*L15/LFice A1*E/L*L16/LFice 0;0 0 0 1 -1 0 0 0 



 

 

0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 1 -1 

0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0 0 1 -1 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1 -1 0 0;(L2-L4)/(L2-L1) 

(L4-L1)/(L2-L1) 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;(L2-L6)/(L2-L1) (L6-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;(L2-L8)/(L2-L1) (L8-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 0 0 0;(L2-L10)/(L2-L1) (L10-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 0;(L2-L11)/(L2-L1) (L11-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0;(L2-L12)/(L2-L1) (L12-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0;(L2-L14)/(L2-L1) (L14-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0 0 0;(L2-L16)/(L2-L1) (L16-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 0;(L2-LR)/(L2-L1) (LR-

L1)/(L2-L1) 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1] 
F=[R;Fice-R*LR/LFice;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0;0] 
P=inv(B)*F 
S=P*E/L 
A=[A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 A1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 A3 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 A2 0 0 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A3 0 0 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 0 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 0 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 

0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 A1 0 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

A1 0;0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0] 
Fb=A*S 



 

 

Bilaga 3: Axelflänsbultar 
Wshaft Böjmotstånd propelleraxel [mm^3] 

FySFB Axelflänsförbandets sträckkraft [N] 

FyShaft Propelleraxelns sträckkraft [N] 

dShaft Propelleraxelns diameter [mm] 

σyShaft Propelleraxelns sträckgräns [Mpa] 

tSF Tjockleken av flänsen [mm] 

RSF Radien till flänsen [mm] 

σySFB Axelflänsförbandets sträckgräns [Mpa] 

LcgSFB avståndet från navets tyngdpunkt till flänsen [mm] 

 

Bending strength of shaft flange bolt connection
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Diagram 18: Axelflänsförbandets böjstryka mot bultstorleken 

 
Bild 66: Axelflänsbultarnas positionering 

För shaft flange bolt connection (axelflänsbultsförbandet) gäller: 

 



 

 

Bultarna är anordnade i grupper och därför blir det två vinklar, en mellan bultarna och 

en mellan grupperna. Beräkningen av böjmotståndet är densamma som för 

bladbultsförbandet. Dock har vinkeln ingen betydelse för förbandet. Enbart antalet 

bultar påverkar resultatet. Böjmotståndet blir således : 
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generellt för symmetrisk anordnade bultar gäller för minst 8 bultar: 

 

om n/4 bultar blir ett udda tal gäller: 
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om n/4 bultar blir ett jämt tal gäller: 
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Också gäller att shaft flange bolt connection (axelflänsbultsförbandet) ska ha högre 

böjmotstånd än propelleraxeln. (Rules for Ships, July 2007, Pt.5 Ch.1 Sec.4 – P.34, 

408)  



 

 

Bilaga 4: Spänningsarea 
 
Spänningsarean för större skruvar fanns det ingen information om. Därför gjordes det 

en skalning från Karl Björk`s formelsamling.  

 

Spänningsarea för skruvar
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Diagram 19: Spänningsarea för skruvar 

 


