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Doktora Tezi

HIBRIT ARACLARDA SINIRSEL AGLAR VE GENETIK ALGORITMA iLE
SUSPANSIYON SISTEMI TASARIMI VE OPTIMIZASYONU

Gurur AGAKISI

Bursa Uludag Universitesi
Fen Bilimleri Enstitusu
Otomotiv Miihendisligi Anabilim Dal1

Damisman: Prof. Dr. Ferruh OZTURK

Sasi ve ara¢ dinamigi gelistirme siireci, arag performans hedeflerine gore siispansiyon tipi
sec¢imi ile baglar. Sspansiyon geometri noktalarinin konumu ve burglarin sertlikleri gibi
degiskenleri optimum olarak bularak ara¢ dinamigi hedeflerine ulasmak i¢in hem fiziksel
hem de sanal K&C (Elastokinematik) analizler gergeklestirilir. Ancak, tiim amaglar
karsilayan uygun tasarim degiskenlerini bulmak zordur. Bu tez kapsaminda, fiziksel
olarak sanal model ile korelasyona sahip geometri noktalar: ve bilesen 6zelliklerine sahip
referans kompakt bir ara¢ Uzerinde gergeklestirilen deney tasarimi (DOE) ve sinir
aglarinin (NN) yardimiyla stispansiyon K&C karakteristik hedeflerine sistematik olarak
ulagmak i¢in bir siispansiyon optimizasyon yaklasimi olusturulmustur. MBD (Coklu
Cisim Dinamigi) model korelasyonu, Ackerman hatasi ve kamber ac1 degisimi ile ilgili
olarak aracin direksiyon kinematigini gelistirmek ve bu dogrultuda geometri noktalarini
optimize etmek i¢in saglanmistir. Sonuglar, geometri noktalarini tahmin etmeye yonelik
NN tabanli optimizasyon stratejisinin, direksiyon kinematiginde Ackerman hatasini ve
kamber agis1 degisimini geleneksel cevap yiizeyi yontemi (RSM) galismalarina kiyasla
onemli dlgtide 1yilestirdigini géstermistir.

Anahtar Kelimeler: McPherson stispansiyon, elastokinematik, deney tasarimi, yapay
sinir aglari, geometri optimizasyonu
2022, x + 142 sayfa.



ABSTRACT
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SUSPENSION SYSTEM DESIGN AND OPTIMIZATION WITH NEURAL
NETWORKS AND GENETIC ALGORITHM IN HYBRID ELECTRIC VEHICLES

Gurur AGAKISI

Bursa Uludag University
Graduate School of Natural and Applied Sciences
Department of Automobile Engineering

Supervisor: Prof. Dr. Ferruh OZTURK

The chassis and vehicle dynamics development process starts with suspension type
selection according to vehicle performance objectives. Both physical and virtual K&C
(Kinematics and Compliance) analyses are performed to achieve the vehicle dynamics
targets by finding the optimum variables such as the position of hardpoints and stiffnesses
of bushings. However, finding appropriate design variables that meet all the aims is
challenging. This thesis establishes a suspension optimization approach to systematically
attain suspension K&C characteristic objectives with the design of experiments (DOE)
and neural networks (NN) based on the reference compact-sized vehicle with accurate
hardpoints and component specifications. The MBD model correlation is specifically
provided to optimize the hardpoints to improve the vehicle's steering kinematics
concerning Ackerman error and camber angle variation. The results showed that NN
based optimization strategy to predict the hard points has significantly improved
Ackerman error and camber angle variation on steering kinematics compared to
conventional response surface methods.

Key words: McPherson suspension, kinematics & compliance, design of experiments,
neural networks, hardpoint optimization
2022, x + 142 pages.
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1. GIRIS

Arag gelistirme siireci birgok asamadan olusmaktadir ve mimari gelistirme siireci de bu
kapsamda en temel ve ilk mihendislik stireci olarak belirtilebilir. Sasi ve ara¢ dinamigi
gelistirme calismalari, ara¢ performans hedeflerine gore slspansiyon tipi secimi ile
baglar. Gelistirilen aracin performans hedefleri temel alinarak uygun stispansiyon segimi

yapilir ve siispansiyon sistemi i¢in de alt hedefler olusturulmaktadir.

Doktora tezi, elastokinematik (Kinematics and Compliance, K&C) analizlerine dayali
olarak aracin direksiyon kinematigini iyilestirmek amaciyla silispansiyon sistemini

optimize edecek yeni bir metodoloji gelistirmeyi amaglamaktadir.

Arag suspansiyon sistemlerinin elastokinematik karakteristikleri aracin direksiyon, seyir
ve siiriig (ride & handling) performansinin degerlendirilebildigi ve agiklanabildigi 6nemli
anahtar karakteristiklerdendir. Bu nedenle, aracin ilk gelistirme asamasinda her
elastokinematik karakteristik i¢in bir hedef olusturarak bu hedeflere ulasilabilmesi igin
slispansiyon geometri noktalarmin (hardpoint) konumu ve siispansiyon burg¢larinin rijitlik
degerler1 (stiffness) gibi tasarim degiskenleri optimum olarak belirlenmeye

calisilmaktadir (Yi, Park, ve Hong 2014).

Tiim amaglari karsilayan uygun tasarim degiskenlerini bulmak zordur. Bir¢ok miihendis,
yeni bir siispansiyon olusturmak veya mevcut bir siispansiyonu gelistirmek i¢in kendi
deneyimlerine giivenir ve deneme yanilma metoduyla suregleri ilerletmektedir. Bu tez
kapsaminda, deney tasarimi (DOE, Design of Experiments) ve sinir aglart (NN, neural
network) ile sitispansiyon K&C karakteristik hedeflerine sistematik olarak ulagmak i¢in
bir silispansiyon optimizasyon yaklasimi olusturulmaktadir. MBD (Multi-Body
Dynamics, ¢oklu cisim dinamigi) simiilasyon modeli, bilegenlerin Kinematik ve elastik
Ozellikleri gozetilerek kompakt segment referans bir prototip hibrit binek ara¢ temel
alinarak gelistirilmistir. MBD model korelasyonu, K&C bankosundan elde edilen paralel
ve zit tekerlek hareket testleri ve direksiyon testleri verileri ile saglanmistir. Bu tezin
ciktisi, aracin K&C performans hedeflerine ve sonuglarina dayali olarak, hedef dis1 olan

direksiyon testlerinden Ackerman hatasi ve kamber agis1 degisimi ile ilgili degerleri



iyilestirmek i¢in On siispansiyon sistemindeki geometri noktalarini optimize etmektir. Bu
kapsamda tasarim siirecinde uzman is yiikiine duyulan ihtiyacin azaltilmasi ve 6grenen
algoritma yaklasimlarinin farkli tasarim uygulamalarina yanit vermesi igin ¢aba sarf
edilmistir. Geometri noktalarinin etkileri, ¢esitli K&C 6zelliklerinin birbiri arasindaki
etkilesimler ile karmagsik bir yapiya sahiptir ve sanal test bankosu (test-rig) ile sanal
deneylere tabi tutulurlar. DOE yoOntemi, McPherson 6n slspansiyonundaki kritik
noktalar1 bulmak i¢in bir hassasiyet analizi saglar. Hem kismi faktoriyel hem de Plackett-
Burman teknikleri, verilen ¢alismalar i¢in hassasiyet analizi sonuglarini karsilastirmak
icin kullanilmigtir. NN model ve genetik optimizasyon algoritmalari, geometri noktalarini
tahmin etmek icin Ozellikle optimizasyon modeli hesaplamali modelleme
karmasikliklarina ve belirsizliklerine dayali olarak kuruldugu problemlerde énemli bir rol
oynar. NN ve genetik algoritma (GA) tabanli optimizasyon stratejisi, ikinci dereceden
Box-Behnken (BB), ikinci dereceden CCF (Central Composite Faced) ve lineer faktoriyel
cevap yuzey matrisi (RSM, response surface matrix) deney sonuglari ile kiyaslanarak,
direksiyon kinematiginde Ackerman hatasi ve kamber acist degisimi {izerindeki

potansiyelleri incelenmistir.

Stispansiyon geometri noktalariin belirlenmesi ve optimizasyonu konusunda farkli
tagitlarda veya aym tasitta farkli siispansiyonlar i¢in uygulanabilecek bir yaklagim
hedeflenmistir. Bu sekilde bir siispansiyon optimizasyonu igin kullanilacak hazir bir
¢ozlim yontemi bulunmayip, ADAMS {izerinden kisitli optimizasyonlar ile cogunlukla
uzman kisilerin deneme-yanilma yontemi veya Onceki projelerden siispansiyonun
tasinarak iyilestirme caligmalariyla geometri noktalari tanimlanmaktadir (Yi, Park, ve

Hong 2014; B. Zhou, Li, ve Yang 2009).

Tez kapsaminda elastokinematik analizler igin ¢oklu cisim simulasyonu (MBS, multi-
body simulation) alaninda sektdrde yaygin bir yazilim olan ADAMS/Car uygulamasi
kullanilacak olup, ADAMS/Insight ile olusturulan deney tasarimi iizerinden veri seti
sanal test bankosu ile olusturulmustur. MATLAB araciligiyla yapay sinir aglari (artificial
neural network, ANN) yontemiyle ¢oklu cisim dinamigine dair model gerceklestirildikten
sonra, yine MATLAB Uzerinden genetik algoritma vasitasiyla secilen stispansiyon

noktalarinin direksiyon kinematigini iyilestirecek sekilde optimizasyonu saglanacaktir.



Boylece biitiinsel bir optimizasyon modeli kurulacak, ara¢ gelistirme cevrim siireci
kisaltilacak, modiiler yapisi sayesinde ¢esitli elastokinematik analizlerine bagli geometri
optimizasyonlar1 farkli ara¢ projelerinde de kolayca ve hizli bir sekilde

gergeklestirilebilecektir.

Literattrde direksiyon sistemlerinin elastokinematik optimizasyonu hakkinda bazi
calismalar bulunmaktadir. Direksiyon kinematigi, yalmizca direksiyon kutusuna
odaklanarak 1iyilestirilmistir (Akhmedov ve Aliboev 2021). Bir otobusin direksiyon
baglantisi, yalnizca RSM yaklagimi kullanilarak optimize edilmistir (Topag¢ vd. 2018).
MATLAB icinde Ackerman direksiyon geometrisi i¢in basitlestirilmis bir direksiyon
kinematigi modellemesi ve optimizasyonu gergeklestirilmistir, ancak tim siispansiyonun
etkileri dikkate alinmamistir (Moldovanu, Csato, ve Bagameri 2019). Direksiyon
baglantisi, McPherson amortisor kulesi dikkate alinarak optimize edilmistir, ancak
basitlestirilmis bir model kullanilmistir (Sleesongsom ve Bureerat 2018). Bir stispansiyon
sisteminin ¢ok kriterli optimizasyonu, yalnizca geleneksel regresyon modelleri
kullanilarak gerceklestirilmistir (Totu ve Alexandru 2021). Toe acgis1 ve Ackerman hatasi,
paralel tekerlek hareket testi i¢in direksiyon baglantis1 noktasi dikkate alinarak MBD ile
entegre bir genetik algoritma tarafindan optimize edilmis; ancak degisen kosullara uyum
saglamaya uygun olmayan bir yaklasim kullanilmistir (B. Zhou, Li, ve Yang 2009).
Hassasiyet analizi ve optimizasyonu, kremayer ve pinyon dislisine sahip direksiyon
baglantis1 lizerinde, ancak siispansiyonun tamami yerine yalnizca direksiyon alt sistemi
bilesenlerinin uzunluklar1 dikkate alinarak gergeklestirilmistir (Rahmani Hanzaki, Rao,
ve Saha 2009). Calisma istatistiksel analizle sinirli olmak {izere, direksiyon kinematigini
optimize etmek icin bir agir ticari aracin {izerinde DOE yaklagimi kullanilmistir (Yahya
Oz 2012). Kingpin agisi, kaster acisi, kamber agis1 ve toe agist gibi tekerlek 6n dizen
parametreleri icin paralel tekerlek hareketi testleri kapsaminda optimize edilmistir; ancak
calisma sadece ADAMS yaziliminin optimizasyon kabiliyeti ile sinirli kalmistir (Liang
ve Xin 2012). ANOVA ile DOE, istatistiksel bir analiz yaklagimiyla sinirli kalmak iizere,
toe acisin1 ve dingil mesafesi degisimini optimize etmek icin yaprak yayli siispansiyon

kapsaminda gerceklestirilmistir (B. M. Kim vd. 2014).



Yazarin bildigi kadariyla, literatiirde McPherson bagimsiz siispansiyonlarinin direksiyon
kinematik optimizasyonu iizerine birka¢ yayin mevcuttur, ancak hi¢biri zaman maliyetini
de gbz Oniinde bulundurarak, biitiin siispansiyon noktalarina odaklanarak ayri ayri
hassasiyet analizi dahil olmak tzere DOE ve NN stratejisini beraber kullanarak ¢ok
amagli optimizasyon ile hedeflere ulasmamistir. Elastokinematik analizler kapsaminda
gelistirme calismalari tekrarli bir siire¢ oldugundan ve farkli arag alt sistemlerine dayali
guncellemelere tabi oldugundan, siirli ve siirekli degisen tasarim hacminde en iyi

¢Ozlimleri kisa stirede bulmak onemlidir.

Bu tez, gelistirilmis bir elastokinematik modelini dogrulayarak direksiyon kinematigini
iyilestirmek i¢in siispansiyon geometri noktalarini optimize edecek uygun bir yaklasim
bulmay1 amaglamaktadir. Slispansiyon optimizasyonu ig¢in hazir bir ¢éziim yontemi
bulunmayip bilesenlere ait geometri koordinatlari, esas olarak ¢oklu cisim dinamigi
simiilasyon uzmanlarinin deneme yanilma siireciyle ve Onceki projelerden geometri
koordinatlarinin taginmasiyla tanimlanir (B. Zhou, Li, ve Yang 2009). Bu tez kapsaminda,
McPherson siispansiyonlu araglarin 6n aks tizerinde yonlendirildigi kompakt araglar i¢in
kullanilabilecek biitiinlesik bir ¢oklu cisim dinamigi optimizasyonu yaklasimina dayali
bir siiregc metodolojisi Onerilmektedir. Arastirmalar, yapay sinir aglar1 ve genetik
algoritmay1 birlestiren optimizasyon yontemlerinin énemli miktarda zaman tasarrufu
saglayabilecegini gostermistir (Magnier ve Haghighat 2010). Bu arastirmada,
elastokinematik optimizasyon hedefine ulagsmak igin sinir aglar ve bir genetik algoritma
kullanan bir arastirma projesinin sonuglar1 sunulmustur. Gelistirilen hibrit teknik ile
geleneksel cevap ylizey matrisi yaklasimi karsilastirilmis ve bir elastokinematik analiz
slireci i¢cin optimum noktalar1 tahmin etmek i¢in kullanilmistir. Bu ¢alismanin ¢iktilar:
olarak, (1) triin gelistirme siirecindeki sik degisikliklere gore, yeniden deneme ve
yeniden analize gerek kalmadan giivenilir optimizasyon ¢alismalarinin yapilmasi, (2)
varsayim ve kisitlamalar gerektiren, agirlikli olarak uzmanlarin deneme yanilma
yontemiyle ve daha 0Onceki projelerden deneyime dayali olarak tasinan problemlere
¢6z0m bulunmasi (3) degisen kosullara kars1 hizli bir sekilde durum analizi yaparak farkli
seceneklerle karsilasildiginda kolayca uyarlanabilen akilli bir 6grenme algoritmalari

¢Oziim yaklasimai ile diisiik bir maliyetle ¢0zUm aranmasi siralanabilir.



2. KURAMSAL TEMELLER

Seyahat ettigimiz araglarda aslinda biitiin kontrol avug i¢i kadar olan lastik ile yol
arasindaki temas ylizeylerinden olusmaktadir. Bir aracin performansini belirleyen
durumlart (ivmelenme, viraj kabiliyeti, bozuk yola tepki gibi) ve sistemlerin bu durumlara
verdigi cevaplari inceleyen alan ara¢ dinamigi olarak belirtilebilir. Bir siiriis aninda
tekerlekte olusan kuvvetlerin, momentlerin veya bozuk yolda gecerken aracin iistiine
iletilen kuvvetlerin anlagilmast gibi durumlar ara¢ dinamiginin konularidir. Arag
dinamigini anlayabilmek i¢in ise bu boélimde aracin sasi ve arag dinamigine dair

kavramlar, ilgili alt sisteme dair parcalar ile irdelenecektir.

2.1. Suspansiyon Sistemi Elemanlar:

Genel olarak sasi parcalari slispansiyon, direksiyon ve fren olmak tizere {i¢ grup altinda
incelenebilir. Bu boélimde slspansiyon sistemi pargalari agirlikli olmak {izere bu alt
sistemler detaylandirilacak ve arag dinamigi igin baz alinan temel siispansiyon agilari

tanimlanacaktir.

Rijit bir yaps, iigten fazla nokta ile yere temas ediyorsa, bu sistem aslinda hiperstatik bir
sistemdir. Gliniimiiz otomobillerinin dort lastige sahip olmasiyla hiperstatik bir sisteme
ornek oldugunu belirtilebilir. Bu sistemde belirtilen dort noktanin yere siirekli temas
edebilmesi icin ya govdenin yeterli esneklikte olmasi1 ya da rijit olarak kabul edilen
govdenin bir esnek yapiyla lastiklere baglanmasi gerekir. GOvde yeterince esnek
olamadigi i¢in, tekerleklerin esneyebilecek sekilde rijit gdvdeye baglanmasini saglayan
yapi stspansiyon sistemi olarak adlandirilir. Stspansiyonun da temel gorevi veya temel

tanimi1 olarak dort tekerlegin yerle siirekli temasi saglamasi olarak belirtilebilir.

Araclarda suspansiyon sistemi lastikler ile yer arasinda temasi siirekli tutmaya caligarak
emniyetli bir siiriis saglar. Clnku lastikler yere ne kadar ¢ok temas ederse, siiriis cevabi,
viraj kararhiligi, frenleme performansi gibi etmenler de o derece iyilesecektir.
Suspansiyon, tekerleklerin yola dik basmasini hedefler, ara¢ gévdesini tasir, bu elemanlar

arasinda geometrik olarak tasarlanan iligkiyi saglar ve aracin projelendirilen yiiksekligini



belirler. Tarih boyunca yollarin durumu iyilesse de hicbir yol piriizsiz ve mukemmel
degildir ve aragtan beklenen konfor ihtiyact da siirekli artmaktadir. Bu sebepten dolay1
slispansiyon sistemi aracin yol ile temasi kaynakli olan sok, salinim ve titresimlerin

sonlimlenmesi gorevini tstlenmektedir.

Suspansiyon sistemi bir lastik/jant grubu kitlesi olarak ele alinabilir (Sekil 2.1). Bir
kiitlenin uzayda alti adet serbestlik derecesi oldugunu bilinmektedir. Sispansiyon
tasariminda gerceklestirilmeye calisilan temel amag bu alt1 serbestlik derecesinin bes
tanesini kisitlamak ve sadece Z eksenindeki harekete izin vermektir. Bu hedef, diger
yonlerdeki elastik 6zelliklerden veya suspansiyon sisteminin yapisindan dolay1 tamamen
gerceklestirilemese  de  belirtilen diger eksenlerdeki hareket kontrol altina
alinabilmektedir. Siispansiyon sisteminin bir diger yan gorevi de aracin
diimenlenebilmesi adma direksiyon ekseni etrafinda tekerlegin donebilmesini

saglamaktir.

steering
knuckle

control arm

Sekil 2.1. Tekerlek grubu (Van Der Auweraer vd. 2017)

Siispansiyon sistemi bir kara kutu olarak diigiiniiliirse sisteme dair 6nemli bazi girdi ve
ciktilar bulunmaktadir. Z yoniindeki tekerlegin yol sartlarindan dolay1 yapabilecegi
maksimum hareket tekerlek kursu olarak ifade edilir. Ornek bir senaryoda, siiriis
manevrasi esnasinda bir viraj alirken agirlik merkezinin degisimiyle beraber merkezkag
etkilerinden dolay1 icteki tekerlekten distaki tekerlege dogru bir yiik transferi olur ve
araba bir tarafa dogru yatma egilimi gosterir. Buna bagl olarak da tekerlek yukari veya
asag1 yonlii bir hareket yapabilir. Sonugta bu durum bir tekerlek hareket girdisi olarak

tanimlanabilir. Bir bagka siispansiyon girdisi olarak direksiyon agis1 belirtilebilir. Strlcu



tarafindan direksiyon simidine verilen dairesel hareket, direksiyon mili tarafindan
direksiyon kutusuna iletilerek burada yanal (dogrusal) harekete cevrilerek tekerlek bir

eksen boyunca dondiiriiliir ve araca yon verilmis olur.

Boyuna yiiklemeler de bir baska siispansiyon girdisi olarak belirtilebilir. Ornegin,
frenleme veya ivmelenme aninda tekerlek {iizerinde olusan kuvvetler bu smifta
tanimlanabilir. Yanal kuvvetler genellikle virajlama aninda, arag iistiindeki merkezkag
kuvvetlerinden dolay1 olusan ivmelere direng gostererek aracin dengesini saglayacak

sekilde lastik ile yol arasindaki temastan dolay1 olugmaktadir.

Biitiin bu kuvvetlerin dogas1 geregi olusturdugu momente de “self aligning torque” ad1
verilir. BUtin bu manevra, yik veya momentlerin slspansiyon sitemine bir etkisi
bulunmaktadir. Siispansiyon sistemi, tekerlek ¢iktilari olarak X ekseninde bir hareket, Y

ekseninde bir hareket veya bu eksenlerde bir donme hareketi gergeklestirebilmektedir.

Toe veya kamber a¢1 degisimleri, dingil agikliginin (wheelbase) degismesi (X yoninde
hareket olmasi) aks agikliginin (wheeltrack) degismesi (Y yoniinde hareket olmasi),
boyuna yiiklerin olugmas1 (sasi parcalar1 tarafindan karsilanir) veya direksiyon agisi
olarak s6z konusu ¢iktilar siispansiyon sistemi cevabi olarak olusabilir. Suspansiyonun
butlin parametreleri ve geometrisi, yay, amortisor, elastik burglar gibi biitiin parcalari
aslinda belirtilen bu c¢iktilarin nasil olacagmi sekillendirir. Siispansiyon sistemi
tasarimindaki ana amag da girdileri g6z oniine alarak s6z konusu ¢iktilar1 kontrol altina

almaya ¢aligmaktir.

Suspansiyonlar (¢ temel kategori altinda bagimsiz, bagimli ve yart bagimli siispansiyon
olmak (izere incelenebilir. Suspansiyonlar ek olarak diimenleme (direksiyon etkisiyle
tekerleklerin donmesi) olanagi baz alinarak da dimenlenebilir sispansiyon (genellikle 6n
stspansiyon) ve diimenlenemez stspansiyon (genellikle arka siispansiyon) olarak ikiye
ayrilirlar. Bu kategoriler disinda siispansiyon sistemi tanimlanirken farkli parametreler de
g0z dniinde bulundurulabilir. Amortisor elemanlar1 temel alinarak siispansiyonlar elastik
ve sonim kuvvetleri 6zelinde ise pasif, aktif ve yar1 aktif olmak {izere ii¢ farkli sinifta

incelenebilir. Sispansiyon sistemine ait alt parcalar ise dort ana grup altinda



degerlendirilebilir. Baglant1 pargalar: ve rulmanlar, serbestlik derecesini kisitlamak igin
calisirlar ve tekerlek ile ara¢ govdesi arasi hareketin diizenlenmesini saglarlar. Siiriis
sirasinda etkiyen kuvvetleri dengeleyerek govdeye aktarilmasinda kullanilan yapisal
pargalardir. Bu grupta alt ve iist salincak kolu, akson gibi siispansiyon sisteminin

geometrisini belirleyen ve iizerinde yiik tasiyan pargalar bulunmaktadir.

Birincil elastik elemanlar (viraj gubugu, yay), ara¢ gévdesine lastik ve tekerlek grubunun
elastik olarak baglantisin1 saglayan pargalardir. Arag gévdesinin konumunu koruyarak

aracin yer ile temasindan kaynaklanan enerjinin depolanmasi gorevini iistlenirler.

Ikincil elastik elemanlar (elastik burg, tampon ve takozlar), aracin NVH ve konfor
performansina yoldan kaynaklanan etkileri filtreleyerek ve tekerlegin 6zellikle elastik

cevaplarinda etkileri bulunan pargalardir.

Sonimleme pargalar1 (amortisor), birincil elastik elemanlardan olan yaylar tarafindan
depolanan enerjinin sénumlenerek arag goévdesinde olusan salinimlarin azaltilmasini

saglarlar. Ayrica olusabilecek rezonanslari engellemek igin de kullanilirlar.

2.1.1. Yaylar

Yaylar daha once belirtildigi lizere arag¢ lizerindeki birincil elastik parcalardandir.
Tekerlerin yerle stirekli temasini saglayan ana parcalardandir. Yaylar yer temasindan
kaynaklanan etkilerin daha diisiik genlikli titresimler olmasini saglar ve stiriis konforunu
artirir. Tekerler ile yerin temasini korumaya galisarak siiriis emniyetini saglar ve araca ait

agirhigin karsilanmasini tistlenir.

Yaylarin problemi, sikistirildiklar1 zaman karsi bir tepki olusturarak salinim yaratmaya
meyillidirler. Bu durum da konfor problemi olusturabilir. Bu fenomenden dolay1 yaylar
amortisor ile desteklenmektedir. Arag konforu degerlendirilirken 6zellikle yayl kitle
(sprung mass) ve yaysiz kiitle (unsprung mass) kavramlarindan bahsedilir. Tekerlek
grubu igerisindeki jant, lastik, balatalar, hidrolik fren pistonlari, disk fren gibi agirliklar

yayin altinda kalan, yayin tagimadig1 agirliklardir ve yaysiz kitle olarak belirtilirler.
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Sekil 2.2. iki serbestlik dereceli ceyrek tasit modeli (Z. Wang vd. 2017)

Yayin ¢alisma alani ise belirtilen bu yaysiz kitle ile yayl rijit gdvde arasinda olup, bu
aralikta faaliyet gostermektedir (Sekil 2.2). Yayn tasidig: kiitlelere 6rnek olarak motor,
stiricl, yolcular, bitiin gévde olmak {izere, tekerlek grubundaki belirtilen bazi pargalar
disindaki agirlik ve kuvvetler belirtilebilir. Yay tarafindan karsilanan bu kutlelere yayl
kitle denmektedir. Yayli ve yaysiz kiitle arasinda yaylara ek olarak gorselde soniimleme
eleman1 amortisér bulunmakta olup, yaysiz kiitle ile yol arasinda ise lastikler

bulunmaktadir.

Binek araglarda helezon yaylar siklikla kullanilmaktadir (Sekil 2.3). Ancak arag tipi ve
performans beklentilerine gore farkli ¢esitte yaylar kullanilabilmektedir. Bu kapsamda
burulma cubuklu yay, pnématik ve hidro-pnématik yay ve yaprak yay 6rnek olarak
belirtilebilir.

Strut with coil spring

Brake Caliper

— _. Lower Control Arm

Steering Knuckle

Sekil 2.3. Sitspansiyon sisteminde helezon yay (Sivananth ve Vijayarangan 2015)



2.1.2. Amortisorler

Amortisorlerin temel gorevi, yoldan gelen etkilerle sikisan yaylardaki enerjiyi
sonimlemektir. Bir yol girdisiyle beraber (cukur, timsek gibi) amortisér olmadan sadece
yayin c¢alistigi bir durum ile, amortisor ile calisan bir yaymn zamana bagli durumu
karsilagtirildiginda, amortisoriin salinimlardaki genlikleri azalttigi ve salinim siirelerini
de kisalttig1 belirtilebilir. Boylece hem daha konforlu bir yolculuk saglanir, hem de
tekerleklerin yerle temasini siirekli kilarak (zira sadece yay oldugunda tekerleklerin

ziplama hareketiyle yerden temasi kopabilir) daha iyi bir siiriise hizmet vermektedir.

Amortisorler beraber calistigi yaylarin uzun siireli salinim yapmasini engeller ve aracin
farkli kosullarda yer ile temasin1 koruyarak siirlis giivenligini saglar. Ayrica direksiyon
hakimiyetini tekerlek grubunun daha iyi yol tutmasini saglayarak kolaylastirir ve viraj
almada, ani hizlanma ve frenlemede olusabilecek ara¢ govdesinin farkli eksenlerde
yapacagl hareketleri azaltir. Boylece siriici ve vyolculara iletilecek kuvvetler

sénumlenebildigi i¢in siiriis konforunu iyilestirici etkide bulunur.

Kisaca amortisorler tekerlek hizi devreye girdigi zaman olusan biitiin etkilere bir kuvvet
tireterek bunlara kars1 direng gosterir. Dolayisiyla bir viraj aninda direksiyon g¢evrildigi
zaman arabanin yana yatma (roll) agisini da frene basildigi zaman 6ne kapanma (pitch)
hareketini de dlzenler ve ara¢ bir ¢ukura girdigi zaman da lastigin zemine siirekli

tutunmasini saglar.

Coil spring Bump stop Hydraulic damper

oy

10 em

—

e

Sekil 2.4. Amortisor Ornegi (Gysen 2011)
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Bir 6n siispansiyon sisteminde amortisér genelde “bumpstop” olarak adlandirilan bir
lastik takoza sahiptir (Sekil 2.4). Bu lastik takoz ile amortisor govdesi arasindaki mesafe,
lastik takozun Ozellikleri gibi etkiler amortisor sisteminin verdigi ¢ikis kuvvetlerini
degistirir. Bunun gibi, amortisér milinin amortisér govdesi igerisinde uzayan bir valf
grubu ve “reboundstop” olarak adlandirilan bir durdurucu takoz da bulunmaktadir. Bu
takozun etkilesimi tekerlegin asag1 inmesini limitleyerek tekerlek kursunu belirleyici bir

gorev Ustlenmektedir.

\

suspension spring

wheel hub fixture

:

wheel assembly

lowerarm —

Sekil 2.5. McPherson amortisor yapisi (Czop 2011)

Bir McPherson 6n slspansiyon incelendiginde, bu tipe ait bir amortisor yapist “strut”
olarak isimlendirilmektedir (Sekil 2.5). Bu yapiya “strut” denmesinin nedeni, Y
ekseninden (yandan) gelen kuvvetleri tizerinde tasimasidir. Dolayisiyla bu amortisoriin
yapisal bir etkisi de bulunmaktadir zira yapisal olarak bir yiik tagimaktadir ve belirli
dayanim kriterleri olmasi gerekmektedir. Ek bir bilgi olarak, bu tezin kapsaminda
calisilmayan “Double Wishbone” tipi bir ¢ift A kollu siispansiyon tipinde, yanal yiikleri
alt ve list salincak kollar1 tagiyacagi i¢in amortisorii daha az rijit, daha az yiik tasiyacak
sekilde tasarlama imkéan1 bulunmaktadir. Sonug olarak siispansiyon tipine gore amortisor

tasarim kriterleri de degismektedir.

Amortisorler fonksiyonel yapilarina gore tek tesirli ve ¢ift tesirli olarak ve boru sayisina
gore de tek ve ¢ift borulu olmak Uzere ikiye ayrilirlar. Kullanilan akigkanin tipine dayali
olarak da amortisorler hidrolik ve gazi olmak iizere de ikiye ayrilirlar. Tek borulu tipte

icte bir tiip, bir piston grubu ve asagisinda bir gaz basinci bulunmaktadir. Genel ¢alisma
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manti81 olarak sivilarin sikistirllamama 6zelligi kullanilir. Basma ve ¢ekme aninda sivi
bir odaciktan diger odaciga valf grubu acikligi ozelligiyle gegmeye calisir. Gegis
yaparken de bu alanin darligindan dolay1 bir diren¢ kuvveti olusturulur. Bu karakteristik

de amortisorlerde kuvvet-hiz egrileriyle belirlenmektedir.

Cift borulu tipte ise bir i¢ tiip ve bir dis tiip olmak iizere i¢ ice iki tlip bulunmaktadir.
Ikinci tiip bir rezerv alan olarak diisiiniilebilir. Tek borulu tipe benzer sekilde basma
cekme etkisiyle s1vi bir odaciktan diger odaciga ge¢meye ¢alisir. Ancak bu sivi gegisi
sirasinda birinci tiiplin hacminin iizerinde kalan fazla sivi da bu rezervuar bolgeye gecis

yapmaktadir (Sekil 2.6 a, b).

REBOUND COMPRESSION

Qil flow throug
the piston
Qil reserve

Qil flow through
the piston

=, Oil flow through
the base valve

A B

Sekil 2.6. Cift borulu amortisoriin calismasi (Benaziz vd. 2013)
A) Geri tepme B) Sikigtirma

Amortisor hiza bagl bir kuvvet tiretir. Hem ¢ekmede hem de basmada belirli bir noktaya
kadar dogrusal sayilabilecek bir davranis gosterirken, sonrasinda kirilan, egimi degisen
bir grafik sunmaktadir. Amortisor igerisindeki sonim kuvveti hem ¢ekme hem de basma
esnasinda yasanan akiskan hareketinin valfler {lizerinden geg¢isiyle saglanmaktadir

(Altiparmak vd. 2013).

Amortisor sistemi bir bankoya baglanarak, belirli bir kurs igin farkli hizlarda ¢alistirilarak
kuvvet yer degistirme ve kuvvet hiz diyagramlari olusturularak amortisor karakteristikleri
elde edilebilir (Sekil 2.7). Bu grafikten amortisor agilirken tirettigi kuvvetin, kapanirken

tirettigi kuvvetten daha biiyiik oldugu goriilebilir. Bunun nedeni, amortisér kapanirken
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aslinda hem yay hem de amortisoriin ¢caligsmasidir. Bu asamada yay da yardimci bir direng
kuvveti liretmektedir. Ayrica amortisor agilirken yayda depolanmis olan enerjiyi de
karsilamas1 gerekmektedir. Boylece amortisorlerde agma yiki kapama yikinden daha

yuksektir.

Yine ayni grafikte, belirli bir hiza kadar (~130 mm/s), agma ve kapamada daha yiksek
sonim tretildigi gortlebilir ve bu bolge surls bolgesi (handling zone) olarak
adlandirilabilir. Burada aracin daha iyi siiriisU saglayabilmesi adina (aracin daha fazla
pitch veya roll yapmamasi gibi) yiiksek soniim gosterirken, daha yiiksek frekanslara
cevabinda ise daha diisiik soniimle izolasyonu artirma yoniinde bir performans
izlenmektedir. Bu farkli beklentileri karsilamak adina da bir kirilma noktasina (knee
point) ihtiya¢ duyulmaktadir. Bu kirilma noktasi sonrast amortisér sonliimii

degismektedir.
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Sekil 2.7. Amortisor kuvvet-hiz diyagrami (D. Zhou ve Chang 2022)

Amortisorler, kullanilan valflerin yardimiyla, i¢erisinden gegen akiskanin hizinin karesi
dogrultusunda bir kuvvet olustururken, siiriis sirasinda ytiksek gelen bu soniim kuvvetini
dengelemek adina farkli bir valf (blow-off) yardimiyla disiiriilir. Boylece hibrit bir
soniim egrisi elde edilir. Ozetle, amortisor yay ile ¢alisarak aracin daha fazla salmim

hareketi yapmasini engeller ve tekerlegin de her zaman yere basmasini saglamaya caligir.
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2.1.3. Denge cubugu

Denge ¢ubugu (viraj ¢ubugu) veya “anti-roll bar”, daha ¢ok 6n siispansiyonda kullanilan
ve tek gorevi aracin olas1 yalpa egilimini azaltan ve bdylece aracin viraj alabilirligini
iyilestirmek icin kullanilan bir elemandir (Motorlu Araclar Teknolojisi, On Diizen ve
Tekerlekler 2012).

Arac viraja girdiginde, agirlik merkezine virajin ters yoniinde etkiyen bir merkezkag
kuvveti olugsmaktadir. Olusan bu merkezka¢ kuvveti ve agirlik merkezinin yerden
yiiksekliginden olusan momenti dengelemek igin i¢ tekerlekten dis tekerlege bir yiik
transferi olmaktadir. Arac¢ diiz giderken biitiin tekerleklere ayni kuvvet gelirken viraj
aninda i¢ tekerlekteki kuvvetler dis tekerleklere iletilir ve i¢ tekerleklerdeki kuvvetler
azalirken dis tekerleklerdeki kuvvetler artar. Bu durumda da ara¢ virajin disina dogru
yalpa hareketi olusur ve yalpa acisi (roll angle) yapar. Bunu engellemek igin

stispansiyonlarda bu parg¢a kullanilir (Sekil 2.8).

.~ =

i ~ - i =

S Stabilizer Bar Z N
Bushing ¥y, \

53,

Sekil 2.8. Denge ¢ubugu (Palma ve Dos Santos 2002)

Aciklanan yiik transferinden dolay1 dis tekerlek kapanmaya (yukari dogru gitmeye)
calisirken igerideki tekerlek agilmaya (asag1 dogru gitmeye) calisir ve arag dis tekerlege
dogru yatmaya calisir. Iste bu iki tekerlek arasindaki hareket farkindan dolay1 viraj
cubugu olarak adlandirilan yap1 burulur ve bu tekerlekleri dengelemeye caligir.

Dolayistyla viraj cubugu gdvdenin yalpa agisin1 azaltmaya yardimer olur.
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Eger, tekerlekler esit yonde hareket yaparsa (6rnegin aracin bir tiimsekten gecerken
tekerleklerin ayni anda ve esit seviyede yiikselmesi), bu esnada iki tekerlek de aymi
hareketi yaptig1 icin burada bir burulma olmaz ve viraj ¢ubugu c¢alismaz. Kisaca
tekerlekler arasinda zit yonlii bir harekette ¢alisan viraj gubugu, ayni yonlii harekette etkin
degildir. Boylece aymi akstaki iki tekerlegi sadece belirli sartlarda ve belirli bir

direngenlikte birbirine baglamis olur ve aracin viraj davranigini iyilestirir.

Denge ¢ubugunun en temel Karakteristikleri geometrisi, kesit ¢ap1 ve malzemesidir.
degismektedir. Arag¢ gelistirme siirecinde ¢evre pargalar ile olusabilecek yakinlagmalar
dikkate alinarak belirli bir mesafenin korunmasina 6zen gosterilir. Eger burulma gubugu

tizerinde bir geometrik degisiklik gerekirse, yeni tasarlanacak yapinin yine benzer

......

2.1.4. Akson

Akson slispansiyon sistemindeki en temel yapisal pargalardandir ve aslinda bir koprii
vazifesi gormektedir. Suspansiyonun bir¢ok pargasinin akson iizerinde toplandigi
belirtilebilir ve Gizerinde poyrayi1 tasimaktadir (Sekil 2.9). Alt noktasinda bulunan rotil ile
salincak koluna baglanir. Bu rotilin gorevi de bir direksiyon girdisi verildigi zaman
tekerlegi direksiyon ekseni boyunca dondiirebilmektir (Direksiyon ekseni olusabilmesi
icin aksonun Uzerinde de donel bir mafsal bulunmaktadir). Motordan gelen momenti

lastiklere iletebilmek i¢in yar1 aks grubu da poyra ve rulman ile aksona baglidir.

Aksonlar poyranin paketlenebilmesini saglar ve salincak kolunun rotil yardimiyla
tekerlek grubuna baglantisini saglar. Cesitli fren pargalarinin (fren balatas1 ve muhafaza
sac1 gibi) iizerinde tagmabilmesini saglar. Ust baglantisi iizerinden yay ve amortisdriin
montajint miimkiin kilar ve rot kolu yardimiyla direksiyon kutusunun baglantisin1 saglar.
Ayrica tekerlek grubunun hareketini izleyen ¢esitli sensorlerin (ABS, ESP gibi)

baglantisini saglar.
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Sekil 2.9. Akson (Chen, Huang, ve Weng 2019)

Sonug olarak gii¢ aktarma organlari yar1 aks ile, direksiyon sistemi rot kolu ile, gdvde
salincak kolu ile, sispansiyon sistemi yay amortisér komplesi ile, tekerlek grubu da poyra
ile aksona baglidir. Bundan dolay1 aksonun biitiin bu sistem Ve pargalara bir kopri gorevi

tistlendigi rahatlikla belirtilebilir.
2.1.5. Salincak kollar1 ve rotiller

Salincak kollari, daha 6nce tekerlek grubu icin belirtilen, alt1 serbestlik derecesinden
besini sinirlamanin  amaclandigr siispansiyon sisteminde bu amacit saglayan
parcalardandir. Salincak kollar1 bu yapistyla cesitli kuvvetlere karsi sinirlandirici bir
0zellige sahip olup, tekerleklerin belirli bir geometride (Z ekseni, asagi-yukar1 yoniinde)
hareket etmesini saglar. Salincak kollar1 iki bur¢ ile mekanik traverse baglidir ve bu

travers de ¢esitli baglanti noktalarindan (sasi kollar1 gibi) govdeye baghdir (Sekil 2.10)

Coil Spring

Steering Knuckle
Tire

Brake Disk
Brake Caliper

Wheel hub
Drive Shaft

Floor Plate

Sekil 2.10. McPherson siispansiyonda salincak kolu (Vivas-Lopez vd. 2021)
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Salincak kolunun sahip oldugu ii¢iincii birlesim noktasinda rotiller vasitasiyla tekerlek
grubu {izerine etkiyen yatay ve diisey kuvvetlere bir yatak gorevi goriir ve tekerlegin
donme cevabini rot kolundan aldigi hareket ile olusturur. Salincak kolunun her (¢
birlesiminde yer alan burg¢larin yer degistirmeye bagl olusturdugu kuvvet cevaplari,

burglarin yerlesimi arag elastokinematik karakteristikleri i¢in yiliksek 6neme sahiptir.

2.1.6. Takoz, tampon ve elastik burclar

Elastik burclar kisaca bagli olduklar1 parganin (6rnegin salincak kolu) hareketini gesitli
deformasyonlar ile miimkiin kilarlar. Uygulama olarak farkli bur¢lar bulunmasina ragmen

bu bélimde suspansiyon salincak kolu burglarina odaklanilacaktir.

Bu burglarin kullanilma sebebi igin NVH (ses, titresim, giiriiltii), elastokinematik
(frenleme aninda tekerleklerin ne kadar toe agis1 yapmasi gerektigi, salincak kolunun ne
kadar hareket etmesi gerektigi veya bir tiimsege tekerin carptigi zaman salincak kolunun

konfor acisindan ne kadar esnemesi gerektigi gibi) sebeplerle kullanildig: belirtilebilir.

Elastik burglarin g¢esitli baglant1 ¢oziimleri bulunmaktadir. Salincak kolundaki her iki
burcun yatay olarak baglandigi ¢oziimde salincak kolu Z ekseninde tekerlek hareketine
izin verir. Bir baska ¢6ziim ise, salincak kolunun 6n taraftaki burcunun yatay (X eksenine
gore, aracin boyun eksenine paralel), arka taraftaki burcun ise dikey kullanildig:

cozumdur (Sekil 2.11).

Sekil 2.11. Salincak kolundaki elastik bur¢lar (Messana vd. 2020)
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Bu ¢6ziimiin kullanilma amaci, 6zellikle diger ¢oziim olan her iki burcun da yatay olmasi
durumunda, boyuna kuvvetlerde konforsuzluklar yagsanabilmesidir. Ciinkii bur¢larin bu
sekilde kullanilmasi salincak kolunu radyal yonde oldukca rijit hale getirmektedir.
Salincak kolunun arka tarafindaki burcun dikey pozisyonlanmasi ile salincak koluna bir
miktar daha hareket serbestisi verilmektedir, bu da boyuna yikleme durumunda esneme
sans1 getirmektedir. Dolayisiyla bu ¢6ziim konfor performansini ve boyuna konforu
artirmaktadir. Elastik burclar genellikle i¢ ice gegmis alt elemanlardan (gévde) olusurlar.

Burcun dis ve i¢ katmanlarinin arasinda vulkanize bir lastik tabakas1 bulunur (Sekil 2.12).

1. Plastic
2. Rubber
3. Bakelite

4. Aluminum

Sekil 2.12. Burg yapisi (Cioban, Butnar, ve Ghita 2012)

Elastik burclarin karakteristiklerinin belirtildigi 3 farkli yonde kuvvet-uzama egrileri
bulunmaktadir (Sekil 2.13). S6z konusu egriler olusturulurken genellikle merkezde lineer
bir davrams belirlenir ve bu davranis da lastik geometrisinden kaynaklanir. Igteki lastik
kuvvet altinda yer degistirerek distaki lastikle beraber kuvvet karsisinda direngenligi artar
ve grafigin bu bolgesinde daha rijit bir egriyle karsilasilir. Boylece tekerlegin belirli

eksenlerde (X ve Y) daha fazla yer degistirme yapmas1 engellenmis olur.

Sonug olarak bu pargalarda hedef lineer (yumusak) bolgeyi artirmak ama ayni zamanda
tekerlekleri de paketleme isterlerine uymak adma siirlandirmaktir. Bu performansin
yakalanmas1 adina da burglarin geometrik yapisi ve lastikleri hedef grafiklere uygun

olarak tasarlanir.

18



1.0 E+0.06

5.0 E+0.05

X component

Z component
1.0 E+0.06

5.0 40 30 20 1.0 00 1.0 20 30 40 50
Displacement (mm)

Sekil 2.13. Bur¢ kuvvet-yer degistirme egrisi (Huang ve Chen 2019)

Bir bagka elastik par¢a olarak durdurucu tamponlardan bahsedilebilir. Durdurucu
tamponlar genellikle 6n suspansiyon icin amortisoriin icindeki lastik burglardandir.
Nonlineer 6zellik gosterirler. Durdurucu tampon igin genellikle politretan malzemeler
kullanilmakta olup, parca boyu, kuvvet-deplasman karakteristik egrileri ve amortisor ile

arasindaki bosluk (tamponlama boslugu) tasarim unsurlarindandir.

Genel olarak lastigin Z eksenindeki hareketi kapsaminda lineer olan bolgede yaylar
calismaktadir. Ancak tekerlegin en yukari veya en asag1 hareketinde, konfor isterleri baz
alinarak hedeflenen belli bir degerden itibaren lineer iligki sonlandirilmali ve tekerlek
hareketine karsilik olarak yayin yer degistirmesi diisiiriilmeli ve stispansiyon kursunun

belirli bir noktada sinirlandirilmasi saglanmaldir.

Durdurucu tamponlarin deplasmana karsi belli bir noktadan sonra duvar etkisi
gostermektedir ve amortisoriin daha fazla kapanmasini ve direkt metal temasini engeller.
Boylece tekerlek sinirlandirilmis olur. Durdurucu tamponlarin bir diger 6zelligi, yaym
uirettigi lineer kuvvete nonlineer bir kuvvet tireterek aracin ytik altindaki dogal frekansini,
aracin yiiksiiz durumdaki dogal frekansina benzer tutmaya c¢alismasidir. Sonug olarak

progresif yay etkisi saglamak i¢in kullanilabildigi belirtilebilir.
2.2. Suspansiyon Sistemi Parametreleri
Slspansiyon sistemi parametrelerinden en temeli 6n duzen geometrisidir. Suspansiyon

sistemi tasarlanirken ¢esitli geometri noktalar1 (hardpoint) temel alinarak gelistirme

siireci yonetilir. Bu noktalar, genellikle pargalarin yapisal olarak diger parcalara baglantili
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olduklar1 koordinatlar1 temsil etmektedir (Sekil 2.14). Bu baglanti noktalarina gore

tekerlek farkli kinematik 6zellikler gosterebilmektedir.

Bu geometrinin dogru bir sekilde kurulmasi veya ideal bir 6n diizen geometrisinin
bulunmaya c¢alistlmasinin  birgok nedeni bulunmaktadir. Siiriis  karakteristigi
iyilestirilebilir ve diisiik yakit tiikketimi saglanabilir. Ozellikle lastikler olmak tizere,
stispansiyon  baglantilarindaki asinma etkilerinin  azaltilabilir. Ara¢c manevra

yetkinliklerinin iyilestirilmesiyle direksiyon kararlilig1 ve hakimiyetinin iyilestirilebilir.

Sekil 2.14. Siispansiyon sistemi geometri hardpoint noktalari

Bu nedenlerin en genis anlamda ortak noktasi, tekerleklerin her zaman yola dik olarak
temasin siirekli garanti etmeye ¢alismaktir. Lastiklerin yol ile temas alaninin azalmasi
ara¢ dinamigi agisindan istenmeyen bir durumdur. Bu noktada ¢esitli 6n diizen agilar
tanimlanmis olup alt basliklar altinda kamber, kingpin, toplam ag1, kaster ve toe agisi

olarak incelenecektir.

2.2.1. Kamber acisi

Kamber ag1s1 en temel 6n diizen agilarindandir. Araca karsidan bakildiginda, tekerleklerin
Ust noktalariin arasindaki mesafe alt noktalarinin arasindaki mesafeden kisaysa negatif
kamber, uzunsa pozitif kamber olarak agiklanabilir (Sekil 2.15 a, b). Kamber agisinin
dogru kullanimi ile lastik ile yol arasinda saglikli bir temas yaratir. Pozitif kamber ile ise

direksiyon kolayliginin saglanabildigi belirtilebilir.
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Fazla ayarlanan kamber acilar1 tekerleklerde asinmalara neden olur. Bu durumda pozitif
kamber ile distan asinma, negatif kamber ile de igten asinma iliskilendirilebilir. Her iki
tekerin de esit kambere sahip olmasina dikkat edilmelidir. Aradaki a¢1 farkinin diisiik
mertebelerde olmasi aracin bir tarafa dogru ¢ekmesini engellemis olur. Arag¢ bu fark
durumunda pozitif kamber degerinin yiliksek oldugu tarafa dogru ¢ekmeye meyilli

davranir.

Sekil 2.15. Kamber agis1 (Esfahani vd. 2010)
A) Pozitif kamber B) Negatif kamber

Arag yiiklendik¢e kamber agisinin negatifligi artmaktadir ve genellikle siispansiyon
tasarimlarinda da bu durum istenmektedir. Ciinkii negatif kamberin siiriise olumlu etkileri
bulunmaktadir. Viraj esnasinda negatif kamber etkisi ile dis tekere daha fazla kamber
etkisi (camber thrust) uygulanir ve bdylece aracin merkezkag¢ kuvveti karsilanarak daha

giivenli bir viraj alinmis olur.

2.2.2. Kingpin acis1

Bir diger 6n diizen parametresi Kingpin agisidir. Kingpin acist direksiyon ekseni ile
tekerlegin normalinin arasindaki agidir. Double wishbone tipi bir stispansiyon igin alt ve
iist salincak kollarinin akson ile baglant1 noktalar1 bir dogru ile birlestirilirse direksiyon
(kingpin) ekseni elde edilir. Direksiyon sistemine girdi verildiginde lastik bu eksen
boyunca donmeye calisir. Araca arkadan bakildigi disiiniilerek, lastikten cekilen bir
normalle direksiyon ekseni arasinda kalan a¢inin kingpin agis1 oldugu kabul edilebilir. Bu

acidan dolayi tekerlek merkezi ile eksenin yol ile temas ettigi nokta arasinda bir bosluk
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veya moment kolu olusur. Bu moment kolu ise “scrub radius” olarak adlandirilir (Sekil

2.16).
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Sekil 2.16. Kingpin acis1 (Jonasson ve Thor 2017)

Bu moment kolu boyunca, direksiyon ¢evrildigi zaman, tekerlek yeri siipiirerek donmeye
calisir. Eger kingpin agisi, tam olarak tekerlegin yol ile olan temas merkezinden geg¢seydi
(scrub radius sifirlansaydi), tekerlek bu nokta etrafinda donerdi. Bu senaryo lastik yeri
siiptirmedigi i¢in daha iyi olarak diisiliniilebilir ancak; bu durumda lastiklerde yalpa
yapma istegi artarak direksiyonda bir kararsizlik hissiyatina neden olmaktadir. Kingpin
acisindan yararlanilarak daha az kamber kullanilabilir ve direksiyon gevrimi igin gereken
momenti azaltarak daha rahat bir direksiyon kullanimi sunar. Ayrica kingpin agisi viraj
sonrast lastiklerin stabil konuma gelmesini ve direksiyonun kendi kendine geri

toplamasina yardimei olur.

2.2.3. Toplam a1

Toplam ag¢1 kamber ve kingpin agilarinin birlesimi olarak belirtilebilir. Toplam ag1y1
olusturan eksenlerin, araca karsidan bakildiginda, kesisme noktasi yer ylizeyinden Z
eksenine gore daha asagida kalirsa tekerlekler disa dogru acilmaya ¢alisir (Sekil 2.17).
Bu senaryonun aksi durumda, kesisme noktasi yer ylizeyinden daha yukarisinda olursa

tekerlekler ice dogru kapanmaya zorlanir. Belirtilen kesisme noktasinin yer yiizeyinde
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oldugu durumda tekerlekler iizerinde herhangi bir ice dogru kapanma veya disa dogru

acilma etkisi goriilmese de bu durumda tekerlekler stabil kalamayarak yalpa hareketi

yapabilmektedir.
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Sekil 2.17. Toplam a¢1 (Macfarlane 2016)

2.2.4. Kaster agis1

Bir diger major on diizen agis1 kaster agisidir. Araca yandan bakildiginda (X-Z eksen
takiminda), direksiyon ekseni ile yol normali arasindaki ac1 kaster acisi olarak ifade
edilebilir. Eger kaster agisi aracin i¢ine dogruysa pozitif, aracin disina dogru ise negatif
olarak belirtilebilir (Sekil 2.18 a, b). Giinimiz araglarinda negatif kaster

kullanilmamaktadir ve genellikle pozitif kaster tercih edilmektedir.

Sekil 2.18. Kaster agis1 (Yadav 2019)
A) Pozitif kaster B) Negatif kaster
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Kaster agis1 kararli bir siirlis dinamigine katkida bulunur. Arag¢ viraji aldiktan sonra
direksiyonun kolay bir sekilde geri toplamasini saglar. Aracin manevra kabiliyetini
tyilestirir ve negatif kaster ile yiiksek manevra kabiliyeti olusturmakla beraber, pozitif
kaster ara¢ icin stabilizenin saglanmasinda ¢ok daha onemlidir. Pozitif kaster aracin
davranigina olumlu katkida bulunsa da olumsuz etkileri de bulunmaktadir. Direksiyon
cevrilirken yoldan gelen kuvvetlerden dolay:r tekerlek diiz gitme egilimi gosterir ve

dolayisiyla ¢evik bir sekilde viraj alinamamaktadir.

Negatif kastere Oornek olarak aligveris (market) arabalari gosterilebilir. Bu araglarda
negatif kasterin kullanilma nedeni dar alanlarda ve diisiik hizlarda yiliksek manevra
kabiliyetine ihtiya¢ duyulmasidir. Yiiksek hizlarda ise bu araglarin tekerlekleri 360°

donmeye ¢alisacaktir ciinkii direksiyon ve tekerlek kararliligi bulunmamaktadir.

2.2.5. Toe aqis1

Araca yukaridan bakildigi zaman tekerlekler ice dogru kapaliysa toe-in, disa dogru
aciliyorsa toe-out agisindan bahsedilebilir (Sekil 2.19 a, b). Toe-in pozitif, toe-out ise
negatif toe agis1 olarak siniflandirilir. Toe agisinin rot mesafesinin degistirilmesi ile arag

tizerinde ayarlanmasit miimkiindiir ve deger olarak mesafe (mm) veya agisal olarak ifade

edilebilir.

Onden ¢ekisli araglarda genellikle tekerlekler ice dogru kapanmaya zorlandiklar1 i¢in bu
konfiglrasyonda tekerlere toe-out verilir. Bu senaryonun tersinde, arkadan gekisli
araglarda ise arka tekerlekler disa dogru acilmaya meyilli olduklarindan bu tekerlere ise
toe-in verilmektedir. Optimum degerin {izerinde tanimlanan toe-in veya toe-out agilari

tekerlekler Uzerinde yiksek yuvarlanma direnci ve erken aginmalara yol agar.

Toe agist daha ¢ok siirlis ile ilgilidir. Aslinda toe agisiyla siiriiciiniin direksiyona
uyguladigi ac1 benzer olarak siniflandirilabilir. Toe agis1 aracin virajlama performansina
bir direksiyon girdisi gibi etki etmektedir. Aracin stabil gitmesi istenir ve en stabil durum
da aracin diiz giden durumunu korumaktir. Ancak aragtan ayni zamanda kritik

durumlarda manevra yapmasi da beklenmektedir. S6z konusu bu manevra durumlarinda
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aracin spin atmamasi, kararliligint korumasi ve kararsiz duruma diigmemesi gerekir. Bu
nedenle, diisiik agilar olmakla beraber cesitli toe agilart verilerek aracin spin atmasi,

understeer durumdan oversteer duruma dénmesi engellenir.

Toe-out

Sekil 2.19. Toe agis1 (Karanja ve Skoog 2015)
A) Toe-in B) Toe-out

Aracin c¢ekis durumuna gore motordan gelen momentle tekerlek acilma egilimi
gosterebilir. Bunu elimine edebilmek igin araca statik bir toe agis1 verip, arag hareket
etmeye basladiginda tekerleklerin diiz gidecegi sekilde ayarlama yapilabilir. Genellikle
toe agis1 oldukca diisiik degerlerde olup, a¢1 yerine dakika cinsinden tanimlanir. Pratikte
en yiksek ac1 degisimlerine frenleme manevralarina rastlansa da bu durumda olusan ag1

degisiminin 0,5° altinda olacag1 belirtilebilir.

2.3. Suspansiyon Sistemleri

Bagimsiz siispansiyon sistemlerinin temel 6zelligi, belirli bir aksta bulunan stispansiyon
sistemindeki sag ve sol tekerin birbirinden bagimsiz calisabilmesidir. Bu nedenle bir
tekere gelen etki ve kuvvetler, diger tekere iletilmemektedir ve bu tekerlekler farkli yénde
hareket edebilirler (Sekil 2.20). Bagimsiz stspansiyonlarda yaysiz kitle (tekerlek grubu
kiitlesi) diisiik tutulabildigi i¢in ara¢ konforu iyidir. Ciinkii yaysiz kitle ne kadar buyuk

olursa, bu kiitleden gelen etki sasiye o kadar fazla aktarilacaktir.
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Bu gibi yapilarda daha esnek ve yumusak yaylar kullanilabilmektedir. Bu durum da
konfor 6zelliklerini artiran parametrelerdendir. Tekerlekler birbirileri ile herhangi bir
yapiyla baglanmadiklari i¢in bu hacme daha farkli ara¢ elemanlar1 (motor, yakit deposu,
yedek lastik gibi) yerlestirilebilir ve bu durum tasarim paketlemesi agisindan avantaj

saglamaktadir.
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Sekil 2.20. Bagimsiz siispansiyon (Zivkovi¢, Nedié¢, ve Puri¢ 2020)

Bu gibi yapilar, sistemdeki baglant1 (link) sayisina da bagh olarak, tutulmaya caligilan
serbestlik dereceleri icin (6 derecenin 5 tanesi), miidahale etme sansi sunarlar. Bagimsiz
stispansiyon sistemleri yiiksek sayida bu baglantilar1 igermesi sayesinde tekerlek-yol
temas acilar1 ve temas YyUlzeyini (contact patch) optimize edecek slispansiyonlar
gelistirilerek siirlis avantaji da saglarlar. En gelismis ve en iyi kontrol edilebilen
slispansiyon yapilar1 bagimsiz tip siispansiyonlardir. Ciinki her bir yap1 istenilen

baglantilarla ayarlanarak tekerlegin yol ile olan etkilesimini diizenlenebilir.

2.3.1. McPherson tip bagimsiz siispansiyon sistemi

McPherson slispansiyon sistemi, binek araglarda bagimsiz siispansiyon tipleri igerisinde
kullanim olarak gorece daha fazla kendine yer bulmay1 basarmis bir sistemdir. Genellikle
On stspansiyon icin tercih edilmekle beraber dort ceker araclarda arka stispansiyonda da
kullanim1 bulunmaktadir. McPherson siispansiyon sisteminde altta traverse baglanan bir
salincak kolu bulunup, iistte ise double wishbone tipi slispansiyondan farkli olarak bir iist
salincak kolu bulunmayip, bu gorevin bir amortisor kulesi (strut) tarafindan yerine

getirildigi bir yap1 bulunmaktadir. S6z konusu bu yap1 da {ist gévde baglanti noktas1 (top
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bearing) ile arag gévdesine baglanmaktadir (Sekil 2.21). Amortisor kulesi yiik de tagidigi
icin mukavim olmasi gerekmektedir. Bu siispansiyon sisteminde yanal yiikleri salincak
kollar1 ve strut yapisi, boyuna yiikleri de salincak kollar1 tasiyarak tekerlegin Z ekseninde

hareket etmesine izin verir.

T )
Top bearing

Coil spring -

Knuckle

2 Steering rod
Suspension arms

Sekil 2.21. McPherson siispansiyon (Gysen 2011)

McPherson slispansiyon sistemi nispeten basit ve diisitk maliyete sahiptir zira daha az
sayida baglant1 (link) kullanilmaktadir. Bagimli tip bir siispansiyona gore daha az yaysiz
kiitlesi vardir dolayisiyla konfor cevabi daha iyidir. Kompakt bir yapiya sahiptir, bu
nedenle 6zellikle motor yerlesimi i¢in farkli olanaklar sunmaktadir. Siispansiyon baglanti
noktalar1 arasi mesafe genis tutulabildigi i¢in goévdeye daha diisiik kuvvet aktarimi
saglanabilir. Stabil bir sistemdir. Uzerinde a¢1 degisimleri olmamaktadir. Sadece toe
acisinda ayar yapmak yeterlidir. Kamber, kaster, kingpin gibi agilar ayarlanamamaktadir.
Yiiksek siispansiyon kurslari, amortisor dikine yerlestirilebildigi i¢in, saglanabilmektedir.
Double wishbone siispansiyon tipine gore daha az parcadan olustugu icin tasarimi

nispeten daha kolaydir.
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Amortisér bu sistemde aslinda yapisal bir pargadir ve yanal yiikleri de tasidigi igin
tizerinde i¢ siirtinme olarak adlandirabilecegimiz histerezis kuvvetleri olustur. Ancak bu
yanal yiiklere kars1 yaylara belirli bir form verilerek (side load spring) kars1 bir direng
olusturulabilir. Boylece amortisoriin etkin bir sekilde ¢alismasini (diisiik histerezis) ve
dolayistyla yiiksek soniim iiretebilmesi saglanir. Kamber iyilesmesi bulunmaktadir.
Tekerlek Z ekseni boyunca hareket ettiginde kamber degisimi yapabilmektedir ve kamber
avantaji saglamaktadir. Ancak Double Wishbone tipi gibi daha gelismis bir slispansiyon

sistemine gore kamber iyilesme cevabi daha diisiiktdr.

Bu sistemin dezavantajlarindan ise Ust govde baglantist amortisor kulesinin {ist
baglantisinda bulunan elastik bir takoz yardimiyla saglandigi icin titresim ve ses
problemleri olabilecegi belirtilebilir. Ancak bu problem s6z konusu burcun tasarimiyla
lyilestirilebilmektedir. Ayrica amortisoriin dik ve kurstan dolayr da uzun tutulmasi
gerektigi i¢in sportif bir gévde yapisina izin vermeyerek acrodinamik agidan araci negatif

etkilemektedir.

2.3.2. Double wishbone tip bagimsiz siispansiyon sistemi

Double wishbone (¢ift A-kollu) siispansiyon tipinde alt ve iist salincak kolu olarak iki
yapi (¢atal) bulunmaktadir (Sekil 2.22). Daha diisiik yerden yiiksekligin saglanabildigi ve
sportif govdelerde tercih edilebilen bir stspansiyon tirtdir. Ancak daha ylksek yerden
yukseklige sahip olabilecek sekilde de bu siispansiyon yerlesimi olusturulabilmektedir.
Diisiik yiikseklige sahip double wishbone siispansiyon tipinde kullanilan amortisér daha
basit ve ince bir yapiya sahiptir ¢iinkii bu ¢éziimde yandan gelen virajlama kuvvetlerini
salincak kollar1 {lizerinde tagimaktadir ve amortisoér bdylece yiik tasimayarak diisiik
histerezis ile daha basit bir yapiya sahip olabilmektedir. Double wishbone tipine ait
stispansiyonlar icin siiriis ozellikleri yiiksek elastokinematik performansi sayesinde
oldukga iyidir. Aerodinamik agidan sportif gévde se¢im sansi vardir ve amortisorler

yapisal bir par¢a olarak kullanilmadigi i¢in konfor odaklar1 daha bagarilidir.
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Sekil 2.22. Double wishbone siispansiyon (Zivkovi¢, Nedié, ve DPuri¢ 2020)

Bu suspansiyon tipi icin olumsuzluk olarak McPherson tip siispansiyona gére daha
kompleks oldugu ve daha fazla sayida parga bulundugu i¢in yiksek maliyeti beraberinde
getirdigi belirtilebilir. Ayrica elastik elemanlarin ¢oklugundan dolay1 tekerlek agilarinda

yasanan degisimlerin daha fazla aginmayi tetikleme riski mevcuttur.

2.3.3. Trailing arm tip bagimsiz siispansiyon

Trailing Arm arka siispansiyon i¢in kullanilan bir bagimsiz slispansiyon tiirtidiir. Kisa bir
amortisor kullanilabildigi i¢in tasarim paketlemesi avantajlari yani sira bagaj olarak genis
bir hacim sunulabilmektedir (Sekil 2.23). Basit bir yapiya ve montaja sahiptirler ve yaysiz
kiitleleri de diisiiktiir.

Sekil 2.23. Trailing arm slispansiyon (Huang ve Chen 2019)
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Bu siispansiyonun en 6nemli dezavantaji, elastokinematik agidan ayar parametresi sansi
kisithdir ve tekerlek tek bir baglantidan Z ekseninde hareket edebildigi i¢in kamber

tyilesmesi verilememektedir. Bu durumdan dolay1 da siirlis performansi basarili degildir.

2.3.4. Semi trailing arm tip bagimsiz siispansiyon

Semi trailing arm bagimsiz tip siispansiyon, trailing arm tipi bagimsiz siispansiyonun bazi
dezavantajlarii ¢ozebilmek, 6zellikle kamber ve toe cevaplari i¢in gelistirilmis bir
¢cOzUmdur. Trailing arm tip siispansiyondan farkli olarak 6n baglant1 kollar1 belirli bir
aciyla govdeye baglanmakta ve bu verilmis agidan dolay1 olusan eksen takiminda tekerlek
hareketi boyunca kamber cevabi alinabilmektedir (Sekil 2.24). Boylece bu suspansiyon

elastokinematik agidan trailing arm siispansiyona gore daha basarilidir.

Avantaj olarak mevcut trailing arm stspansiyonun genel olarak biitiin 6zelliklerini tagisa

da (boyut, yaysiz kiitle, montaj, basit yap1 gibi), taban alt1 yerlesimi paketleme agisindan
daha kisithidir.

b Symmetry
l«——~——»!  plane

[Rear View]

Sekil 2.24. Semi trailing arm (Kazemi, Heydari Shirazi, ve Ghanbarzadeh 2012)

2.3.5. Guided trailing arm tip bagimsiz siispansiyon
Guided Trailing Arm slspansiyon ¢ozimu arka siispansiyonlar igin siiriis ve konfor

acisindan kullanilabilecek basarili uygulamalardan biridir. Boyuna yiikler baglanti burcu

ile karsilanarak boyuna konfor iyilestirilebilmektedir (Sekil 2.25). Bunun yani sira
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elastokinematik agidan toe ve kamber cevabi olanagiyla beraber paketleme acisindan da

dar taban alt1 hacmi ile arag tasarimi i¢in kullanimi olumlu yonde etkilemektedir.

@@ _

Trailing arm Q

Trailing arm bushing

Sekil 2.25. Guided trailing arm burclari (X.-A. Liu ve Shangguan 2014)

Bu siispansiyon tipinin avantajlar1 yaninda bazi olumsuz yanlari da bulunmaktadir.
Kamber iyilesmesinin verilebilmesi igin artan baglanti sayilar1 nedeniyle yliksek
maliyetler ve amortisoriin dik olarak yerlestirilmesi kaynakli yerlesim zorluklar1 bunlar

arasinda siralanabilir.
2.3.6. Multilink tip bagimsiz siispansiyon
Multilink tip stispansiyon arka stispansiyon i¢in giincel durumda kullanilan en gelismis

bagimsiz siispansiyon tipi olarak belirtilebilir. Bu siispansiyonda bulunan bes adet link

ile hem toe hem de kamber istenilen degerlere gore ayarlanabilmektedir (Sekil 2.26).

Sekil 2.26. Multilink stispansiyon (Madhu ve Aravind J R 2020)
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Bu siispansiyon tipi arkadan itisli araglar i¢in de kullanilabilecek bir segenek olmasiyla
beraber, karmasik bir yapiya sahip olmasiyla birlikte agirlik, maliyet ve hacim yoniinden

olumsuz degerlere sahiptir ve hizli bir gelistirme siireci bulunmamaktadir.

2.3.7. Yar1 bagimsiz siispansiyon sistemi

Yari-bagimsiz siispansiyon ¢Oziimleri ne bagimli ne de bagimsiz kategorisi altina
alabilirler. Gliniimiiz ekonomi bandindaki binek ve hafif ticari araclarin cogunda bu tip

bir arka siispansiyon kullanilmaktadir.

Bu ¢6zumde iki tekerlek birbiriyle burulabilen bir Kiris vasitasiyla baglanmistir (Sekil
2.27). Dolayisiyla tekerlekler birbirinden bagimsiz hareket etmemektedir; ancak bir
tekerlekteki etki diger tekere dogrudan aktarilmayacagi, aradaki kirisin burulmasiyla bu
etkinin belli bir miktarda soniimlenecegi i¢in yari-bagimsiz bir silispansiyon olarak

tanimlanmaktadir.

\,_/

Sekil 2.27. Yari-bagimsiz suspansiyon sistemi (Lyu vd. 2006)

Bu siispansiyon tipinde tasarim basitligi, kolay montaj, yliksek bagaj hacmi i¢in
diisiiriilebilir dikey yerlesim, kullanilan burclar ve kirisin donme merkezi vasitasiyla
tekerlek hareketi boyunca kamber ve toe iyilesmesinin verilebilmesi ve bagimlh

stispansiyona gore daha diisiik yaysiz kitle avantaj olarak belirtilebilir.

Bu siispansiyon tipinin en biiyiik dezavantaji, parcalarin kaynakli baglantilar icermesi ve

tekerlek hareketiyle siirekli burulmaya maruz kaldigindan dolay1 yiiksek gerilme birikimi
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yasanmasidir. Ozellikle bu yiikleme altinda kaynaklarda catlama veya kirilma gibi
hasarlar olusabilmektedir ve aracin yiikleme kapasitesini diisiirme veya sinirlandirma
yonunde etkide bulunabilirler. Ayrica aktarma organlarinin yerlesimi miimkiin
olmayacagindan dolayr bu tip bir siispansiyon arkadan itise sahip araglarda

kullanilamamaktadir.

2.3.8. Bagiml siispansiyon sistemi

Aragtan nasil bir performans beklenildigine bagli olarak rijit aks ¢oziimii 6zellikle yiiksek
tonajli yiiklerin taginabilmesi adina iyi bir ¢oziim sunmaktadir. Basit yapist ve diisiik
maliyeti ile agir ticari araglarda kullanilmaktadir. Bu siispansiyon tipi arkadan itise izin
verse de yaysiz kiitlesi fazladir ve bir tekere etki eden yiikler diger tekere de dogrudan

iletilir ve kamber iyilesmesi olmamakla beraber siirlis ve konfor cevabi da zayiftir.

2.4. Direksiyon Sistemi

Direksiyon sisteminin temel gorevi aract yonlendirebilmesidir. Bu yonlendirmeyi de
stiriicli tarafindan fazla efor sarf edilmeden, cabuk ve kararli bir sekilde yapmasi ve
direksiyon hakimiyetinin kaybedilmemesi beklenmektedir. Direksiyon sistemi temel
olarak, siiriiciiniin direksiyon simidine uyguladig: dairesel hareketi direksiyon mili ve
tizerindeki kardan kavramalari vasitasiyla direksiyon kutusuna iletir (Sekil 2.28 a, b).
Direksiyon kutusu igerisindeki pinyon dislisinin dairesel hareketine karsilik kremayer
sonsuz dislisi ile bu hareketi yanal harekete ¢evirmektedir (Direksiyon Sistemleri, 2011).

Bu yatay hareket ile tekerlekler aktive edilmekte ve diimenleme saglanmaktadir.
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Sekil 2.28. Direksiyon sistemi (Khan vd. 2021)
A) Butin sistem gosterimi B) Kremayer-pinyon disli kesiti

Direksiyon sisteminde siiriicii tarafindan uygulanacak eforun diisiiriilebilmesi igin
yardimci sistemler de kullanilmaktadir. Hidrolik direksiyon sistemi (HPS) ve elektro
hidrolik direksiyon sistemlerinin (EHPS) kullanimi hidrolik sistemin gerektirdigi ek
parcalarin (hidrolik borular, sogutucu, hidrolik pompasi) yarattigi karmasiklik ve yakit
tilketimine gerektirdigi olumsuzluk nedeniyle giinimuz binek ve hafif ticari araglarda
yerini elektrik destekli direksiyon sistemlerine (EPS) birakmistir. Bu yardimci
sistemlerinin temel amaci da direksiyon kutusundaki kremayer hareketinin saglanmasi

icin gereken tork degerinin bir kisminin bu yardimei sistemler tarafindan kargilanmasidir.

Araclarda direksiyon sisteminin anlasilmasi icin Ackerman direksiyon geometrisine
deginilmesi gerekir. Dort tekerlekli bir arag viraj manevrasi esnasinda, 6n tekerlekler (i¢
ve dis) aymi agida donerse (o = B), bu tekerleklerden uzatilan dik eksenler ile arka
tekerleklerden gekilen dik eksenler iki farkli noktada kesisirler (O1 ve O2). Dolayisiyla
ara¢ bu durumda bir nokta tzerinde donemez ve ara¢ kayma yaparak doniis performansi
olumsuz etkilenir (Sekil 2.29).
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Sekil 2.29. Kayma durumu

Aracin kaymadan, iyi bir doniis (kayma yapmadan, bir nokta tizerinde) yapabilmesi igin,
on tekerlekler ile arka tekerleklerin merkezinden cekilen hayali dik eksenlerin tek bir
noktada kesigsmeleri gerekir (Sekil 2.30). Bu durumu saglayabilmek i¢in Ackerman
geometrisi devreye girer. Ackerman prensibi, doniis manevrasi sirasinda tekerlerin
kaymadan yuvarlandig1 ideal senaryoda, on tekerlerin arasindaki ag¢i farki sayesinde
aracin biitiin teker merkezlerinin tek bir nokta etrafinda dondiigii varsayimina dayanir

(Zhou, Li, and Yang 2009).

| Wheelbase (b)
c

g
u

y
|. | Track (a) |

Sekil 2.30. Merkez etrafinda donme (Murali vd. 2020)

Ackerman geometrisinin ¢iktisi, viraj alan i¢ tekerlegin dis tekerlege gore daha fazla
dondtrtlmesidir. I¢ tekerlegin daha fazla dondiiriilmesiyle beraber tiim tekerlerin
merkezinden olusturulan dik eksenler bir noktay1 keserek donme merkezini olustururlar.
Bdylece ara¢ tek bir noktadan kararli bir sekilde donebilmis olur. Eger akson ile
direksiyon kutusu arasindaki baglant1 dik bir baglanti ise, direksiyon ¢evrildigi zaman iki

tekerlek de ayni agida donme yapar (Sekil 2.31).
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Sekil 2.31. Akson kutu dik baglanti

Ancak belirtilen bu baglanti trapezoidal bir geometriye sahip olursa i¢ tekerlek dis
tekerlege gore daha fazla donebilecek bir yapi olusturulabilir (Sekil 2.32).

Sekil 2.32. Trapezoidal baglanti

100% Ackerman saglanabilmesi (tiim tekerlerin doniis esnasinda bir nokta etrafinda
donebilmesi) igin, akson tizerindeki baglanti eksenlerinin arka siispansiyonu tam tekerlek

merkezinde kesebilmesi gerekir (Sekil 2.33).

Sekil 2.33. 100% Ackerman
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Bir arag¢ direksiyon sisteminin temel kriterlerinden biri, yonlendirilen tekerleklere, dort
tekerlegin tiim eksenlerinin kesisimi donilis merkezinde bulusacak sekilde bir direksiyon
acis1 saglamaktir (Simionescu ve Beale 2002). Bu, %100 Ackerman olarak da
adlandirilan ideal doniis agis1 ile saglanir. Ackerman geometrisinin tam olarak
tanimlanabildigi, 100% Ackerman geometrisine sahip oldugu belirtilebilir araglar igin i¢

Ve dis tekerlek direksiyon agilart

R+5)

é, = tan”

1
(R-%)

6; = tan™

olarak basitlestirilmis bir model temel alinarak tanimlanir (Sekil 2.34).
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Sekil 2.34. Ackerman direksiyon agis1 (Soundar Rajan vd. 2017)

Ancak bu durum her zaman gerceklestirilememektedir. Genelde yerlesim kisitlar
nedeniyle akson baglanti eksenleri arka siispansiyonu tek bir noktada kesemeyebilir. Bu
durumdaki direksiyon agilari, verilen formiile gére daha farkli bir sonug gosterecegi igin
bu kapsam “Ackerman hatas1” olarak belirtilir. Ackerman hatas1 yilizdesinin arag

ireticileri tarafindan belirlenmis bir limiti bulunmaktadir.

Ackerman hatasi, Ackerman geometrisi temel alinarak doniis acist ile ideal doniis agis1
arasindaki farktir. Adams/Car doniis merkezini hesaplamak icin i¢ tekerlegi
kullandigindan, i¢ tekerlek icin Ackerman hatasi sifirdir. Bu mantikla, sola doniis

manevrasi i¢in sol tekerlek i¢ tekerlek ve sag tekerlek dis tekerlektir. Ayni sekilde, saga

37



doniis manevrast icin, sag tekerlek ic tekerlek ve sol tekerlek dis tekerlektir. Bu kabullerle
beraber pozitif Ackerman hatasi, gergek doniis agisinin ideal doniis agisindan daha biiyiik

oldugunu gosterir. Boylece Ackerman hatasi

Sol Ackerman Hatast = Sol Direksiyon Acgist — ideal Sol Direksiyon Agist
Sag Ackerman Hatast = Sag Direksiyon Agist — Ideal Sag Direksiyon Agist

olarak tanimlanir. Ackerman agisi (ideal direksiyon agisi) ise
Ackerman Ideal Direksiyon Agist = tan™1(Aks araligt / Dénme yarigapt)

olarak tanimlanabilir.

Inside Tire
L = Left Steer Angle (\
4R = Right Steer Angle
A = Ackerman Angle /\)
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Sekil 2.35. Ackerman geometrisi (MSC Software 2022)

ADAMS/Car hesaplamalarinda farkli koordinat eksen takimimi kullanildigindan,
Ackerman acis1 saga doniislerde pozitiftir. Ciinkii bu eksen takimina gére donme yarigapi
y ekseninde saga doniisler i¢in pozitif, sola doniisler i¢in ise negatif olacaktir.

2.5. Fren Sistemi

Araglarda fren sisteminin gergeklestirdigi olgu araci yavaglatmak, durdurmak ve durdugu

yerde kalmasini1 devam ettirmek olarak kisaca 6zetlenebilir. Mekanik, hidrolik, havali ve
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elektrikli gibi cesitleri olmakla beraber, gilinlimiiz binek ve hafif ticari araglarinda
genellikle vakum yardimli hidrolik fren sistemi ile elektrikli park freni ¢oziimleri

kullanilmaktadir.
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<— Bracket

«4————————— Inner Pad

<«—— QOuter pad
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Sekil 2.36. Disk balata fren sistemi (Fouzi, Sani, ve Ishak 2019)

Siirticti fren pedalina basmasiyla ayagiyla bir kuvvet uygulamaktadir. Bu kuvvet, pedalin
fren Unitesi ile geometrik baglantis1 nedeniyle olusan fren pedal orani vasitasiyla

genellikle Ug ve dort kat arasinda artirilarak fren Unitesine ulasmaktadir (Sekil 2.37).

Sekil 2.37. Fren vakum Unitesi (Zhao vd. 2019)

Mekanik olarak artirilan fren kuvveti motor vakumu etkisiyle daha da artirilarak fren ana
silindir (TMC) pargasina aktarilir. TMC de igindeki sikistirllamaz akigkani 6n ve arka
fren sistemlerindeki fren pistonlarina iletmektedir. Bu sayede donen diski strtiinme
elemanlariyla (fren balata ve pabuglar1) sikistirarak aracin kinetik enerjisini azaltmaya
calisarak ve aslinda bu enerjinin termal enerjiye donlisimi saglanarak arag

yavaslatilmaya ¢alisilir (Fren Sistemleri, 2013). Burada hareketi kisitlanmaya ¢alisilan
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par¢a disk yerine kampana da olabilir ancak her ikisinin de fren esnasinda g¢alisma

prensibi siirtiinmeye dayalidir.

2.6. Tasit Boyuna Dinamigi

Onceki boliimlerde yogunlukla siispansiyon sistemi ve parametreleri ile direksiyon ve
fren sistemlerine dair bilgiler verilmistir. Bu bilgiler ara¢ dinamigini daha iyi
anlayabilmek adina bir giris niteliginde olusturulmustur. Ara¢ dinamigi boyuna dinamik
ile baglayarak agiklanacaktir. Araglarda ti¢ temel dinamik davranis sergilenmektedir,
bunlar boyuna dinamik, yanal dinamik ve dikey dinamiktir. Boyuna dinamik kapsaminda
ivmelenme dinamigi, ivmelenme performansi, fren dinamigi ve fren performansi

incelenecektir.

Tasitin boyuna dinamigi, frenleme ve cekis gibi dis kuvvetlere maruz kalan aracin X
ekseni boyunca olan hareketini incelemektedir. Aracin ¢ekis kuvvetini olusturan iinite
motor ve gilinlimiizdeki yogun oranda kullanimi1 g6z oniine alindiinda i¢ten yanmali
motor olarak adlandirilabilir. Motoru bir kapali kutu olarak diisiliniirsek, aracin ¢ekisini
belirleyen iki temel etken motor hiz1 ve siiriiciiniin gaz pedalina uyguladigi kurstur. Bu
girdiler karsisinda motor bir tork liretmektedir. Bu tork da ¢esitli aktarma organlari
vasitasiyla tekerleklere iletilmektedir. iletilen tork tekerleklerde ise bir cekis kuvvetine
dontismektedir. Bu ¢ekis kuvveti sayesinde de ara¢ hizlandirilabilmektedir. Motor
torkunun ¢ekis kuvvetine olan etkisi genelde araglarin dinamometre iizerine alinarak

cesitli gaz pedali kurslarina bagli olarak yapilan testlerle elde edilir (Sekil 2.38).

T
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Sekil 2.38. Motor tork haritas1 (Jaafari ve Shirazi 2016)

40



Motor tork haritasinda gaz pedalinin tam kurs kullanimindan yola ¢ikarak motor i¢in tork
ve gii¢ haritas1 ¢ikarilabilir (Samim Unliisoy, 2015). Tork ve gii¢ egrileri igten yanmali
motorlar1 siniflandirmak adina kullanilan en 6nemli parametrelerdendir. Motor devri baz
alinarak olusturulan tork ve gii¢ egrileri sayesinde motor performansi modellenebilir ve

cesitli ¢ekis kuvvetlerine de gegis saglanabilir (Sekil 2.39).
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Sekil 2.39. Tam kursta motor tork ve gii¢ haritas1 (Liarokapis vd. 2015)

2.6.1. ivmelenme dinamigi

Aracin ivmelenme dinamigine bakilacak olursa, elde edilen ¢ekis kuvveti ile arag iizerine
etkiyen diren¢ kuvvetlerinin aracin toplam kiitlesi ile bir kuvvet diyagrami olusturulabilir

(Sekil 2.40).

FT — m, K—— RT

Sekil 2.40. Arag kuvvet diyagrami

Olusturulan bu kuvvet diyagramindan arag iistiine etkiyen toplam net kuvvetin, cekis
kuvveti ile diren¢ kuvvetleri arasindaki farkla elde edilmesi ardindan aracin toplam

kiitlesine boliinmesiyle, Newton’un hareket yasasi baz alinarak, ara¢ Ustiindeki net ivme
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olarak tanimlanabilir (Sekil 2.41).

F, — m, — > a,

Sekil 2.41. Arag ustlindeki net kuvvet ve ivmelenme

Net ivmenin hesaplanma amaci, aracin bu deger kadar hizlandirilabilecegi anlamina
gelmektedir ve ivmelenme performansini belirleyen temel kriterlerdendir. Cekis
kuvvetinin iiretimi ve hesaplanmasi net ivmelenme hesabini elde etmek i¢in gereklidir.
Ara¢ motorunun guclne ve devrine baglh olarak iiretilen motor tork degeri, sanziman
uzerinden diferansiyel gibi cesitli aktarma organlar1 vasitasiyla ve verimlilik hesabina

bagl olarak tekerleklere iletilir (Samim Unliisoy, 2015).
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Sekil 2.42. Motor torku iletimi (Gao 2012)

Tekerlege iletilen tork, tekerlegin donen etkin yarigapr kadar etki etmekte ve bu deger
neticesinde tekerlekte bir ¢ekis kuvveti olusmaktadir. S6z konusu cekis kuvveti ile

tekerlek momenti arasindaki iliski

Ne

T, ii i,0 P
FT:_w:Uttd(Te):Uttd(e>
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olarak gosterilebilir. Cekis kuvveti hesaplamasinda goriilebilecegi {izere motor torku veya

motor gli¢ ve devri tizerinden de hesaplayabilmek mimkundur.

Araca uygulanan direng kuvvetleri kapsaminda ise dort ¢esit kuvvetten bahsedilebilir.
Bunlar dénme direnci, egim direnci, hava direnci ve atalet direncidir. Donme direnci yol
ile teker arasinda, lastigin nonlineer elastik yapisindan kaynaklanan ve lastik dislerinin
yolla etkilesiminden dolay1 olusan bir diren¢ kuvvetidir ve kabaca bir strtinme direnci

olarak diistiniilebilir.

Sekil 2.43. Direng kuvvetleri (Gao 2012)

Kitlesi olan bir kutuyu yol tGzerinde slrtlinen bir yuzey tzerinden ¢ekildigi distinulirse,
bu kuvvete zit yonde bir siirtiinme kuvveti olusur ve bu siirtiinme kuvveti de aslinda bu
kiitlenin normal kuvveti ile yer ile kiitle arasindaki siirtiinme katsayisinin c¢arpimi
kadardir. Tekerlek icin de hesaplama bu agidan benzerlik gostermektedir. Burada W

tekerlek yukd, fr ise donme direng katsayisi olarak tanimlanir. Bu durumda donme direnci
R, = f,. W

olarak tanimlanir. Ancak bu iliski formiilde verildigi kadar net degildir. Cunki burada

nonlineer lastik disleri devreye girdigi i¢in kayiplar siirtinmeden bir miktar daha farklidir.

Donme direng katsayisi ise farkli hiz ve yol tiplerine gore degisen ve deneysel olarak

bulunan bir katsayidir.

Bir diger direng ise egim direncidir ve siiriilen zemine bagl olarak bir egim ile

karsilasilabilir. Aracin kiitlesinden ve ataletinden dolay1 olusan kayiplar egim direnci
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olarak siniflandirilabilir. E§im a¢1 cinsinden veya yiizde olarak belirtilebilir. Yiizde
olarak belirtildigi durumda acinin tanjant1 alinip 100 ile carpilarak yiizde egim degeri

bulunur.

Hava direnci, aracin 6nden bakildiginda yiizey alanina ve aracin goreceli olarak havaya
gore hizina bagl olarak progresif olarak degisen diren¢ kuvvetlerindendir ve en yuksek

kayba neden olmaktadir. Sirasiyla dinamik basing ve hava direnci

1 2
=3 pV;
Ry = qC44f

olarak tanimlanir. Dinamik basing¢ formiilde goriilebilecegi lizere havanin yogunlugu ve

ara¢ hizinm karesiyle orantilidir (Samim Unliisoy, 2015).

Sekil 2.44. Arag 0n kesit alan1

Aracin drag katsayisi araca ait geometrik yapinin sanal ortamda veya rilizgar tiineli

icerisinde aerodinamik etkinliginin hesaplanmasiyla bulunmaktadir (Gillespie 1992).

Sekil 2.45. Drag Kkatsayist
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Atalet direnci ise donen bitun kitlelerden ve yapilardan (tekerlek, lastik grubu, aktarma
organlar1, motor igerisindeki doner parcalar, piston, volan gibi) dolay1 olusan direncler
olarak adlandirilmaktadir. Yolun durumuna baglh olarak sabit bir egim direnci, tekerlek
ile yol etkilesiminden yuvarlanma direnci ve nonlineer hiza goére artan bir direng olan
hava direnci gergeklesmektedir. Yiiksek hizlarda aerodinamik etkilerin ve hava direncinin
diger direnglere nazaran daha 6nemli hale gelmektedir. Toplam direng ise bahsedilen bu

direnglerin kiimiilatif toplamindan olusmaktadir (Sekil 2.46).
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Sekil 2.46. Toplam direng

Atalet direncleri ise genel bir direng olarak diisiiniilmeyip, bu atalet etkilerinin aslinda
toplam arag kiitlesini artiracak yonde bir etkisi oldugu belirtilebilir. Aracin kiitlesi arttig1
icin de araca ait ivmelenme de diisecektir. Boylece donen pargalarin etkisi aracin etkin

kiitlesine ilave edilerek degerlendirilir. Sirasiyla donel kiitlelerde atalet momenti ve atalet
direncleri

It :]eigi(zi +]pi§ + Jjw

J
R; = av(meq) =ay, (mv + r_Tz)

w

olarak tanimlanir.
2.6.2. ivmelenme performansi

Aracin boyuna dinamik performansina dair dlgiitler olarak aracin ¢ikabilecegi maksimum

hiz, belirli bir hiza ulasilabilmesi adina gereken siire, yakit tiikketimi ve c¢ikabilecegi

45



maksimum egim belirtilebilir. Motor tork haritalarina temel alinarak her bir vitesteki digli
oranlari, aktarma organlar1 kayiplari, tekerlek grubu degerlendirilerek ¢ekis kuvvetleri
hesaplanabilir (Sekil 2.47). Ayni zamanda aracin hizina bagli olarak toplam direng
kuvvetleri de hesaplanabilir.
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Sekil 2.47. Arag ¢ekis kuvveti (Gao 2012)

Boyuna ivmelenme ic¢in sadece motor tarafindan olusturulan g¢ekis kuvveti yeterli
olmamaktadir. Bunun i¢in tekerlekler ile yol arasindaki etkilesim de dikkate alinmalidir.
Ciinkii motorda olusturulan bu torklar yere iletilebildigi kadariyla cekis kuvveti
yaratilabilmektedir. Bu noktada iki Onemli parametre olan tutunma katsayisi ve
kaymadan bahsedilebilir. Tutunma katsayis1 bir siirtiinme katsayisi olarak diisiiniilebilir.
Yoldaki siirtiinme katsayist ile tekerlek iizerindeki normal yiik ¢arpildiginda boyuna
kuvvetler bulunabilir.

Tekerlegin olusturabilecegi maksimum boyuna kuvvet farkli zeminlerde, kuru asfalt,
1slak asfalt, karli ve buzlu zeminlerde farkli degerlerde olusacaktir. Ciinkii farkli
zeminlerdeki tutunma katsayisi birbirinden farklidir (Sekil 2.48). Ornegin sabit hizla
ilerlerken ani bir fren yapilmas1 gerektiginde tekerleklerde bir boyuna kuvvet
olusturulabilmelidir. Eger kuru bir zeminde ilerleniyorsa bu durumda yiiksek boyuna
kuvvetler iiretilebilirken, 1slak, buzlu veya karli bir zeminde ilerleniyorsa ¢ok daha diistik
boyuna kuvvet iiretilip, fren performansi da zemine baglh olarak diisiis gosterecektir.
Zemine bagli olarak degisen bu tutunma katsayisini iyilestirmek i¢in de farkl tipte (kis,
dort mevsim gibi) lastikler kullanilmaktadir ve/veya diisiik hizlarda araglar

kullanilmalidir.
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Sekil 2.48. Farkli zeminlerde tutunma Katsayis1 (Bauer ve Tomizuka 1996)

Tutunma katsayisini ise fonksiyonel olarak en ¢ok kullanan sistem ABS sistemidir. ABS
sistemi siirekli olarak lastik hizlarin1 okuyup kayma yiizdelerini hesaplamaya calisir.
Bunun sayesinde lastigi iiretebilecegi maksimum kuvvetlerde tutmayi amaglar. Zira
lastikler tamamen kilitlendigi durumda (100% kayma durumu), kuru ve 1slak zemin
egrileri dikkate alindiginda daha diistiik bir tutunma katsayisina neden oldugu okunabilir.

Lastiklerin kayda durumu ise

|4
1- ) kis,V <
( _— cexts TwWw

S =

s=0 serbest donme,V = n,w,,
W,

s = (1 - WV W) fren,V > r,w,

ile Ozetlenebilir. Bu formiillerde aracin boyuna hizi, yuvarlanan tekerlek yarigapi ve
tekerlek acgisal hizi belirtilmistir (Sekil 2.49). Frenleme 6rneginden yola ¢ikarak, lastikler
tamamen kilitlendigi durumda tekerlek agisal bir hiz tiretmemektedir; ancak arac hizi hala

oldugu i¢in V sifir degildir. Bu durumda kayma degeri s, 1 degerini alacaktir.

Sekil 2.49. Tekerlek hizlar
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Bu senaryonun tam tersinde ise, ara¢ durur halden ani bir kalkis yapmak istenmesiyle
tekerleklerin oldugu yerde donerek spin atmas1 durumunda, ara¢ hareket etmedigi i¢in V
sifir degerini alir ve tekerleklerde agisal hiz oldugundan kayma degeri s yine 1 degerini
alacaktir. Bu iki durum arasindaki biitiin kaymalari, grafikteki egrilerde 0-1 arasindaki
ilgili tutunma katsayilarina denk gelen kaymalar olarak disiiniilebilir. Hi¢ kaymayan
tekerlegin aslinda higbir kuvvet olusturmadan yeryliziinde yuvarlanarak gittigi
diisiintilebilir. Clinkii tekerlegin boyuna bir kuvvet iiretebilmesi igin, belli bir miktarda
kaymasina da ihtiya¢ vardir. Bu kayma da lastik dislerinin yol ile etkilesiminden dolay1
deformasyonlar ile beraber olusur ve bu kayma ile de lastik boyuna bir kuvvet tiretir. ABS
sistemi de lastiklerin maksimum olusturabilecegi boyuna kuvveti baz alarak lastiklerde
kayma agisini optimum bir pencerede tutmaya caligir. Boylece ivmelenme ve frenleme

performansi artirilmaya caligilir.

2.6.3. Fren performansi

Aracin fren performansini degerlendirirken en 6nemli parametre durma mesafesidir.
Aracin tam durma agamasina gelene kadar dort ayri donemden bahsedilebilir. Slrtictinin
frenleme ihtiyacina karar verdigi andan fren pedalina kuvvet uygulamasina kadar (pedal
Uzerine herhangi bir kuvvet bulunmamakta) gegen silire reaksiyon stresi olarak
adlandirilir. Bu dénemde herhangi bir yavaglama (sabit hiz) ivmesi de bulunmamaktadir.
Bu fazdan sonra fren uygulama stresi gelmektedir. Bu ddénem pedal (zerine kuvvet
uygulanarak frenleme yapacak parcalarin birbiriyle temas durumuna (6rnegin fren
balatalarinin diski kavramasi) kadar gegen siireyi ifade etmektedir ve bir yavaslama
ivmesinden yine bahsedilemez. Ugiincii faz olarak frenlemenin gerceklestirildigi,
yavaglama siiresi olarak belirtilebilecek, maksimum frenleme kuvveti lretene kadar
gecen slreyi ifade etmektedir. Bu donemde ivme dramatik olarak diiser, hiz ve kat edilen
mesafe de azalmaktadir. Nihai olan dordiincii donem sabit yavaslama siireci olarak
adlandirilabilir. Bu donemde en yiiksek frenleme kuvveti tretilmistir, negatif ivme
maksimumda olup sabit bir ivme ile yavaglama gerceklesir. Hiz sifira gelene kadar gegen

siire ile toplandiginda toplam durma siiresi bulunabilir.
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Sekil 2.50. Frenleme sireleri

2.6.4. Fren dinamigi

Frenleme uygulandigi durumda aragta arka akstan 6n aksa dogru bir yiik transferi
gerceklesir ve arag aslinda 6ne dogru bir yigilma egilimi gosterir. Agirlik merkezinin
yerden yiiksekligi ile, gergeklesen frenleme ivmesinin degerine orantili olarak arka akstan

on aksa gecen ylik degeri hesaplanabilmektedir.

Sekil 2.51. Frenleme durumundaki kuvvetler (Gao 2012)
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On aksa gegen yilk biylkliigiiniin énemi, frenlemenin kilitlenmeden ulasilabilecegi
frenleme kuvveti degerin sinirli olmasindan kaynaklanmaktadir. Ciinkii lastiklerde olusan
bu kuvvetler siirtiinmeye ve lastikler lizerindeki normal kuvvetler ile iliskili olarak bir

kapasiteye sahiptir. Statik temel alinarak tekerlekler Gzerindeki normal kuvvetler

L h
ZMBZWLb+Wdhg+WfL=0_> Wf=W (Tb+fgd>

ZFx=Wd_be —Fyr =0 Wy = Fyr + Fpy

ZFZ=W—Wf—m =0 W= W +W,

Ly hy
”’r—W<f‘fd)

olarak belirtilebilir. Formiillerde goriilebilecegi lizere 6n aks i¢in artan bir yiik degeri
olusurken ayn1 miktarda arka aks yiikii azalmaktadir. Bu sonuglara gore 6n aksta frenler
kilitlenmeden olusturulabilecek fren kuvvetinin arka akstan daha yiiksek olabilecegi

sonucuna varilabilir. Kilitlenmeksizin ulasilacak fren kuvvetleri ise

be < ,Lle
Fbr < MVVT'

olarak belirtilebilir. Bu bilgiyi degerli kilan ise, fren dinamigi tizerine ¢alisirken 6zellikle
arka frenlerin kilitlenmemesi istenmesidir zira arka akstaki tekerlekler Uzerine gelen

normal yiik degeri azalacagindan maksimum frenleme kuvveti kapasitesi de diisecektir.

Eger 6n frenler kilitlenirse ara¢ direksiyon girdilerine tepki gostermez, lastigin biitiin
tiretebilecegi kuvvetler boyuna yondedir ve yanal bir kuvvet iiretemez. Direksiyon
cevrilse bile ara¢ diiz gitmeye devam eder. Bu kotii bir durum olarak degerlendirilebilir;
ancak arka frenler kilitlendiginde, 6n direksiyonlanabilse de arka buna uyum
saglayamayacagi i¢in, en ufak bir yanal kaymada aracin arkasi spin atacaktir ¢linkli arka

tekerlekler kilitlendikleri i¢in artik yanal kuvvetlere cevap veremeyecektir. Dolayisiyla
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aracin kontrolden ¢ikma, stabilitesinde bozulma yasanabilecegi igin iireticiler tarafindan

on frenin daha once kilitlenmesi istenir ve arka frenlerin kilitlenmesi istenmez.

Bu durumun saglanabilmesi adina fren kuvveti dagilim faktorti (BFDF) kullanilir. Kisaca
bu faktdr, on frenin iiretebildigi frenleme kuvvetinin toplam frenleme kuvvetine oranidir.
Bu oran dogru bir sekilde belirlenerek 6n tekerleklerin arka tekerleklerden once
kilitlenmesi ve miimkiinse arka tekerleklerin kilitlenmemesi arayis1t mevcuttur. BFDF
se¢iminde yiikli ve yiiksiiz olan durumlarin beraber diisiinlilmesi gerekir ¢lnkl fren
kuvvetleri ara¢ yiikiiyle beraber degisecektir. Genellikle 6n aksin yiiksiiz, arka aksin
yiiklii oldugu durum ideal bir durum gibi secilerek hesaplamalar gergeklestirilir. Ornek
bir senaryoda ~0,65 BFDF degeri ile buna karsilik gelen maksimum frenleme ivmesi
olarak ~0,8¢g se¢ilmistir (Sekil 2.52).
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Sekil 2.52. ideal BFDF (Gao 2012)

2.6.5. Egim performansi

Aracin statik ve diiz zeminde bulundugu durumdaki yiik dagilimi ile egimli bir zeminde
bulunmas1 durumundaki yiik dagilimi birbirinden farklidir. Egim performansi
incelenirken gbéz Oniine alinmasi gereken bir parametre de tekerlekle yol arasindaki
iliskiden olusan kayma limitidir. Daha 6nce ivmelenme dinamigi igerisinde so6zii edilen
yiizdesel egimler sadece motor torkunun sagladigi ¢ekis kuvveti ile sinirliydi ve sadece
motor ile ilgiliydi. Ancak egim de degerlendirmeye katildigi zaman, gii¢ sinirh

performans olarak da belirtilebilecek, tekerlekle yol arasindaki etkilesimden olusan

o1



kayiplar1 da g6z oniine alan bir kayma sinir1 bulunmaktadir. Bu iki parametreden kii¢iik

olan hangisiyse o kullanilmaktadir.
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Sekil 2.53. Kayma limiti (Gao 2012)

2.7. Elastokinematik

K&C, kinematik ve elastikiyet olmak tizere iki kavramin birlikte degerlendirildigi bir tiir
stispansiyon analizidir. Suspansiyon sistemleri, kinematik eklemler ve elastik elemanlar
ile birbirine baglanan alt parcalardan olusur (Park ve Sohn 2012). Kinematik, bir
mekanizmanin nasil hareket ettigi ile ilgilenirken, elastikiyet, bu baglantilar arasindaki
cesitli deforme olabilen yapilarin etkisini dikkate alir. Boylece sistemde hem kinematik
hem de elastik Ozellikler ayni anda degerlendirilir. Suspansiyon K&C, nicel

arastirmalardan ziyade nitel aragtirmalarda daha yaygin olarak kullanilmaktadir (Lv vd.
2021).

Arag siispansiyon sistemlerinin K&C 6zellikleri, aracin direksiyon, konfor, seyir ve siiriis
performansinin  degerlendirilebildigi ve agiklanabildigi ozelliklerdir (Mahmoodi-
Kaleibar vd. 2013; Yang vd. 2012; Yi, Park, ve Hong 2014). Ornegin, aracin direksiyon
girdisine tepkisi biiylik Olclide yanal yonde siispansiyon sertligi ile baglantihidir ve
direksiyon degisim orani, ©Onden savrulma Kkarakteristigini tahmin etmek igin
kullanilabilir. Aracin gelistirme asamasinda her bir K&C karakteristigi i¢in bir hedef

olusturularak, bu amaglara ulasmak i¢in siispansiyon geometri noktalarinin (hardpoint)

52



......

belirlenmeye ¢alisilir (Liu, X., Wang, M., Wang, X., Li, C., Guo, H., & Luo 2015). Gugli
hesaplama yardimi ile bile, tek bir tasarim degiskeni birden fazla K&C 6zelligini
etkileyebileceginden ve K&C oOzellikleri bagimsiz olmadigindan, uygun tasarim
faktorleri koleksiyonunun secilmesi karmasik ve zaman alici bir gérev olmaya devam

eder.

McPherson siispansiyon sistemi, viraj denge ¢ubugu ve direksiyon alt bilesenleri ile
karmasik bir tasarim ortami yaratir ve daha 6nce bu tasarim hacmi tek tek optimizasyona
tabi tutulurdu (Bian, Song, ve Becker 2003; G. Kim vd. 2012). Bu alt sistemler kinematik
olarak iliskili oldugundan, ¢oklu cisim dinamigi yardimiyla, tekerlek hareketinin hassas
bir sekilde analizi saglanmis ve siispansiyon oOzelliklerinin degerlendirilmesine ve

optimize edilmesine yardimei olmustur (Shim ve Velusamy 2011).

Elastokinematik analizler gergeklestirilmeden once araca ait agirliklar belirlenir.
Incelenecek aracin gesidine gore aracin bos ve yiiklii agirliklar1 6n ve arka aks igin 6lgUlir
veya hesaplanir. Bu agirlik dagilimlar belli olduktan sonra 6n ve arka aks i¢in ayr1 ayri
elastokinematik analizler gerceklestirilerek “wheel rate” egrileri bulunur. Bu egri toplam

tekerlek kursuna bagli olarak tekerlek iizerindeki yiik egrileridir (Sekil 2.54).

|~ A ]
1| | —Opposite Wheel Travel

j
1
|
w

Wheel Travel [mm)]

Vertical Load [N]

Sekil 2.54. Wheel rate analizi

Wheel rate egrisi kullanilarak ve aracin agirlik bilgisine (tekerlek basina diisen yiik)
dayanarak tekerlegin tasarim pozisyonuna gore nerede (Z eksenine gore) oldugu
bulunabilir. Bir diger deyisle agirliga bagli olarak tekerlegin konum bilgisi ¢ikarilmig

olur. Bunun yami sira lastik basincina, tipine ve iizerine diisen yiike gore bir lastik
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modellemesi yapilir ve lastigin yiik altindaki gercek yarigap degeri bulunur. Tekerlegin
konumu ve lastik yarigapinin biitiin tekerlek ve lastikler i¢in bilindigi varsayimiyla
aslinda bu analizler sonucunda aracin tizerinde bulundugu yer diizlemi (her lastigin temas

noktasinin birlestirilmesiyle) de belirlenmis olur.

Sekil 2.55. Butln arag elastokinematik modeli

Bu bilgiler ve yontem 1s181nda arag¢ i¢in hangi yayin kullanilmasi, bu yayin ne kadarlik

......

adlandirilan ve daha ¢ok yayin serbest boyu ile ilgili olan bir parametredir.
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Sekil 2.56. Yerden yukseklik hedef kontrolii

Ayni ara¢ modeline ait farkli opsiyonlarda farkli yay kullanimi ve buna bagli olarak farkl
wheel rate egrilerine rastlanabilir (Sekil 2.56). Grafikte yayin ¢alistigi bolge lineer olan
alan oldugundan bu egrilerin ilgili boliim egimlerinin ayni oldugu gerekgesiyle ayni

rijitlige sahip oldugu belirtilebilir. iki egri arasindaki en temel fark aralarinda bir ofset
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degeri olmasidir. Bu deger ise Onyiiklemedeki farktan kaynaklanmaktadir. Farkli ofset
degerinin tanimlanmasinin amaci ise, farkli opsiyonlara sahip ayni model iki aracin
benzer ylikleme kosullarinda yerden yiiksekliginin ayni olmasini saglamaya ¢alismaktir.
Bu kapsamda agir olan aracin yay o6n yiikii artirilarak iki aracin da esit ylikseklikte olmast
saglanir. Boylece yaylardaki on yiikiin aracin yiiksekligini belirleyebilmek adina

kullanilan en temel parametrelerden biri oldugu belirtilebilir.

Yaylardaki k katsays1 rijitlik yerine genelde esneklik olarak, elastikiyeti belli edecek bir
birim olarak, mm/kg cinsinden bir deger olarak tanimlanir. Genellikle rijitlik
kuvvet/deplasman (yer degistirme), N/mm olarak belirtilir, belirtilen yay degeri ise
benzer sekilde bu birimin 1/(N/mm) olarak ¢evrilmis halidir. Bu durumda formul sertlik
yerine elastikiyeti gdsteren bir birim haline gelmektedir. Ornegin 0,4 mm/kg 6n yiike
sahip bir yayin 1 kg yiik altinda 0,4mm ¢6kecegi belirtilebilir. Genellikle bu deger mm/kg
veya mm/daN olarak tanimlanmaktadir. Yayin lineer bolgedeki egimi yayin elastikiyet
davranigini gosterir. Yay ne kadar sertlesirse, o 6l¢ctide de grafikteki egim azalir ve yatay

bir hat olusur (yiik basina deplasman degeri diiser).

Geometri dosyalar1 ara¢ tasarim pozisyonu baz alinarak lastik ve tekerin merkezleri,
yayin konumlarint (sikigsmis halde) igerir. Aslinda yay 6n yiikii parametresi, tasarim
pozisyonundaki bu yayin {izerinde bulunan yiiktiir. Genellikle kg cinsinden ifade edilir
ve bir binek arag icin ortalama olarak 350-400kg aras1 bir deger alabilir. Yaya ait 6n yik

denklemi

olarak tanimlanabilir. Denklemde yayin serbest durumdaki boyu ile, tasarim pozisyonuna
gore yiik altindaki yay boyu arasindaki farkin (yaym sikistirildigi uzunluk, mm) yay
esnekligine (mm/kg) boliinmesiyle yay on yiikii (preload, kg) elde edilebildigi
gorulebilmektedir.

Yay secimi ve ilgili konfigilirasyonlar aracin yerden yiiksekligi i¢in kritik hedef degerlerin

yakalanmas1 ve degerlendirilmesi adina kullanilir. Bunlara 6rnek olarak on ve arka
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tampon ile yer aras1 mesafe kontrolii, aracin tabani ile yer arasinda mesafe kontroli, arag
yaklagma ve uzaklasma agilari, kapilarin agilma durumunda kaldirimla arasindaki

mesafeler gibi kontrollerdir.

Free radius 4%

Sekil 2.57. Arag yukseklik kontrolleri

Araca ait elastokinematik analizler ve silispansiyon sec¢imleri dogrultusunda kritik
yiikseklik kontrolleri CAD ortaminda gergeklestirilir. CAD iizerinden yapilan kontroller
temel olarak K&C analizleri kapsaminda elde edilen tekerlek merkez koordinatlari ve yiik
altindaki lastik yaricapini kullanarak lastikleri ¢izmek, alt noktalarini birlestirerek yer
diizlemini olusturmak ve araca ait tasarim modellerini de yiikleyerek farkli senaryolara

gore olusturulmus kritik yerden yiikseklik model girdilerine gore araci kontrol etmektir.

Sekil 2.58. CAD yiukseklik kontrolleri

2.7.1. Elastokinematik analizler
Elastokinematik analizler, slspansiyon sistemini karakterize eden, suspansiyonun

kinematik ozelliklerini (baglanti noktalari, sekilleri, tekerlegin kinematik olarak nasil

davrandigi) ve elastik parcalardan (takoz, tampon gibi) dolay1 olusan esnemeleri de
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dikkate alan analizlerdir. Genel anlamda bu analizler 6n ve arka slspansiyonu

dogrulamak icin gergeklestirilir.

Sanal olarak elastokinematik analizler, siispansiyon modellerinin geometri dosyalar1 ve
CAD modeller vasitasiyla kurulmasiyla gerceklestirilir. Fiziksel test bankolar1 sayesinde
de elastokinematik analiz ve dogrulamalar genellikle aracin prototip fazinda
gergeklestirilmektedir. Fiziksel analizlerde tekerlegi analiz tipine gore hareket ettiren
veya kuvvet uygulayan bir aktivator ile tekerlegin yaptigi agilari, konumunu ve
stispansiyon kinematik hareketlerini kaydeden bir test cihazi yardimiyla gergeklestirilir.
Fiziksel ve sanal korelasyon yakalanmasinin ardindan sanal analizler devam ederek K&C
hedeflerini yakalamak adina ¢alismalar devam ettirilir ve performans agisindan uygun

sonuglar elde edildiginde siiris, konfor gibi parametrelerin {izerine yogunlasan

calismalara gecis yapilir.

Sekil 2.59. Elastokinematik test bankosu (Pfeffer, Harrer, ve Johnston 2008)

Temel olarak elastokinematik analizler kapsaminda altt farkli tipte analiz
gerceklestirilmektedir. Paralel tekerlek hareketi analizi iki tekerlegin de ayn1 anda asagi
veya yukar1 hareket etmesi durumudur, tiimsekten gecis bir 6rnek olarak alinabilir. Karsit
tekerlek hareketi analizi ise tekerleklerden birinin yukari hareket ederken, digerinin asag1
yonlii hareket ettigi durumdur, viraj alma olasi bir senaryodur. Direksiyon analizleri
direksiyon kutusunun olasi kildigr maksimum kurs boyunca direksiyon simidinin tam sol

ve tam sag yoOnlere ¢evrilmesini kapsar.
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Yatay kuvvet analizinde yanal bir kuvvet altinda tekerlegin davranisi incelenir. Ornegin
viraj alma esnasinda tekerleklere etkiyen yanal viraj kuvvetleri ile kamber degeri
degisimi, tekerleklerin her zaman yere tam dik basabilmesi icin verilmesi gereken kamber
degeri ele alinan bir parametredir. Frenleme kuvvet analizinde bu kuvvetin tekerlek ile
yol ile olan temasi dikkate alinarak tekerlege nasil etkidigi, X eksenindeki hareketi, toe
ac1 degisimlerinin degerlendirilmesi 6rnek kapsam olarak verilebilir. Boyuna kuvvet

analizi ise tekerlek merkezine etkiyen bir boyuna kuvvetteki durumu inceleyen analizdir.

2.7.2. Analiz referans eksenleri

Elastokinematik analizler icin kullanilan eksen takimi genellikle ara¢ igin kullanilan
eksen takimindan farklidir. Arag eksen takiminda (CAD referans takim) aracin arkasina
dogru pozitif X ve yolcu koltuguna dogru pozitif Y ve yukart dogru da pozitif Z olarak
belirlenmistir (Sekil 2.60 a).

Sekil 2.60. Referans eksenler
A) Arag eksen takimi B) Elastokinematik eksen takimi

Ancak elastokinematik bankolar ISO referans takimini kullanir. Bu eksen takiminin farki,
aracin Oniine dogru pozitif X ve siiriiciiden ara¢ disina dogru olan yon ise pozitif Y olarak
belirlenmistir (Sekil 2.60 b). Bunun sonucu olarak elastokinematik test bankolarindan
alinan cevaplarda lastik +x yoOniinde bir hareket yapmissa ileri dogru gittigi, negatif bir

yanal kuvvet varsa distan ice dogru yone sahip oldugundan bahsedilebilir.

2.7.3. Geometri dosyas1 ve noktalari

Elastokinematik analizleri gercgeklestirebilmek icin ara¢ silispansiyon kinematigini

etkileyen biitiin geometri noktalar1 bir geometri dosyas1 kapsaminda kaydedilir. CAD
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modeller baz alinarak, tasarim pozisyonuna gore seg¢ilen noktalarin koordinatlart ve

baglantilarin 6zellikleri analizler i¢in gereklidir.

O
Z

Sekil 2.61. On siispansiyon geometri noktalari

Geometri dosyast kapsaminda statik toe ve kamber acilari, aks acikligi (wheelbase),
tekerlegin tamponlama (jounce) ve tam agilma (rebound) hareketlerinin maksimum Z
kurslar1 (tasarim pozisyonuna gore), direksiyon orani (direksiyonun bir tam tur
cevrildiginde direksiyon kutusundaki sonsuz dislinin yaptig1 lineer harekete bagl kurs),
toplam direksiyon kutusu sonsuz dislisinin kursu, kingpin agisi, kaster agisi, moment

kolu, kingpin mesafesi, kaster izi gibi degerler bu dosya igerisindedir.

1/ =TT (jounce)

1
N
|. jiz

O

(travel)

(rebound)

Sekil 2.62. Tekerlek kurslar

Lastik ile ilgili degerler de bu dosya kapsaminda incelenebilir. Lastigin tipi, boyutlari,
cap bilgisi, jant ofset degeri, yiik altindaki yarigap1 gibi bilgiler elastokinematik analizler

icin gerekli oldugundan dolay1 6nceden hazirlanmaktadir.
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Sekil 2.63. CAD model tizerinden geometri noktalari

Hardpoint tanimlamalarinda standardizasyonu saglayarak daha hizli ve sorunsuz bir stire¢
yiiriitebilmek adina genellikle siispansiyona ait geometri noktalari belli sayilar ile
kodlanmustir (Sekil 2.63). Bu gorsele gore salincak kolu 6n baglantisi #1, salincak kolu
arka baglantis1 #2, salincak kolu akson arasindaki rotil #5, tekerlek merkezi #16, yar1 aks
merkezi #11, direksiyon kutusunun aksona baglandigi nokta (dis rot baglantisi) #15,
motorun yari aksa baglandigi nokta #18, amortisor Ust kulesinin gdvdeye baglandigi
nokta #10, yay ¢anaginin alt ve iist baglant1 noktalar1 #17 ve #19, amortisér bump-stop
alt ve list noktalar1 #21 ve #25, aski rot alt ve iist baglant1 noktalar1 #27 ve #28, direksiyon
kutusu i¢ rot baglanti noktasi #44 ve amortisor alt baglanti noktasi da #4 olarak
tanimlanmistir.  Biitlin bu baglanti noktalar1 siispansiyonun sekillendigi geometri

merkezleri (hardpoint) olarak belirtilebilir.

2.7.4. Suspansiyon elastokinematik model kurulumu

Slspansiyon elastokinematik modelini kurulumunda belirli temel parametreler izerine
caligilmaktadir. Oncelikle siispansiyon tipi bilgisine gére (McPherson, double wishbone
gibi), slispansiyon yerlesim yapisi ¢oklu cisim dinamigi uygulamasi igerisinde kurgulanir.
Ardindan derlenen geometri dosyasi kullanilarak siispansiyon baglanti noktalarinin
uzaydaki yeri net bir sekilde tanimlanir. Siispansiyon baglanti noktalarinda kullanilan

elastik burglarin bilgileri (biitiin eksenlerdeki nonlineer burg egrileri) de ilgili teknik
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resimlerden alinarak, gerekli referans eksen takimi degisiklikleri ile, elastokinematik
modele girilir. Bunlarin yani sira tiim parcalarin agirlik merkezi, kiitle ve atalet momenti

bilgileri de modele tek tek eklenir.

Elastokinematik modelin tamamlanabilmesi adina, direksiyon, burulma ¢ubugu ve lastik
alt sistemleri de modellenerek MBD yaziliminda bir montaj komplesi olusturularak

modelleme tamamlanmais olur.

Sekil 2.64. Arag stispansiyon elastokinematik modeli

2.7.5. Elastokinematik analizler ve ¢iktilar:

Elastokinematik analizler hem konfor igin hem de siiriis i¢in degerlendirilen Oncii
analizler olarak belirtilebilir. Bu analizler gerceklestirilirken genellikle Ongori
slispansiyon noktalar1 ile baglanir. Stispansiyon geometri noktalar1 eger analiz cevaplari
uygun degilse, siirekli degistirilerek bir g¢evrim seklinde beklenen performansin
yakalanabilecegi nihai geometri noktalar1 kararlastirilmaya calisilir. Bu ¢evrim sirasinda
basta sasi iriin gelistirme olmak Uzere suspansiyon geometrisinden etkilenen bitiin
paydaslar ile siire¢ paylasilarak yonetilir. Siispansiyon gelistirme projeleri genellikle bu
akis ile yinelenen g¢evrimler sonrasi tasarim uzayinin dondurulmasiyla alt parca bazli

spesifik gelistirme siirecine gecis yapilir.

En temel elastokinematik egrilerden biri “wheel rate” egrisidir. Bu egri tekerlek
tizerindeki dikey kuvvetin tekerlek kursuna gore olan degisimini gosterir (Sekil 2.65).
Egrideki rijitlik lineer bdlge olan yaylarin etkisini gosterir. Bu lineer egri bir yerden
itibaren kiritlim gosterir ve amortisor burglarinin elastik etkisi devreye girer. Egrinin son

noktasinda ise bump-stop durumunun hangi kursta etkin oldugu goriilebilir. Ayni
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zamanda bu egri ile tekerlek kurslarmin saglanip saglanmadigi da kontrol edilebilir.
Tekerlek kursunun maksimum ve minimum degerleri {izerinden bu limit noktalar ve egri

Uzerinden stispansiyon histerezis durumu da degerlendirilebilir.

Wheel Vertical Travel [mm]

—— Bonch tost]
—— Simulation

Wheel Vertical Load [N]

Sekil 2.65. Paralel tekerlek kursu igin wheel rate egrisi

Paralel tekerlek kursunun yani sira, ayni analiz karsit tekerlek hareketi icin de
gerceklestirilir. Bu analizin gerceklestirilmesi ile ters tekerlek hareketinde burulmaya

maruz kalan viraj gubugunun etkinliginin incelenmesi saglanir (Sekil 2.66).

Wheel Vertical Load [N]

o

Wheel Vertical Travel [mm]

w— Banch tost
e Simuation

Wheel Vertical Load [N]

Sekil 2.66. Karsit tekerlek kursu igin wheel rate egrisi

Bir diger temel elastokinematik analizlerden biri de tekerlek hareketine dayali olarak toe
ac1 degisimidir. Aracta understeer cevap goriilebilmesi i¢in On tarafin toe-out, arka tarafin
ise toe-in agisina sahip olmasi gerekir. Stispansiyonun bu sekilde kurgulanmasi virajlama
stabilitesini artiracaktir. Egriden goriilebilecegi iizere, 6n siispansiyon i¢in tekerlek dikey

eksende yukari ¢iktigi durumda toe agisi negatif (toe-out), arka stispansiyon igin ise
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tekerlek dikey eksende yukari ¢iktigi durumda toe agist pozitif (toe-in) cevap verdigi
gorulebilir (Sekil 2.67 a, b). Bu cevaplarin, baglanti noktalarinin geometri merkezlerinin
degistirilmesi sayesinde tam tersi bir davranis sergilemesi de mimkiindir ve

elastokinematik analizlerin bu kapsamda giiglii bir ara¢ oldugu belirtilebilir.

Sirulation e Boich Tost - right

w— Sirulation

00

Toe Angle Variation [deg]
°
s
,
Toe Angle Variation [deg]

; A ; B

Wheel Vertical Travel [mm] Wheel Vertical Travel [mm]

Sekil 2.67. Tekerlek hareketine gore toe ac1 degisimi
A) On siispansiyon B) Arka slispansiyon

Elastokinematik analizler ile degerlendirilebilecek bir parametre de kamber agisindaki
degisimdir. Baskin olan tekerlegin (genellikle 6n aks) yukar1 dogru ¢iktikca (tekerlege
yik geldikge) kamber degisiminin negatif olmasi hedeflenir ve Ozellikle arka
tekerleklerin bu kapsamda kamber degisiminin negatif olmasi ¢ok daha 6nemlidir (Sekil
2.68 a, b). Sonug olarak virajlama kabiliyetinin yukseltilebilmesi i¢in suspansiyonlarda

tekerleklerin yol ile olan temas yiizeyin maksimize edecek ¢oziimler aranmaktadir.

— Bonch tost — Bonch Tost
— Simulation ——— Semutation

°
=3

0.0

Camber Angle Varation [deg]
Camber Angle Variation [deg)

N
0 0 B

Wheel Vertical Travel [mm] Wheel Vertical Travel [mm)]

>

Sekil 2.68. Tekerlek kursuna bagli olarak kamber agisinin degisimi
A) On suispansiyon B) Arka siispansiyon

Bir diger elastokinematik analiz ¢iktisi ise tekerlek hareketine bagli olarak aks acikliginin

(wheel track) degismesidir (Sekil 2.69 a, b). Bu analizde orijindeki egim yuvarlanma
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merkezi yiiksekligi ile dogrudan iliskilidir. Bu egim ne kadar yiiksek olursa yuvarlanma

merkezinin de yiiksekligi o kadar artacaktir.

e B0 Tost

T O — __ “u T e Simudation
£ E -

c ” <ol
s s =
k] s
3 g o

x
g g
= -
£ Z
= Bonch tost =

e Simutation
0 [
Wheel Vertical Travel [mm) A B

Wheel Vertical Travel [mm]

Sekil 2.69. Tekerlek kursuna bagli olarak aks agikligindaki degisim
A) On suispansiyon B) Arka siispansiyon

Elastokinematik analizler kapsaminda incelenebilecek bir analiz de tekerleklerin dikey
hareketine karsilik olarak X eksenindeki deplasmanin degismesi (wheelbase, dingil
mesafesinin artmasi veya azalmasi yoniinde) konfor performansi i¢in, 6zellikle de boyuna
konfor igin 6nemli bir parametredir. Eger arag bir cisme garpip, tekerlekler o cisimden
kagma yoniinde hareket ediyorsa bu konforu artirict bir 6zelliktir. Ancak arag, bu cisim
veya tlimsekten kagmanin aksine, bu cisim yoniinde hareket ediyorsa bu durum konforu

azaltic1 bir Oncii analiz olarak degerlendirilebilir (Sekil 2.70 a, b).

—— Bonch test — Bench Test

— —— Simuation g —Simulation
E E
E E
§ §
3 ke
S o & oo
§ / z
s @
g 2

=

0 0
Wheel Vertical Travel [mm)] A Wheel Vertical Travel [mm]) B

Sekil 2.70. Tekerlek kursuna bagli olarak dingil mesafesinin degisimi
A) On suispansiyon B) Arka slispansiyon

Yanal yiikler altinda toe ac1 degisimi de elastokinematik analizler kapsaminda incelenen
bir stispansiyon davranisidir (Sekil 2.71 a, b). Bu davranis1 tekerlek kursuna bagli olarak
toe ac¢1 degisimi analizi ile degerlendirmek gerekir. Cilinkii daha 6nce belirtildigi izere 6n

aks icin toe-out, arka aks igin ise toe-in hedefi belirlenir. Aracin 6rnek olarak viraj aldig
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(yanal yikler etkin) ve tekerlegin dikey olarak yukar1 hareket ettigi (viraj alan ig¢ tekerlek
durumu) bir durumda, toplam toe a¢1 degisimi tekerlek kurs hareketi ve yanal yiik

analizlerine gore ¢ikan degerlerin bileskesi olarak ifade edilebilir.

Elde edilecek bu bileske deger hedef toe ac1 degisimini saglamiyor ise, statik toe agisi
vermek veya farkli siispansiyon geometrisi (hardpoint) denenerek toplam toe degerinin

istenen degerlere getirilmesi amaclanir.

= 00

Toe Angle Variation [deg)
5
\ BES
\ g3
Toe Angle Varlation [deg)

Wheels symmetrically loaded

o
outer wheel <- Lateral Load [N] - inner wheel

B

>

outer wheel <- Lateral Load [N] -> inner wheel

Sekil 2.71. Yanal ytike bagli olarak toe a¢1 degisimi
A) On siispansiyon B) Arka slispansiyon

Tekerlek kursu ve yanal yiiklere bagli olarak toe ag1 degisimini beraber degerlendirmenin
benzer sekilde kamber ag1 degisimi igin de gergeklestirildigi belirtilebilir. Hem tekerlek
kursu hem de yanal yiiklere bagli kamber ag1 degisimi degerlendirilerek toplam kamber
ac1 degisiminin negatif degerlerde kalmasi amaglanir (Sekil 2.72 a, b).

= Bonch Tost
—— Simutation

°
°

S §
Camber Angle Variation [deg]

Camber Angle Variation [deg]

0 0
outer wheel <- Lateral Load [N] -> inner wheel A outer wheel <- Lateral Load [N] > inner wheel B

Sekil 2.72. Yanal yike bagli olarak kamber a¢1 degisimi
A) On suispansiyon B) Arka slispansiyon

Elastokinematik analizlerde daha oOnce belirtildigi (zere frenleme etkileri de
incelenebilmektedir. Frenleme kuvvetinin (negatif eksende) toe agisina etkisi similasyon

sonuglarina gore goriilebilir (Sekil 2.73 a, b).
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Toe Angle Variation [deg]
Toe Angle Variation [deg]
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Wheels symmetrically loaded
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Braking Force [N] Braking Load [N]

Sekil 2.73. Frenleme kuvvetine bagli olarak toe a¢1 degisimi
A) On siispansiyon B) Arka slispansiyon

Biitiin bu elastokinematik analizler, gelistirilen ara¢ projesindeki hedef degerleri
yakalamak adina gerceklestirilir. Bu hedefler genellikle kiyaslanan araglar iizerinde
gerceklestirilen benchmarking calisma verilerine, arag segment isterlerine ve tecribeye
dayanmaktadir. Hedeflerin yakalanamadigi durumlarda, belirtildigi tizere hardpointler
degistirilerek yeni analiz ¢evrimleri ile hedef degerlerin uygunluk araligina ulasilmaya
calisilir. Hedefler kapsam olarak kinematik (toe, kamber ve kaster a¢i degisimleri,
yuvarlanma merkezi yiiksekligi gibi), direksiyon (donme yarigapi, direksiyon orani,
Ackerman hatasi gibi) ve elastik analizler (yanal yiik, ivmelenme, frenleme altindaki

davraniglar gibi) olmak iizere {i¢ ana kisim altinda belirlenir.

2.8. Tasit Yanal Dinamigi

Aracin yanal dinamigi aracin siiriis karakteristigi olarak belirtilebilir ve aslinda yanal
yonden gelen kuvvetlere karsi aracin davranigini inceler. Yanal dinamik kapsaminda
bircok konunun degerlendirildigi belirtilebilir. Ornegin viraj kuvvetleri geldiginde arag
ve lastigin verdigi cevaplar ve viraj alirken ayni zamanda frenleme veya ivmelenme
durumunun yanal kuvvetlere etkisi bu kapsamda incelenir. Virajlama aninda yanal
kuvvetler olusurken tekerlek tizerinde olusan diizeltici momentler, lastik modelleri, yanal
ivme, arac ve bisiklet modeli bu kapsamda siirtis karakteristikleri ile incelenir.

Aracin yanal dinamigi veya siiriisl, aracin diimenlendiginde veya riizgar ve yol egimi
gibi cevresel etkilerle yanal yonde bir kuvvet geldiginde, aracin bu kuvvetlere karsi

verdigi dinamik davraniglarin da incelenmesini igerir.
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Arag Uzerine suriict olarak verilebilecek girdiler direksiyon simidi ile dumenlemeyi
saglamak, gaz pedali ile ivmelenme ve fren pedali ile de frenleme sayesinde boyuna
kuvvet iiretmeyi saglamaktir. Biitiin bunlarin sonucu olarak aracin pozisyonu, hizi ve

ivmelenmesi, yol yiizeyi ve ¢evresel faktorlerin de etkisiyle degismektedir (Sekil 2.74).

Yol Yiizeyi

Direksiyon Pozisyon
—_—

Gaz pedali Hiz
—_——] Arag —_—
Fren pedali ivmelenme
— e —

Sekil 2.74. Arag sistemi

2.8.1. Kayma acis1 ve yanal kuvvetler

Yanal dinamik i¢in en temel kavramlardan biri kayma agis1 ve bu acidan dolay1 olusan
virajlama kuvveti olarak belirtilebilir. Bir viraj alma esnasinda Ackerman geometrisi baz
alinarak i¢ tekerlek dis tekerlege gore daha fazla donmektedir. Bu tekerleklerden ¢izilen
normaller ile arka aks iizerinden ¢izilen dogrunun birlestirilmesiyle, bu dogrularin
kesistigi nokta olan donme merkezi etrafinda arag donmektedir. Doniis esnasinda,
D’alembert ilkesi baz alinarak, arag lizerindeki ataletin de etkisiyle arag lizerinde virajin
disina dogru bir merkezkac¢ kuvveti, aracin agirligi, boyuna hizi, donme merkezinin
yaricapina iligkili olarak olugmaktadir. Bu merkezka¢ kuvvetinin, doniis yapan
tekerleklerin merkezinden virajin disina dogru dik bir sekilde etkidigi belirtilebilir. Bu
kuvveti karsilayabilmek icin ise lastikler (lastiklerin yol ile temas eden disleri)
deformasyona ugrayarak bir virajlama kuvveti iiretebilmektedir. Ancak bu temas
ylizeyindeki deformasyonun etkisiyle, tekerlegin ¢evrildigi eksenin aksine (daha diistik
actya sahip) bir eksen boyunca hiz vektorii liretebilmektedir. Bu da istenilen dogrultu
yerine, lastikteki deformasyonlar ile, kayarak daha farkli bir eksende viraj alinmasini
saglamaktadir. Bu iki eksen arasindaki ag1 ise kayma agisi olarak tanimlanir (Sekil 2.75).

Onceki béliimlerde aciklanan kayma durumu boyuna kayma, viraj alma durumunda
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olusan ve yanal dinamik kapsaminda belirtilen s6z konusu kayma ise yanal kayma

durumu olarak adlandirilabilir.

Direction of a V@\\

o {[«——Slip Angle
Self Aligning Torque

@7 ¢

Sekil 2.75. Kayma agis1 (Maruyama ve Yamazaki 2001)

Boyuna kaymada oldugu gibi, eger tekerlekte bir kayma yoksa (tekerlek disleri yol ile
temas edip deforme olmuyorsa) lastik bir kuvvet liretemez (duiz giderken yanal bir kuvvet
tiretmek miimkiin olmayacaktir). Ancak deformasyon durumunda, bir kayma agis1 varsa
yanal kuvvet uretilebilir. Uretilen bu yanal kuvvet ile de merkezkag kuvvetlerine karsi
direng gosterilebilir. Eger tekerlegin iiretebildigi bu yanal kuvvetler merkezkag kuvveti
ile esit olursa (bir kuvvet dengesi varsa), arag viraj1 saglikli bir sekilde alabilir. Ancak, bu
yanal kuvvet, merkezkag¢ kuvvetine kars1 yetersiz kalirsa (karsilayamazsa), ara¢c kaymaya

baglar.

S6z konusu yanal kuvvet, tekerlek diizlemine dik olarak lastik tarafindan tretilir. Bu
kuvveti etkileyen parametreler kayma acisi, lastik hava basinci ve tekerlek tlizerine diisen
yuk olarak belirtilebilir. Kayma agis1 arttik¢a virajlama kuvveti artmaktadir. Hizla viraj
alindig1 durumda (daha yiiksek bir boyuna hizin varlig diistiniilirse), merkezkag kuvveti
artacak, dolayisiyla daha yiiksek virajlama kuvveti ihtiyaci olusacak, bunu
gergeklestirebilmek igin ise lastikler daha fazla deforme olacak, bundan dolay1 da kayma
acis1 artacaktir. Dolayisiyla kayma agist arttikga lastik ile yol arasindaki deformasyon ve

direng artar ve virajlama kuvvetini artirir.
Virajlama kuvvetine etkiyen bir diger girdi de lastik basincidir. Eger lastigin basinci

artirilirsa, lastik daha rijit bir duruma gecer ve {iretilecek virajlama kuvvetine olumlu

etkide bulunur. Ancak lastik basing artis1 bir degerden sonra lastigin yer ile olan temas

68



ylizeyini azaltacagindan dolay1 (noktasal bir temas) virajlama kuvveti de bu dogrultuda
azalacaktir. Diisiik lastik basinglarinda ise, lastik daha yumusak olacagi i¢in, yeteri kadar
yanal kuvvet Uretilemeyebilir ve siiriis performans: diisiiriicii etkide bulunacaktir. Bu
dogrultuda arag tireticileri tarafindan aracin ¢esitli yiikleme kosullaria gore farkli lastik

basinglar1 6nerilmektedir.

Bir diger etken ise, dikey olarak tekerlegin tizerine Z ekseninde gelen normal yiklerdir.
Tekerlegin tizerine gelen yiik arttikga, liretebilecegi yanal kuvvet de artacaktir. Virajlama
kuvveti merkezka¢ kuvvetinden farkli bir eksen iizerinde etki edip, bir moment kolu
yaratmaktadir. Tekerlek merkezine gore yanal kuvvetin uygulandigi bu mesafe ise
pnomatik iz olarak tanimlanmaktadir. Bu kuvvetin farkli eksende olugsmasinin sebebi ise,
lastigin yol ile temasindaki deformasyonun aslinda simetrik olmamasindan
kaynaklanmaktadir. Viraj baz alinarak, lastiklerdeki temas alan1 arkada daha buyik, 6nde
ise daha kiiciik bir alan1 kapsamaktadir. Dolayisiyla lastigin tirettigi virajlama kuvveti tam
merkezden ge¢cmeyerek daha arkasinda olusmaktadir. Bu durumda, merkezkac kuvveti

ile virajlama kuvveti arasindaki mesafe pnomatik iz olarak tanimlanir.

Virajlama kuvvetinin merkezden gegmemesi ile, pnomatik iz mesafesine orantili olarak
lastik Gzerinde bir duzeltici moment olusmaktadir. Bu momentin diizeltici olarak
tanimlanmasinin sebebi, lastik merkezine etkiyerek lastigi aslinda baslangig (diiz)

konumuna getirmeye ¢alismasindan kaynaklanmaktadir.

Siirticii olarak bir viraj alinirken, direksiyon simidinde doniisiin tersi (geri toplama)
yoniinde bir agirlagsma hissedilir. Direksiyonda meydana gelen bu agirlasma ve sertlik,
lastik pnomatik izi tizerinden etkiyen yanal kuvvetin olusturdugu diizeltici momentlerdir.
Diizeltici moment ile kayma agis1 arasinda da bir iliski bulunmaktadir. Kayma acisi
arttikga, virajlama kuvveti de artacagindan dolay1 diizeltici moment de artacaktir. Ancak
belli bir kayma agisindan sonra diizeltici moment azalarak sifir olur ve hatta negatif
degere ulasma egilimi gosterecektir. Bunun nedeni de arkada daha fazla alan kaplayan
lastik temas alanmin o6ne dogru yigilmasiyla beraber pozisyonunun degismesidir.
Dolayisiyla virajlama kuvvetinin de pozisyonu degismektedir. Bu kapsamda lastik

pnomatik izi azalir, virajlama kuvvetinin uygulama dogrultusu merkeze (merkezkag
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kuvveti dogrultusuna dogru) yakinlasir, tam merkezde oldugunda diizeltici moment sifir
olur (pnomatik iz ile). Kayma agis1 daha da arttiginda virajlama kuvveti, lastik temas
ylizeyinin de On tarafa dogru daha fazla alan kaplamasiyla merkezin 6niinde negatif bir

diizeltici moment olusumuna (lastigi ige dogru kapatmaya zorlayici) yol agar (Sekil 2.76).

M., [Nm]
200

/\ F,=2 [kN]
180 / \ —— F;=4 [kN]
100 /TN — F;=6 [kN]

o NN —teown

-50 N

-100
0

5 10 15 20 25 30 35 40 45
side-slip angle [deg]

Sekil 2.76. Duzeltici moment ile kayma agis1 (Gipser 1999)

Diizeltici momentin kayma agisiyla aciklanan degisimini profesyonel siiriiciiler,
direksiyon hissiyati ve direksiyon cevabi degisimi olarak test pistlerinde kullanmaktadir.
Olusan bu momentleri siirlis aninda degerlendirerek arag, limitlerinde kullanilmaya

calisilir. Direksiyondaki diizeltme yoniindeki moment azaldigi veya bosaldigi zaman

aracin yanal yonde liretebilecegi kuvvetin limitlerine geldigi anlasilabilmektedir.

Genellikle 4°’lik kayma agilarina kadar virajlama kuvveti ile kayma agis1 lineer bir

iliskiye sahiptir. Yanal yik ile virajlama direngenligi ve kayma a¢ist

FC == Cs.a

olarak tanimlanir. Lastigin nonlineer bir yapiya sahip olmasindan dolayi, belli bir agidan

itibaren s6z konusu davranig degismektedir (Sekil 2.77).
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Sekil 2.77. Yanal yik ile kayma agis1 (Yoshino ve Nozaki 2014)

Viraj alma davranigini etkileyen bir diger etmen de kamber agisidir. Pozitif kamberli bir
tekerlekte kamber itkisi virajin digina dogru (merkezkag kuvveti yoniinde) olusup toplam
virajlama kuvvetini diigiirticii etkide bulunurken, negatif kamberli bir tekerlekte ise
lastigin tirettigi virajlama kuvveti yoniinde bir kamber itkisi olusur ve toplam virajlama
kuvvetini artiric1 bir yonde etki saglar. Ozet olarak negatif kamberin virajlama icin bir

avantaj olusturdugu belirtilebilir.

2.8.2. Boyuna kuvvetlerin yanal kuvvetlere etkisi

Stiriis kapsaminda belirtilen yanal kuvvetler ayn1 zamanda boyuna kuvvetlerden de
etkilenmektedir. Siirtinme ¢emberi veya siirtiinme elipsi olarak tanimlanabilecek bir
model vasitasiyla, ¢ekis kuvveti ile yanal kuvvetlerinin belirli bir kapasite dahilinde

Uretilebilecegi belirtilebilir.

Sekil 2.78. Surtlinme ¢emberi (Tsiotras 2014)

Cekis kuvveti veya frenleme kuvveti Ft, virajlama kuvveti (yanal kuvvet) Fc ve dikey

tekerlek kuvveti W olarak belirtildiginde surtiinme ¢emberi
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olarak tanimlanabilir. Surtinme cemberi pratik olarak yorumlanirsa, bir viraj alma
esnasinda gaz pedalina basilip daha fazla bir boyuna kuvvet uygulanirsa iiretilebilecek
yanal kuvvetler azalacaktir, hem de hizlanma dolayisiyla merkezkag kuvveti artacagi i¢in

viraj almak zorlasacaktir.

Tam tersi bir senaryoda, hizli girilen bir virajda ani fren gergeklestirilirse tekerlegin
tiretebilecegi kuvvetlerden bazilar1 frenleme icin boyuna kuvvetlere doniiseceginden
yanal kuvvetler yine azalacaktir. Her ne kadar aracin hiz1 azalsa da yanal kuvvet {liretme

kapasitesi diiseceginden dolayi viraji giivenli bir sekilde alamama riski olacaktir.
2.8.3. Virajlamada yuk transferi

Aracin diiz ilerledigi durumda, araca arkadan bakildiginda statik olarak her iki tekerlegin
uzerinde bulunan (ayni aksta) yiiklerin ayn1 veya benzer oldugundan bahsedilebilir.
Ancak viraj aninda yiik transferinden dolayi i¢ tekerlekten dis tekerlege dogru bir kuvvet
aktarimi olur (Sekil 2.79). Aktarilan bu delta kuvvet agirlik merkezinin yiiksekliginden,

aracin iz genisliginden ve yanal ivmeden etkilenmektedir.

h
center of

1 curvature

Sekil 2.79. Virajlamada yikler

Tekerlek Gzerindeki yukler
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olarak tanimlanabilir. Belirtilen formiil baz alinarak, agirlik merkezi yere yakin spor bir
aracin, yuksek bir iz genisligine sahip olmasiyla diisiik bir yik transferi olusturmasi
beklenir. Yiik transferi de diisecegi icin, iki tekerlek de yliksek yanal kuvvetler liretir ve
aslinda yanal kuvvetler nonlineer davranisa sahip oldugundan, tek tekerlekte iiretilen
yuksek yanal kuvvet ile iki tekerlekte de Uretilen toplam yanal kuvvetten daha diisiik
olacaktir. Bundan dolay1r virajlamada yiik transferi diisiik olan araglarin viraj

performanslari daha iyi olacaktir.

2.8.4. Arag modelleri

Bu bolumde dort izli bir tagit modelinden yola ¢ikarak arag modelleri tanitilacaktir (Sekil
2.80). Bu gorsel baz alinarak aracin boyuna hizi (u), yanal hiz1 (v) ve agisal hiz1 (1)
biliniyorsa aracin nereye gittigi (heading angle), x ve y koordinat bilgileri ve nasil bir

hareket yaptig1 ¢esitli denklemler ile bulunabilmektedir.

Sekil 2.80. Basit ara¢ modeli

Burada 6nemli olabilecek bir nokta, aracin boyuna hizinin tiirevi boyuna ivmesini veya
yanal hizinin tiirevi yanal ivmesini vermeyecektir zira agisal olarak da bir hareket de

bulunmaktadir ve dikkate alinmalidir. Basit ara¢ denklemleri

p=r
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olarak tanimlanabilir. Bu gibi basit modeller genellikle rijit bir yap1 olarak araci ele alir,
herhangi bir siispansiyon yoktur. Yalpa agis1 (roll) ve yunuslama agis1 (pitch) gibi
stispansiyon o6zelliklerinden dolay1 olusan agilarin etkisi bulunmamaktadir. Bunlarin yani
sira kamber etkisi, dlzeltici momentler, virajlamada yik transferi gibi etmenler de bu
modellerin kapsaminda degildir. Aracin lineer bolgesinde (0,39 ve altindaki ivme
degerleri) makul sonuglar vermektedir. Cesitli Oncii analizler i¢in kullanimina yer

verilebilir.

2.8.5. Bisiklet modeli

ESP gibi eszamanli ¢alisan, siirekli aragtan aldig1 verileri kontrol edip, bu modellere gore
aracin olmasi gereken hareketi yapip yapmadigini sorgulayan sistemlerde, arag modeli
icin bir dnceki bolimde gift izli bir model yerine, daha basit, bisiklet modeli olarak

adlandirilabilecek tek izli modeller kullanilmaktadir.

Sekil 2.81. Bisiklet modeli

Bisiklet modeli aslinda dort tekerlekli basit arag modelinin ayni akstaki tekerleklerinin
birlestirilip, sanki bir bisikletmis gibi tek tekere indirgenmis halidir (Sekil 2.81). Bu
modellerde de agirlik merkezinin konumu, toplam aks aciklig1 ve agirlik merkezinden

akslara olan mesafeler 6nemlidir. Boyuna hiz, yanal hiz, savrulma agisal hiz, kayma agis1
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bilgileri bu model kapsaminda bulunmaktadir. Bu model tekerleklerinde olusan yanal

kuvvetler, virajlama direngenligi ve kayma agis1 cinsinden

__ pright left _ faxle
Fyf = Csl C(f + CS af = CS af

right left
By =Ca, + ¢ a, = (7%q,

olarak ifade edilebilir. Bisiklet modeli kapsaminda kayma agilar1, direksiyon girdisini de
g6z onune alarak hesaplanabilir. Boylece aracin nasil bir hareket yaptigi, arag tizerindeki
yaw rate (savrulma agisal hizi), kayma acisi gibi degerleri anlik takip eden sistemlere
cevap verilebilmesi igin degerlendirilir. Ornegin bir esp sistemi, fazla bir savrulma agis1
veya kayma acis1 hesaplarsa, fren sistemi iizerinde tekil momentler vererek diizeltici

yonde araci stabil hale getirmeye ¢alisir. Bisiklet modeli kayma ag¢ilart ise

~17+C¥T'
af: » —

_v—br
a, = »

olarak tanimlanabilir. Bisiklet modeli kullanilarak aracin durum denklem formuna gegis

gerceklestirilebilir. Durum denklem takimi birinci dereceden diferansiyel denklem takimi

{x(®©} = [Al{x®)} + [Bl{u(®)}

olarak belirtilebilir. Burada A sistem matrisi, x(t) vektori olarak belirtilen durum
degiskenleri (bunlar yanal hiz v ile agisal hiz r olarak tanimlanmistir), kontrol girdisi
sistem matrisi B ve kontrol girdisi vektoriinden olusan u(t) ile durum denklemi

olusturulmustur.
Denklemdeki kontrol girdisi aslinda direksiyon agisidir. Sistem matrisi ise aracin

Ozelliklerini ifade etmektedir. Durum denklem takiminin detaylandirilmis versiyonu ile

actk durum denklemi
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uzerinden formule edilebilir. A sistem matrisi i¢erisinde goriilebilecegi lizere lastiklerin
virajlama direngenligi, aracin kiitlesi, boyuna hizi, agirlik merkezinin pozisyonu ve atalet
bilgileri bulunmaktadir. Kisaca bu parametreler aracin kararliligini ve performansini en

yuksek olclide etkileyen parametrelerdir.

Sistem matrisinin 6z degerleri alinarak karakteristik denklemin kokleri incelenir. Elde

edilen denklem aracin stabil davranisini tanimlamaktadir. Aracin stabilite sarti
L?C¢C, + (aC; — bC,)mU? > 0
olarak tanimlanir. Bu sarttan yola ¢ikarak, aracin agirlik merkezi, pozisyonu, agirligi, aks

araligi ve lastiklerin virajlama direngenliklerini igeren bir understeer katsayisi

olusturulmustur. S6z konusu understeer katsayisi

Kys=\+—=|7=\7—"7
¢, ¢)L \¢ ¢

olarak tanimlanabilir. Understeer katsayisi kullanilarak arag stabilite sart1 daha basit hale

getirilebilir. Denge sart: olarak da belirtilen formal
L + K, >0
R usaL

olarak olusturulmustur. Bu denklem igerisinde L aks agikligi, R donUs yarigapi, o yanal
yondeki ivme ve Kys understeer katsayisi olarak ge¢mektedir. Eger bu formiil sonucu

pozitif ise ara¢ dengededir, negatif ise ara¢ dengesiz olup, kararl degildir.
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2.8.6. Siiriis karakteristikleri

Denge sart1 detayli incelendiginde bu sart1 saglayan ii¢ farkli durum bulunmaktadir. Bu
durumlardan biri “neutral steer” durumudur. Bu halde understeer katsayis1 sifirdir. On ve
arka tekerlek ayni olarak kabul edilirse (Cf = Cr), aracin agirlik merkezinin tam ortada

oldugu belirtilebilir. Sonug olarak neutral steer durumu
K 0 Cs = bC L >0
= - = - —
Us alr "R

olarak ifade edilebilir. Bir diger sart understeer olma sartidir. Bu durumda understeer
katsayis1 pozitif bir deger alir. Benzer sekilde lastiklerin ayni1 kabul edilmesi halinde,
agirlik merkezinin aracin Oniine daha yakin olacagi belirtilebilir. Eger aracin agirlik
merkezi On tarafa daha yakin ise, genel olarak understeer karakteristige sahip bir arac

oldugundan bahsedilebilir. Dolayisiyla understeer durumu
L
Kys >0 - |aCf| < |bC,| - =+ Kusa, >0

olarak ifade edilebilir. Son sart ise oversteer olma durumudur. Bu kapsamda understeer
katsayis1 negatiftir. Understeer olma sartina benzer olarak diisiiniildiigiinde, bu durumda
aracin agirlik merkezinin arkaya daha yakin oldugu belirtilebilir. Belirli bir sinira kadar
bu denge sart1 saglanir, ancak denge sarti denklemindeki negatiflik (negatif understeer
katsayisindan dolay1 olusan) biiyiidiik¢e, denge denkleminin saglanmasindan uzaklasilir.

Sonug olarak oversteer durumu

L . ) gL
KUS<O—>|aCf|> |bC,| - =+ Kysa, > 0eger U° < —
R Kys

L
eger U? > 9% ise dengesiz
Kys
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olarak ifade edilebilir. Oversteer durumda denge sartinin saglanamadigi ve boyuna hiza
bagh bir kritik deger bulunmaktadir. Ara¢ hizinin bu deger ve iizerindeki durumlarda

stabilitesinin saglanamayacag belirtilebilir. flgili kritik hiz

U~. =
Cr KUS

olarak ifade edilebilir. Buradaki denklemler diizenlenerek direksiyon girdisine karsilik
savrulma agisal hiz kazanci ve direksiyon girdisine karsilik yanal ivme kazanci olarak
yorumlanabilir. Bu kapsamda, neutral steer durumuna sahip bir aragta ne kadar
hizlanilirsa hizlanilsin bir yanal ivme iiretilebilir ve arag donme egilimi gosterir (istenilen
viraj1 tamamlayabilir). Understeer durumda ise belirli bir savrulma agisal hizi veya yanal
ivme Uretilebilir ancak belirli bir noktadan sonra ara¢ daha fazla yanal ivme ve savrulma
acisal hiz1 tiretilemez ve ara¢ donmeme egilimi gosterir. Bundan dolayi istenilen viraj

tamamlanamayacaktir ve virajin disina ¢ikma egilimi gosterilir.

Oversteer bir arag olduk¢a ¢evik tepkiler vermektedir. Verilen direksiyon agisindan daha
fazla arac1 virajin i¢ine dahil edebilmektedir. Ancak oversteer aracta belli bir kritik hizdan
sonra hem savrulma agisal hiz1 hem de yanal ivme sonsuza gitmektedir ve bu da
stabilitenin korunamadigi durumdur (Sekil 2.82 a, b). Bu durumda ara¢ kontrolden

cikarak arka taraftan spin atmaktadir.

[—mf=0——rss Conventional [—Ff=0——rss Conventional
40
Fe= 200N Fe=200N
‘ 200
b} Qvensies / S Oversteer
N30 5
3 :
0 150 1
g =
0 £ : p
220 g Neurral steer = A
1) ] —
< § 100 A :7/<>/
: 3 =
3101 2 50 s
. -
,/‘/ / - r /
P Understeer B [Understeer
0 T T T T 0 A=+= T T T T
0 50 100 150 200 0 50 100 150 200
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Sekil 2.82. Boyuna hiz karakteristikleri (Zhu, Khajepour, ve Esmailzadeh 2010)
A) Savrulma agisal hiz1 B) Yanal ivme
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En iyi konfiglirasyonun neutral steer i¢inde gerceklestigi belirtilebilir. Bu durumda
kontrol siirtictidedir, istenildigi gibi viraj alinabilmektedir, hiz artirilarak daha iyi viraj
alinabilmektedir. Ancak bu durumdaki eksiklik ise neutral steer sartinin kararli
olmamasidir. Zira bagajda ek bir yiik, arka koltukta ek bir yolcu bulunmasiyla 50-50
dagilan agirlik merkezi arkaya dogru bozularak araci oversteer duruma getirecektir ve

bundan dolay1 da neutral steer siirdiiriilebilir bir segenek olmaktan ¢ikacaktir.

Oversteer karakteristige sahip bir arag belirli bir hiza kadar manevra kabiliyeti oldukca
yiiksek olup virajlar1 rahatga alabilse de belli bir hizdan sonra denge denklemlerini
saglayamayarak dengesini kaybeder, kontrolden ¢ikar ve bu da standart siiriiciiler i¢in
yonetmesi zor bir durumdur. Aracin ne zaman kontrol ¢ikabilecegini anlayabilmek
normal siiriicliler i¢cin kolay degildir. Dolayisiyla binek ara¢ iireticilerinin tercihi
understeer ara¢ iiretmektir. Araglarda en biiylik kiitle olan motorun da énde olmasi 6n
akst daha agir kilarak agirlik merkezinin 6ne daha yakin olma sartini saglamaya
yardimcidir. Bunun disinda toe ve kamber ac1 degisimleri gibi slispansiyon geometrisine

yapilan miidahaleler ile ara¢ understeer karakteristige getirilir.

Arag viraj almanin baglangicinda 6n ve arka tekerleklerde belirli kayma acilar ile belirli
bir virajlama kuvvetleri iiretir. Ancak belli bir noktadan sonra, arka kayma ag¢is1 6n kayma
agisini gectigi zaman, arka tekerlekler artik cevap vermemeye, daha fazla kuvvet
Uretememeye baslar. Boylece aracin arka tarafina olan hakimiyet ve arag stabilitesi azalir,

arka tutunamaz ve spin atma egilimi gosterir. Dolayisiyla arag kontrolii kaybedilir.

Oversteer bir aragta, istenilenden daha fazla virajin i¢ine girme egilimi vardir ve bunu
dogru yere aktarabilmek i¢in ters yonde bir direksiyon girdisi gerekir. Ancak g¢ok
hizlanilirsa, arkanin kaybedilip spin atma egilimi gosterilebilir. Understeer bir aracta
virajin dismna ¢ikma egilimi vardir ¢iinkii 6ndeki kayma agilar1 arkadaki kayma
acilarindan biiyiik oldugu i¢in, on taraf disar1 dogru kayma egilimi gosterir. Bu durumda
istenilen ideal cizgiye girebilmek icin daha fazla virajin igine dogru direksiyon girdisi
verilmesi gerekmektedir.  Understeer durumda ara¢ kontrolini daha uzun sire
saglanabildigi ve daha stabil araglar oldugu ayrica belirtilebilir, oversteer bir ara¢ gibi

arag kontrolii anlik bir sekilde kaybolmamaktadir.
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Tasit yanal dinamigi kapsaminda performans kriterlerden biri de yana kayma agisidir
(Sekil 2.83). Bu kayma agis1 da tekerlekteki kayma agilarina benzer sekilde aracin boyuna
duzleminde, aracin gitmesi istenilen yon ile aracin hiz vektorii arasindaki agidir
(tekerlekte de lastik normali ile hareket yonii arasindaki ac1 kayma agisidir). Belirtilen B

acis1 aslinda aracin ne kadar kaydigini tanimlamaktadir.

|
dom ||

Sekil 2.83. Yana kayma agis1

Kayma acilarina gore karakteristikler ise

ay > a, - understeer
ar < a, - oversteer

ay = a, > neutral steer
olarak ifade edilebilir.
2.8.7. Coklu cisim dinamigi ile siiriis analizleri
Aracin  siliriis  karakteristiklerini  belirleyebilmek  icin  ¢esitli  analizler
gerceklestirilmektedir. Bu analizlerden en 6nemlileri “slow ramp steer” (yavas rampa

direksiyon cevabi), “frequency sweep” (frekans cevabi testi) ve ATI-90 manevrasi olarak

belirtilebilir.
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Bu analiz kapsaminda aracin belirli bir hizda diiz olarak ilerledigi kabul edilir. Belirli bir
stire sonra bir rampa seklinde (6rnegin 10°/s) bir direksiyon girdisi verilmektedir. Bu
direksiyon girdisi belirlenen ag1 degerine ulasana kadar devam eder (6rnegin 0°’den

180°’ye kadar).

Bu test kapsaminda aracin yanal ivmesine gore direksiyon cevabi incelendiginde bazi
Oonemli siiriis karakteristikleri hakkinda bilgi verecektir. Aracin ne kadarlik bir yanal
ivmeye kadar lineer bir direksiyon davranisina sahip oldugu, hangi noktadan sonra
nonlineer tepkiye gectigine bu analiz ile ulasilabilir (Sekil 2.84). Aracin nonlineer bir
direksiyon cevabina ge¢is yapmasi aslinda siiriiciiniin, beklediginden farkli bir direksiyon
cevab1l olugmasidir (siiriici lineer bir cevap beklemeyi siirdiiriir). Bunun yani sira
maksimum ne kadarlik bir yanal ivmeye ¢ikilabildigi de bir performans kriteridir (yer
¢ekimi ivmesi g cinsinden, aracin hangi hizda, nasil bir viraji alabilecegi sorusuna cevap
aranir). Ayni zamanda lineer cevap bolgesinin egiminden aracin understeer katsayisi elde

edilebilir.

Steering Wheel Angle [deg]

Lateral Acceleration [g]

Sekil 2.84. Slow ramp steer direksiyon cevabi

Aracin daha 6nce belirtilen yana kayma agis1 da slow ramp steer analizi ile incelenebilir.
Aracin maksimum ne kadar kayabildigi, kaymanin egim degeri (6rnegin 0.4g i¢in aracin
kayma acis1 ve egri egimi), yatma ags1 (roll angle) gibi bilgiler diger araglar ile slrls

acisindan karsilastirilabilmesini saglar (Sekil 2.85).

Side Slip Angle [deg]

Lateral Acceleration [g]

Sekil 2.85. Slow ramp steer yana kayma agist
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Slow ramp steer daha ¢ok quasi-static olarak tanimlanabilecek yari-statik bir analiz
tiriidiir. Frequency sweep testi ise aracin dinamik cevabini gostermektedir. Bu test
kapsaminda frekansa gore hizlanan direksiyon girdileri verilmektedir. Oncelikle belirli
bir ivmenin verilebilmesi i¢in a¢1 cinsinden ne kadarlik bir direksiyon girdisi verilmesinin
gerektigi (6rnegin 0,3g’lik bir ivme i¢in 30°’lik bir direksiyon girdisinin gerekliligi gibi)
Olciiliir. Ardindan bu direksiyon girdisi siirekli (6rnegin +30° ve -30° arasinda) ve
hizlanan bir sekilde (6rnegin 1Hz degerinden 4Hz degerine kadar, saniyede bir kereden

dort kereye kadar) belirli bir hizla ilerleyen arag lizerine uygulanir.

Bu test sonucunda aracin tepkileri degerlendirilir. Aracin hangi noktadan itibaren
direksiyon girdisine cevap vermedigi, amortisorlerin ne kadar etkin ¢alistig1, aracin yanal
ivme degerleri, dogal frekansi, direksiyonlanabilirligi, lastikteki gecikmeler gibi sonuglar

bu kapsamda incelenen parametrelerdendir.

Bir baska siiriis analizlerinden biri ATI 90 olarak adlandirilan bir giivenlik manevrasina
aittir. Bu testte aracin belirli bir hizla ilerlerken, karsisina bir cisim ¢iktig1 senaryosuyla
bu cisimden kagmak adina ani bir manevra yaptig1 ongoriiliir. Bu test ile aracin stabilitest,
yanal ivmelerin ve kayma agilarinin belirli bir deger Uistiinde olup olmadigi, tekerleklerin

yer ile temas1 gibi parametreler izlenir (Sekil 2.86).

/\f\
e

Time [sec]

1| —p323_std_c_90

Lateral Acceleration [g]

Sekil 2.86. ATI-90 analizi

2.9. Tasit Dikey Dinamigi
Bu béliimde aracin dikey dinamigi ve aslinda konfor performansi incelenecektir. Aracin

konfor veya vibro-akustik performansi kullanici agisindan arag kalitesi ile iliskilendirilen

ve miisteri begenisini direkt etkileyen en onemli kriterlerden biridir. Vibro-akustik
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performans icin genellikle NVH (Noise, vibration, harshness) terimi ile
karsilasilmaktadir. Aracin dikey konforu ise NVH terimindeki vibration (titresim)
bashgiyla ilgilidir. Vibration kapsam olarak genellikle 0 ile 20-25Hz arasindaki
titresimleri, 25-100Hz arasindakiler harshness (yar1 ses yari titresim olarak algilanan
salimimlar), 100Hz ve tstii ise genellikle giirtiltii (noise) olarak hissedilmektedir (Sekil

2.87). Dikey konfor ¢alismalar1 genellikle 0 ile 30/50Hz araligin1 kapsamaktadir.

1 2z 3 4 5 eTBEN ®» B = T 0 200 M0 WO W 1000 00
Frequency [Hz]

Sekil 2.87. Frekansa bagli NVH araligi

Arag lizerine yolun diizensizliklerinden dolayr gelen bazi etkilerin veya kuvvetlerin
oldugundan bahsedilebilir. Farkli tip yollar farkl tip frekans bolgelerini tetiklemektedir.
Bu nedenle dikey konfor i¢in farkl: tipte yollar iizerinde ¢alismalar gerceklestirilmektedir.
Ornegin arnavut kaldirim yollar arag iizerinde 0 ile 30Hz frekans bandim girdi olarak
etkiyerek tarayan yollardir. Yol {izerindeki tekil engeller genellikle zaman domaini
igerisinde degerlendirilen (frekansin aksine), anlik “transient” etkilerin incelenmesini
saglar. Bunun disinda yamali asfalta sahip, cukur/kiriklarin oldugu bozuk/kéy yollar1 da
diizenli/saglam yollar (otoyol gibi) ile degerlendirme kapsamindadir. Bu yollar iizerinde

aracin verdigi cevaplar, siiriiciiniin hissettigi titresimler, ivmeler degerlendirilir.

Bu kapsamda ana amagc aslinda siispansiyonun bu girdileri nasil soniimledigi, bu girdilere
nasil cevaplar verdigi, slispansiyonun iletiminin, titresim izolasyonunun nasil oldugu
incelenmektedir. Kisaca yoldan gelen girdiler ile siispansiyonun iletimi aracin cevap

fonksiyonunu tanimlar.

SAE NVH araliklar1 baz alinarak farkli frekans bolgelerinin varligindan bahsedilebilir.
Bu ayrimda 0 ile 5SHz arast birincil siiriis olarak adlandirilan ve genellikle ara¢ gdvdesinin
dogal frekanslarini igeren, aracin yaptigi salinimlari hissedilen bolgedir. 5 ile 25Hz

aralifinda genel olarak ikincil siirlis olarak adlandirilan ve yaysiz kiitlelerden, sasi
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parcalarmin etkilerinden olusan titresim bolgesidir. Bir sonraki bolge harshness
bolgesidir, 25Hz le 100Hz araliinda oldugu kabul edilebilir ve daha 6nce de belirtildigi
gibi genellikle 50Hz’e kadar aracin davranislarinin incelendigi bolgedir. 100Hz ve tizeri

bolge ise giiriiltii bolgesidir ve aracin dikey dinamigi kapsaminda incelenmez (Sekil

2.88).

2 3 4 5 67890 2 30 20 0 100 200 X0 500 0 1000 2000
Frequency [Hz]

RIDE

Sekil 2.88. SAE NVH aralig1

Bu frekans bolgelerinin insan 6zelinde de farkli etkileri bulunmaktadir. Bu noktada
caligmalar daha cok NASA tarafindan uzaya astronot génderiminde, personellere bir uzay
kapsulli veya roket igerisinde ¢esitli frekans bolgelerinde yiiksek titresimlere maruz
kalindigindaki sonuglari incelemek adina gergeklestirilmistir. Insanin dogas1 geregi,
cesitli organlar farkli frekanslarda farkl sekillerde etkilenirler ¢iinkii bu farkli organlar
farkli dogal frekanslara sahiptirler. Bu dogal frekans bolgelerinde titresimleri daha
yuksek hissetmektedirler. Bunlar incelenerek 4 ile 8Hz bant araliginin insanlarin en ¢ok
etkilendigi frekans bolgesi olarak belirlenmistir. Bu banttaki ivmelere insan daha ¢ok
tepki vermektedir. Daha yiiksek frekanslarda, ivmenin genligi artsa bile bu etkiler

karsisinda insan tarafinda olusan tepkiler azalmaktadir.

2.9.1. Yol tahriki

Dikey konforu etkileyen ana parametreler yoldaki dizensizliklerden/bozukluklardan
dolay1 olusan ve lastikler tarafindan tasinan dinamik kuvvetler ve motor tarafindan
olusarak iletilen titresimlerdir. Sonug olarak arag¢ bir kapal1 kutu olarak diisiiniiliirse, bu
girdilere ara¢ tarafindan verilen cevaplar aracin frekans cevabimmi (FRF, frequency
response function) olusturur. Kisaca dikey konfor aracin bu etkilere karsi nasil cevap

verdigini, ne kadar sonlimleyerek izolasyon saglayabildigini inceler.
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Farkl1 yol sartlarina bagli olarak farkli performans kriterleri belirlenmektedir. Ornegin bir
dikdortgen standart profil lizerinden ara¢ gectiginde, koltuk kizaginda veya surucinin
Uzerinde g degeri olarak Olgiilen, dnce On tekerlek, ardindan arka tekerleklerin gecis
aninda arag lizerinde bir ivme olusur. Zaman domaini altinda bu ivmelerin tepe-gukur
araliklar1 (ivme genlikleri) 6n ve arka icin ayri ayr1 degerlendirilerek bir konfor
performansi indikatorii olarak kullanilir. Ayni1 zamanda bu ivmelerin ne derecede
soniimlenebildigi ve ne kadar siirede soniimlenebildigi (belirli bir enerjiye diisiis siiresi,

sOniim siiresi) de konfor parametreleri arasindadir.

Farkl1 bir yol sart1 olarak uzun dalga yolu belirtilebilir. Bu yol uzun bir mesafede (5m ve
daha fazla) kisa bir ¢cukur (50mm ve daha az) profile sahip olmasiyla yiiksek dalga
profiline sahiptir. Belirtildigi sekliyle bu yol lizerindeki ¢ukurlar gozle fark edilebilecek
seviyede degillerdir. Ancak bu ¢ukura yiiksek hizla girildiginde arag bir pitch acis1 yapar,
once one dogru egilir sonra da yukari dogru ¢ikar. Bu testte gerceklesen pitch agisi,

amortisorlerin ne kadar ¢alistig1 gibi etkilerin goriilebilecegi analizlerdir.

Bozuk yollar (gozle gorilur gukurlar, kdy yolu) da dikey konfor degerlendirmesi
kapsamindadir. Aracin birincil bolgesi, govde modlarinin oldugu 0 ile SHz araligindaki
cevaplar, daha yuksek frekanslarda motor siispansiyonunun etkileri, lastik ve yaysiz
kiitlenin etkilerinin incelendigi yol tipidir. Son olarak diizgiin yollar da dikey konforda
incelenir. Dikey konfor testleri objektif testlerdir ve arag sensorler ile donatilip, belirli
sartlarda ve pistlerde belirli manevralar yapilmakta ve sensérlerden okunan ivme bilgileri

yorumlanarak performans degerleri olusturulmaktadir.

2.9.2. Arag cevabi

Onceki bdliimde yol girdileri ve aracin bunlara kars1 verdigi cevaplar belirtilmisti. Kabaca
biitlin yollar ele alindiginda grafik frekans bandina gore bir yogunluk haritasi
olusturulmaktadir (Sekil 2.89 a). Belirtilen bu girdiler, yine ayni sekilde ara¢ iletim
(cevap) fonksiyonu ile ¢arpildiginda, arag cevabi olusmaktadir (Sekil 2.89 b, c).
Govdenin sahip oldugu dogal frekans degerine bagh olarak, bu kisimda yoldan gelen

etkileri arag artirarak yansitmaktadir. Ancak belli bir frekanstan sonra izolasyon bolgesi
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baslar ve bu bolgede yoldan gelen etkiler artsa bile arag siispansiyon karakteristigi ile bu

etkiler azaltilabilmektedir.
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Sekil 2.89. Yoldan gelen titresimlerin izolasyonu ve arag iletimi (Gillespie 1992)
A) Yol ivmesi B) Arag iletimi C) Arag cevabi

Arag siispansiyon karakteristigini belirtirken aragtaki amortisor yapisi ve dinamiklerini
aciklamak gerekir. Amortisorler belirli bir noktaya kadar yiiksek soniim {iretir, belirli
noktadan sonra ise soniimii diisiirerek izolasyon bolgesinde konforu artirma yoniinde
Ozellik gosterirler. Diisiik soniim ile aracin dogal frekans bolgesinde salinimlarin arttig;
ancak izolasyon boélgesinde bu salimimlar disiirerek konfor performansinin artig

gosterdigi gortilebilir (Sekil 2.90).

10

\

Amplitude

0.01 0.1 1 10

Frequency rate f/f,

[—Under damped (c/c_cr=0.15) = = = Critical damping (clc_cr=1)}

Sekil 2.90. Arag iletim fonksiyonu

Aracin dogal frekans bolgesinde konfor performansi istenirse yine ayni grafik iizerinden

salinimlarin diisiik oldugu yiiksek soniim kullanilmasi gerektigi sonucuna varilabilir.
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Fakat yliksek sonliim devam ettirilirse izolasyon bolgesinde de diisiik soniim ¢6ziimiine
gore bir konfor kaybinin yasanacagi goz ardi edilmemelidir. Dolayisiyla amortisor
Uzerindeki bir blow-off valfi ile amortisor egrisi kirilarak birinci bolgede (aracin dogal
frekans araligi) yiiksek soniim elde edip konforu artirma, ikinci bolgede de diisiik soniim
elde edip konfor artisin1 devam ettirme lizerine ¢aligmalar gergeklestirilmektedir. Aracin

dogal frekans ve modal sonum degerleri

2 |k
=27 (m
_ c _C
RN =

m olarak alinabilir. Modal soniim i¢in ise ek olarak siispansiyon amortisor soniimii C
kullanilir. Denklemlerin bir serbestlik dereceli basit konfor modeli baz alinarak

olusturuldugu ve bu ara¢ cevaplariyla oncii konfor parametrelerinin hesaplandigi
belirtilebilir (Sekil 2.91).

v MY

L2

Sekil 2.91. Bir serbestlik dereceli basit konfor modeli

Bu modelin biraz daha gelistirilmis versiyonu, aracin ¢eyrek tasit modeli olarak da

adlandirilabilecek iki serbestlik dereceli De Carbon modelidir (Sekil 2.92).

Sprung Mass
Suspension
Unsprung Mass
Tire

Road

Sekil 2.92. De Carbon modeli (Gillespie 1992)
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Yayli kitle M, yaysiz kitle m, yay sabiti Ks, amortisor sonimi Cs ve lastik Kt olarak
tanimlanmaktadir. Model iki serbestlik derecesine sahip oldugu i¢in iki adet dogal frekans
hesaplanabilmektedir. Bu modelde bulunan yayli kitle ve yaysiz kitle i¢in iki ayri dogal

frekans

KK
fot Ktk
S 2m M
foo L Ktk
ns oo m

olarak ifade edilebilir. Olusturulan denklemler sirasiyla De Carbon modelinden yayli

kitle ve yaysiz kiitle baz alinarak 6ne ¢ikarilmustir (Sekil 2.93 a, b).

Sekil 2.93. Ayristirilmis De Carbon modeli
A) Yayl kiitle B) Yaysiz kiitle

De Carbon modelini kullanilarak olusturulan cevap fonksiyonu FRF ile
degerlendirilebilir. Yoldan gelen girdinin (Zr), aragtaki ¢iktist (Z) ve yoldan gelen
girdinin yaysiz kitle (Zu) tizerindeki etkileri boylece belirlenebilir. De Carbon modelinde
FRF denklemleri

Z KK, + jK,Cw

Z, [xw*— (K, +Kx+K)w?+ KK+ j[K,Cow— (1+ y)Cw3]

ZU _ K1K2 - szz +]K2C(U

Z, [xw*— (K + Ky +K)w? + K,K,] + j[K,Cw — (1 + y)Cw3]
m Cs K, K;

=y = VL 2Ty
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olarak belirtilebilir. Gergekgi veriler ile hesaplanmis bir ¢eyrek tagit modeli ait sonuglara
ve aracin verdigi cevaplar De Carbon frekans cevabi lizerinden erisilebilir (Sekil 2.94).
Grafikte mavi ile gosterilen egri, yol girdisinin yayli kitle Gzerindeki etkisini
gostermektedir. Aracin dogal frekans bolgesinde (~1 Hz) bir tepe gerceklestigi

goriilebilir. Ardindan yalittim bdlgesinde verilen bir birimlik girdinin 1/10’a kadar

diistiigii goriilebilir.
25 , -
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Sekil 2.94. Ornek bir De Carbon frekans cevabi

Grafikteki kirmizi olan egri ise yaysiz kiitlenin etkisidir. Bu egride de yaysiz kitlenin
dogal frekanst olan ~11Hz degerinde tepe degerine ulagsmaktadir. Bunun etkisiyle de

sasiye iletilen kuvvetler bu bolgede artis gostermektedir.

Belirtilen bilgiler 1s181inda cesitli farkli senaryolar i¢in aracin nasil bir konfor cevabi
iiretecegi konusunda c¢ikarimlar yapilabilir. Bu senaryolardan biri olarak farkli
siispansiyon direngenliginden (farkli N/mm degerlerine sahip yaylarin kullanimi)
bahsedilebilir. Yay bir soniimleme elemani olmayip (silispansiyonda soniimlemeyi
amortisor gerceklestirmektedir) {izerinde sadece enerji depolasa da yayin sertliginden
dolay1 modal soniim de§ismektedir. Dolayisiyla aracin soniim orani degismektedir. Yay
yumusatildiginda yayl kiitlenin dogal frekansi diismektedir. Yay sertlestirildiginde ise
dogal frekans yiikselip, kritik soniim arttig1 i¢in modal sonliim diismektedir. Soniim
diistiiglinden dolay1 da ilk bolgedeki pik degeri yumusak yaya gore artis gosterir. Boylece
sert yaylarin aracin birincil bolgesindeki konfor cevabini kotiilestirdigi belirtilebilir.

Bunun disinda yaysiz kiitlenin dogal frekansi veya sasiye iletilen kuvvetler yay

......
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Bir diger parametre ise lastigin dikey yondeki direngenligidir. Farkli lastik direngenlikleri
aracin birincil dogal frekansini pek etkilememektedir ancak yaysiz kiitlenin dogal
frekansin1 6nemli Olgiide etkiler. Yiiksek lastik direngenligi iletilen kuvvetleri artirip
izolasyon bolgesindeki konfor performansina negatif etki etmektedir. Bu kapsamda
yiiksek lastik basinglari veya sert lastik kullanimiyla aracin izolasyon bolgesindeki konfor

performansi kotiilesir.

Yayl kiitle konfor ¢alismalarinda bir diger etken olarak belirtilebilir. Yayli kiitle tanim
acisindan aracin govdesinin kiitlesi olarak belirtilebilir. Aracin agirhigi bu kapsamda ne
kadar agir olursa, izolasyon bolgesinde daha yiiksek konfor sagladigi belirtilebilir. Bu
durum sezgisel olarak da agiklanabilir. Alttan gelen kuvvetler karsisinda yayli kiitlenin
agirligindan dolay1 olusan asagi yonlii kuvvet ne kadar biiyiik olursa, bu alttan gelen

kuvvetlerin etkisi o denli az olacaktir.

Yaysiz kitle de onemli parametrelerden biridir. Yayh kiitle arttik¢a sasiye iletilen
kuvvetlerde bir artig olacaktir. Zira yoldan gelen cevaplarla beraber asagidan etkiyen
kiitle bir etki olusturmaktadir. Dolayisiyla yaysiz kiitle ne kadar artirilirsa konfor da o

denli diisecektir.

Stispansiyon sonlim etkisi de siiriis konforunda bahsedilmesi gereken noktalardandir.
Siispansiyon sertlestirilirse birinci bdlgede konfor artar, ancak ikinci bolgede konfor
azalimi gosterecektir. Cok yumusak siispansiyon ise izolasyon bolgesinde yiiksek frekans
bolgesindeki cevap i¢in faydali olsa da aragta govdenin dogal frekanslarini
sonlimleyemeyecegi i¢in birinci bolgede salinimlara neden olacaktir. Siispansiyona ¢ok
fazla soniim verilir ise siispansiyonda kilitlenmeler olmaktadir ve konfor performansi

oldukca dusmektedir.
2.9.3. Coklu cisim dinamigi analizi
Stiriis konforu i¢in yapilan analizler arag alt sistemlerindeki etkilesimleri de igerdiginden

bu analizler i¢in komple ara¢g modellerine ihtiya¢ vardir. Siirtis konforu modeli

icerisindeki alt sistemler olarak ara¢ goOvdesi, 6n ve arka slspansiyon, motor
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slispansiyonu, motorun kinematigi ve ataleti, direksiyon sistemi, aktarma organlari, lastik,

jant, suriic, koltuk ve bagajlar bu model icerisine eklenmektedir.

Stispansiyon modelleri genellikle geometri noktalarina gére olusturulur ve sistemdeki her
bir parcanin agirhig1 ve ataleti tanimlanir. Eger bulunuyorsa burulma ¢ubugu bilgileri,
yay, burclar ve bumpstop ve reboundstop i¢in kurs ve deplasman egrileri, amortisore ait
kuvvet ve hiz egrileri, lastik modelleri, hidrolik tip takozlar (motor takozlari) varsa
dinamik direngenlik ve frekansa bagli olarak direngenlik ve faz agisi olarak belirtilen
sonliim oranlar1 olarak modellenip ayrica statik olarak kuvvet ve deplasman egrileri
eklenebilir. Bu sekilde araglar modellenip konfor performanslari, yol girdisi tizerindeki

konfor cevaplari incelenebilir.

Konfor analizlerinde kullanilan ¢esitli yol tiplerinden biri de sinlis ¢ukuru olarak
belirtilebilecek, gozle fark edilemeyecek derinlik ve mesafedeki bir gukurdur. Bu gukura
degisik hizlarda girilip, aracin pitch acisi, amortisorlerin etkin g¢alisip ¢alismadigina,
motor siispansiyon cevabina ve genel olarak diisey konfor olarak adlandirilabilecek

parametreler degerlendirilir (Sekil 2.95).

AmpRude [mm)

Frequency [Hz]

Sekil 2.95. Sinus ¢ukuru analizi

Konfor kapsaminda gergeklestirilen bir diger analiz de tiimsek {izerinden geg¢me
simiilasyonudur. Bu degerlendirmedeki tiimsek kabaca bir tren ray1 olarak diisiiniilebilir.
Aracin bu dikdortgen profil iizerinden ge¢cmesiyle zaman bdlgesinde ivme pik degerleri
arasindaki genlikler, ivmelerin sonum sureleri gibi parametreler 6n ve arka stspansiyon

icin ayr1 ayr1 incelenir (Sekil 2.96).
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Length (mm)

Time (sec)

Sekil 2.96. Timsek gecme analizi

On ve arka siispansiyon modellerini elastokinematik modeller ile kurduktan ve siiriis
analizlerini gerceklestirdikten sonra konfor analizlerine gecis yapilir. Analizin
kosturulacag: belirli bir yol tipi taranarak coklu cisim dinamigi uygulamasina girilir.
Analiz kapsaminda da arag yol {izerinde sanal olarak siiriiliirken lastikler tizerine yoldan

gelen bozukluk ve etkilerin siiriiciide olusturacagi yansimalar degerlendirilmektedir
(Sekil 2.97 a, b).
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Sekil 2.97. Konfor analizi
A) Yol etkileri B) Koltuk kizag1 ivmesi

Sanal model kapsaminda amortisorler c¢aligmakta olup, bumpstop etkisi
gorilebilmektedir. Lastik hareketleri ve ozellikleri, yay hareketleri, arka koprinun
burulma direngenligi gibi etmenler de uygulama tarafindan g6z Oniine alinmaktadir.
Koltuk kizagindaki ivmeler frekans bandinda incelenebilmektedir. Kizak ivme
grafigindeki ilk pik aracin birinci bolgesine aittir. Potansiyel bir ¢alisma olarak bu pikler
diistiriilmeye calisilabilir. Grafigin geri kalani ise izolasyon ve yalitim bolgesine aittir.
Genellikle 10Hz civarlarinda motor kaynakl pikler bulunmaktadir. Devaminda ise yaysiz
kiitlenin diger pikleri oldugundan bahsedilebilir. Koltuk kizagma ait ivme frekans
egrisinin altinda kalan alan RMS olarak belirtilen enerji yogunlugu olup siispansiyon

konfor performansinin degerlendirilebildigi bir parametredir.
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Konfor analizlerinde farkli yollara ait veriler kullanilmaktadir. Bu kapsamda arnavut
kaldirim yol, otoyol, belirli ¢cukur ve bozukluklarin olup konfor yolu olarak tanimlanan
yollar érnek olarak verilebilir. Bu yollar tizerinde aracin verdigi cevaplar belirli bir
frekans ¢ergevesi igerisinde taranarak birinci bolgede ne gibi ivmelerin olustugu, motor
siispansiyon bdlgesinin verdigi cevaplar, izolasyon bolgesinde diger parcalarin dogal
frekans bolgelerinde ne gibi ¢iktilarin oldugu, toplam ivmelerin enerji yogunlugu

performans kriterleri olarak belirtilebilir (Sekil 2.98 a, b).

Length (mm)

Frequency [Hz] B

Sekil 2.98. Dikey deplasman ve frekans agisindan ivmeler
A) Dikey yer degistirme B) Dikey ivme

Aracin dikey konforunda motor siispansiyonu da incelenen noktalardan biridir. Motorun
g6z Onilinde bulundurulacak bir kiitleye sahip olmasi sebebiyle, arag seyir halindeyken bir
engel ile karsilastiginda motor hareketi sebebiyle, ara¢ govde ve sasi parcalarin1 veya
srlclyl etkileyecek kuvvet ve ivmeler iretmektedir. Bu durum da aracin konfor
performansin1  etkilemektedir. Bu kapsamda ¢Oziim adina motor takozlarn

kullanilmaktadir (Sekil 2.99).

"
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Sekil 2.99. Motor takozlari

Sirdcinin konfor (kdy yolu veya bozuk asfalt) yolunda ayak dinlendirme bdlgesinden
belirli bir frekans araligindan olgiilen dikey ivmeler belirli bir hizla giderken

kaydedilebilir. Bu kapsamda konfor adina bir motor siispansiyon analizi gergeklestirmek
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miimkiindiir (Sekil 2.100). Analizde kirmiz1 olarak ¢izilen egri ilk tasarlanan motor
siispansiyonudur. Motorun dogal frekans bolgesinde yiiksek ivme cevaplari
olusturmustur. Ardindan mavi ile gosterilen egride optimize edilen kaucuk burglar
sayesinde dogal frekans bolgesinden burglar yumusatilarak kacinilmaya calisilmis ve
frekansa bagli ivme cevab1 azalmistir. Ancak elde edilen degerler konfor parametrelerini
saglamadigindan dolay1 yesil egri ile gosterilen hidrolik motor takozu yardimiyla ¢ok

daha yiiksek bir etki saglanmis ve istenen seviyedeki degerler yakalanabilmistir.

) ' |

s |-Baseline

s 2.Optimized rubber mounts

s 3-Hydraulic mount

__________________________

Frequency [Hz]

Sekil 2.100. Bozuk yol uzerinde ayak dayama boélgesindeki dikey ivmeler

Motor siispansiyonu kapsaminda hidrolik takozlara da deginmek gerekir. Hidrolik motor
takozlarinda kauguk malzemeler bulunsa da ayri olarak iki odaciktan olusan bir yapiy1
barmndirmaktadir. Bu iki odacig1 da birbirine baglayan bir kanal bulunmaktadir. Bu kanal
yapist aslinda alt odaciktan {ist odaciga veya tam tersi yonde, motor {izerine gelen yer
degistirmelerin etkisiyle, sivinin transferini saglamaktadir. Amortisdrde oldugu gibi sivi
bir odaciktan digerine gegerken akiskan, kanalin capindan dolayr bir direng ile
karsilagmasiyla bir soniim iiretir. Bu soniim de istenilen frekans bolgesine ayarlanirsa
(6rnegin 10Hz), ayarlanan frekans bdlgesinde yiiksek soniim tiretecek sekilde ayarlanip,

daha sonra diisiik soniim verilebilecek sekilde tasarlanabilir.

Yiiksek frekansta diisiik soniim hidrolik motor takozlari tasarimda bir engel
olusturmamaktadir. Ciinkii bir odaciktan diger odaciga siv1 transferi yiiksek salinimlarda
gerceklesmektedir ve bu da diisiik frekanslarda olmaktadir. Frekans yiikseldikc¢e aslinda

motorun hareketleri de azaldigi i¢in sivi bir odaciktan digerine gegememektedir.
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Dolayistyla bu durumda sadece elastik kaugugun sonlimii etkin eleman olmaktadir ve

takoz normal bir kauguk takoz gibi davranmaktadir.

U Bottom rubber
compliance

Sekil 2.101. Hidrolik takoz kesiti (Christopherson, Mahinfalah, ve Jazar 2012)

Sonug olarak hidrolik takoz ile motor siispansiyonun dogal frekans bolgesinde yiiksek
soniim ile ivme cevaplar1 azaltilir ve izolasyon ve yalitim bolgesinde de normal bir
kauguk takoz gibi c¢aligmaktadir. BOylece iyilestirilmis bir birinci bolge cevabi ile
kotiilesme gergeklesmeyen bir ikinci bolgeye sahip olunmaktadir. Birinci bolgedeki

kazang ise aracin konfor performansini 6nemli 6l¢iide artirmaktadir.
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3. MATERYAL VE YONTEM

ADAMS/Car ile kapsamli bir 6n siispansiyon ¢oklu cisim dinamik modeli olusturarak
K&C degerlendirmesi miimkiindiir. Model gelistirmenin amaci, gelistirme siirecinde
sanal araclar1 daha iyi kullanmak, fiziksel test gereksinimini azaltarak gelecek projeler
icin gelistirme siiresini kisaltmak, arag 6zelliklerini siirekli bir dongii icinde gézlemlemek
ve test tekrarini saglamaktir (Sert ve Boyraz 2017). K&C ozellikleri arag davranisi igin
gerekli oldugundan, giivenilir hesaplama sonuglar1 saglamak cok onemlidir. Model
olusturma ve CAE analizi sonuglari, bu tezde sunulan banko test sonuglari ile
karsilastirilmistir. C segment bir binek arag ¢alisma kapsaminda temel alinmistir ve araca
ait On siispansiyon modeli tam bir sekilde ADAMS/Car iizerinde modellenmistir. Model
kapsami McPherson silispansiyon sistemi elemanlari, burulma c¢ubugu ve direksiyon

sistemini icermektedir.

Ilk adim, aracla ilgili parametrelerin Slciimlerini tanimlamaktir ve sonraki adimlarda
glvenilir bir analiz saglamak igin bunlar statik olarak fiziksel aracla iliskilendirmektir.
Bu birincil parametreler dingil mesafesi, arag kiitlesi, lastik sertligi, ylik altindaki lastik
yarigapt ve arac¢ agirlik merkezi yiiksekligi olarak belirtilebilir. Ikinci adimda, fiziksel
K&C banko olgtimleri toplanir ve MBD simiilasyon modeli ile karsilastirilir; boylece
sanal model dogrulanir. Bu adimda, K&C analizini saglayan hassas elastik dinamik
modeli olusturmak i¢in 6n slispansiyon bilesenlerinin noktalar1 ve dzellikleri tanimlanir
ve modele uygulanir (Kang vd. 2011). Korelasyon yardimiyla model, analiz sonuglarina
gore stispansiyon K&C performans degerlendirmesi gergeklestirilir ve bu sonuglara gore
hedeflenen direksiyon davranigini iyilestirmek adina direksiyon kinematigi optimizasyon

calismalari i¢in hazir hale gelir.

Ucgiincii adim, optimizasyona odaklanilacak faktorleri tanimlamak igin segilen direksiyon
kinematigini 6nemli Ol¢lide iyilestirebilecek temel tasarim degiskenlerini (hardpoint)
bulmay1 igerir. Bu noktalar Adams/Car modelinin en temel unsurlaridir ve modelin tiim
kritik pozisyonlarini tanimlayarak yorumlarlar (X. Liu vd. 2013; Shim ve Velusamy
2011; Wilde, Heydinger, ve Guenther 2006). DOE tarama (2-seviye) arastirma

stratejisinin yardimiyla, onemli noktalar tanimlanir. En etkili baglanti noktalarini
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se¢cmenin amaci, ¢cok sayida alt bilesenin degistirilmesine yol agabileceginden, ¢ok fazla
maliyete neden olabilecek birgok siispansiyon baglanti noktasini degistirmenin miimkiin
olmamasidir. Ayrica tiim silispansiyon noktalarinin optimizasyonu, segilen K&C
Ozellikleri i¢in diisiik etkiye sahip noktalar1 kontrol etmek icin gereksiz yere fazla zaman
alacak ve DOE kapsaminda daha biiyiikk bir veri setine ihtiya¢ duyacaktir. NN ve
optimizasyon algoritmalari, noktalar1 tahmin etmek i¢in vekil modeller olarak uygulanir.
Vekil tabanli optimizasyon yoOntemi, Ozellikle optimizasyon modeli hesaplamali
modelleme karmasikliklar1 ve belirsizliklere dayali olarak kuruldugunda, optimizasyon
stireclerinde 6nemli bir rol oynar. Arag ortamina bagli olarak genellikle sinirli bir tasarim
alan1 mevcuttur ve miihendisler, her bir slispansiyon alt bileseni i¢in en iyi noktalar
bulmaya ¢aligir. Bununla birlikte, her bir K&C 6zelligi arasinda karmasik etkilesimler
oldugundan, birden fazla K&C 6zelliginin iyilestirilmesine ihtiya¢ duyuldugunda, sinirl

tasarim alanindan en iyi noktalar1 bulmak zaman alicidir.

Bu tez kapsaminda, DOE ve NN tabanli genetik algoritma optimizasyon stratejisinin
kullanilmasi, geleneksel RSM yontemlerine kiyasla direksiyon kinematigi iizerindeki

Ackerman hatasini ve kamber agis1 varyasyonunu énemli 6l¢iide iyilestirmistir.

3.1. Adams/Car Konfiglrasyonu

Calisma kapsaminda ADAMS/Car ile hazir sablonlardan bagimsiz olarak spesifik alt
sistemler olusturulabilmesi adina uygulama “Template Builder” ile agilmalidir. Template
Builder segenegi uygulama ilk agildiginda kullanicinin karsisina bir segenek olarak

gelmiyorsa, uygulamanin uzman kullanici girisi olarak ayarlanmadigi belirtilebilir.

Bu durumu diizeltebilmek i¢in acar.cfg dosyas1 herhangi bir metin editoriiyle agilarak,
dosya icerisinde “ENVIRONMENT MDI ACAR _USERMODE” olarak belirtilen
girdideki degerin “standard” yerine “expert” yazilarak kaydedilmesi gerekir (Sekil 3.1).
Bu degisiklik sonrasi ADAMS/Car uygulamasi girisinde template builder segenegi aktif

hale gelecektir.
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mj acar.cfg - Mot Defteri

Dosya Dizen Bigim  Gariinim  Yardim

! !
[ R Car Database Configuration Info *
| EE ]

[ R Do NOT edit this file, for configuration changes edit the
1w private configuration file found in the $HOME directory
[ R See the ADAMS documentation for more details

1 1

! Desired user mode (standard/template builder/session_file)

NVIRONMENT MDI_ACAR_USERMODE standard
EMVIRONMENT MDI_ACAR_MODEPROMPT yes

1
! Enable access to Adams View interface

ENVIRONMENT MDI_ACAR_PLUS_AVIEW yes
!

Sekil 3.1. ADAMS/Car expert kullanici ayari

Uygulama igerisinde dncelikle verilerin belli bir yerde tutulabilmesi adina bir veri tabani
olusturulmadir. “Tools” - “Database Management” - “Create Database” yoluyla klasér

ad1 ve konumu segilebilir (Sekil 3.2).

Tools Help
File Management 4
Database Management 4 Add to Session...
Vs T » Remove from Session._.

» Set Default Writable...
Create Database...

Model Diagnostics

Sekil 3.2. Veri tabani olusturma

Olusturulan veri tabanu, icerisinde yapilacak calismaya dair bilgileri tutacag: alt klasorleri

de otomatik olarak tanimlamaktadir (Sekil 3.3).
aero_forces.thl

actuation_inputs.thl airsprings.thl

] @ ]
&  ¥ssemblies.tbl &  bumpstops.tbl & bushings.thl

&  complex_springs.thl &  dampers.thl | differentials.tbl
&  driver_controls.tbl s driver_data.thl & driver_inputs.tbl
driver_knowledge.thl & driver_loadcases.thl | driver_roads.thl
w  flex_bodys.thl & gear_elements.thl | gear_stiffness.thl
& gen_splinesthl &  leafsprings.tbl | loadcases.thl

& motors.thl plot_configs.thl powertrains.thl
&  reboundstops.thl req2rpc_maps.thl roads.thl
scripts.tbl shell_graphics.tbl springs.thl

steering_assists.thl
tires.thl

wheel_envelopes.thl

subsystemns.thl
torque_converters.tbl

winds.thl

templates.thl
vehicle_setups.thbl
waorkbooks.tbl

Sekil 3.3. ADAMS/Car veri tabani

Veri tabani olusturmanin ardindan, gergeklestirilecek ¢alismanin olusturulan veri tabani

icerisinde gergeklestirilecegi bilgisi ADAMS/Car uygulamasina belirtilmelidir. Bunun
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icin, “File” - “Select Directory” komutu ardindan olusturulan “.cdb” ekine sahip veri
tabani secilir. Bu islemin ardindan se¢ilen veri tabanini varsayilan olarak ayarlamak adina
“Tools” - “Database Management” —> “Set Default Writable” yoluyla veri tabam

varsayilan olarak segilir.

Tools Help
File Management 4
Database Management 4 Add to Session.
Model Reduction N Remove from Session. ..

Model Diagnostics N Set Default Wrtable. ..

Create Database...
Cire Mananar

Sekil 3.4. ADAMS/Car varsayilan Vveri tabani ayarlama

3.2. Elastokinematik Modelleme ve Dogrulamasi

Calismada kompakt bir binek ara¢ kullanilmis ve aracin komple 6n siispansiyonlu MBD
modeli ADAMS/Car fizerinde tam olarak olusturulmustur. MBD model kapsamu,
McPherson siispansiyon sistemi elemanlarini, viraj demirini ve direksiyon alt sistemlerini
icerir. McPherson stuispansiyonu, double wishbone (Cift A kollu) stispansiyon sistemine
gore daha az parca iceren ve daha diisiik karmagsiklik ve maliyet sunan bagimsiz bir
siispansiyon sistemidir. Ozellikle FWD (énden ¢ekisli) kompakt segment araglar i¢in
yaygin olarak kullanilmaktadir ve motor, sanziman ve yar1 aks bilesenlerinden elde edilen
ara¢ tasarim hacmi g6z Oniine alindiginda paketleme acisindan avantajlidir. Bu
slispansiyon tipi ayrica elektrikli ara¢ mimarilerine onemli Ol¢lide fayda saglayarak

elektrikli tahrik {initelerinin daha kolay yerlestirilmesini saglar (Niessing ve Fang 2021).

K&C analizleri, siispansiyonun kinematik 6zelliklerini (genel olarak tekerlegin kinematik
davranisi) ve elastik bilesenlerden (burglar gibi) kaynaklanan deformasyonu dikkate
alarak stspansiyon sistemini karakterize eder. Bu analizler esas olarak slispansiyonu

dogrulamak ve iyilestirmek i¢in yapilir.
Sanal K&C analizleri, geometri dosyalar1 ve CAD modelleri araciliiyla siispansiyon

modelleri olusturularak gerceklestirilir. Fiziksel test bankolar1 sayesinde aracin prototip

asamasinda K&C analizleri ve dogrulamalar1 yapilabilmektedir. Fiziksel testlerde analiz
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tipine gore tekerlegi hareket ettiren veya kuvvet uygulayan bir aktivatér yardimiyla ve
tekerlegin acilarini, pozisyonlarini ve kinematik slispansiyon hareketlerini kaydeden bir

test cihazi ile yapilir (Jing vd. 2017).

K&C analizleri ara¢ dinamigi, konfor ve siirlisl agisindan degerlendirilen oncii analizler
olarak belirtilebilir. Bu analizleri gergeklestirirken amag, silispansiyon geometri
noktalarini degistirme dongiisii ile geometri noktalarin1 ve diger tasarim degiskenlerini
(6rnegin burg rijitlikleri, statik toe degerleri) gelistirme asamasinda dondurmaktir. Bu
dongii sirasinda, basta sasi bilesenleri olmak {izere siispansiyon geometrisinden etkilenen
tim arac alt sistemleri gelistirmesi ile stre¢ yoOnetilir. Slispansiyon gelistirme siireci,
yinelemeli dongiilerden sonra genellikle alt bilesen tabanli spesifik bir gelistirme siirecine

gecer (Sekil 3.5).

Arag ve Siispansiyon Verileri

MBD
Modeli

‘ K&C Analizi ‘

v
Sonuclar ve
Degerlendirme

K&C
Performansi

Rapor Olumlu

Olumsuz

¥ .
Yeni Coziim Onerisi
(Hardpoint Degisikligi)

Suspansiyon Hedefte

Sekil 3.5. K&C gelistirme sureci

3.3. Suispansiyon Sistemi Modellemesi
McPherson siispansiyon sistemi bagimsiz bir siispansiyon sistemi ile olmakla beraber,

Double Wishbone (Cift A-kollu) siispansiyon sistemine gore daha az sayida parca

icermesi, karmasikliginin diisiik olmasi, maliyet avantaji1 ve 6zellikle 6nden ¢ekisli araglar
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Icin motor, sanziman ve yari aks yerlesimi géz Oniine alinarak arag¢ tasarim hacminde

avantaj saglamasiyla On siispansiyon sisteminde yaygin olarak tercih edilmektedir.

Stispansiyon sisteminde amortisor, amortisor takozu, yay, tekerlek gobegi, travers, alt
salincak kolu ve burglar bulunmaktadir. Siispansiyon modeli ADAMS/Car
sablonlarindan “McPherson suspension” temel alinarak gelistirilmistir. Alt salincak
kolunun travers baglantilari, akson baglantisi, yay ¢anagi, amortisor akson baglantisi, i¢
ve dis rotlar, amortisor kulesi gévde baglantisi ve tekerlek merkezi noktasal olarak CAD
model {izerinden elden edilerek modele aktarilmistir. Boylece siispansiyonu olusturan 11

adet hardpoint ve ilgili koordinatlar1 ile toplam 33 degisken tanimlanmustir (Sekil 3.6).

Sekil 3.6. ADAMS/Car stispansiyon modeli

Toe acis1 ve kamber agis1 siispansiyon parametreleri olarak ADAMS modeline girilmistir.
Her bir par¢a i¢in kiitle, malzeme tipi ve eylemsizlik moment bilgileri de modele tasarim
pozisyonundaki geometri noktalariyla eklenmistir. Yay i¢in kuvvet-uzama egrileri,
tekerlek siispansiyon hareketinin alt ve {ist noktalarin1 belirleyen bumpstop ve
reboundstop rijitliklerine ait kuvvet-deformasyon egrileri, amortisdre ait kuvvet-hiz
egrileri de modele eklenmistir. Ozellikle alt salincak koluna ait burglarm ve amortisor

takozuna ait burcun kuvvet-yer degistirme egrileri de modele tanimlanmuistir.
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3.4. Direksiyon Sistemi Modellemesi

Direksiyon sistemi icerisinde direksiyon simidi, iki kardan kavramaya sahip direksiyon
mili, sonsuz disli baglantisina sahip direksiyon kutusu ve bu direksiyon kutusuna ait
direksiyon rotlar1 bulunmaktadir. Direksiyon alt sistemine dair ADAMS modeli,
ADAMS/Car sablonlarindan “Rack and Pinion Steering System” temel alinarak
gelistirilmistir. Direksiyon Kutusunun ara¢ baglanti noktalari, i¢ rot, direksiyon miline ait
kardan kavramasinin merkezleri, direksiyon mili alt saftinin direksiyon kutusu ile olan
baglantis1 ve direksiyon simidinin merkez koordinatlart CAD model iizerinden teorik
tasarim pozisyonlarindan alinarak MBD modeline aktarilmistir. Boylece 6 noktaya ait 18

degisken tanimlanmistir (Sekil 3.7).

Sekil 3.7. ADAMS/Car direksiyon modeli

Her bir par¢a icin kiitle, malzeme tipi ve eylemsizlik moment bilgileri de modele tasarim
pozisyonundaki geometri noktalartyla eklenmistir. Maksimum sonsuz disli yer degisimi
(direksiyon kutusunun dogrusal eksende kursu), direksiyon acgis1 ve sonsuz disli oranlari
direksiyon parametreleri olarak ADAMS modeline girilmistir. Direksiyon analizlerini
gerceklestirebilmek icin direksiyon sisteminin ¢evrimsel olarak kag¢ dereceye sahip
oldugunun uygulamaya girilmesi gerekir. Direksiyon kutusunun 144 mm kursu ve
direksiyon oraninin 53 oldugu ele alinarak toplam direksiyon ag1 degerinin 978° ve her
iki yone +/- 478° oldugu belirtilebilir. Direksiyon analizlerinde bu limitler kapsaminda

elastokinematik degerlendirmeler gerceklestirilecektir.
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3.5. Burulma Cubugu Modellemesi

Burulma c¢ubugu alt sistemi ise burulma cubugu ile travers ve amortisor baglantilarini
icermektedir. Burulma ¢ubugunun basarili modellenmesi 6zellikle tekerleklerin karsit
yonlii hareketi analizlerinde fiziksel testler ile korelasyonu saglamada 6Onemlidir.
Burulma g¢ubugu geometrisinin olusturulmasi adina 26 adet hardpoint kullanilmistir.
Koordinatlar1 ile toplam 78 degisken i¢cermektedir. Burulma ¢ubugunun olabildigince
fazla sayida nokta ile tanimlanmasi sayesinde sistem davraniginin fiziksel sonuclar ile
korelasyonu saglanabilmektedir. Burulma ¢ubugu modelini iyilestirmek adina daha fazla
sayida geometri noktasinin tanimlanmasi da mimkunddr. Burulma ¢ubugunun travers
baglantilari, aski rotlar1 {izerinden amortisor kulesi baglantilari da modelde

tanimlanmistir (Sekil 3.8).

Sekil 3.8. Burulma gubugu modeli

Geometri noktalarindan “hpl_droplink_bar” ve “hpl_droplink_bar_top” burulma
c¢ubugunun amortisor kulesi ile olan baglantilarini, “hpl_arb_bushing” ise burulma
¢ubugunun travers ile olan baglantisini, “hps_arb_middle” ise burulma ¢ubugunun orta
noktasini ifade etmektedir (Sekil 3.9). Burulma ¢ubugu modellemesine ait eleman tipi
(kiris eleman), dis cap, i¢ ¢ap, malzeme, yogunluk, young moduli, poisson orani gibi

bilgiler de modele girilmistir.
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hpl_droplink_bar_top

hpl_droplink_bar
hpl_arb_bushing

Sekil 3.9. Burulma gubugu geometri detaylari

K&C modulliniin compliance analizlerinde sonuglarinin anlamli olmasini saglamak adina
stispansiyon burglarinin translasyonel ve rotasyonel sertlikleri, ilgili teknik resimlerden
ara¢ koordinatlarina gére uyarlanarak MBD modeline girilmistir. Kurulan Siispansiyon
sanal test bankosu olarak ADAMS/Car igerisinde bulunan “suspension test rig”

kullanilarak aracin nihai montaj modeli olusturulmustur (Sekil 3.10).

Sekil 3.10. ADAMS/Car montaj modeli

3.6. Test Parametreleri

MBD testlerini gerceklestirebilmek ve ¢oklu cisim dinamigi uygulamasinin uygun

sonucglar verebilmesi adina siispansiyon parametrelerinin tanitilmasi ve bazi

......

aracin yayl kiitlesi, tekerlek kiitlesi, aracin agirlik merkezinin yiiksekligi, aks araligi, toe

ve kamber acilar1 olarak belirtilebilir. Kurulan modelde yiiksiiz lastik yaricapi olarak

104



yiiklii lastige ait yarigap girilerek lastik rijitligi ise yliksek bir deger tanimlanmasi tercih

edilmistir.

Sanal test bankosuna ait detaylar da ¢Oziicli igerisinde tanimlanmistir. Dikey kuvvet
uygulama ve kursun temas ylzeyinden hesaplanmasi gerektigi belirtilmistir. Ayrica
direksiyon girdisi agisal olarak tanimlanarak, aragta gorulebilecek maksimum direksiyon
acilar1 iist ve alt limit olarak belirlenmis, analiz hassasiyeti i¢in ise her derece basina bir

birim olmak {izere analiz adimi belirlenmistir.

3.7. Optimizasyon Adimlari

Optimizasyon calismasi ana olarak (i¢ adimdan olusmaktadir. Oncelikle K&C model
validasyonu ger¢eklestirilir, ardindan deney tasarimi ile elastokinematik karakteristiklere
en ¢ok etki eden tasarim degiskenleri bulunur, son olarak da cevap ylizey matrisi ve
genetik algoritma kullanilarak yapay sinir ag1 modeli iizerinde se¢ili geometri noktalarina
ait optimum degerleri bulunur. K&C model validasyonu ise genel olarak iki asamadan
olusarak, oncelikle araca ve siispansiyon pargalarina ait dnemli parametrelerin fiziksel
olarak Olciilmesi ve korelasyonu, ardindan sanal K&C model ile fiziksel K&C banko test

sonuglar1 arasinda korelasyonun yakalanmasi seklindedir.

Calismada ilk adim olarak {izerinde ¢alisilacak araca ait parametrelerden agirlik
merkezinin yiiksekligi, yayli kutle, dingil mesafesi, aks yikleri, parcalara ait kitle ve
burulma cubugu ozellikleri gibi bilgiler olgiilerek ADAMS modeline girilmistir.
Suspansiyon sistemine ait hardpoint degerleri ise tasarim pozisyonunda kabul edilmistir.
Bu bilgiler ile statik korelasyon yakalanmaya ¢alisilmaktadir (Yahya Oz 2018). K&C
analizlerinde anlamli sonuglar elde edebilmek i¢in statik korelasyonun basarili olmasi

gerekmektedir.
Statik korelasyon ardindan hassasiyet analizine gecis yapilarak biitiin siispansiyon sistemi

igerisinde odaklanilmasi gereken degiskenler bulunmustur. En yiksek etkiye sahip bu

noktalarin bulunmasiyla beraber, bu noktalarin belirli bir tasarim hacmi igerisinde
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istatistiksel ve yapay sinir aglart modelleri lizerinden gergeklestirilen optimizasyona ait
degerlerin sanal test bankosunda elde ettigi karakteristiklerin karsilastirilmasi

saglanmustir.

3.8. Hassasiyet Analizi

Calisma kapsaminda hassasiyet analizi bir deney tasarimi ile gergeklestirilmistir.
Hassasiyet analizi kapsaminda biitiin slispansiyona ait noktalar incelenecegi i¢in, zaman
maliyeti diisiik olabilecek deney tasarimlari incelenmis ve ADAMS/Insight igerisinde yer
alan yerlesik tasarim tiriinlerinden kismi faktoriyel ve Plackett-Burman potansiyel olarak

secilmistir. Hassasiyet analizinin sonuglarina gore de en etkili tasarim tiirii belirlenmistir.

Kismi faktoriyel ve Plackett-Burman tasarimlari indirgenmis faktoriyel tasarimlar olarak
adlandirilirlar. Onemli degiskenleri taramak icin siklikla kullanilirlar ve esas olarak iki
seviyeli faktorler ile kullanilirlar. Bu tasarimlar sadece arastirma altindaki yanitlari
etkileyen en dnemli faktorleri belirlemekle ilgilenildiginde iki seviyeli tarama deneyleri
icin uygundurlar. Kismi faktoriyel, tam faktoriyelin bir alt kiimesi olarak daha az deneme
gerektirir, ancak faktor etkilesimleri ana etkilerle karistirtlmasina neden olabilir. Bundan

dolay1 bu yontem sadece tarama odakli kullanilmalidir.

Bu tasarim tiirleri, belirli kosullarda deneme say1sinin belirlenmesini saglar. Ornegin, dort
faktor ve bir dogrusal model i¢in miimkiin olan tek deneme sayis1 8’dir. Bes faktor ve
dogrusal bir model i¢in 8 veya 16 deneme olacaktir. Kismi faktoriyel deney tasarimi ic¢in

deney sayis1 ikinin kat1 olmalidir (8, 16, 32 gibi).

Plackett-Burman tasarimlari ise ¢ok sayida faktoriin en 6nemlilerini bulmak i¢in oldukga
kullanislidir. Bu tasarimlar, herhangi bir klasik tasarim tiiriiniin en az sayida ¢alismasini
gerektirir; ancak faktorler arasindaki etkilesimleri tahmin etmeye izin vermez. Plackett-
Burman tasarimi i¢in deney sayis1 dordiin kat1 olmalidir (4, 8, 12, 16, 20, 24, 28, 32, 36,
40, 44, 48).
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S6z konusu hassasiyet analizinde kullanilacak deney tasarimlari, iki seviye tarama
arastirma stratejisi (yontemi) ile olusturulmustur. DOE tarama iki seviye yonteminde, bir
sistemin davranisini en ¢ok etkileyen faktorler ve faktorlerin kombinasyonlari tanimlanir.
Yanit1 potansiyel olarak etkileyebilecek her faktor géz éniinde bulundurulur ve her birinin

yanita ne kadar katkida bulundugunu belirlemek i¢in bir tarama analizi kullanilir.

DOE tarama iki seviye yonteminde, bir araligin yalnizca yiiksek ve diisiik degerleri segilir
ve bu nedenle iki seviyeli analiz olarak adlandirilir. Tarama, deneyi énemli faktorlerle

siirlandirmaya yardimci olur ve dnemli faktorleri veya etkileri atlamamayi saglar.

3.9. RSM Analizi

Hassasiyet analizinin ardindan, en dnemli faktorler iizerinde daha detayli ¢alisabilmek
adina cevap yiizey matrisi farkli tasarim tipleri ile olusturulmustur. Potansiyel olarak tam

faktoriyel, Box-Behnken ve CCF segilerek analizler gergeklestirilmistir.

Bu yontemde, polinomlar deneydeki denemelerin sonuglarma uyarlanir. Uyarlama
(fitting) islemi, sistemin davranisina ve performansina iliskin kullanimi kolay bir
yaklasim saglar. Bu yontem tez kapsaminda optimizasyon calismasi i¢in girdi olarak
kullanilmigtir. RSM deneyleri ayni sayida faktor igin bir hassasiyet analizinden daha fazla
say1da test gerektirir. Bu nedenle dnce bir hassasiyet analizi ¢alistirmak, hangi faktorlerin
onemli oldugunun belirlenmesi ardindan bu yeni faktor alt kiimesiyle bir RSM deneyi

calistirilmalidir.

Tam faktoriyel tasarim tiirlerinin en kapsamlisidir ve faktorler igin olasi tiim diizey
kombinasyonlarini kullanir. Bu tasarimda diizey sayis1 m ve faktor sayis1 n olmak Uzere,
toplam deney sayis1 m" kadardir. Toplam deney sayisi ¢ok hizli arttigindan dolayi, tam

faktoriyel yalnizca birkag faktorlii deneyler igin pratiktir.
Tam faktoriyel algoritmasi ile her faktor igin farkli sayida degere sahip karma seviyeli

tasarimlar tiretilebilir. Sabit bir listeden degerler alan ayr1 degiskenlerin oldugu durumda

karma diizey tasarimlar ortaya ¢ikabilir. Ornegin, karma diizeyli bir tasarim, biri iki
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diizeyli, digeri {i¢ diizeyli iki tasarim degiskenine sahip olabilir. Boyle bir tasarim igin

deney sayis1 2*3=6’dur.

Box-Behnken tasarimlari, tasarim uzayimnin diizlemleri lizerindeki noktalar1 kullanir
(Sekil 3.11). Bir Box-Behnken tasarimi nispeten az sayida deneme gerektirir. Ornegin,
12 faktorlii bir tasarim igin, 12 merkez noktasina sahip toplam 204 denemeden olusur.
Deneme sayisi az olsa da sonuglar faktor etkilesimi hakkinda bilgi verir ve bu da bu
tasarimlar1 model tipinin ikinci dereceden oldugu RSM deneyleri i¢in uygun hale getirir.
Box-Behnken tasarimlari her faktoriin ii¢ diizeyde kullanilmasini gerektirir ve 3, 4, 5, 6,

7,9, 10, 11, 12 veya 16 faktorlii tasarimlar mevcuttur.

Sekil 3.11. Box-Behnken tasarim1 (MSC Software 2022)

CCF tasarimlari ise tasarim alaninin koselerindeki noktalara (kiip noktalar1) ek olarak her
bir faktor eksenindeki noktalar1 (y1ldiz noktalar1) ve merkez noktalar1 kullanir (Sekil 3.12
a, b). CCF tasarimi, Box-Behnken tasarimindan nispeten daha fazla sayida test dretir ve
ayni tip problemlere uygulanabilir. Model tiirliniin ikinci dereceden oldugu RSM
deneyleri i¢cin CCF tasarimlari kullanilabilir. Standart CCF tasarimlari, deneydeki
faktorlerin bir alt kiimesi i¢in kismi faktoriyel veya tam faktoriyel tasarimi kullanir. Alt
kiimenin disinda kalan faktorler i¢in CCF tasarimlar ikinci dereceden etkileri tahmin
eden ek noktalar kullanir. Bu tasarimlar, tiim faktor alani tizerinde yiiksek kaliteli tahmine

izin verir.
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® Cube points

Star points F,

Sekil 3.12. CCF tasarimi
A) Yildiz noktalar1 B) Kiip noktalar1

Bir regresyon analizi yaparken amag, denklem tarafindan tahmin edilen degerler ile
gercek gozlenen degerler arasindaki hatay1 en aza indirecek sekilde verilere bir denklemi
(model olarak adlandirilan) sigdirmaktir. Tez kapsamindaki gbzlenen degerler sanal test
bankosu vasitasiyla elde edilen degerler olacaktir. Bir modele ait sabit terim, dogrusal
terimler, ikinci dereceden veya uclinct dereceden terimler olabilir. Ornegin iki faktorli

model formlart

Lineer R =al+a2+«F1+a3*xF2+e

EtkilesimR=al+a2*Fl+a3*F2+a4+«F1xF2+e

Kuadratik R =al+a2+F1+a3*F2+a4+«F1xF2+a5xF12+ a6
xF22 + e

KibikR=al+a2«F1+a3«F2+a4*F1*F2+a5x*F1% + a6 * F2?
+a7*F1*F2> +a8«F1>«F2+a9«F13+al0«F23 +e

olarak tanimlanabilir. Burada cevap degeri R olmak tizere, ilk faktoriin degeri F1, ikinci
faktoriin degeri F2, al-10 degerleri regresyon analizi ile hesaplanan katsayilar ve e ise
regresyon analizi ardindan kalan hata degeridir.

3.10. Yapay Sinir Aglari

Bir yapay sinir ag1 tasarim siirecine ait is akiginin yedi ana basligi bulunmaktadir. Bunlar

veri toplama, ag olusturma, ag1 diizenleme, katsayilari belirleme, ag1 egitme, agin

109



validasyonu ve agin kullanimi olarak belirtilebilir. Tez kapsaminda yapay sinir aglari
uygulamas1 i¢gin MATLAB icerisindeki “Deep Learning Toolbox” kullanilmistir
(Mathworks 2021). Bir sinir ag1 olusturulduktan sonra yapilandirilmas: ve ardindan
egitilmesi gerekir. Yapilandirma, agin ¢oziilmesi istenen sorunla uyumlu olacak sekilde
ornek verilerle beraber duzenlenmesini igerir. Ag yapilandirildiktan sonra ag
performansinin optimize edilmesi ayarlanabilir ag parametrelerinin ayarlanmasi gerekir.
Bu ayar islemi, agin egitimi olarak adlandirilir. Yapilandirma ve egitim, aga drnek veriler

saglanmasini gerektirir.

Sinir aglari i¢in temel yapi tasi, tek girigli ndrondur (Sekil 3.13). Bir néronda gergeklesen
tic farkli fonksiyonel islem vardir. ilk olarak p girdisi wp carpimini olusturmak igin W
agirligi ile ¢arpilir. Ardindan net girdi n olusturulmasi igin basgka bir agirlik b ile toplanir.
Son olarak, a ¢iktisini iireten f transfer fonksiyonundan gegirilir. Sirasiyla bu ii¢ isleme
agirlik fonksiyonu, net girdi fonksiyonu ve transfer fonksiyonu denir. Yapay sinir
aglarinda belirtilen w ve b gibi parametreler ayarlanarak agin belirli bir isi yapmas1 veya

istenen davranisi sergileyebilmesi i¢in egitilebilmesi miimkiindiir.

Input Simple Neuron

P w n a

b

1
L N

a=flwp+b)

Sekil 3.13. Yapay sinir aginda néron (Deep Learning Toolbox™ User’s Guide 2022)

Yapay sinir aglar1 kapsaminda bir¢ok transfer fonksiyonu kullanilabilir olsa da en yaygin
kullanilanlar1 dogrusal transfer fonksiyonu ve log-sigmoid transfer fonksiyonudur.
Dogrusal transfer fonksiyonuna sahip néronlar genellikle ¢ok katmanli aglarin son
katmaninda ve fonksiyon uydurma (fitting) problemlerinde kullanilir. Alternatif olarak,
¢ok katmanli aglar tan-sigmoid transfer fonksiyonu da kullanabilir. Sigmoid transfer

fonksiyonu, art1 ve eksi sonsuz arasindaki bir degere sahip olan girdiyi kullanarak
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ciktisini 0 ile 1 degeri arasina getirir. Bu tip transfer fonksiyonu tiirevi alinabildigi i¢in
cok tabakal1 aglarin gizli katmanlarinda yaygin olarak kullanilir.

Basit noron kurgusu, bircok girdiyi icine alabilecek sekilde genisletilebilir. Girdi
elemanlar1 p1, p2 gibi olmak lizere, agirliklar olan wl, w2 gibi parametreler ile garpilarak
Wp sonucu elde edilir. Yine basit kurguda oldugu iizere, ndron net girdi n

olusturulabilmesi i¢in agrilik b ile toplanir (Sekil 3.14).

Input Neuron w Vector Input

a=fi'Wp +b)

Sekil 3.14. Vektor girdiye sahip néron (Deep Learning Toolbox™ User’s Guide 2022)

Burada transfer fonksiyonuna konu olan net girdi ise

n=wyp; + WPz + -+ Wipbr + b

olarak tanimlanir. Ancak bu gibi bir gésterim oldukca fazla ayrinti icermektedir. Bundan
dolay1, genellikle daha sade ve kisaltilmig bir gdsterim kullanilmaktadir. Burada giris
vektoru p diz bir dikey gubukla temsil edilir. Burada p bir R girdi 6gelerinin vektoriidiir.
Bu girdiler ise R sayida siituna sahip w agirlig1 ile garpilir. Daha 6nce oldugu gibi bu
carpima b ile toplanarak transfer fonksiyonu igin n girdisini olusturur. BOylece ag igin

katman tanimlanmis olur.

Input Neuron

a=fWp+b)

Sekil 3.15. Basit ag yapis1 (Deep Learning Toolbox™ User’s Guide 2022)
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Iki veya daha fazla noron bir katmanda birlestirilebilir ve belirli bir ag bu tiir bir veya
daha fazla katman igerebilir. R sayisinda girdi elemanlarina sahip ve S sayisinda noronlara
sahip bir ag ele alabilir (Sekil 3.16). Bu agda, p girdi vektoriiniin her bir elemani, W
agirlik matrisi araciliiyla her bir néron girdisine baglidir. Burada her noron, kendi ¢iktisi
n olusturulmasi adma kendi agirlik parametrelerini kullanir. Birlikte degerlendirilen n
degerleri ile, ndron katmani ¢iktilart @ siitun vektoriinii olusturur. Burada vurgulanmasi
gereken onemli durum ise, bir katmandaki girdi sayisinin toplam néron sayisindan farkl

olabilecegidir. Boylece s6z konusu ag katmani, belirli bir ndron sayist ile sinirli degildir.

Inputs  Layer of Neurons
N

a={Wp+bh)
Sekil 3.16. Tek katmanli néronlara ait ag yapisi

Cok katmanli ileri beslemeli (feed-forward) sinir aglari, hem fonksiyon uydurma
(function-fitting), hem oriintii tanima (pattern recognition) hem de tahmin problemleri
i¢in kullanilabilir. Ileri beslemeli aglar genellikle bir veya daha fazla gizli sigmoid n6ron
katmanina sahiptir. Dogrusal olmayan transfer fonksiyonlarina sahip ¢oklu ndron
katmanlari, agm girdi ve c¢iktt vektorleri arasindaki dogrusal olmayan iliskileri
ogrenmesine izin verir. Bu sekliyle ilgili aglar dogrusal olmayan regresyon problemleri

icin elverisli hale gelir.
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Ag tasarim siirecine baglamadan 6nce 6rnek verilerin toplanmasi gerekir. Bir sinir agi, bu
ag1 egitmek i¢in kullanilan veriler kadar dogru olabilir. Veriler agin kullanilacag: girdi
araligini kapsamalidir. Cok katmanli aglar, egitildikleri girdi aralig1 i¢inde iyi bir tahmin
yapabilirler. Ancak, bu araligin disinda tahmin yetenekleri nispeten diisiiktiir, bu nedenle

egitim verilerinin tiim girdi uzayini kapsamasi énemlidir.

Sinir aglarinin egitiminde genellikle veriler dncelikle ii¢ kiimeye béliiniir. ilk alt kiime ag
agirhiklarini giincellemek igin kullanilan egitim kiimesidir. Ikinci kiime ise dogrulama
icin kullanilir. Dogrulamada olusan hatalar kaydedilir ve ag agirliklari minimum
dogrulama seti hatasinda dondurulur. ileri beslemeli aglar icin varsayilan performans

gostergesi ortalama hatanin karesidir. Ag ¢iktist a ve hedef ¢ikti t olmak Uzere performans

N N
1 2 1 2
F = mse = NZ(ei) = NZ(ti —a)
i=1 i=1

olarak tanimlanir. S6z konusu performansi iyilestirmek i¢in herhangi bir sayisal
optimizasyon algoritmasi kullanilabilir ancak ag agirliklarina gére ag performansinin
gradyan bazli veya Jacobianm iizerine gelistirilen optimizasyon yontemleri basarilidir.
Gradyan ve Jacobian, ag lizerinden geriye dogru hesaplamalar yapmayi iceren geri

yayilim algoritmasi ad1 verilen bir teknik kullanilarak hesaplanir.
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4. BULGULAR

Alt basliklar igerisinde, tez kapsaminda elde edilen analizler incelenmektedir.
ADAMS/Car ortaminda modellenen bir McPherson siispansiyonun sanal K&C sonuglari
ile fiziksel K&C test bankosundan elde edilen Olgiimler ile Kkarsilastirilarak
sunulmaktadir. Genel olarak, sanal ve fiziksel sonuglarin korelasyonu tatmin edici
diizeyde oldugu kabul edilebilir. Bu sonuglar, yeni siispansiyon ayarlarinin (degisik
geometri noktalar1 veya burg rijitlikleri) sanal olarak denenmesine ve sonuglarin daha
fazla fiziksel test yapilmadan alinmasina yardimci olarak gelistirme siiresini ve
maliyetlerini azaltacaktir. Ardindan korelasyona sahip direksiyon kinematik analizleri

uzerinde, RSM ve NN yo6ntemiyle optimizasyon ¢alismasi gergeklestirilecektir.

4.1. K&C Dikey Tekerlek Hareketi Coklu Cisim Dinamigi Sonuclar:

K&C analizi yapilmadan once statik bir korelasyon saglanir. MBD modelindeki aragla
ilgili degerler, teorik tasarim parametreleri ger¢ek aragla tam olarak ortlismediginden
dolay1 dlgimlere dayali olarak degistirilir (Yahya Oz 2012). Bu degerler, yayl kiitle,
agirhik merkezi ytiksekligi, aks yiikleri, dingil mesafesi, tekerlek kiitlesi, tekerlek izi ve
yuk altindaki lastik yarigapini igerir. Sanal model boyunca kullanilan noktalar ise teorik

tasarim konumlar1 olarak birakilmistir.

ADAMS/Car siispansiyon sanal test bankosu kullanilarak paralel yonde tekerlek hareketi,
z1it yonde tekerlek hareketi, direksiyon cevabina ait K&C analizleri gergeklestirilmistir.
Tez kapsaminda odak noktasi direksiyon kinematigi oldugu icin, segilen siispansiyon

modeli direksiyon cevabi bazinda iyilestirilecektir.

Dikey hareket testleri, paralel tekerlek hareketi ve zit tekerlek hareketi analizini igerir.
Paralel tekerlek hareketi, her iki tekerlegin ayni anda yukar1 veya asagi hareket etmesinin
benzetimini saglar (6rnegin, bir timsek tizerinden gecerken, her iki siispansiyon tekerlegi
de ayn1 anda tam sarsint1 ve geri tepme degerleriyle etkilenir). Ote yandan, karsit tekerlek
hareketi analizi, tekerlegi benzer sekilde dikey olarak etkinlestirerek ayni ¢iktilari kontrol

eder; ancak, bir tekerlek siispansiyon iist noktasina dogru giderken, diger tekerlek karsit
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olarak alt noktaya dogru salinima gecer. Bu tUr bir analiz, 6zellikle bir manevra yaparken
siispansiyonun davranisini anlamaya yardimci olur. Her iki analiz de temas alanindan
yalmzca Z ckseninde etkinlestirilen tekerleklerle yapildigindan dikey testler olarak

siiflandirilabilir.

4.1.1. Wheel rate

En temel K&C analizlerinden biri wheel rate egrisidir (Sekil 4.1 a, b). Bu egri, tekerlek
kursuyla ilgili olarak tekerlek iizerindeki dikey kuvvetin degisimini gosterir. K&C
analizinden elde edilen degerler, gizlilik amaciyla gizlenmistir. Paralel tekerlek
hareketinde lineer bdlge yaylarin etkisini gosterir. Grafigin sol ve sag taraflarinda geri
tepme-durdurma (reboundstop) ve c¢arpma-durdurma (bumpstop) kosullarinin hangi
kursta aktif oldugu goriilebilir. Bu analiz ayni zamanda, sarsintt ve geri tepme
kosullarinda oldugu gibi maksimum tekerlek kurslarinin kontrol edilmesini saglar. Bu
kapsamda slispansiyon histerezisini de degerlendirmek miimkiindiir. Karsit tekerlek
hareketinde, bu test konfiglrasyonunda burulma ¢ubugu bileseni bir burulmaya maruz
kaldig1 i¢in wheel rate egrisi tizerindeki viraj denge ¢ubugunun etkisini kontrol etmek ve

hesaplamak mimkundur (Harzheim ve Warnecke 2010).

Front Wheel Rate Front Wheel Rate

E |

E 1 =

N | E 4 i 4 +

- ; - £
| N
| —Bench - Right
— i 1 + 1 - 1. I 1 . —Bench - Right
| T fenen -Let S I | | ] | —Bench-Leh
| —Simulation —Simulation
Parallel Wheel Travel / Vertical Test Fz (N) A Opposite Wheel Travel | Vertical Test Fz (N) B

Sekil 4.1. Wheel rate egrisi
B) Paralel teker hareketi B) Karsit teker hareketi
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4.1.2. Ride steer

Diger bir temel K&C analizi, tekerlek hareketine dayali toe agis1 degisimidir (Sekil 4.2 a,
b). Siirtis gereksinimleri nedeniyle, binek araglarda 6nden savrulma tepkisi (understeer)
istenmektedir. Bunu basarmak igin siiriis sirasinda, 0n suspansiyonun toe-out ve arka
slispansiyonun toe-in agisina sahip olmasi gerekir. Siispansiyonun bu sekilde ayarlanmasi
viraj dengesini artiracaktir. Toe agisi, tekerlek kamberinin olumsuz etkilerini ortadan
kaldirmay1 ve diiz bir yolda seyahat ederken tekerleklerin diizgiin ve esit bir sekilde
donmesini saglamay1 amaglar. Genellikle beklenen varyasyon +0,5°nin altindadir
(Peicheng vd. 2021; Suh ve Yoon 2018). Buna ayn1 zamanda ride steer denir ve dikey
eksende belirli tekerlek kurslar1 dikkate alinarak varyasyonu igin hedefler tanimlanir. Toe

acisinda daha diisiik bir varyasyon, diiz ¢izgi kararliligini ve lastik asinmasini iyilestirir.

Front Toe Angle Change ) Front Toe A_r]gle Change

Angle (deg)
Angle (deg)

—Bench - Right ! { 4 4 —Bench - Right

Bench - Left | | 1 | —Bench - Left

—Simulation | —Simulation

Parallel Whee! Travel / Vertical Test Z (mm) A Opposite Wheel Travel / Vertical Test Z (mm) B

Sekil 4.2. Ride steer
A) Paralel teker hareketi B) Karsit teker hareketi

4.1.3. Kamber ac1 degisimi

K&C analizi ile degerlendirilebilecek diger bir parametre ise kamber agisindaki
degisimdir (Sekil 4.3 a, b). Baskin tekerlek (genellikle 6n aks) yukar1 dogru hareket
ettikce (tekerlege yiik uygulandigi icin) kamber degisikliginin negatif olmasi1 hedeflenir.
Viraj alma kabiliyetini artirmak i¢in slispansiyonlarda tekerleklerin yol ile temas yiizeyini
en (st dlizeye ¢ikaracak ¢oziimler aranir. Genel olarak, statik deger ve varyasyon 0°~1°

araligindadir (Peicheng vd. 2021). Bu analiz ayn1 zamanda siiriis kamberi olarak da
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adlandirilir. Kamber agisindaki varyasyonun, lastik asinmasini azaltmaya yardimci olmak

i¢in daha kiigiik bir degere sahip olmasi amaglanir (Kakria, Sriharsha, ve Wagh 2015).

Front Camber Angle Change Front Camber Angle Change
N \\\

E 3 \

g g | N\

@ 2

2 R 2

< \\ <
—Bench - Right —Bench - Right
—Bench - Left —Bench - Left
—Simulation ~—Simulation

Parallel Wheel Travel / Vertical Test Z (mm) A Opposite Wheel Travel / Vertical Test Z (mm) B

Sekil 4.3. Kamber a¢1 degisimi
A) Paralel teker hareketi B) Karsit teker hareketi

4.1.4. Dingil mesafesi degisimi

Tekerleklerin dikey hareketine tepki olarak X eksenindeki yer degistirme (dingil
mesafesini artirma veya azaltma gibi) 6zellikle uzunlamasina konfor kapsaminda konfor
performansi igin temel bir parametredir (Sekil 4.4 a, b). Ara¢ bir cisme carparsa ve
tekerlekler kagis yoniinde hareket ederse, bu konfor artirict bir 6zelliktir. Ayni1 mantikla
eger arag¢ cisimden kagmak yerine cismin yoniinde hareket ediyorsa konforu azaltan bir

On analiz sayilabilir.

Front Wheelbase vs Z Front Wheelbase vs Z

/
/

Long Position (mm)

Long Position (mm)

+ + / + - - —Bench - Right — —— A e —Bench - Right
7/ —Bench - Left T T T 7| —Bench - Left
| | —Simulation —Simulation

Parallel Wheel.Travcl 1Vertical Test Z (mm) A Opposite Wheel Travel / Vertical Test Z (mm) B

Sekil 4.4. Dingil mesafesi degisimi
A) Paralel teker hareketi B) Karsit teker hareketi
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4.1.5. Tekerlek merkezi degisimi

Tekerlek stispansiyon kursu boyunca artikilasyonu ile ilgili olarak Y eksenindeki (yanal,
tekerlek izi) tekerlek pozisyonunun degisimi de tekerlek hareketi K&C testinde kontrol
edilen bir parametredir. Toe agis1 ve kamber agis1 degisikligi i¢in rebound durumundaki
hafif bir sapma disinda, tekerlek dikey hareketi icin sonuglar kabul edilebilir (Sekil 4.5 a,
b). Hesaplamali MBD model tahminlerinin, dikey tekerlek hareketi testini simiile etmede
tatmin edici bir sekilde korelasyona sahip ve bu kapsamda deney tasarimi ile yeni

simulasyonlar icin glvenilir olacag: belirtilebilir.

Front Lat Position vs Z Front Lat Position vs Z
T E
£ P E N
5 ] - | § N <
& —t + = + 2 —
z @
z / 8 ] ] / B —
—=Bench - Right | [ T [ ——Bench - Right
| | 1 | —Bench - Left ——Bench - Left
/ —Simulation - Left [ [ T ——Simulation - Left
/ i Simulation - Right Simulation - Right

Parallel Wheel Travel / Vertical Test Z (mm) A Opposite Wheel Travel / Vertical Test Z (mm) B

Sekil 4.5. Tekerlek merkezinin yatayda degisimi
A) Paralel teker hareketi B) Karsit teker hareketi

4.2. K&C Direksiyon Coklu Cisim Dinamigi Test Sonuclari

Direksiyon analizi hem sol hem de sag yonlerde maksimum direksiyon doniisii sirasinda
kontrol edilen ve direksiyon kutusu kremayer dislisi hareketi ile sinirlandirilan K&C
Ozelliklerini kapsar. Direksiyondaki énemli parametrelerden biri, direksiyon simidinin
acisal yer degistirmesinin yonlendirilen tekerleklerin agisal yer degistirmesine orani olan
direksiyon oranidir (Wei, Shi, ve Lin 2013). Kamber degisimi, dikey tekerlek hareket
testlerindeki gibi direksiyon kinematiginde de kontrol edilir. Son olarak, tam direksiyon
acis1 aktivasyonu ile ilgili olarak tekerlek merkezi konum degisikligini kontrol etmek de
miimkiindiir ve ilgili egriler alt basliklarda eklenmistir. Tekerlek merkezi konumu, diz
bir siiris dengesi lizerinde kritik bir etkiye sahiptir (B. M. Kim vd. 2014). Simulasyon
sonuglari, fiziksel banko verileriyle iyi bir korelasyon gdstermektedir.
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4.2.1. Direksiyon a¢1 degisimi

Direksiyon a¢1 degisimine dair sonuclar, direksiyon simidinin tam sol ve tam saga
cevrilmesiyle tekerleklerin ne kadar yonlendirildigini derece cinsinden gdosterir (Sekil
4.6). Bu veri ayni zamanda direksiyon orani (steering ratio) olarak da adlandirilir. Calisma

kapsaminda iyi bir korelasyon yakalandigi belirtilebilir.

Front Steer Angle Change

Steer Angle (deg)

////// ‘ | —Bc‘nchrﬂwght

——Bench - Left

——Simulation - Left

Simulation - Right

Steering Test Steering Wheel Angle (deg)

Sekil 4.6. Direksiyon simidi agisina Karsilik direksiyon agisi

4.2.2. Tekerlek merkezi degisimi

Tekerlek merkezi, doniis manevrasi sirasinda (siiriicii tarafindan araca direksiyon girdisi
verildiginde) siispansiyon geometrisi nedeniyle konumunu oldugu gibi korumaz.
Tekerlek merkezinin bu durumda boyuna yone gore yanal yonde yer degistirme
gerceklestirecektir (Sekil 4.7). Tekerlek merkezi yer degistirmeleri ADAMS modeliyle
kuvvetli bir sekilde iliskili oldugundan, direksiyon girdisine dayali tekerlek kinematiginin

uygun sekilde tanimlandigini belirtmek miimkiindiir.

Wheel Center Locus

—Bench - Right

Y (mm)

&

7

—aBench - Left

——Simulation - Left

Simulation - Right

Steering Test X (mm)

Sekil 4.7. Teker merkezi degisimi

119



4.2.3. Kamber ac1 degisimi

Kamber agis1, temel 6n diizen acilarindan biridir ve tekerlek diizleminin ara¢ eksenine
gore dikey olarak yaptig1 aci1 olarak tanimlanir. Lastigin iist kismi disa dogru egimli
oldugunda pozitif, {ist tarafi ice egimli oldugunda ise negatiftir. Direksiyon agisinin
kamber agisi iizerindeki degisime etkisini bulunmaktadir (Sekil 4.8). Calisma, bu
davranig1 simiile eden nispeten basarili bir model olarak kabul edilebilir, ancak; sol teker
icin kamber ag¢1 degisiminde, ADAMS modelinin fiziksel sonuglara goére daha da

gelistirilebilecegini gostermektedir.

Front Camber Angle Change
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N
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} —Bench - Right
—Bench - Left
——Simulation - Left
Simulation - Right

Steering Test Steering Wheel Angle (deg)

Sekil 4.8. Kamber ag1 degisimi

4.3. K&C Performans Tablosu

K&C ozelliklerine ve gergeklestirilen analizler temel alinarak gelistirilen ara¢ modeli i¢in
bir sentez olusturulmustur (Cizelge 4.1). Karakteristikler i¢cin minimum ve maksimum
degerler, ilgilenilen arac projesi icin rakip araclar, 6nceki deneyimler ve talep edilen arag
dinamigi hedefleri temel alinarak belirlenmistir. Gizlilik nedeniyle maksimum hedef
%100 olarak kurgulanmis, her satir i¢in degerler normallestirilmistir. Wheel rate
degerleri, z1t tekerlek hareketi %100 olarak kabul edilerek diger degerler bu sonuca gore

gosterilmistir.

Kisaca, dikey tekerlek kinematigi hedeftedir ve genel olarak banko testi ile iyi bir

korelasyon korunmustur. Ackerman hatasi ve kamber agis1 degisimi i¢in belirlenen K&C
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hedefleri karsilanmadigindan, siispansiyon noktalarini tahmin ve optimize etmek igin bir

DOE ve NN caligmast planlanmustir.

Cizelge 4.1. K&C performans tablosu

Analiz Tipi K&C Karakteristigi Birim Alt Ust K&C Sanal
Hedef  Hedef Banko  Model

Paralel  Tekerlek | Ride Steer Varyasyonu (+10 mm derece 35% 100% 53% 63%

Hareketi bump konumunda)

Paralel  Tekerlek | Ride Steer Varyasyonu (+40 mm  derece 24% 100% 40% 43%

Hareketi bump konumunda)

Paralel Tekerlek | Kamber Ag¢i Degisimi (+40 mm  derece 43% 100% 46% 50%

Hareketi bump konumunda)

Paralel Tekerlek | Kaster A¢isi derece 73% 100% 87% 96%

Hareketi

Paralel  Tekerlek | Paralel Wheel Rate (zeminde) N/mm - - 43% 42%

Hareketi

Karsit Tekerlek | Karsit Wheel Rate (zeminde) N/mm - - 100% 104%

Hareketi

Karsit Tekerlek | Anti-Roll Bar Etkisi N/mm - - 57% 62%

Hareketi

Karsit Tekerlek | Ride Steer Varyasyonu (+10 mm  derece 35% 100% 37% 43%

Hareketi bump konumunda)

Karsit Tekerlek | Ride Steer Varyasyonu (+40 mm  derece 24% 100% 26% 27%

Hareketi bump konumunda)

Karsit Tekerlek | Kamber Ag¢i Degisimi (+40 mm  derece 43% 100% 69% 51%

Hareketi bump konumunda)

Direksiyon Direksiyon Orani - 81% 100% 92% 93%

Direksiyon Kaster Izi mm 83% 100% 83% 86%

Direksiyon Kingpin Agisi derece 80% 100% 84% 85%

Direksiyon Ackerman Hatasi derece 56% 100% 119% 126%

Direksiyon Kingpin Ofset mm 83% 100%  95% 98%

Direksiyon Kamber A¢1 Varyasyonu derece 65% 100%  120% 128%
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5. TARTISMA VE SONUC

Tezin bu boélimiinde, McPherson 6n sispansiyon montaj MBD modeli icin bir deney
caligmas1 tasarimi yapilmistir. Direksiyon analizinde kamber agis1 degisimini ve
Ackerman hata performansini en ¢ok etkileyen kilit noktalar belirlenmistir. Temel
noktalar tanimlandiktan sonra, bu noktalar1 optimize etmek ve direksiyon kinematigini
iyilestirmek i¢in bir RSM ¢alismas1 ve ardindan NN ile genetik algoritma optimizasyon

calismas1 yiirlitilm{istiir.

5.1. Deney Tasarin Taramas: (iki Seviye)

DOE tarama stratejisi, bir sistemin davranisini 6nemli Olglide etkileyen faktorlerin
kombinasyonlarint belirler. Bu yontemde, hedef K&C yanitim1 etkileyebilecek
McPherson siispansiyon sabit noktalari, her bir 6nemli nokta degisikliginin genel yanita
ne kadar katkida bulundugunu goérmek icin bir tarama analizi ile hassasiyet analizi

gercgeklestirilmis olur.

Bir tarama DOE, "iki seviyeli" adindan da anlasilacagi gibi, ayar araligindan yalnizca
yiiksek ve diisiik degerleri secer. Tarama, testlerin en ilgili parametrelere odaklanmasina
olanak tanir ve higbir temel faktoriin veya etkinin gézden kagirilmamasini garanti eder.
ADAMS/Car igerisinde, ADAMS/Insight tarafindan kullanilmak {izere simulasyon
sirasinda maksimum mutlak degerleri kaydetmek Uzere Ackerman hatasi ve kamber agisi
degisimi icin iki tasarim hedefi olusturulur. Bu degerler olusturulan deney tasarimi

kapsaminin sonucunda en aza indirilmesi gereken degerlerdir.

ADAMS/Insight icerisinde olusturulan deney tasarim matrisi On siispansiyon
komplesinin yirmi bir faktoriinii igeren yedi noktas1 baz alinarak olusturulmustur. Secilen
noktalar, alt salincak kolu (travers ve akson baglantilari), McPherson amortisor kulesinin

ust govde ve alt akson baglantist ile i¢ ve dis rot baglantilarinin X, Y ve Z koordinatlaridir.

Dogrusal model ve kismi faktoriyel DOE tasarim tipi ile DOE taramasi, 232 ¢alisma ile

tamamlanmigstir. Daha 6nemli bir etkiye sahip olan kilit noktalar, kamber degisimi ve
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Ackerman hatasi iizerindeki en kritik faktorler olarak secilmistir. Bu yaklagimin
gelecekteki galigmalar i¢in bir potansiyel olup olmadigimi kontrol etmek igin Plackett-
Burman tasarim tipi lineer model ile de tarama hedefi gergeklestirilmistir. Plackett-
Burman, en kritik faktorleri bulmak icin ¢ok az sayida deneme gerektirdiginden (bu
Ornekte, 24 veya 48 olmak tzere), gorevi tamamlamak igin gereken siire 6nemli 6lciide
daha azdir. Plackett-Burman tasarimlari, en 6nemlilerini belirlemek i¢in bir¢ok dnemsiz
degiskeni elemeye izin veren bir yontemdir. Bu tasarimlar, herhangi bir gelencksel
tasarim tlirlinden daha az islem gerektirir; ancak, faktor etkilesimlerini tahmin etmeye

izin vermez.

Sonuglara dayali olarak optimizasyon i¢in en etkili bes faktor se¢ilmistir. Optimizasyon
caligmasinda eniyileme yapilacak tasarim degiskenlerine ait noktalar spesifik olarak, dis
rot baglantisi (X ve Y koordinatlari), alt salincak kolunun akson baglantisi (Y koordinati),
I¢ rot baglantis1 (X koordinati) ve McPherson amortisor kulesinin tist govde baglantisidir
(X koordinat1). Bu noktalar, direksiyon 6n diizen agilarin1 olusturmalar1 ve dolayisiyla
direksiyon kinematigine ylksek etki etmeleri nedeniyle c¢alismada odaklanilmistir
(Cizelge 5.1).

Cizelge 5.1. McPherson siispansiyon noktalari i¢in Ackerman hatas1 ve kamber agis1
varyasyonunun hassasiyet analizi

Kismi Plackett-
Faktoriyel Burman
Koordinat % Etki % Etki
Ackerman Hatasi
dis tie-rod Y 36,7 32,73
alt salincak kolu Y 30,34 25,28
i¢ tie-rod X 10,5 11,48
Kamber Acisi

dis tie-rod X 20,9 18,79
alt salincak kolu Y 15,46 12,93
amortisor kulesi X 14,47 14,06
dis tie-rod Y 13,69 10,78
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Plackett-Burman ile 24 ¢aligsma ile gergeklestirilen sonuglara gore, Ackerman hatasi ve
kamber acis1 degisimi tizerinde %10'dan fazla etkisi olan anahtar parametrelerin, kismi
faktoriyel ¢alismada tanimlanan bes nokta ile ayni1 oldugu goriilmektedir. Bu, Plackett-
Burman yonteminin McPherson K&C siispansiyon testlerinde gelecekteki duyarlilik
analizleri i¢in uygun bir secim olabilecegini gostermektedir. Sonuglarm uygunlugu, R?
(R-Squared) ve R%ad]j (Adjusted R-Squared) tarama hedefleri icin degerlerin 1'e yakin
oldugundan dolay1 uygun olarak ifade edilebilir (Cizelge 5.2). Benzer K&C aktivitesi i¢in
de 0,85'ten yuksek bir R2adj degeri hedeflenmistir (Paliwal vd. 2015).

Cizelge 5.2. Tarama analizi uygunluk degerleri

Kismi Faktoriyel Plackett-Burman
Cevap R2 R2adj R2 R2adj
Ackerman Hatasi 9.9898e-01 9.8829%-01 9.9260e-01 9.7705e-01
Kamber Agis1 9.9827e-01 9.8012e-01 9.8648e-01 9.5808e-01

5.2. Deney Tasarimi Cevap Yiizeyi Yontemi

Tezin bu boliminde, DOE cevap yuzeyi yontemiyle Ackerman hatasini ve kamber agisi
degisimini en aza indirmek hedeflenmistir. Kullanilan bes faktér, DOE tarama
yontemiyle tanimlanan noktalardir. Tasarim ortami agisindan minimum etkiyi yaratmak
icin, her bir faktor i¢in degerler (noktalarin koordinatlari) DOE tarama yonteminde

tanimlandig1 gibi +/- Smm araligindadir.

Yanit yiizeyi yaklagimi, optimizasyon i¢in bir regresyon modeli kullanarak istatistiksel
deney tasarimlarini ampirik model olusturma ile birlestirir. Istatistiksel deney tasarimu, az
sayida testten hizli ve verimli bir sekilde bilgi toplamak ve deneysel masraflar azaltmak
icin degerli bir aragtir. Yanit daha sonra deneysel bir model kullanilarak belirli bagimsiz
degiskenlere baglanir. DOE yonteminin birincil konsepti, hazirlanmis bir dizi deneme
boyunca tiim ilgili parametreleri eszamanh olarak cesitlendirmek ve matematiksel bir
model kullanarak bulgular biitiinlestirmektir (Witek-Krowiak vd. 2014). Bu genellikle

mevcut verilere uymasi igin regresyon analizinin kullanilmasini igerir.
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DOE tasarim matrisi, ii¢ farkli yontem kullamlarak olusturulmustur. Ikinci dereceden
merkezi kompozit yuzlu (CCF), ikinci dereceden Box-Behnken (BB) ve tam faktoriyel
lineer model kullanarak deneylerinin tasarimi optimizasyon ¢alismasini yiirtitiilmiistiir.
Ikinci dereceden bir tam faktdriyel tasarim kullanmak ¢ok sayida simiilasyon nedeniyle
cok maliyetlidir; dolayisiyla CCF ve Box-Behnken, bu modellerin umut verici sonuglar
gosterip gostermedigini kontrol etmek i¢in eklenmistir. Az sayida denemeye ragmen,
CCF ve Box-Behnken ile elde edilen bulgular genellikle faktor etkilesimi hakkinda bilgi
saglayarak bu tasarimlar1 RSM arastirmalart i¢in uygun hale getirir. Optimize edilmis
noktalar, toplam maliyet fonksiyonunun karesi alinmis toplamlar olarak tanimlanmasiyla
bulunur. Optimize edilmis noktalarin tanimlanmasindan sonra, ilgili noktalari
ayarlayarak yeni koordinatlar MBD modeline eklenir ve sanal test techizati ile K&C testi
tekrar gerceklestirilir. MBD simiilasyon test donanimindan elde edilen K&C
ozelliklerinin kare toplamlari, her yontemin performansini gosteren toplam maliyet olarak
kabul edilir.

Ikinci dereceden modele sahip CCF tasarim tiirii, gérevi gerceklestirmek igin yalnizca 31
calistirma gerektirmistir. Temel On siispansiyon geometrisi ile karsilastirildiginda,
Ackerman hatasinda %14,4 ve kamber varyasyonunda %?25,7 iyilestirme elde edilmistir
(Cizelge 5.3). Buna karsilik, ikinci dereceden bir modele sahip Box-Behnken tasarim tipi,
hedefi sonuglandirmak igin 46 ¢alisma gerektirmistir. Temel On slispansiyon geometrisi
ile karsilastirildiginda, Ackerman hatasinda %23,84 ve kamber varyasyonunda %?24,45
tyilestirme elde edilmistir. Her iki ikinci dereceden model de sanal test techizati

sonuglarma kiyasla diisiik hatalar gostermistir.

Sonuglar ayrica, 32 testten olusan bir deney tasarimi kapsaminda dogrusal etkilesim tam
faktoriyel tasarimiyla da karsilastirilmistir. Tam faktoriyel, daha kotl bir tahmin
performansina ragmen, Box-Behnken ile karsilastirilabilir bir iyilestirme sunarak daha az
calistirma gerektirmistir. Box-Behnken onerilen noktalar tizerinde MBD simulasyonunda
daha 1iyi tahminler gostermesine ragmen, tam faktoriyel dogrusal etkilesimlerin
kullanilmasi optimizasyon i¢in daha az zamana ihtiya¢ duymasimi saglamistir. Hem
Ackerman hatast hem de kamber acisi degisimi icin degerler, verilerin gizliligini

saglamak adina her bir spesifik karakteristik icin izin verilen maksimum hedef deger
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olarak 1'e normallestirilmistir. Temel siispansiyon, 1,26'lik Ackerman hatasina ve 1,28'lik

kamber agis1 degisimine sahip oldugu K&C performans tablosunda gosterilmistir.

Cizelge 5.3. RSM optimizasyon sonuglari

Ackerman Hatasi Kamber Ac¢1 Degisimi
Model Maliyet
Tahmin MBD Hata Gelisim  Tahmin MBD Hata Gelisim
Kuadratik
ccF 1,074 1,081 0,68% 14,40% 0,956 0,951 -0,53% 25,70% 2,072
Kuadratik

0,958 0,962 0,39% 23,84% 0,97 0,967 -0,27% 24,45% 1,860
Box-Behnken

Lineer
Etkilesim Tam 0,975 0,987 1,15% 21,84% 0,960 0,952 -0,82% 25,61% 1,880
Faktoriyel

5.3. Yapay Sinir Aglar1 Yaklasimi

Bir sinir ag1, beynin norolojik olarak nasil ¢aligtiginin matematiksel bir modelidir. Beynin
ogrenme siirecini taklit etmek icin baglantili sinir hiicrelerinin agin1 matematiksel olarak
modeller. Bir sinir agi, katmanlara dahil edilen noéronlar adi verilen birbirine bagl
Ogelerin veriye dayali bir modelidir ve sinir ag1 modellemesi igin yeterli girdi ve ¢ikti
verileri gereklidir. Gizli katmana sahip bir giris ve ¢ikis katmanlari, geleneksel bir sinir
agini olusturur (Kant ve Sangwan 2015). Gizli katmandaki yapilandirilabilir agirliklara
sahip noronlar sayesinde ag, girdi ve c¢ikti degiskenleri arasindaki karmasik
korelasyonlar1 hesaplayabilir. Agirliklarin ayarlanmasi “egitim” adi verilen siirecle
gerceklestirilir ve cevap ylizey matrisindeki regresyon katsayilarinin hesaplanmasina
benzerdir. Bu amacla ¢capraz dogrulamali denetimli bir 6grenme teknigi kullanilir (Chow
vd. 2002). Agirliklar ilk Once rastgele segilir ve daha sonra gergek ve ag ciktilari
arasindaki farkliliklart en aza indiren agirliklar1 kesfetmek i¢in yinelemeli bir siire¢

kullanilir.

126



fleri beslemeli sinir ag1, en popiiler sinir ag1 mimarisidir. Ileri beslemeli ag, bilgi veya
sinyallerin giristen ¢ikisa yalnizca bir yonde gonderildigi agdir. Herhangi bir dogrusal
olmayan surekli fonksiyon, bir geri yayilim yontemiyle ti¢c katmanli bir ileri beslemeli
sinir ag1 kullanilarak kesin olarak tahmin edilebilir (Ahmadi 2012). Geri yayilim
(Backpropagation) algoritmasi en sik kullanilan algoritmadir. Geri yayilim 6grenme
algoritmasi, agin ortalama kare hatasin1 (MSE) azaltmak icin bir gradyan arama stratejisi
kullanir (Mandal, Pal, ve Saha 2007). Bu egitim prosediiriinde, ¢ikti néronlarinin
sonuclart ile gergek ciktilar arasindaki hata hesaplanir ve ag iizerinden geri iletilir.
Algoritma, yanlislig1 azaltmak icin her ardisik katmandaki agirliklar: degistirir. Bu iglem,
gercek ve hesaplanan ¢iktilar arasindaki fark 6nceden belirlenmis bir hata gereksinimini
karsilayana kadar devam ettirilir. Bu ¢alismada sinir ag1 modeli, Ackerman hatas1 ve
kamber agis1 degisimi olmak iizere iki ¢ikis ndronu ve direksiyon kutusu dis rot (X ve Y
koordinatlari), alt salincak kolunun akson baglantist (Y koordinati), direksiyon kutusu i¢
rot (X koordinati) ve amortisor kulesi iist baglantisi (X koordinati) olmak tizere bes girdi

etmeni icerir.

Yapay sinir aglariin cevap ylizey matrisine gore giicii, onceki verilerden 6grenebilmesi,
onceden uygun bir fonksiyonunun tanimina ihtiya¢ duymamasi ve evrensel yaklasim
kapasitesine sahip olmasi gerceginden gelir, bu da pratikte herhangi bir dogrusal olmayan
fonksiyona yaklagik olarak yakinsayabilecegi anlamima gelir (Desai vd. 2008).
Optimizasyon ig¢in, sinir ag1 modelleri amag fonksiyonlar1 olarak ele alinabilir. Ancak,
gradyan tabanli yontemler gibi geleneksel yaklasimlar1 kullanarak bir sinir ag1 modelini
optimize etmek, modelin tiirevlerini hesaplamanin zorlugu nedeniyle zordur. Dogal
seleksiyon yaklagimi ile evrim kavramlar lizerine kurulan genetik algoritmalar, stirekli
olmayan veya turevi alinamayan amag fonksiyonlarina sahip problemler i¢in etkili bir
arama ve optimizasyon araci oldugunu gostermistir. Bir popiilasyon kullanarak, genetik
algoritma tiim ¢dziim uzaym inceler. Ilk basta rastgele bir popiilasyon olusturulur. Her
bireyin uygunlugunu degerlendirmek i¢in bir ama¢ fonksiyonu kullanilir. Sinir ag1
modelleri bu anlamda amag fonksiyonu olarak kullanilmaktadir (J. Wang ve Wan 2009).
Uygunluk degerlendirmesinin tamamlanmasinin ardindan, bir sonraki nesli olusturmak
icin uygunluklarina gore secgilen bireyler ilizerinde mutasyon, c¢aprazlama gibi genetik

algoritma islemleri gerceklestirilir. Bu yontem, optimal bir ¢dziim bulunana kadar
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tekrarlanir. Literatiirdeki kitaplar, bir problem ¢dzme ve optimizasyon aract olarak
genetik algoritmalarin uygulanmasina iliskin ayrintili bir genel bakis saglar (Goldberg
1989; Holland 1992). MATLAB R2021a, bu ¢alismada sunulan tiim NN modellerini ve

genetik algoritmalar1 uygulamak i¢in kullanilmistir.

Agin topolojisini tanimlamak, bir sinir ag1 modelleme teknigi gelistirmenin ilk
asamasidir. Bir sinir aginin topolojisi esas olarak probleme 6zgii oldugundan, tasarim
parametreleri icin somut bir kurallar dizisi yoktur. Sonug olarak, bir sinir ag1 i¢in tasarim
parametrelerinin segilmesi genellikle deneme yanilmanin bir kombinasyonudur. Bu
caligmada gelistirilen sinir ag1 konfigiirasyonu 5-14-2 yapisina sahiptir. Bes girdi, bir gizli
katmanda on dort noron ve iki ¢iktidan olusmaktadir (Sekil 5.1).

Gizli Katman

Girdi Katmam | Cikti Katmani

Dig tierod.y

Ackerman Hatasi

Dig_tierod.x

I¢ tierod.x

Salincak kolu.y
— Kamber A¢1 Degisimi

Amortisor_kulesi.x

Sekil 5.1. Kullanilan sinir ag1 mimarisinin semasi

Her veri seti icin verilerin %70'1 egitim, %]15'1 test ve %15'1 dogrulama i¢in kullanilir.
Egitim, Bayesian metodu ile gerceklestirilmis ve model performansi, ortalama hata

kareleri (MSE) ve Pearson katsayisi (R) agisindan degerlendirilmistir (Cizelge 5.4).
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Cizelge 5.4. NN model performansi

MSE R
Veri Seti Deney Egitim Test Egitim Test Toplam
Sayisi
Tam Faktoriyel 32 6,6386E-15  0,0002024 1 0,99774 0,99986
CCF 31 3,598E-17 0,001208 1 0,99902 0,99985
Box-Behnken 46 4,5997E-15  0,0007073 1 0,99645 0,99962

Capraz dogrulama, verileri belirli oranlarda alt kiimelerine bolerek aglar1 degerlendirmek
icin kullanilan istatistiksel bir tekniktir. Bu arastirmada, verileri test, dogrulama ve biiyiik
boliimiinii ise sinir ag1 modeli egitimi i¢in kullanilan veriler olmak tiizere alt kiimelere
bolerek capraz dogrulama igin bir hold-out yontemi kullanilmistir (Deep Learning
Toolbox™ User’s Guide 2022). Bu teknik, veri seti neredeyse nadir oldugundan tercih
edilir ve egitim, test ve dogrulama i¢in kullanilir. Agin dogrulugunun yiiksek oldugu,
over-fitting olmadigi, agin karmasik bir yapiya sahip olmadigi ve verilerin de uygun
oldugu goriilmektedir. YSA modeli ve tahminleri bu ¢alismada Pearson korelasyon
katsayisi (R) 0.99'dan yiiksek oldugunda ve iyi bir ortalama kare hata (MSE) degerleri
aldiginda kaydedilmistir. R-degerinin yaninda MSE de se¢ilmesinin nedeni, over-fitting

durumunu 6nlemek ve dogrulugu artirmaktir.

Mevcut sinir ag1 modeli, yiiksek tahmin kabiliyetine sahip bir NN modeli sunar. RSM
caligmalar1 kapsamindaki deneysel sonuglar alinmis ve sinir ag1 modelleri i¢in girdi seti
olarak kullanilmistir. NN ile hesaplanan tahminler, deneysel verilerle karsilagtirilmistir
(Sekil 5.2 a, b, c). ilgili egrilerden de goriildiigii gibi NN modeli egitim verilerine
miikemmel bir sekilde uymaktadir ve tahminler dogrulama veri setindeki deneylere
oldukga yakindir. Bu sonuglar, deneysel bir model olarak sinir aglarinin potansiyelini

gostermektedir (Sekil 5.3 a, b).

129



Training: R=1 Test: R=0.99645 All: R=0.99962
£ >

O Data O Data '/") ®) Dlata
Fit e Fit 7 Fit
~~~~~~~~~~ Y=T e A | o e Y= T
- P Pel =
3 a 3
g g 8 g
5 5 g a
e} o /
A
Target A Target B Target C
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Sekil 5.3. BB veri seti ile sinir agi modelin hata histogram ve 6grenme egrisi
A) Hata histogrami B) Ogrenme egrisi

Vekil tabanli optimizasyon yontemi, Ozellikle optimizasyon modeli hesaplamasi
acisindan maliyetli degerlendirmelere dayali olarak kurulan durumda igin de
optimizasyon surecglerinde énemli bir rol oynar (Jin, Chen, ve Simpson 2001; Pfrommer
vd. 2018; G. G. Wang ve Shan 2007). NN, veri setlerinde belirsizlikler ve giirtiltii olmas1
durumunda da daha iyi tahminler saglama avantajina sahiptir (Bulut vd. 2022). Yapay
sinir aglarinin 6nceki durumlardan 6grenebilecegi ve yeni durumlar i¢in tahmin yapilmasi
durumunda verimli hareket edebileceginden, tasarim hacmi disindaki sonuglarin tahmin

edilmesi icin de tercih edilir.

Kabul edilebilir bir sinir ag1 modeli gelistirildikten sonra optimizasyona baglamak

mimkindir. Bu kapsamda incelenen durum i¢in ideal Ackerman hatas1 ve kamber agis1
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degisimi degerleri, bir genetik algoritma kullanilarak olusturulan NN modelinin girdi
uzay1 optimize edilerek bulunmustur. NN yanitlari, 500'liik bir popiilasyon ve 0,8'lik bir
caprazlama orani ile 1000 neslin altinda optimal degerlere etkin bir sekilde yakinsamustir.
Pareto front egrisi lizerinde ¢izilen sonuglara gore, karesi alinan Ackerman hatasi ve
kamber ag¢is1 degisiminin minimum toplamina sahip ¢oziim ¢ifti optimizasyon sonucu

olarak kabul edilmistir.

Pareto front

Camber Angle Variation
8

Ackerman Error

Sekil 5.4. Pareto front egrisi tam faktoriyel veri seti ile egitilmis sinir ag1 modeli

Tam faktoriyel veri seti ile yapilan optimizasyon c¢alismasi, Ackerman hatasini %28,27
ve kamber acist degisimini %26,83 oraninda iyilestirmis ve RSM yontemlerinden daha
iyi performans saglamistir (Cizelge 5.5). Ongériilen degerler ve MBD simiilasyonu
arasindaki fark, RSM lineer etkilesim tam faktoriyel yonteminden daha iy1 performans
gostermistir. CCF vert seti ile yapilan ¢alisma, Ackerman hatasint %26,39 ve kamber
acist degisimini %26,76 oraninda iyilestirmis, iyilestirme agisindan RSM yontemlerinden
daha iyi performans gostermis ve tam faktoriyel veri seti ile egitilmis NN modele kiyasla
ise tahmin hatas1 acgisindan daha iyi performans gostermistir. BB veri seti ile yapilan
caligma, Ackerman hatasini %23,99 ve kamber agist degisimini %28,38 oraninda
tyilestirmistir. Toplam maliyet, DOE RSM boliimiiniin optimizasyon performans
degerlendirmesine benzer sekilde degerlendirilmis olup, sanal test techizatindan elde
edilen Ackerman hatasinin ve kamber acis1 degisim degerlerinin karelerinin toplama ile
elde edilmistir. Calisma sonucunda genetik algoritma optimizasyonu gerceklestirilen tim

NN modelleri, RSM metoduna kiyasla daha iyi bir performans gdstermistir.
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Cizelge 5.5. RSM ve NN i¢in optimizasyon sonuglari

Ackerman Hatasi Kamber A¢1 Degisimi
Toplam
Model Maliyet
Tahmin MBD Hata Gelisim Tahmin MBD Hata Gelisim Y
Kuadratik CCF 1,074 1,081 0,68% 14,40% 0,956 0,951 -0,53% 25,70% 2,072
Kuadratik Box-
0,958 0,962 0,39% 23,84% 0,97 0,967 -0,27% 24,45% 1,860
Behnken
Dogrusal Etkilesim
. 0,975 0,987 1,15% 21,84% 0,960 0,952 -0,82% 25,61% 1,880
Tam Faktoriyel
NN ve GA (CCF
o 0,930 0,929 -0,13% 26,39% 0,938 0,937 -0,12% 26,76% 1,742
Veriseti)
NN ve GA (BB
L 0,962 0,960 -0,25% 23,99% 0,919 0,917 -0,22% 28,38% 1,761
Veriseti)
NN ve GA (Tam
. L 0,899 0,906 0,74% 28,27% 0,932 0,937 0,52% 26,83% 1,697
Faktoriyel Veriseti)

5.4. Degerlendirme

Gelistirilen MBD simiilasyon modeli, bu tez kapsaminda fiziksel K&C test bankosu
verileriyle korelasyona ulastirilmistir. Model, genel olarak K&C kapsaminda kompakt
segment binek ara¢ bagimsiz On siispansiyon i¢in kritik siispansiyon kinematigi

Ozellikleri i¢in tatmin edici sonuglar gostermistir.

En etkili geometri koordinatlari, Ackerman hatasi1 ve kamber a¢is1 degisimi gozetilerek
DOE taramasi ile McPherson siispansiyon direksiyon kinematigi i¢inde bulunmustur.
Secilen kilit koordinatlarda DOE RSM ve NN ile genetik algoritma yardimiyla

optimizasyon ¢alismalar1 gergeklestirilmistir.

Tarama ve optimizasyon ¢aligmalart i¢in farkl stratejiler degerlendirilmistir. Tarama igin
Plackett-Burman tanimlanmasi ve GA optimizasyonu ile tam faktoriyel veri seti ile
egitilmis NN modeli, en umut verici sonuglar1 gosterdikleri i¢in birincil slireg olarak

secilmistir.
Geleneksel RSM yontemleriyle karsilagtirildiginda, ayni deney veri setiyle egitilen NN

modelleri, Ackerman hatasinda %14 daha fazla iyilestirme ve kamber agisi

varyasyonunda ise %5,2 daha fazla iyilestirme saglamistir.
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Optimum sabit noktalart bulmak, K&C karakteristik etkilesimleri ile karmagsik bir gorev
oldugundan ve ara¢ ortaminda sinirli tasarim alani bulundugundan, mithendisler mevcut
tasarim ortamindan en iyi sonuglari bulmalidir. NN modelleriyle yapilan optimizasyon
siireci, temel On siispansiyonun kritik noktalar1 i¢in +/- 5 mm tasarim hacmi araliginda
Ackerman hatasinda %28'den ve kamber agis1 degisiminde %26'dan fazla bir iyilesme
saglayarak RSM yontemleriyle elde edilemeyen gelistirme saglanmis ve tarama dahil
olmak {iizere toplam 56 deney seti ile bu sonuglar elde edilmistir. Sonug olarak, bu
kapsamda onerilen hibrit NN-GA tekniginin, arag siispansiyonlarinin K&C 6zelliklerinin
modellenmesi ve optimizasyonu i¢in geleneksel RSM yaklagimina kiyasla umut verici bir

alternatif oldugu gosterilmistir.
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