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¥ZET 

 

Doktora Tezi 

 

GAZ TÜRBİNİ ROTORUNUN TRANSFER MATRİSİ METODU KULLANARAK 

TASARIM OPTİMİZASYONU 

 

H¿seyin Tarēk NĶķ 

 

Bursa Uludağ Üniversitesi 

Fen Bilimleri Enstitüsü 

Makine Mühendisliği Anabilim Dalı 

 

Danēĸman: Doç. Dr. Ahmet YILDIZ 
 

Gaz türbinleri helikopterlerden, uçaklara birçok farklı platformda itki sistemi olarak 

kullanılmaktadır. Geniş bir kullanım alanına sahip olmalarının nedeni daha hafif bir 

yapı ile yüksek itki gücü sağlayabilmeleridir. Bu itki gücünü sağlayabilmek adına gaz 

türbinleri yüksek hızlarda çalışır. Yüksek hızlarda çalışmaları rotor üzerinde 

oluşabilecek herhangi bir dengesizliğin yataklama sisteminde yüksek genlikte ve 

tekrarlı yüklerin oluşmasına sebep olur. Bu nedenle gaz türbinleri için, yatak yüklerinin 

belirli bir değeri aşmaması, rotor ve stator arasındaki mesafelerin belirli bir değer 

içerisinde olması ve işletme hız aralığında doğal frekansın olmaması tasarım 

gereksinimidir. Bu gereksinimleri dikkate alarak farklı tasarım parametrelerini aynı 

anda en iyi şekilde kullanmak, deneme yanılma yöntemlerinden ziyade optimizasyon 

yöntemlerini gerektirir. Bu tez çalışmasında, bu tür kapsamlı bir tasarım probleminin 

çözümüne yönelik, klasik sonlu elemanlar yöntemi (FEM) yerine, karmaşık transfer 

matris metoduna (CTMM) dayalı bir rotordinamik çözücüsü geliştirilmiştir. Geliştirilen 

bu çözücünün FEM'den çok daha hızlı çözümler sunabildiği ve böylece gaz türbini rotor 

tasarım problemleri için hızlı bir alternatif çözüm yöntemi olduğu gösterilmiştir. 

Optimizayon algoritmasında literatürde yaygın olarak kullanılan metaheuristik 

optimizasyon yöntemlerinden genetik algoritma (GA), diferansiyel evrim (DE), 

benzetilmiş tavlama (SA), yerçekimi arama algoritması (GSA), kara delik (BH), 

parçacık sürüsü optimizasyonu (PSO), harris şahini optimizasyonu (HHO), yapay arı 

kolonisi (ABC) ve metaheuristik olmayan örüntü arama (PS) yöntemleri seçilmiştir.  

Sonuç olarak rulman kuvvetleri ve disk sehimleri daha az, doğal frekansları çalışma 

aralığında olmayan bir gaz türbini tasarımı elde edilmiştir.  Elde edilen sonuçlar 

deneysel veriler ile karşılaştırılmış ve CTMM yöntemi ile optimizaston tasarımı 

doğrulanmıştır. Bu tez çalışması gaz türbini üretici firmaları için tasarıma yönelik 

önemli sonuçlar sunmaktadır. 

 

Anahtar Kelimeler:  Rotordinamiği, metasezgisel optimizasyon algoritmaları, çok 

amaçlı optimizasyon, karmaşık transfer matris metodu, analitik yöntemler, sonlu 

elemanlar yöntemleri 
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PhD Thesis 

 

DESIGN OPTIMIZATION OF GAS TURBINE ROTOR USING TRANSFER 

MATRIX METHOD 

 

H¿seyin Tarēk NĶķ 

 

 Bursa Uludağ University  

Graduate School of Natural and Applied Sciences 

Department of Mechanical Engineering 

 

Supervisor: Doç. Dr. Ahmet YILDIZ 

 

Gas turbines are widely used as propulsion systems in various platforms, from 

helicopters to airplanes, due to their ability to provide high thrust with a lightweight 

structure. To achieve this, gas turbines operate at high speeds. However, such speeds 

with rotor unbalances, leads to high-amplitude and repetitive loads on the bearing 

system. For gas turbines, it is critical to ensure that bearing loads remain below specific 

limits, rotor-stator clearances are maintained, and no natural frequencies exist within the 

operating speed range. Meeting these requirements efficiently requires optimization 

methods rather than trial-and-error approaches. This thesis developed a rotordynamic 

solver based on the Complex Transfer Matrix Method (CTMM) as an alternative to the 

Finite Element Method (FEM). The CTMM solver demonstrated significantly faster 

solutions, making it a rapid alternative for gas turbine rotor design. Metaheuristic 

optimization methods commonly used in the literature, including Genetic Algorithm 

(GA), Differential Evolution (DE), Simulated Annealing (SA), Gravitational Search 

Algorithm (GSA), Black Hole (BH), Particle Swarm Optimization (PSO), Harris Hawk 

Optimization (HHO), Artificial Bee Colony (ABC), and the non-metaheuristic Pattern 

Search (PS), were applied in the optimization process. As a result, a gas turbine design 

was achieved with reduced bearing forces and disk deflections, as well as natural 

frequencies outside the operating range. Experimental data validated the optimized 

design using the CTMM method. This study offers valuable design insights for gas 

turbine manufacturers. 
 

Key words: Rotordynamics, metaheuristic optimization algorithms, multi-objective,  

complex transfer matrix method, analytical methods, finite element methods 

2025, vii + 158 pages. 
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#     Rulman sönümü [Ns/mm] 
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2
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2
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Í     Disk kütlesi [kg] 
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ɿ      Sehim [mm] 

ʍ     Yoğunluk [kg/m
3
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ʖ     Doğal frekans 

ɱ     İşletim hızı  

 

Kēsaltmalar   A­ēklama 

ABC     Yapay arı kolonisi (Artifical Bee Colony) 

BH     Kara delik algoritması (Black Hole) 

CTMM    Karmaşık transfer matris metodu (Complex Transfer Matrix Method)  
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FEM     Sonlu elemanlar yöntemi (Finite Element Method) 
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1. GĶRĶķ  

 

Gaz türbinlerinin tasarımı kavramsal tasarım, ön tasarım ve detaylı tasarım gibi her biri 

oldukça detaylı çeşitli aşamalarla gerçekleştirilir. Bu tasarım süreçlerinde, görev 

profiline ve müşteri isterlerine uygun itki, verimlilik ve performans gereksinimlerini 

karşılamak amacıyla yada var olan sistem performansını, motorun itkisini ve yakıt 

verimliliğini artırmak amacıyla birden fazla iterasyon ve optimizasyon çalışması tasarım 

üzerinde yapılır. Disk topolojisi optimizasyonu (Wang vd., 2022), eksenel türbinler için 

difüzör performans optimizasyonu (Agromayor vd., 2019), tek kademeli radyal-dış 

akışlı türbinlerin optimizasyonu (Al Moghazy vd., 2024), ve türbin performans 

değerlendirmesi (Hu vd., 2024) gibi çalışmalar tasarım üzerinde gerçekleştirilebilecek 

optimizasyon uygulamalarına örnek verilebilir. Ancak, bu tür çalışmaların yapılabilmesi 

için ilgili fiziksel fenomeni doğru bir şekilde temsil edecek matematiksel modellere, 

yapısal analiz modellerine ve deney düzeneklerine ihtiyaç vardır. Bu modeller ve 

analizler sayesinde, gaz türbininin dinamik davranışı, titreşim seviyeleri, kritik hızları 

ve mekanik yorulma gibi potansiyel sorunlar erken aşamalarda tespit edilebilir. Bu da 

test ve analiz sırasında büyük değişikliklerin önüne geçerek, gereksiz maliyetlerin 

azaltılmasına ve kritik tasarım risklerinin minimize edilmesine yardımcı olur. 

 

 
 

ķekil 1.1. Gaz türbini rotoru (Matsushita vd.,2017) 

 

Gaz türbinlerinin verimliliği ve performansını sağlamak için oldukça yüksek hızlarda 

dönmeleri gerektiğinden, dinamik davranışı belirleyen en önemli bileşenlerden biri 

rotordur (Şekil 1.1). Bu nedenle rotordinamiği, dönen makinelerin tasarımında kritik bir 

rol oynar (Subbiah vd., 2018). Benzer şekilde, yalnızca gaz türbinleri değil, buhar 

türbinleri, gaz türbinleri, santrifüj kompresörler ve içten yanmalı motorlar gibi pek çok 

endüstriyel makinede de rotorlar yer alır. Artan performans talepleriyle birlikte, 

özellikle havacılık endüstrisinde kullanılan gaz türbinlerinin tasarımında yüksek hızlı ve 

hafif rotorlara olan talep her geçen gün daha da yükselmektedir. Rekabetçi kalabilmek 
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için bu makinelerde güç çıkışını ve verimliliği artırmak hedeflenirken, bu gereksinimleri 

karşılayan rotor-yatak sistemleri tasarlamak da önem kazanmaktadır. Bu tür sistemler 

için yüksek hızlı, düşük titreşim seviyelerine sahip, kararlı ve hafif rotorlar gereklidir 

(Saruhan, 2001). Esnek yapıları sayesinde bükülmeye olanak tanıyan rotorlar, bu 

talepleri karşılayacak şekilde tasarlanmalıdır (Darlow, 2012). Ancak, yüksek hızlarda 

çalıştıkları ve esnek yapıya sahip oldukları için dengesizlik, aşırı yükler, sürtünme, 

yorulma ve çeşitli rotor dinamiği fenomenlerine neden olabilir. Bu nedenle, rotor 

dinamiği analizleri yapılarak sistemin kararlılığının değerlendirilmesi gereklidir 

(Matsushita vd., 2017). Karmaşık geometriye sahip ve birden fazla yük faktörüne maruz 

kalan rotor-yatak sistemleri için böyle bir tasarım oluşturmak her zaman kolay değildir. 

Özellikle havacılık alanında, aerodinamik performans gereksinimleri nedeniyle rotor 

yapıları oldukça karmaşık bir geometrik yapıya sahip olup, bu durum sezgisel tasarımı 

sınırlar. Sınırlarla birlikte yüksek dönme hızları, yüksek irtifalar, yüksek sıcaklıklar ve 

ani çalışma dinamikleri gibi aşırı koşullar göz önünde bulundurulduğunda, süreç daha 

da karmaşık hale gelir. Bu koşullar altında, her bir rotor parametresi, sistemin 

verimliliğini ve itkisini doğrudan etkileyebilir. 

 

Tasarımsal açıdan kritik olan rotorun, aşırı yatak yüklerine neden olmadan çalışması, 

güvenli titreşim seviyelerini koruması ve yüksek hızlarda sabit bileşenlerle temas 

etmemesidir. Bu çok yönlü gereklilikleri karşılamak için doğrusal olmayan ilişkiler ve 

karmaşık dinamikler dikkatlice ele alınmalıdır. Bu tür tasarım problemlerini çözmek 

amacıyla, birden fazla tasarım değişkeni ve çok amaçlı fonksiyon içeren durumlarda 

matematiksel programlama, stokastik süreç teknikleri ve istatistiksel yöntemler gibi 

operasyon araştırmalarının üç ana kategorisinden yararlanılmalıdır (Rao, 2019). Rotor 

dinamiği modelinin matematiksel formülasyonu, önceden belirlenmiş kısıtlar altında 

oluşturulabildiğinden, en uygun çözüm için operasyon araştırma yöntemlerinden biri 

olan optimizasyon teknikleri tercih edilmelidir; bu teknikler matematiksel programlama 

olarak da bilinir. 

 

Rotor tasarımında optimizasyon tekniklerinin etkin bir şekilde kullanılabilmesi için, 

rotor dinamiğine dayalı, güvenilir ve hızlı bir hedef fonksiyonun kullanılması gereklidir. 

Literatür incelendiğinde, rotor dinamiği alanında iki yüz yıllık bir bilgi birikimi olduğu 
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gözlemlenmiştir. 18. yüzyılın sonunda Rankine (1869), bir rotorun kritik hızın üzerinde 

döndürülemeyeceğini belirttiğinden itibaren rotor dinamiği önemli bir gelişim 

göstermiştir; günümüzde ise, kritik hızların üzerine çıkabilen ve o hızda güvenle çalışan 

rotorlar mevcuttur. 19. yüzyılın sonuna kadar, couple etkiler (Robertson, 1934), Coriolis 

kuvveti (Rodgers, 1922), rotor stabilite eşiği (Smith, 1933), dinamik sertlik 

(Dimentberg, 1961), doğrusal olmayan yatak etkisi (Lund, 1964) gibi çeşitli fenomenler 

rotor dinamiğine dahil edilmiş ve teorisi bugünkü ileri seviyesine ulaşmıştır. Bu 

gelişmeler, rotor dinamiği teorisini daha karmaşık hale getirmiş ve alanda optimizasyon 

kullanımının yolunu açmıştır (Chen vd., 1988; Nataraj vd., 1993 ; Shiau vd.,1990; Shiau 

vd., 1993). 

 

 
 

ķekil 1.2. TMM ve FEM'in kronolojik olarak bilgisayar teknolojisi ile kıyaslanması  

 

Ne kadar karmaşık olsa da, nihayetinde rotordinamiği bir kiriş titreşim problemidir. 

Nitekim bu titreşim problemleri, ilk dönemlerde daha basit yöntemlerle ele alınmış ve 

temel çözümler sunulmuştur (Şekil 1.2). 1940’lı yılların başlarında, bu ve benzeri 

titreşim problemleri basit modeller üzerinden çizelge desteğiyle çözülmekteydi. Ancak, 

bilgisayar teknolojisinin gelişmesiyle birlikte daha karmaşık titreşim problemleri 

bilgisayarlar aracılığıyla çözülebilir hale geldi. Bu gelişim sürecinde, teorinin 

bilgisayarlar tarafından uygulanmasını kolaylaştıran ilk yöntemlerden biri transfer 

matrisi metoduydu (TMM) (Rao, 2011). TMM, serbestlik derecelerinin artmasına 

rağmen matris boyutunun büyümemesi sayesinde, daha az işlem ile oldukça hızlı 
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sonuçlar elde edilmesini sağlıyordu (Niş vd., 2023; Gökdağ, 2008). Bu avantajları 

sayesinde, TMM günümüzde rotor dinamiğinin birçok alanında aktif bir şekilde 

kullanılmaktadır (Ahmadian vd., 2007; Varney vd., 2014; Deng vd, 2019). Ancak, 

Fortran’ın ortaya çıkması ve bilgisayarların hesaplama gücündeki büyük artışlarla 

birlikte, Sonlu Elemanlar Yöntemi (Finite Element Method, FEM) statik ve dinamik 

analizlerin yanı sıra rotor-yatak sistemlerinde de yaygın bir şekilde kullanılmaya 

başlanmıştır (Friswell, 2010). Özellikle karmaşık yapıları 2D veya 3D olarak 

modelleyebilme gücü, FEM’in kullanımını ve geliştirilmesini önemli ölçüde teşvik 

etmiştir.  

 

FEM, karmaşık geometrilerin modellenmesindeki üstün yetenekleri sayesinde 

günümüzde rotor dinamiği optimizasyonunda sıklıkla kullanılmaktadır (Kang vd., 2021;  

Longxi vd.,2017). Eğrisel yapıları doğru bir şekilde takip edebilme kapasitesi, FEM’in 

bu alandaki tercih edilme nedenlerinden biridir (Allaire vd., 1980). Ancak, 

optimizasyon süreçlerinde, çok sayıda iterasyonu hızlı bir şekilde gerçekleştirilmesi 

gerektiğinden, amaç fonksiyonunun hızlı sonuçlar üretebilmesi de büyük önem taşır. 

FEM, yüksek kaliteli sonuçlar sağlamakla birlikte, çözüm süresinin uzun olması 

durumunda, eleman tiplerinin düşük serbestlik derecesine sahip elemanlarla 

değiştirilmesini gerektirebilir (Huang vd., 2016). Bu nedenle, daha hızlı sonuçların 

gerekli olduğu durumlarda FEM’in bazı sınırlamaları ortaya çıkabilir. Rotor dinamiği 

gibi titreşim problemleri, bir stres analizinden ziyade basitliğe dayanmalıdır. Bu 

sebeple, karmaşık 3D modeller yerine 1D basit kiriş modelinin oluşturulması rotorun 

analizi için yeterli kabul edilmektedir (Matsuhita vd., 2017). Çünkü modelin 

karmaşıklığı arttıkça, karşılaşılan problemler de çoğalmaktadır. FEM ile karmaşık 

modelleme, tekillik noktaları ve uzun çözüm süreleri gibi zorluklarla birlikte gelir. Bu 

noktada, TMM, basit modelleme ve hesaplama sürecinde sistemin serbestlik derecesi 

arttıkça matris boyutunun büyümemesi sayesinde daha az işlem ve daha hızlı sonuç elde 

edilmesini sağlayarak bu problemlere çözüm sunar. Nihayetinde, rotor dinamiği 

sorunları için TMM’nin hızlı ve etkili bir yaklaşım olduğu söylenebilir. Sağladığı bu 

avantajlar nedeniyle TMM, karmaşık döner makinelerin dinamik analizinde yaygın 

olarak kullanılmaya devam etmektedir (Yang vd., 2018). 
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FEM, kapsamlı bir şekilde multidisipliner analizler gerçekleştirebilmesine rağmen, bir 

sistemin bütünsel olarak ele alınması gereken durumlarda detaylı modelleme ve 

kapsayıcılık, analiz süreleri açısından ciddi dezavantajlar yaratabilir. Bu tür durumlara 

motor bütünü analizleri örnek gösterilebilir. Örneğin, fan blade out, core blade out ve 

manevra analizlerinin gerçekleştirilmesi için doğrudan Solid FEM modeli kullanmak 

yerine, Shell modele indirgeme yapılır. Bu yaklaşım, modelin daha basit hale getirilerek 

daha hızlı sürede kabul edilebilir çözüm sunmasını amaçlar. 

 

Şekil 1.3 a’da verilen modele sahip bir turbofan jet motoru, kapsamlı motor bütünü 

analizlerinin gerçekleştirilebilmesi adına Şekil 1.3 b’de gösterildiği gibi shell yapı ile 

modellenir. TMM ise bu indirgeme yöntemlerinden biri olarak, hızlı ve kararlı analiz 

yapma yeteneğiyle öne çıkar. Shell modelleme FEM ile gerçekleştirilirken, TMM 

tabanlı modelleme, kullanılan metodolojideki farklılıklarla ayrışır ve alternatif bir 

çözüm yaklaşımı sunar. 

 

 
 

ķekil 1.3. Solid modelin shell modele indirgenmesi A) Solid model B) Shell Model 

(Han, 2019) 

 

Rotor dinamiği teorilerine dayalı yazılımlar, tasarım sürecinde karmaşık ve zorlu 

analizleri gerçekleştirebilmek ve parametrik çalışmalar yapabilmek için önemli bir 

araçtır. Ancak, bu tür analizleri yapabilen ticari yazılımlar genellikle yüksek maliyetli 

lisans ücretleri gerektirir ve kapalı kaynaklı yapılarıyla dikkat çeker. Bu durum, 

kullanıcıları yalnızca yazılım arayüzü ile sınırlayarak esneklikten yoksun bırakır.  

 

Ticari rotor dinamiği yazılımları genellikle iki ana gruba ayrılmaktadır: rotor dinamiği 

modüllerini içeren genel amaçlı yazılımlar ve doğrudan rotor dinamiği analizleri için 

geliştirilmiş özel yazılımlar. Ansys, Comsol veya Nastran gibi rotor dinamiği modülleri 
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içeren ticari yazılımlar, 3D görselleştirme ve kullanıcı dostu arayüz avantajlarına sahip 

olmalarına rağmen rotor dinamiği için yeterince spesifik olmama dezavantajına sahiptir. 

Öte yandan, Dyrobes, DYNROT, XLTRC2, ROTORINSA ve XLRotor gibi doğrudan 

rotor dinamiği için geliştirilen ticari yazılımlar, birçok rotor dinamiği problemini 

çözmek için çözümler sunsa da yüksek maliyet ve kapalı kaynaklı olma gibi 

dezavantajlara sahiptir. 

 

 
 

ķekil 1.4. JoeRot rotordinamiği çözücü logosu  

 

Mevcut yazılımlardaki bu dezavantajlar, dünya çapında araştırmacıları, esnek tasarım 

kabiliyeti ve özelleştirme imkanı sağlayan rotor dinamiği yazılımları geliştirmeye 

yönlendirmiştir. Bunun sonucunda, FEM kullanan açık kaynaklı rotor dinamiği paket 

programları ortaya çıkmıştır. Bu programlar arasında, Maierhofer ve diğerleri (2020) 

tarafından MATLAB destekli AMrotor, Ahmed ve diğerleri (2019) tarafından Octave 

platformu tabanlı VibronRotor, ve Timbó ve diğerleri (2020) tarafından Python tabanlı 

ROSS örnek olarak verilebilir. Bu çalışmalar, her birinin sunduğu kütüphane ve eleman 

çeşitliliği ile belirgin farklılıklara sahiptir; her yazılım, kullanıcıların ihtiyaçlarına göre 

farklı özellikler ve analiz yetenekleri sunmaktadır. 

 

Bu doğrultuda, FEM’in dezavantajlarını en aza indirirken, ticari yazılımların sunduğu 

esneklikten daha fazlasını sağlayabilen bir çözüm olarak, JoeRot rotor dinamiği yazılım 

aracı geliştirilmiştir (Şekil 1.4). Geliştirdiğimiz bu yazılım aracı, model üzerinde 

parametrik çalışmalara olanak tanırken konsept tasarım ve ön tasarım aşamalarında daha 

hızlı iterasyonlar yapabilen, yüksek hassasiyetli sonuçlar sağlayan Karmaşık Transfer 

Matris Yöntemi (CTMM) temellidir. JoeRot, Campbell diyagramı çizimi, doğal 

frekansların hesaplanması, mod şekillerinin belirlenmesi, dengesizlik nedeniyle sistem 

yanıtının incelenmesi, kararsızlık eşiği analizi ve rotor tasarımı için kritik hız haritası 

çizimi gibi çeşitli analizleri gerçekleştirebilmektedir. Ayrıca, sahip olduğu dokuz farklı 
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optimizasyon algoritmasıyla tasarlanan rotorların çok amaçlı rotordinamiği 

optimizasyonunu da mümkün kılmaktadır. 

 

Optimizasyon algoritmaları farklı şekillerde sınıflandırılabilir. Rotor-yatak sistemi 

tasarımı yapılacaksa ve tasarım ekibinin bir referans çalışması yoksa, global arama 

yöntemleri tercih edilmelidir. Ancak, referans çalışmaları mevcutsa, daha sınırlı tasarım 

değişkenleri ile yerel aramalar yapılmalıdır. Bunun nedeni, çok amaçlı optimizasyon 

problemlerinin tanımlandığı matematiksel fonksiyonların birden fazla yerel minimuma 

sahip olabilmesidir. Çok amaçlı fonksiyon problemlerinde, uygunluk fonksiyonu amaç 

fonksiyonu sayısının artışıyla doğrusal olmayan bir yapıya dönüşür. Bu tür problemler 

için türev tabanlı olmayan optimizasyon algoritmalarının kullanılması daha uygun 

olacaktır. Rotor-yatak sistemlerinde ise, özellikle matematiksel özelliklere bağlı olarak 

yerel optimum çözümler sağlanabilse de, bu çözümler mutlak bir çözüm olarak kabul 

edilmemelidir (Roso, 1997). Saruhan (2003), bu durumu genetik algoritmayı 

rotordinamik tasarım optimizasyonu problemi için sayısal optimizasyon tekniğiyle 

karşılaştırarak göstermiştir. Bu tür durumlarda, global arama yöntemini kullanan türev 

tabanlı olmayan optimizasyon algoritmalarının kullanılması gerektiği vurgulanmaktadır.  

 

Rotor dinamiği açısından literatürde çeşitli optimizasyon çalışmaları bulunsa da, bu 

çalışmalar genellikle FEM yöntemine dayalı olup, mevcut algoritmalar rotor dinamiği 

özelinde karşılaştırılmamıştır. Ancak, literatürdeki bu sınırlı yaklaşım, optimizasyon 

algoritmalarının potansiyelini tam anlamıyla değerlendirmeyi engellemektedir. Halbuki 

No Free Lunch Teoremine (NFLT) göre, belirli algoritmalar belirli problem türlerinde 

daha iyi performansa sahip olacaktır (Wolpert vd., 1997). Bu bağlamda, çalışma 

kapsamında meta-sezgisel optimizasyon algoritmalarına ek olarak Pattern Search (PS) 

algoritması da değerlendirilmiş ve rotor dinamiği optimizasyonu için toplam dokuz 

farklı algoritma incelenmiştir. Bu algoritmalar, evrim tabanlı Genetik Algoritma (GA) 

ve Diferansiyel Evrim (DE), fizik tabanlı SA, Gravitasyonel Arama Algoritması (GSA), 

Kara Delik (BH) ve sürü tabanlı PSO, HHO ile Yapay Arı Kolonisi (ABC) 

algoritmalarından oluşmaktadır. Ortak özellikleri gradyan tabanlı olmamaları olan bu 

algoritmalar, geliştirdiğimiz CTMM tabanlı çözücü ile rotor dinamiği optimizasyonu 

çerçevesinde karşılaştırılmıştır. Performans analizleri, Düşük Boyutlu (LD) ve Yüksek 
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Boyutlu (HD), Çoklu Tepe Noktalı (MM) ve Tek Tepe Noktalı (UM) uygunluk 

fonksiyonları gibi farklı tasarım senaryoları üzerinde gerçekleştirilmiştir. 

 

Bu çalışma kapsamında kaynak araştırması kısmında, rotor dinamiği ve tarihçesine 

ilişkin literatür taraması yapılmış; turbomakineler içerisinden mini-turbojetler, 

turbojetler ve turboşaft motorları üzerine genel bir değerlendirme sunulmuştur. Ayrıca, 

Joerot rotor dinamiği çözücüsünde kullanılan Transfer Matris Metodu’nun teorik 

temelleri detaylandırılmıştır. Rotordinamiği optimizasyon süreçlerine ve buna ilişkin 

amaç fonksiyonlarına değinilmiş; NFLT kapsamında metasezgisel algoritmaların rolü 

incelenmiştir. 

 

Materyal ve yöntem bölümünde, kullanılan rotor dinamiği çözücüsünün arayüzü, 

yetkinlikleri ve detayları ele alınmıştır. Çözücünün doğrulama süreci, hem FEM hem de 

analitik yöntemlerle karşılaştırılarak ortaya konulmuştur. Bu doğrulamalar temel 

alınarak, yapısal bir optimizasyon çevrimi önerilmiş ve algoritma tiplerine göre 

rotordinamik performans dağılımları analiz edilmiştir. Farklı rotordinamik optimizasyon 

problemleri tanımlanarak algoritmaların bu problemler karşısındaki yakınsama 

yetenekleri değerlendirilmiştir. Bu bağlamda, geliştirilen test düzeneğinin kapsamı ve 

hedefleri detaylandırılmış; amaç fonksiyonları ve optimizasyon sınırları belirlenmiştir. 

 

Bulgular ve tartışma bölümünde, CTMM’nin FEM’e kıyasla sağladığı avantajlar 

vurgulanmıştır. Optimizasyon çevriminin sonuçları, farklı rotor tipleri üzerinde elde 

edilen performans verileriyle birlikte incelenmiştir. Elde edilen test bulguları ışığında, 

önerilen yöntemin pratikte uygulanabilirliği değerlendirilmiş ve bu bulguların 

literatürdeki mevcut çalışmalarla ilişkisi tartışılmıştır. 
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2. KURAMSAL TEMELLER ve KAYNAK ARAķTIRMASI 

 

2.1. Rotor Dinamiĵi ve Tarih­esi 

 

Dönel sistemler, insanlık tarihinin en eski mühendislik başarılarından biri olarak, 

teknolojik gelişimin temel taşlarından birini oluşturmuştur. Enerji aktarımı ve 

dönüşümü gibi hayati işlevleriyle bu sistemler, geçmişten günümüze hem sanayi 

devrimlerini şekillendirmiş hem de modern mühendislik uygulamalarının temelini 

atmıştır. Tarihte bu alandaki ilk örneklerden biri, Milattan Önce 30’lu yıllara dayanan 

Heron’un motoru olup, buhar gücünü kullanan ilk dönel sistem arasında yer alır (Şekil 

2.1). Heron’un öncülüğünü yaptığı bu tasarımlar, ilerleyen dönemlerde El-Cezeri’nin su 

çarkları ve Leonardo da Vinci’nin vidalı pompası gibi yenilikçi mekanizmalarla 

çeşitlenmiştir. Ancak, dönel sistemlerin bugünkü anlamıyla gelişimi, esas olarak son üç 

yüzyılda hız kazanmıştır. Rotordinamiğin ortaya çıkışı ve yüksek hızlarda çalışabilen 

rotorların geliştirilmesi, bu süreçte dönel sistemlerin performansını artırarak modern 

mühendislik tasarımlarında devrim yaratmıştır. 

 

 
 

ķekil 2.1. Heron’un motoru 

 

18. yüzyılın sonlarına doğru buhar makinelerinin icadıyla başlayan sanayi devrimi, 

özellikle tarım ve dokuma gibi temel insan ihtiyaçlarına yönelik sektörlerde devrim 

niteliğinde değişikliklere yol açmıştır. 19. yüzyılın ortalarına gelindiğinde ise, takım 

tezgahları ve üretim teknolojilerindeki yenilikler, içten yanmalı motorlar ve alternatif 

akım motorlarının icadıyla ikinci sanayi devrimini başlatmıştır (Tsai, 2019). Bu 
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motorlar, yüksek güç yoğunlukları sayesinde üretim ve ulaşım alanlarında geniş bir 

kullanım bulmuş ve endüstriyel gelişimi hızlandırmıştır. Ancak, 20. yüzyılın ortalarına 

doğru, bu motorların artan güç taleplerini karşılayamaması, turbomakinelerin ortaya 

çıkmasına zemin hazırlamıştır. Bu süreç, özellikle türbinler, uçaklar ve kara taşıtları gibi 

teknolojik alanlarda büyük ilerlemelere yol açmıştır. Bu teknolojik atılımlar, dönel 

makinelerin daha yüksek hızlara ulaşmasını ve daha yüksek verimlilik sağlamasını 

mümkün kılmıştır (Tsai, 2019). Bununla birlikte, hızla artan verimlilik ve güç talepleri, 

rotordinamik fenomenlerin anlaşılmasını ve kontrol edilmesini zorunlu hale getirmiştir. 

Bu bağlamda, rotordinamiği teorisi, yüksek hızlarda meydana gelen fiziksel olayları 

açıklamak ve yönetmek amacıyla geliştirilmiştir. 

 

19. yüzyılın ortalarına gelindiğinde, teller, kirişler, zarlar ve plakaların titreşim 

özellikleri oldukça iyi anlaşılmıştı. Ancak, kirişlerin döner bir şaft haline geldiğinde 

nasıl davrandığı ve bu dönüşün dinamikleri hakkında henüz hiçbir bilgi yoktu. William 

John Macquorn Rankine (1869), bir rotorun santrifüj dolanım hız sınırını tanımlayarak, 

kritik bir hızın varlığını öne sürmüş ve böylece rotordinamiğinin temellerini atmıştır. 

Rankine, bu hızı sınırlayıcı bir hız olarak tanımlamış, ancak bir rotorun bu kritik hızı 

aşabileceği ya da aşamayacağı konusunda kesin bir bilgi bulunmamaktaydı. Rankine'in 

çalışmalarının ardından, esnek döner şaftlar üzerine yapılan araştırmalar artmış ve bu 

çalışmaların odak noktası, rotorun kritik hızının belirlenmesi ve çalışma hızları 

aralığındaki kararlılığın anlaşılması olmuştur. 

 

Sonraki yıllarda, birçok araştırmacı, kritik hız ve kararlılık konusundaki teoriyi daha da 

derinleştirmiştir. Greenhill (1883), şaftın ataletinin ve şaftın burkulmasının (buckling) 

kritik hız kararsızlığına olan katkısını incelemiş ve bu çalışma, kritik hız fikrini 

doğrulayan önemli bir adım olmuştur. Rayleigh ve diğerleri (1896), sürekli bir kirişin 

doğal frekansını belirlemek için yaklaşık enerji yöntemini geliştirmiştir. Dunkerley 

(1895) ise, Rayleigh’in özdeğer analizi yöntemini kullanarak, çok sayıda şaft ve disk 

sisteminin kritik hızlarını hesaplamış ve bu yöntemi, kritik hız tahminlerinde 

kullanılmak üzere daha da geliştirmiştir. 
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Watt’ın buhar makinesini icat etmesinden yaklaşık yüz yıl sonra, 1883 yılında İsveçli 

mühendis De Laval, buhar türbinleri ve süt ürünleri makinelerinin tasarımına önemli 

katkılarda bulunmuş ve kritik hız sorununu çözmede büyük bir başarı elde etmiştir. De 

Laval, dönemin bilinen teorilerine karşı olarak, bir rotoru kritik hızda çalıştırmayı 

başarmıştır. Başarılı olduğu sistem, buharın düşük basınca genişlemesine izin veren 

nozullardan yüksek basınçlı buharın üfleyerek döndürdüğü ilk buhar türbiniydi (bkz. 

Şekil 2.2) (Baskharone vd., 2006). Ayrıca Laval, dönme yarıçapı, mil eksantrikliği, şaft 

sertliği ve ağırlık gibi faktörleri göz önünde bulundurarak, Rankine’in on dört yıl önce 

kritik hızın sınırlayıcı hız olduğunu öne sürdüğü rotorun, bu kritik hızın ötesinde nasıl 

düzgün bir şekilde dönebildiğini açıklamıştır. 

 

 
 

ķekil 2.2. Laval’ın türbini  

 

İlk buharla dönen makineler geliştirildikten sonra, enerji üretim kapasitesinde muazzam 

bir artış sağlandı. Laval’ın türbininden yalnızca bir yıl sonra, 1884’te Charles Parsons, 

ilk reaksiyon türbinini icat etti (Rao, 2011). Bu, türbin teknolojisinin gelişiminde yeni 

bir dönemi başlattı (Baskharone vd., 2006). Bu gelişme, o dönemde şiddetli tork ve hız 

dalgalanmalarına neden olan pistonlu makinelerden farklı olarak, daha fazla güç ve daha 

az titreşim sağlayan, dönemin "titreşimsiz motorları" olarak adlandırılan 

turbomakinelerin temelini atmıştır. 1878’de Thomas Alva Edison tarafından icat edilen 

dinamo ve 1882’de kurulan Pearl Street Elektrik Santrali, buhar türbinlerinin elektrik 
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üretimindeki olağanüstü gelişimini hızlandırmıştır. 20. yüzyılın başlarında, 2 MW’lık 

elektrik üreten türbinler kullanılmaya başlandı. 1920’de ise ilk 50 MW’lık makineler 

üretildi ve II. Dünya Savaşı'nın sonunda, 100 MW’lık makineler elektrik üretiminde 

kullanılmaya başlandı (Tsai, 2019). 

 

 
 

ķekil 2.3. Rijit yataklamalı Jeffcott rotor grubu A) Jeffcott rotor grubu izometrik 

görüntüsü B) Jeffcot rotor ve kütle kaçıklığının matematiksel modeli 

 

Fakat, daha yüksek hız talebini karşılamak amacıyla kritik hızın nasıl aşılacağı üzerine 

tartışmalar devam ediyordu. Kritik hızla ilgili sorunlar, Jeffcott'un (1919) yaptığı 

çalışmalarla yeniden ele alındı ve bu, önceki teorik yaklaşımlarla karşılaştırıldığında 

önemli bir ilerleme sağladı. Jeffcott, rijit yataklı, sönümlü dengesizlik tepkisi üzerine 

yaptığı çalışmalarla rotorun dinamik davranışını, özellikle doğal frekans civarındaki 

etkileri incelemek için yeni bir model geliştirmiştir. Bu model, rotorun sönümlü 

dengesizlik tepkisini simüle eden bir sistemdi ve Şekil 2.3’te gösterilmektedir. Titreşim, 

bu bölgede hızla artmaya başlamaktadır. Bu, o dönemde 'kritik hız' olarak bilinen denge 

rezonansının ilk örneğiydi. Rodgers (1922), Coriolis kuvvetini rezonans teorisine dahil 

eden ilk kişi oldu ve rotor dinamiği üzerine önemli bir katkı sağladı. Daha sonra 

Rodgers, küçük hız dalgalanmaları ve whirl hareketinin, şaftın yanal sertliğindeki 

farklılıklardan kaynaklandığını öne sürdü. 

 

Öte yandan, rotordinamiği üzerine yapılan kararlılık çalışmaları da devam etmekteydi. 

Newkirk (1924), iç sürtünmeden dolayı kompresördeki kararsızlık araştırmalarında, 

esnek destekli sistemlerin rotor kararlılık eşiğini büyük ölçüde genişlettiği keşfetti. 

Robertson (1934), sönümlü dengesiz bir rotoru incelerken, teğetsel yöndeki sönümün, 

radyal kuvveti dengeleyecek şekilde çalıştığını gözlemledi. Smith (1933), esnek 

rulmanlar ve esnek rotor için dengesizlik whirl hareketini ve kararlılığı inceledi. Bu 
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çalışma oldukça geniş bir perspektife sahipti ve birçok önemli durumu; genel davranış, 

rulman direngenliği, sönüm, şaft direngenliği gibi faktörleri ele alıyordu. Ayrıca, 

simetrik ve asimetrik durumlarda tek diskli rotor davranışlarını da kapsamlı bir şekilde 

inceledi. 

 

Kararlılık durumları da anlaşılmaya başlandıktan sonra, rotordinamiği üzerine yapılan 

çalışmalarda rulman etkileri üzerine yoğunlaştı. Kaymalı yatakların ilk ve en eski 

modellemeleri, Stodala (1927) tarafından gerçekleştirildi. Bu çalışmalarında, yağ-film 

rulmanlarda yeterli esneklik olduğunda, makinenin kritik hızının önemli şekilde 

azalabileceğini gözlemledi. Rotorun doğal frekansı, kritik hızı ve senkron uyartıma 

tepki cevabının, ilk defa Stodala (1927) tarafından rigid body parametrelerinden 

etkilendiği gösterildi; bu sonuçlar daha sonra Green (1948) tarafından genişletildi. 

Yığılı kütle modeli ile, rotor kritik hızında jiroskopik etkinin etkilerini gösterdi. Bu iki 

yazar, o dönemin türbin modelleri üzerinde geliştirdikleri matematiksel modellerle, 

döner makinelerin dinamiğini açıklamada önemli bir katkı sağladı. 

 

Gelişen rotordinamiği teknolojisi sayesinde, hava taşıma sistemlerinin verimliliğini 

artırmak amacıyla mühendisler, uçakların uzun menzillere ve yüksek hızlara 

ulaşabilmesi için yüksek irtifalarda uçmasının gerekliliğini fark etmeye başladılar. Bu 

bağlamda Frank Whittle, hava direncinin çok daha düşük olduğu yüksek irtifalarda 

uçmanın, özellikle uzun menzil ve hız açısından daha verimli olacağını öne sürdü (Rao, 

2011). Ancak, pistonlu motorlar ve pervaneler bu tür uçuşlar için yeterli verimliliği 

sağlayamayacak kadar sınırlıydı. Yüksek irtifada hava yoğunluğunun azalması, bu 

motor türlerinin performansını olumsuz etkiliyordu, bu yüzden Whittle, pervaneleri 

çalıştıran roket itme veya gaz türbinlerinin gerekli olacağı sonucuna vardı. Ancak bu 

aşamada jet tahrik sistemi hakkında herhangi bir düşüncesi yoktu. 1929’da Whittle, bir 

uçağı yüksek irtifada itmek ve hızlı bir hava akışı oluşturmak amacıyla gövdeye 

yerleştirilmiş bir fan kullanmayı düşündü. Ayrıca, bir pistonlu motorun çok fazla yakıt 

tüketmesi nedeniyle gaz türbini kullanmayı tercih etti ve fikrinin patentini aldı. 

 

Frank Whittle’ın jet motoru fikri pratikte uygulanmaya başlanmadan önce, Heinkel He-

178, 1939’da uçtu. Bu uçak, İngiliz Gloster E28'den yaklaşık iki yıl önce, dünyanın ilk 
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turbojet motoruyla çalışan uçak olarak tarihe geçti. Ancak, Heinkel He-178'in motoru, 

Hans von Ohain'ın geliştirdiği turbojet motoruydu. Pistonlu motor yerine, pervane 

yerine jet motoru veya gaz türbiniyle güçlendirilmişti. Hans von Ohain (1911–1998) ve 

Frank Whittle (1907–1996), jet motorunun bağımsız olarak geliştirilen ortak mucitleri 

olarak kabul edilirler. Hans von Ohain, Frank Whittle’a benzer bir konsept üzerine 

çalıştı, ancak 1934'te geliştirdiği ve patentini aldığı jet tahrik motoru, sürekli çevrimli 

yanmalı motor fikri üzerineydi. Her iki mühendis, çalışmalarını bağımsız olarak 

yürütmüş, birbirlerinin projeleri hakkında bilgi sahibi olmamışlardır. Hans von Ohain, 

ilk operasyonel turbojet motorunun tasarımcısı olarak kabul edilirken, Frank Whittle, 

1930’da turbojet motorunun patentini tescil ettiren ilk kişi oldu (Şekil 2.4). Hans von 

Ohain, 1936’da turbojet motoru için bir patent aldı; ancak, Ohain’in geliştirdiği jet 

motoru, 1939’da ilk uçan motor olurken, Whittle’ın geliştirdiği motorla çalışan uçak ise 

1941’de ilk kez havalandı (Rao, 2011).  

 

 
 

ķekil 2.4. İlk jet motorları (Rao, 2011) A) Hans Von Ohain’ın jet motoru B) Frank 

Whittle’ın jet motoru  

 

Rotordinamiği sayesinde, endüstriyel alanda bazı ürünler üretilmeye başlanmış olsa da, 

teoride hâlâ bazı boşluklar vardı ve bu boşlukların kapatılması gerekiyordu. Özellikle 

askeri alandaki motorların getirdiği avantajlar, rotordinamiği üzerine yapılan 

çalışmaların devam etmesini sağladı. Bishop (1959), dengesizlik literatürünü yeniden 

gündeme getirdi. Doğrusallık eksikliği ile kütle eksikliğinin, birbirinden tamamen farklı 

tahrik kaynakları olduğunu vurguladı. Dimenthberg (1961), dinamik direngenlik 

yöntemlerinin rotordinamiği problemleri için uygun bir şekilde kullanılabileceğini 

gösterdi ve sürekli bir rotor ile yığılı kütle üzerinde jiroskopik etkileri değerlendirdi. 
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Karmaşık makine sistemlerinin rotordinamiği analizinin doğruluğu, rulmanların 

direngenlik ve sönüm karakteristikleri ile zemin özelliklerinin doğrudan etkisi 

altındadır. Bu keşiften sonra yapılan çalışmalar, rotor-stator arasındaki ilişkilerin yanı 

sıra geliştirilen farklı rulmanların matematiksel modellerinin oluşturulup doğrusal hale 

getirilmesi üzerine yoğunlaşmıştır. Örneğin, Sternlicht (1959), 1950'li yıllarda yağ-film 

kaymalı yatakların direngenlik ve sönüm katsayılarının doğrusal hale getirilerek yanal 

rotor analizinde kullanılmasını sağladılar. Lund ve Sternlicht (1961), esnek tek diskli 

rotorun detaylı analizini silindirik yağ-film kaymalı yataklar ve doğrudan ve çapraz 

bağlı sertlik ile sönüm özellikleri üzerinden gerçekleştirdi. Lund (1964), Reynolds 

denklemlerini kullanarak eğimli pedli kaymalı yataklar için dinamik katsayıları elde etti 

ve dört sönüm ile dört direngenlik değeri tanımladı. Ayrıca, kapsayıcı bir bilgisayar 

kodu yazarak rotor kararsızlığı ve dengesizlik tepkisini analitik formüllerle modelledi. 

Gunter ve diğerleri (1976), destek yapısının kararlılığa etkisini inceledi ve kararlı durum 

için doğrusallaştırılmış kaymalı yatağın perturbasyon denklemini hesapladı. Eshleman 

ve Eubanks (1969), sürekli bir rotor modelinde, eksenel kuvvet ve jiroskopik 

momentlerin etkilerini göz önünde bulundurarak eksenel tork ve kritik hız üzerindeki 

etkilerini incelediler. Reddi (1969), sıkıştırılamaz yağlama problemi için FEM çözümü 

geliştirdi. Allaire ve diğerleri (1977), FEM'i yağlama problemlerine uyarlayarak, bu 

yöntemin eğimli pedli ve yağ film kaymalı yatakların analizine nasıl katkı sağladığını 

gösterdiler. 

 

Bugün bu çalışmalar, spesifik rotordinamiği problemlerinin çözülmesi ve geliştirilmesi 

üzerine sürdürülmektedir. Örneğin, Taplak ve diğerleri (2012), belirli geometrik ve 

mekanik özelliklere sahip bir gaz türbini rotorunun FEM ile dinamik analizini 

gerçekleştirmiş, Kim ve diğerleri (2024) temas arayüzü sönümlemesinin iç sürtünme ve 

rotordinamik kararsızlığa etkisini incelemiştir. Bunun yanı sıra, Yuan ve diğerleri 

(2008) tarafından temas etkileri ve ön sıkma kuvvetlerini dikkate alan bir 2D FEM 

çalışması geliştirilmiştir. Kim ve diğerleri (2023) tarafından  rotordinamik analizler için 

iyileştirilmiş, önceden yüklenmiş Curvic kuplaj modelini geliştirmiştir. Singh ve 

diğerleri (2024), aktif manyetik sönümleyici kullanan bir askıda rotor sisteminde 

kararlılık analizi ile titreşim bastırma üzerine çalışmalar yapılmıştır. Andrés ve diğerleri 

(2021), gaz filmli rulmanların rotordinamiği stabilitesine etkilerinin incelendiği 
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araştırmalar da önemli bir yer tutmaktadır. Bu çeşitlilikteki matematiksel teoriler, artık 

karmaşık rotordinamiği sistemlerinin kapsamlı bir şekilde modellenebilmesine olanak 

tanımaktadır. Böylece, karmaşık etkiler göz önünde bulundurularak optimizasyon 

çalışmalarının gerçekleştirilmesi mümkün olmuştur. 

 

2.2. Gaz T¿rbinleri ve ¢alēĸma Prensipleri 

 

Bir gaz türbini motoru, atmosferdeki havayı bir çalışma akışkanı olarak kullanarak bir 

yakıtın ısıl enerjisini, mekanik güce ya da yüksek hızda bir jet akımıyla itiş gücüne 

dönüştürmek üzere tasarlanmış bir cihazdır (Baskharone vd., 2006). Bu dönüşüm 

sürecinde, ilk olarak hava sıkıştırılarak basıncı artırılır. Ardından, yakıt eklenip 

yakılarak ısı enerjisi elde edilir. Son aşamada ise yüksek basınç ve sıcaklıkta bulunan 

hava, türbin ve egzoz sistemlerinden geçerek hızlandırılır ve nihayetinde itme gücü 

sağlayan kinetik enerjiye dönüştürülür. 

 

   
 

ķekil 2.5. İdeal Brayton çevrimi A) P-v diyagramı B) T-s diyagramı  

 

   
 

ķekil 2.6. Gaz türbini motorunun açık çevrimi  

 

Bu dönüşümün çalışma prensibini açıklamanın en yaygın yollarından biri, Brayton 

çevrimidir (Şekil 2.5). Bu çevrim, ideal bir gaz türbini çevrimini tanımlar ve 
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termodinamik bir süreç olarak, gazın sıkıştırılması, yanması ve genişlemesi aşamalarını 

içerir (Çengel, 2011). Brayton çevrimi, sürekli akışa sahip bir döngü oluşturur ve gaz 

türbinlerinin verimli çalışmasını sağlamak için önemli bir model sunar (Şekil 2.6). Bu 

çevrimde, 1. nokta atmosfer basıncındaki havayı temsil eder ve bu hava 1-2 hattı 

boyunca sıkıştırılır. 2-3 hattında, sabit basınçta yakıt eklenip yakılarak havaya ısı 

eklenir ve havanın hacmi önemli ölçüde artırılır. Son olarak, 3-4 hattında yanma sonucu 

oluşan gazlar türbin ve jet borusundan atmosfere doğru genişler. Genişleyen gazlardaki 

enerjinin bir kısmı türbin tarafından mekanik güce dönüştürülür; geri kalan kısmı 

atmosfere salındığında itici bir jet sağlar. Gaz türbini bu şekilde çalışırken, bu sürecin 

temelini oluşturan Brayton çevrimi ise aşağıdaki varsayımlara dayanır (Saravanamuttoo 

vd., 2001): 

I. Sıkıştırma ve genişleme süreçleri geri dönüşümlü ve adyabatik, yani 

izentropiktir. 

II.  Çalışma akışkanının giriş ve çıkışındaki kinetik enerji değişimi ihmal edilebilir. 

III.  Giriş kanallarında, yanma odalarında, ısı değiştiricilerinde, ara soğutucularda, 

egzoz kanallarında ve bileşenleri birbirine bağlayan kanallarda basınç kayıpları 

yoktur. 

IV.  Çalışma akışkanı, çevrim boyunca aynı bileşime sahip olup, sabit özgül ısılara 

sahip mükemmel bir gazdır. 

V. Gazın kütle debisi döngü boyunca sabittir. 

VI.  Isı değiştiricisindeki ısı transferi (karşı akışlı olduğu varsayılarak) tamamlanmış 

kabul edilmiştir. Bu durumda, (IV) ve (V) ile birlikte soğuk taraftaki sıcaklık 

artışı maksimum değere ulaşır ve bu değer, sıcak taraftaki sıcaklık düşüşüne 

eşittir. 

 

Gerçek durumda, motor içindeki basınç kayıpları, ısı kayıpları, ısı iletimi verimsizlikleri 

ve akışkan viskozitesinden kaynaklanan kayıplar nedeniyle ideal Brayton çevriminden 

sapmalar meydana gelir. Ancak, gaz türbinleri yine de benzer çevrimle çalışan pistonlu 

içten yanmalı motorlardan daha verimlidir. Bunun temel nedeni, pistonlu motorların 

emme, sıkıştırma, yanma ve egzoz aşamalarının her birini ayrı bir strokta 

gerçekleştirmesidir. Bir strok güç üretirken, diğer stroklar çalışma akışkanının alınması, 

sıkıştırılması ve tahliyesi gibi işlemleri gerçekleştirir. Gaz türbini motorlarında ise bu 
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süreçler kesintisiz bir akış halinde gerçekleşir. Süreklilik, pistonlu motorlardaki ayrı 

işlemleri ortadan kaldırır ve yakıtın daha kısa sürede yanmasını sağlar. Bu durum, gaz 

türbinli motorların daha yüksek güç üretim kapasitesine sahip olmasına neden olur. 

Yüksek güç-ağırlık oranları sayesinde gaz türbinleri, özellikle uçaklara güç sağlamak 

için havacılıkta tercih edilir (Baskharone vd., 2006). 

 

Havacılıktaki farklı araç tipleri ve kullanım amaçları doğrultusunda gaz türbini 

motorları da çeşitli kategorilere ayrılır. Gaz türbini motorları, kullanıldıkları platforma 

ve üretilecek gücün türüne göre farklı çeşitlere sahiptir. Bu çeşitler arasında turbojetler, 

turboproblar, turbofanlar, turboşaftlar ve mini-turbojetler yer alır. Her bir motor tipi, 

kapasite ve karmaşıklık açısından farklılıklar gösterdiğinden, rotor yapıları da 

boyutlarına, eksenel veya radyal olmasına ve rotor sayısına göre çeşitlenir. Bu 

çalışmada, turbojet, mini-turbojet ve turboşaft motorlarının rotorları optimize 

edildiğinden, ilerleyen bölümlerde bu motor tiplerinin özellikleri ve rotor yapılarına dair 

kısa bir açıklama yapılacaktır. 

 

2.2.1. Turbojet motorlarē ve rotor yapēlarē 

 

Şekil 2.7, basit bir turbojet motorunun mekanik düzenini göstermektedir. Bu motor, 

türbinin yalnızca kompresörü çalıştırmak için güç üretmesiyle diğer gaz türbinli 

motorlardan ayrılır. Türbinden çıkan yüksek basınçlı ve sıcak gazlar, egzoz lülesinde 

genişleyerek yüksek hızlı bir jet akımı oluşturur (Saravanamuttoo vd., 2001). Turbojet 

motorları, turbofanlara kıyasla hızın öncelikli olduğu yüksek hızlı uçaklar ve jetler için 

tasarlanmıştır. Bu motorlarda alınan hava, yakıtla karışıp yanarak dışarı atılır ve itme 

gücü sağlar. Bu işlevlerin gerçekleştirilmesi, hava alığı, kompresör, yanma odası, gaz 

türbini ve egzoz lülesi gibi temel bileşenler sayesinde mümkün olur. 

 

 
 

ķekil 2.7. Turbojet motorunun basit gösterimi 
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Yüksek ses altı hızlarda, düşük kütle debisi ve yüksek hızda itiş gücü sağlayan bir jet 

akımına ihtiyaç duyulur. Bu ihtiyaç, başlangıçta turbojet motorlarıyla karşılanmıştır. 

Ancak günümüzde, turbofan motorları (veya bypass motorları), düşük basınçlı (Low 

Pressure, LP) kompresör veya fan tarafından sağlanan havanın bir kısmını, çekirdek 

motoru by-pass ederek daha soğuk hava ile çevrili bir jet akımına dönüştürür. Turbofan 

motorları, daha düşük ortalama hızda bir jet akışı üreterek itiş verimliliğini artırır ve 

egzoz gürültüsünü belirgin şekilde azaltır (Saravanamuttoo vd., 2001). Bu avantajları 

sayesinde basit turbojet motorları modern uçaklarda kullanımı oldukça azalmıştır. 

Modern uçaklarda, bu motorların yerini daha düşük yakıt tüketimi ve daha az gürültü 

sağlayan turbofan veya bypass motorları almıştır. Ancak, daha karmaşık turbofan 

motoruna geçmeden önce, turbojet motorlarının temel çalışma prensiplerini ve 

termodinamik tasarım süreçlerini anlamak önemlidir (Saravanamuttoo vd., 2001). 

 

Bu gelişmelere paralel olarak, gaz türbini motorlarında çeşitli tasarımlar geliştirilmiştir. 

Gaz türbini motorlarının gelişimi, rotor tasarımlarında önemli çeşitliliklere yol açmıştır. 

İlk tasarımlarda, Şekil 2.8'de gösterildiği gibi, turbojet motorları tek bir rotorla 

tasarlanmıştır. Verimliliği artırmak için, Şekil 2.9'da gösterildiği gibi, LP ve yüksek 

basınçlı (High Pressure, HP) iki rotorun farklı hızlarda dönebildiği tasarımlar 

geliştirilmiştir. Bu tasarımlar, farklı hızlarda dönebilen LP ve HP rotorları sayesinde, 

her iki basınç alanında da optimum hava akışı sağlamıştır. 

 

 
 

ķekil 2.8. Tek rotorlu turbojet (Rolls Royce, 2015) 

 

 
 

ķekil 2.9. Çift rotorlu turbojet (Rolls Royce, 2015) 
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ķekil 2.10. Üç rotorlu ön fan turbojet (Rolls Royce, 2015) 

 

Bypass oranı, turbofan motorları için kritik bir parametredir ve toplam hava akışının ne 

kadarının fan tarafından yönlendirildiğini belirtir. Bypass oranını artırmak için, Şekil 

2.10 'da gösterilen tasarımda, LP, orta basınç (Intermediate Pressure, IP) ve HP için üç 

rotor kullanılmıştır. Bu tasarım, fandan elde edilen itkiyi artırmış ve motorların 

verimliliğini önemli ölçüde yükseltmiştir.  

 

Bu motorların ortak özelliği, farklı rotor yapılarına sahip olmalarına rağmen rotor 

eğilme davranışının kritik hızının çalışma aralığında bulunmamasıdır. Bu sayede 

titreşim seviyeleri kontrol edilebilir ve motorun daha uzun ömürlü bir yapıya sahip 

olması sağlanır. Devam eden bölümlerde, LP rotor grubunun optimizasyonu ele 

alınacak ve amaç fonksiyonları ile hedeflenen optimizasyon kriterleri ayrıntılı olarak 

açıklanacaktır. 

 

2.2.2. Mini -Turbojet motorlarē ve rotor yapēlarē 

 

İnsansız hava araçlarının (İHA'lar) kullanımı, özellikle askeri alanda yaygınken, giderek 

daha fazla sivil alanda da tercih edilmektedir. Bunun nedeni, erişimi zor olan bölgelerde 

canlı kurtarma, yasa dışı av takibi, orman yangını izleme, gözetleme, istihbarat toplama 

ve keşif gibi görevleri etkin bir şekilde yerine getirebilmeleridir. Bu tür görevler için 

İHA'ların yüksek çözünürlüklü görüntüleme, erken uyarı sistemleri, hassas güdümlü 

mühimmat ve radarda düşük görünürlük gibi ekipmanlara ihtiyaç duymaktadır (Türkay 

vd., 2019). Ancak, görev türüne bağlı olarak eklenen bu ekipmanlar, İHA'ların ağırlığını 

artırır ve dolayısıyla yeterli itki gücüne duyulan ihtiyaç da artar. Yeterli itki gücü ise 
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genellikle en uygun itki/ağırlık oranına sahip olan mini turbojet motorlarla 

sağlanmaktadır. 

 

 
 

ķekil 2.11. Mini -turbojet motorunun basit gösterimi 

 

Şekil 2.11’de gösterilen basit mekanik düzeniyle mini turbojet motorları, çalışma 

prensibi açısından turbojet motorlarına benzer olmakla birlikte (İçke vd., 2016), Jerry 

Jackman’ın 1983’teki Barjay adlı model uçakla gerçekleştirdiği ilk uçuştan bu yana 

sürekli olarak geliştirilmiş ve daha verimli hale getirilmiştir (Balli vd., 2022). 

Jackman’ın yaptığı bu uçuş yalnızca üç dakika sürerken, günümüzde mini turbojet 

motorları elli saate kadar çalışma süresine ulaşabilmektedir (Jetcat, 2025). Performans 

taleplerindeki artış ve gaz türbinlerinin sürekli gelişimi, bu alandaki tasarım ve 

optimizasyon çalışmalarının devam etmesini sağlamıştır. 

  

Şekil 2.12’de görüldüğü üzere, turbojet motorlarına kıyasla daha az karmaşık bir yapıya 

sahip olup, 100.000 RPM gibi çok daha yüksek hızlarda dönen bu motorlar, 

rotordinamiği optimizasyonunu farklı bir problem olarak tanımlar. Bu yüksek hızlarda 

jiroskopik etki daha belirgin hale gelecek ve bu da kritik hız hesabının daha önemli 

olduğunu ortaya koyacaktır. Bu nedenle, amaç fonksiyonlarının çeşitliliği ve çoklu 

hedefli yaklaşımlarda ortaya çıkan doğrusal olmayan özellikleri değişecektir. Bu 

kapsamda, ilerleyen bölümlerde mini turbojet motorları için önerilen optimizasyon 

çevrimi ve elde edilen sonuçlar ele alınacaktır. 

 

 
 

ķekil 2.12. JetCat P90 kesit görüntüsü (Marshall vd., 2015) 
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2.2.3. Turboĸaft motorlarē ve rotor yapēlarē 

 

Helikopterlerde yaygın olarak kullanılan turboşaft motorları, prensip olarak serbest 

türbinli turboprop motorlarına benzer bir yapıya sahiptir. Örneğin, PT-6 motorları hem 

turboprop hem de turboşaft motoru olarak kullanılabilmektedir. Ancak, turbojet 

motorlarından farklı olarak, bu motorlarda üretilen enerjinin çoğunluğu jet akışından 

ziyade mekanik güce dönüştürülür. Şekil 2.13'te görüldüğü gibi, bu dönüşüm için 

türbine bağlı bir güç aktarım organı bulunur. Türbinde üretilen mekanik güç, karmaşık 

bir dişli kutusu aracılığıyla helikopterin ana rotorunu ve kuyruk rotorunu tahrik eder. İlk 

bakışta, turboprop ve turboşaft motorlarının tasarım gereksinimleri benzer gibi görünse 

de, turboprop motorları genellikle 6000–8000 metre irtifada seyir için optimize 

edilirken, turboşaft motorları çok düşük irtifalarda etkili çalışacak şekilde tasarlanır. 

Helikopterlerin hızları, rotor kanatlarının aerodinamik sınırlamaları nedeniyle yaklaşık 

160 knot ile sınırlıdır. Bu nedenle, jet itişi bu motorlar için kritik değildir; bunun yerine 

turboşaft motorları, maksimum şaft gücünü üretecek şekilde tasarlanır (Saravanamuttoo 

vd., 2001). 

 

 
 

ķekil 2.13. Turboşaft motorunun basit gösterimi  

 

 
 

ķekil 2.14. Çift rotorlu turboşaft (Rolls Royce, 2015) 
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Turboşaft motorları, düşük ağırlığı ve yüksek güç üretme kapasitesi nedeniyle 

helikopter uygulamalarında büyük öneme sahiptir. Şekil 2.14'te görüldüğü gibi, 

helikopterlerde genellikle serbest türbin konfigürasyonları tercih edilmektedir. İdeal 

koşullarda, helikopter rotoru sabit bir hızda çalışmalı ve güç, gaz jeneratörünün hızını 

değiştirerek bu hızı ayarlamalıdır. Ancak pratikte, rotor hızında geçici bir değişiklik 

olabilir ve bu durum, motorun geçiş yanıtı ve kontrol sistemi dikkatle yönetilerek en aza 

indirilmeye çalışılmalıdır. Çok motorlu helikopterlerde, iki veya bazen üç motor, yükü 

motorlar arasında eşit şekilde dağıtan birleştirici bir dişli kutusu aracılığıyla tek bir rotor 

sistemine bağlanır (Saravanamuttoo vd., 2001). 

 

Bu farklı rotor yapısı, tasarım uzayında turbojet ve mini turbojet motorlarıyla 

kıyaslandığında, farklı performans kriterlerine ve dinamik özelliklere sahip bir amaç 

fonksiyonu sergilemektedir. Bu fark, özellikle motorun güç üretimi ve rotor hareketliliği 

gibi unsurlar üzerinde belirgin bir etki yapmaktadır. Bu nedenle, çalışmanın ilerleyen 

bölümlerinde, turboşaft motorlarının güç türbinlerinin rotordinamiği ve optimizasyonu 

konusu, motorun verimliliğini ve performansını en üst düzeye çıkarmak amacıyla ayrı 

bir başlık altında detaylı olarak ele alınacaktır. 

 

2.3. Transfer Matris Metodu 

 

Yirminci yüzyılın başlarında, hesaplama teknolojisi hala erken aşamalarındaydı ve bu 

da mühendislerin çeşitli manuel hesaplama yöntemlerine ve dizi tabanlı sistemlere sahip 

erken bilgisayarlara güvenmelerini gerektiriyordu. Bu zorluğun üstesinden gelmek için, 

TMM ilk olarak Holzer (1921) ve Myklestad (1944) tarafından geliştirilmiştir. İlk 

olarak burulma sistemlerinin doğal frekanslarının belirlenmesi (Holzer, 1921) ve kanat 

eğilme titreşimlerinin incelenmesi (Myklestad, 1944) amacıyla kullanılan bu yöntem, 

rotor-yatak sistemlerinin analizine yönelik uygulamalarıyla Prohl (1945) tarafından 

genişletilmiştir. TMM, bir sistemdeki elemanların tanımlanmış serbestlik dereceleri ile 

genelleştirilmiş kuvvetler arasındaki ilişkileri aktarmak amacıyla matris tabanlı bir 

hesaplama yaklaşımı sunar. Sistem özellikleri, bu matrislerin fiziksel yapılandırma 

sırasına göre çarpılmasıyla elde edilir. 
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Tarihsel süreçte, özellikle rotor dinamiği mühendisleri tarafından, kritik hızların 

belirlenmesi ve karmaşık rotor sistemlerinin stabilitesinin değerlendirilmesi gibi 

uygulamalarda yoğun bir şekilde kullanılmıştır (Murphy vd., 1983). TMM, yalnızca 

sistemin pozisyon bilgilerinin değil, aynı zamanda kuvvet ve moment gibi fiziksel 

büyüklüklerin aktarılmasını da mümkün kılar. Bunun yanı sıra, yöntem, karmaşık 

düzlemde ifade edilen modern versiyonları ile hem sürekli hal hem de geçici hal 

koşullarda karmaşık sistemlerin dinamik davranışlarının analizine olanak sağlamaktadır 

(Rui vd., 2018). 

 

Bu bölümde, TMM teorisine dayalı rotordinamiği çözücüsünün matematiksel 

modellemesi detaylı bir şekilde ele alınmıştır. Tanımlanan yapısal elemanlar, özellikleri 

ve bu elemanların sistemin bütünüyle entegrasyonu açıklanmıştır. Elde edilen sistem 

modeli, doğal frekansların ve kuvvet sehimlerinin tespiti için kullanılmıştır. Ayrıca, 

çalışma kapsamında kullanılan koordinat sistemi ve modelleme sırasında yapılan 

varsayımlar ayrıntılı olarak ele alınmıştır. Bunun yanı sıra, sistemin dinamik davranışını 

etkileyen jiroskopik ve sönümleme etkileri de matematiksel modelde ele alınmıştır. 

 

2.3.1. Transfer matris metodu teorisi 

 

TMM, robotik sistemler veya grafiksel yöntemlerin analizinde kullanılan yaklaşımlarla 

benzerlikler taşır. Bu yöntem, bir noktanın konumsal bilgisini belirli bir matris 

boyutuyla çarparak başka bir noktaya aktarır. Bunun yanı sıra, kuvvet ve moment gibi 

fiziksel niceliklerin transferi de TMM'nin önemli bir özelliğidir. Bu süreç, durum 

vektörleri adı verilen bilgi taşıyan vektörler ile transfer matrisleri adı verilen elemanlara 

özgü matrislerin belirli bir düzende çarpılmasıyla gerçekleştirilir. 

 

Bu çalışmada, TMM ile rotordinamik problemlere odaklanılmış ve özellikle eğilme 

titreşimi dikkate alınmıştır. Bunun nedeni, eğilme titreşiminin rotor dinamiği 

tasarımında genellikle baskın olmasıdır. Eksenel ve burulma hareketleri ihmal edilerek, 

Timoshenko kiriş teorisine dayalı bir model oluşturulmuştur. Bu modelde kullanılan 

kiriş elemanları, her iki uçta da YZ ve XZ düzlemlerinde iki translasyonel ve iki eğilme 

serbestlik derecesine sahiptir. Eşitlik 2.1'de belirtilen durum vektörü {Zi} üzerinde, X ve 
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Y, yanal titreşim serbestliklerini temsil ederken, ɗy ve ɗx sırasıyla X ve Y eksenleri 

etrafındaki kesme dönüşlerini ifade eder. Bu serbestlik derecelerine karşılık gelen 

yükler, öteleme hareketi için X ekseninde Vx ve Y ekseninde Vy kesme kuvvetleri; dönel 

hareket için ise X ekseni etrafında My ve Y ekseni etrafında Mx kesme momentleridir. 

Dışarıdan etki eden yükler ise, son birim parametresi aracılığıyla sisteme 

tanıtılmaktadır. Böylece, rotor sistemlerinin dinamik davranışları, transfer matrisleri 

aracılığıyla etkili bir şekilde analiz edilebilmektedir (Matsushita vd., 2017). 

 

ὤ  ὢ  —  ὓ  ὠ ὣ  —  ὓ  ὠ ρ   (2.1) 

 

 
 

ķekil 2.15. Modelin sahip olduğu serbestlik dereceleri 

 

Matematiksel modelin temelini oluşturan Timoshenko kiriş teorisi, rotor dinamiği 

problemlerinin daha gerçekçi bir şekilde incelenmesine olanak tanımaktadır. Şekil 

2.16'da gösterildiği gibi, global koordinat takımı rotor çalışmalarında rotorun sol ucuna 

yerleştirilecektir. Z ekseni rotorun dönüş ekseni olarak tanımlanırken, X ekseni yatay, Y 

ekseni ise dikey yönü temsil eder ve bu koordinat sistemi Şekil 2.16'da gösterilmiştir. 

Rotorun en solundaki başlangıç noktası (0,0,0) olarak kabul edilir. Bu koordinat sistemi 

kullanılarak, i. düğümdeki yük ve deformasyon bilgileri Zi durum vektöründe toplanır. 

 

 
 

ķekil 2.16. Global koordinat takımının model üzerindeki gösterimi 
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Durum vektörü, sistemin belirli bir düğümündeki tepkileri ifade ederken, transfer 

matrisi bu tepkilerin bir sonraki düğüme aktarılmasını sağlar. i. düğümdeki pozisyon ve 

kuvvet bilgileri, i. elemanın transfer matrisi ile çarpılarak i+1. düğümdeki sistem 

pozisyon ve kuvvet bilgileri elde edilir. Bu işlem Eşitlik 2.2'de verildiği gibi 

gerçekleştirilir. Pozisyon ve kuvvet bilgilerinin doğru bir şekilde aktarılması için, 

transfer matrisleri oluşturulurken sistemin özelliklerini iyi bir şekilde yansıtan 

matematiksel denklemler ve ilişkiler kullanılmalıdır. Eleman matrisleri uygun sırayla 

çarpılarak sistemin genel transfer matrisi türetilir. Elde edilen bu sistem transfer 

matrisiyle belirli kuvvet girdisi altında sistem cevabı, mod şekilleri ve sistem doğal 

frekansları elde edilebilir. 

 

ὤ Ὗ ὤ  (2.2) 

 

Bu çalışma çerçevesinde, sistemin eleman matrislerinin oluşturulmasında kompleks 

transfer matris yöntemi kullanılmıştır. Bu yaklaşım, matrisin boyutunu ve 

karmaşıklığını küçültmeyi hedeflemektedir (Varney vd., 2014). Amacımız, 17x17 

boyutunda bir matris yerine 9x9 boyutunda bir matris kullanarak, sistemin alt 

harmoniklerini reel ve sanal bileşenlere bağlı olarak tanımlamak ve sönüm 

parametresini probleme entegre edebilmektir.  

 

 
 

ķekil 2.17. Rotordinamiği için CTMM elemanları A) Yataklama elemanı B) Disk 

elemanı C) Kiriş elemanı D) Dengesizlik elemanı 

 

Rotor dinamiği analizinde, sistemin transfer matrisi dört temel elemandan oluşur: kiriş 

elemanı, jiroskopik ve kütlesel etkileri içeren disk elemanı, dengesizlik kuvveti elemanı 

ve yataklama elemanı. Her bir elemanın transfer matrisi, sistemin dinamik davranışını 

doğru bir şekilde temsil etmek üzere tasarlanır. Ardından, bu matrisler belirli bir sırayla 

çarpılarak sistemin toplam transfer matrisi elde edilir. Bu toplam transfer matrisi, rotor 
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dinamiği problemlerinde kalıcı durum cevabı analizleri ve dinamik davranış 

incelemeleri için temel bir araç olarak kullanılır. Şekil 2.17'de, bu elemanlar sırasıyla 

karşılık geldiği geometrik yapı ile gösterilmiştir. İlerleyen bölümlerde, bu elemanların 

matematiksel ifadeleri detaylı bir şekilde bir şekilde ele alınmıştır. 

 

2.3.2. Disk elemanē transfer matrisi  

 

Rotor dinamiği analizi kapsamında, disklerin nokta kütlesi olarak modellenmesi, 

rotorun dinamik özelliklerini belirlemede önemli bir rol oynar. Bu noktada, moment ve 

jiroskopik etki kaynaklı santrifüj kuvvetleri ve atalet kuvvetleri, sistemin davranışını 

belirleyen kritik faktörlerdir. Diskin jiroskopik etkisi, işletim hızının bir fonksiyonu 

olarak rotorun doğal frekanslarını etkiler ve rotor hızı arttıkça sistemin doğal frekansı da 

artar. Bu etki, rotorun kritik hızlarının belirlenmesinde önemli bir rol oynar. Jiroskopik 

etkiler altında sistemin doğal frekansları işletim hızına bağlı olarak değişir ve bu ilişki 

Campbell diyagramı üzerinde gözlemlenebilir. 

 

Nokta matrisi olarakta bilinen disk elemanı matrisi, jiroskopik etkiyi temsil eden ve 

diskin atalet kuvvetlerini içeren bir yapıdır. Bu matris, moment ve jiroskopik etki 

nedeniyle oluşan santrifüj kuvvetini ve diskin nokta kütlesi tarafından oluşturulan atalet 

kuvvetini yansıtır. Rotor hızının artışı, şaftı katılaştıran dinamik etkiler yaratır ve bu da 

rotorun doğal frekanslarını yükseltir. Nokta kütlesi modeli, rotor üzerindeki disklerin 

tanımlanan kütle ve eylemsizlik değerlerine sahip olduğu varsayımıyla, jiroskopik etki 

altında rotorun frekanslarını etkileyen bir yapı oluşturur. 

 

Elde edilen bu transfer matrisleri, disklerin doğal frekanslarını ve sistemin kritik 

hızlarını hesaplamak için önemlidir. X ve Y eksenlerinde tanımlanan bu matrisler, 

rotorun dinamik davranışını belirleyerek, çalışma hızındaki kritik hızları bulmak 

açısından gereklidir. Bu matrisler, rotor sisteminin analizi ve tasarımı için kritik veriler 

sağlar ve rotorun mod şekillerini, doğal frekanslarını ve kritik hızlarını belirlemede 

kullanılır. 
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ķekil 2.18. Noktasal kütle için serbest cisim diyagramı A) YZ düzlemi B) XZ düzlemi 

 

Jiroskopik özelliklere sahip disk elemanının transfer matrisinin elde edilmesinde Şekil 

2.18’de verilen Liew (2003) tarafından gerçekleştirilmiş iki düzlemde jiroskopik etkiye 

sahip transfer matrisi tanımından faydalanılmıştır. Liew (2003) tarafından 

gerçekleştirilen çalışmada noktasal kütlenin iki ucundaki moment farkı Eşitlik 2.3’te 

belirtildiği gibidir. Burada   rotorun dönme hızını temsil etmekte olup harmonik ‫ 

cevabın frekansını temsil etmektedir. Ὅ dönme eksenindeki kütlesel atalet momentini 

temsil ederken Ὅ ve Ὅ ise dönme eksenine dik kütlesel atalet momentini ifade 

etmektedir. 

 

ὓ ὓ  Ὦ‫Ὅ ɡ Ὅ‫ɡ  
 

 (2.4) 

ὓ ὓ Ὦ‫Ὅ ɡ Ὅ‫ɡ  
 

 

Bu eşitliğe ek olarak noktasal kütlenin birim ötelenmesi için Eşitlik 2.5 yazılabilir. Bu 

denklemde yer alan pozitif ve negarif katsayılar durum vektöründen kaynaklanan 

işaretlendirilmelidir.  

 

ὓὼ ὠ 
 

 (2.5) 

ὓώ ὠ 
 

 

X ve Y yönündeki sehim ifadesi kompleks formda Eşitlik 2.6’daki gibi yazılsın. 

 

ὼ ὢὩ  
 

 (2.6) 

ώ ὣὩ   

 

Bu durumda Eşitlik 2.5 ve Eşitlik 2.6’dan Eşitlik 2.7 elde edilir. 

 

ὓ‫ὢ ὠ 
 

 (2.7) 

ὓ‫ὣ ὠ 
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Son olarak Şekil 2.18’deki notasyona uygun olarak birim noktasal kütlenin etrafındaki 

kuvvet eşitliği Eşitlik 2.8’deki gibi yazılabilir. 

 

ὠ ὠ ὓ‫ὢ  

 (2.8) 

ὠ ὠ ὓ‫ὣ  

 

Bu varsayımlar altında, X ve Y eksenleri için her iki eğilme doğrultusunda transfer 

matrisi, Eşitlik 2.9’da gösterildiği şekilde türetilir.  

 
Ὗ  

ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
Ụ
ợ
ρ π π π π π π π π

π ρ π π π π π π π

π Ὅ‫ ρ π π ὮὍ ‫ π π π

ὓ‫ π π ρ π π π π π

π π π π ρ π π π π

π π π π π ρ π π π

π ὮὍ ‫ π π π Ὅ‫ ρ π π

π π π π ὓ‫ π π ρ π

π π π π π π π π ρỨ
ủ
ủ
ủ
ủ
ủ
ủ
ủ
ủ
ủ
ủ
ủ
Ủ

 (2.9) 

 

2.3.3. Dengesizlik elemanē matrisi  

 

Rotor sistemlerinde dengesizlik, imalat sonrası uygulanan dengeleme yöntemleriyle 

giderilse bile, termal gerilim, korozyon ve montaj gibi faktörler nedeniyle tamamen 

ortadan kaldırılamaz. Termal gerilim, rotorun farklı bölümlerinde oluşan sıcaklık 

farklarından kaynaklanan malzeme genleşmelerine bağlı olarak meydana gelir ve bu 

durum rotorun dengesini bozabilir. Korozyon, malzeme yüzeylerinde zamanla meydana 

gelen kimyasal reaksiyonlarla kütle kaybına ve yüzey bozulmasına yol açarak rotorun 

dengesizliğine katkıda bulunur. Montaj sırasında oluşan küçük hizalama hataları veya 

bağlantı noktalarındaki tolerans farklılıkları da rotorun ideal dengesini bozabilecek 

diğer önemli etkenlerdir. Bu faktörlerin her biri, rotorun çalışma ömrü boyunca 

dengesini olumsuz etkileyebileceği için, hassas üretim ve bakım süreçlerinin yanı sıra 

sürekli izleme ve analiz yöntemlerinin uygulanması gereklidir. Bu nedenle, rotorların 

her zaman bir miktar artık dengesizliğe sahip olduğu kabul edilir. Yüksek hızlarda 

çalışan rotorlar için küçük dengesizlikler bile kritik hız bölgelerinde rezonans etkisini 
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artırarak sistem üzerinde ciddi yükler oluşturabilir. Dengesizlik etkisinin transfer matrisi 

yöntemine dahil edilmesi, bu titreşimlerin analiz edilmesi ve sistem performansının 

değerlendirilmesi açısından kritik öneme sahiptir (Behzad, 1994). 

 

 
 

ķekil 2.19. Açısal duruma göre dengesizlik etkisi A) Aynı fazda dengesizlik etkisi B) 

Farklı fazda dengesizlik etkisi  

 

 
 

ķekil 2.20. Dengesizliğin eksenlere göre dağılımı A) Başlangıç anında dengesizlik 

vektörü B) Birim zaman sonra dengesizlik vektörü   

 

Dengesizlikten kaynaklanan merkezkaç kuvveti, rotorun işletim koşullarına ve hızına 

doğrudan etki eder. Rotor üzerindeki bu kuvvet, dengesizlik miktarına ve rotor hızına 

bağlı olarak Eşitlik 2.10'da ifade edildiği şekilde tanımlanır. Bu denklemde U, bileşke 

dengesizlik miktarını,   ise rotorun dönme hızını temsil eder.  

 

Ὂ Ὗ   (2.10) 

 

Rotor ve stator üzerindeki kuvvet etkilerini temsil etmek için dengesizlik XY 

düzleminde tanımlanmıştır. Şekil 2.19’daki gibi birden fazla dengesizlik ifadesinin 

özellik farklı faz konumlarındaki etkişiminin kararlı durum cevabında 

gözlemlenebilmesi için yüklerin referans koordinat takımı ile birlikte dönmesi 

gerekmektedir. Dengesizlik, Şekil 2.20 a’daki gibi başlangıçta dönel eksenleri X’ ve Y’ 
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ile çakışık olduğu X ve Y eksenlerine ayrıştırılarak Eşitlik 2.11’deki gibi ifade 

edilmelidir. 

 

Ὗ Ὗὧέί‌ά Ὡὧέί‌ 

(2.11)  

Ὗ ὟίὭὲ‌ά ὩίὭὲ‌ 
 

Denklem 2.27'de tanımlandığı üzere, Ŭ, Y’ ekseni referansına göre tanımlanan açısal 

pozisyonu, mu dengesizlik kütlesini, e dönme ekseninden olan kaçıklığını, Ὗ  ve Ὗ  ise 

X’ ve Y’ ekseni üzerindeki dengesizlik bileşenlerini ifade eder. Dışarda bir gözlemci 

için Ὗ  ve Ὗ  dengesizliği Şekil 2.20 b’de olduğu gibi zamanla X ekseninde ve Y 

ekseninde farklı kuvvetlere sebep olacaktır. Analizlerimiz zamana bağlı olmasa 

literatürde farklı dengesizliklerin açısal etkileşimi tanımlamak için bu metot 

kullanılmaktadır (Liew, 2003). Bu kapsamda zamana bağlı olarak dengesizlikten 

kaynaklı X ve Y global koordinat takımı üzerinde gözlemlenen kuvvet değerini elde 

etmek için Eşitlik 2.12’deki rotasyon matrisi uygulansın bu durumda Eşitlik 2.13 elde 

edilir.  

 
Ὂ

Ὂ

ὧέί ὸ ίὭὲ ὸ

ίὭὲ ὸ ὧέί ὸ
 
Ὂ

Ὂ
 (2.12) 

  

Ὂ ὸ  Ὗ ὧέί ὸ  Ὗ ίὭὲ ὸ (2.13) 

  

Ὂ ὸ  Ὗ ίὭὲ ὸ  Ὗ ὧέί ὸ   

 

Eşitlik 2.13 zamana bağlı olarak dönel eksenlere göre verilmiş dengesizliklerin asal 

eksenlerdeki etkileşimini göstermektedir. Başlangıç yani ὸ π anında, Ὂ üzerinde Ὗ  

etkisi varken zamanla Ὗ  etkili olacak ve zaman geçtikçe bunlar   işletim frekansıyla 

harmonik olarak zorlanmaya sebep olacaktır. Bu ifadenin karmaşık düzlemde temsil 

edilmesi için ise Eşitlik 2.14 kullanılır. 

 

Ὂ ὙὩὩὰ  Ὗ ὮὟ ὩὮ ὸ 
(2.14)  

Ὂ ὙὩὩὰ  Ὗ ὮὟ ὩὮ ὸ 
 

Ὂ kuvveti temsil edilirken Ὗ  reel ve Y’ ekseni bunun 90° gerisinde olduğu için 

negatif imajiner, Ὂ kuvveti temsil edilirken Ὗ  reel ve X’ ekseni bunun 90° ilerisinde 



 

 

 

 

 

32 

 

olduğu için pozitif imajiner olarak tanımlanmıştır. Eşitlik 2.13’deki zaman ifadesi ise 

yine kompleks formda üstel olarak verilmiştir. Eşitlik 2.14’ün reel kısmı alındığında 

Eşitlik 2.13’ü verecektir. Dikkat edilmeliki reel kısım fiziksel kuvveti temsil etsede 

içerdiği imajiner verinin aktarılması ve faz ifadesinin karmaşık transfer matris metodu 

içerisinde tanımlanması için önemlidir. Bu haliyle dengesizlik kuvvetinin 

ayrıklaştırılmış hali, reel ve imajiner terimlerinden faydalanılarak karmaşık düzlemde 

temsil edilmiştir. Karmaşık düzlemdeki bu yaklaşım, dengesizlik kuvvetlerinin genlik 

ve faz özelliklerini daha kolay analiz etmeye imkan sağlamış ve tranfser matrisi Eşitlik 

2.15’teki gibi oluşturulmuştur. 

 
Ὗ  

ụ
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 (2.15) 

 

Eşitlik 2.15’te gösterildiği üzere türetilen dengesizlik matrisi, 9x9 boyutunda bir yapıya 

sahiptir. Bu boyutlandırma, kuvvet ifadelerinin matrisin en sağ sütununa eklenmesine 

ve çözüm süreçlerinde genişletilmesine olanak tanır. Transfer matrisinin dokuzuncu 

sütun ve satırı dış uyartım kuvvetine ait olduğundan, dengesizlik yükü bu bölüme 

yerleştirilmiş, kalan kısmı ise birim matris olarak modellenmiştir. Ancak, söz konusu 

matris birim kuvvetlere dayalıdır ve enerji barındırmamaktadır. Bu nedenle, kritik 

hızlarda titreşim seviyelerinin doğru bir şekilde değerlendirilmesi için matrisin, kiriş 

elemanı matrisi ile birlikte dengesizlik tepki analizleri üzerinden incelenmesi 

gerekmektedir. 

 

2.3.4. Yataklama elemanē matrisi  

 

Yataklama elemanları, rotor dinamiği analizlerinde kritik öneme sahip olan ve 

sistemdeki sapmalara karşı direnç gösteren bileşenlerdir. Bu elemanlar, sistemin 

kısıtlanmasını ve mod şekillerini doğrudan etkilediği için dikkatle ele alınmalıdır. Bu 
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çalışma kapsamında, yatak elemanları doğrusal kabul edilmiştir ve bunlar için X ve Y 

eksenlerinde Şekil 2.21’deki gibi yataklama elemanı tanımlanmıştır. Yatak direngenliği 

(K) ve yatak sönümleme (C) katsayıları, sistemin dinamik davranışını açıklamak için 

kullanılır.  

 

Buradaki rotor-yatak sisteminde yatak elemanı matrisi, sistemin doğrusal özelliklerini 

temsil eder. Bu doğrusal yapı, X ve Y eksenleri için ayrı ayrı tanımlanır ve her bir 

eksende yatak sertliği ve sönümlemesi için farklı katsayılar kullanılır. Bu matriste, yatak 

elemanlarının karmaşık transfer matrisi tanımlanırken, C'nin imajinel kısmı ve doğal 

frekansla çarpılması, harmonik davranışı gösteren bir sistemde hızla ilişkili bir davranışı 

simüle eder.  

 

 
 

ķekil 2.21. Rotor vs stator arasındaki yataklama elemanı etkileşimi 

 

İlk olarak, belirli bir eksende kuvvet dağılımı kullanılarak transfer matrisi türetilmiş ve 

ardından bu davranış, her iki eksende de geçerli olan genel bir matris üzerinden 

gösterilmiştir. X eksenindeki yataklama elemanının özellikleri ise Şekil 2.22'de detaylı 

olarak sunulmuştur. Bu yöntem, sistemin her iki yönündeki etkileri daha kapsamlı bir 

şekilde ele almayı mümkün kılmaktadır.  
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ķekil 2.22. Yataklama elemanı iç yük dağılımı  

 

Şekil 2.22’de, F ifadesi, alt indisleriyle birlikte kuvvetleri temsil eder; burada I, giren 

kuvveti, O ise çıkan kuvveti gösterir. Ayrıca, c sönüm kuvvetini, k ise direngenlik 

kuvvetini belirtmektedir. Bu kuvvet ilişkisi, i. ve i+1. elemanlar arasında tanımlanmış 

olup, bu elemanlardaki hareket ise x ve alt indisleriyle ifade edilmiştir. K, rulmanın 

direngenlik değerini ve C, rulman sönüm değerini belirtmektedir. Yataklama elemanının 

her iki ucunda kuvvetin eşit bir şekilde aktarıldığı varsayılmıştır. Bu temel eşitlikten ve 

elemanlar üzerindeki kuvvet ilişkilerinden yararlanarak Eşitlik 2.16, Eşitlik 2.17 ve 

Eşitlik 2.18 türetilmiştir.  

 

Ὂ Ὂ Ὦ‫ὅὼ ὼ  (2.16) 

  

Ὂ Ὂ ὑὼ ὼ  (2.17) 

  

Ὂ Ὂ Ὂ Ὂ ὑ Ὦ‫ὅὼ ὼ  (2.18) 

 

Bu bağlamda, kuvvet ile yer değiştirme arasındaki bağlantı, Eşitlik 2.19’da belirtilen 

şekilde ifade edilebilir. 

 

ὼ ὼ
ρ

ὑ Ὦ‫ὅ
Ὂ (2.19) 

 

Bu ilişki, matris biçiminde Eşitlik 2.20’te gösterildiği şekilde yazılabilir. Bu şekilde, 

kuvvet ve yer değiştirme arasındaki etkileşimi daha kompakt bir biçimde incelemek 

mümkün hale gelir. 
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ὼ

Ὂ

ρ
ρ

ὑ Ὦ‫ὅ

π ρ

ὼ

Ὂ

 (2.20) 

 

Elde edilen bu matris yapısı üzerinden yataklama elemanı matrisi Eşitlik 2.21’deki gibi 

türetilir. 
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 (2.21) 

 

2.3.5. Kiriĸ elemanē matrisi  

 

Kiriş elemanlarının matrisi, Timoshenko veya Euler kiriş teorisi kullanılarak elde edilen 

alan matrisi olarak ta bilinen transfer matrisini tanımlar. Çalışmamızda, hem eğilme 

hem de kesme davranışlarını daha gerçekçi bir şekilde modelleyen Timoshenko kiriş 

teorisi tercih edilmiştir. Bu teoriye dayalı olarak oluşturulan transfer matrisi, XZ ve YZ 

düzlemlerinde kirişin eğilme hareketlerini ifade etmek için kullanılır. Şekil 2.23’te 

gösterildiği gibi, bu eğilme hareketi ŭX ve ŭY ile temsil edilir ve rotor dinamiği açısından 

dengesizlikten kaynaklanan en fazla etkilenen davranışı yansıtır. Her iki düzlemdeki 

hareketler, sırasıyla cos(ɤt) ve sin(ɤt) fonksiyonlarının harmonikleriyle karmaşık 

düzlemde tanımlanmıştır (O'Leary, 1989). 

 

Kiriş elemanı matrisi diğer eleman matrislerinden daha karmaşık bir yapıya sahiptir. 

Bunun nedeni matrisin sürekli hal denklemlerinden sahip olduğu kiriş parametre 

değerlerine göre hesaplanıp kullanılması ve parametrik ifadesinin gösteriminin zor 

olmasıdır. Bu nedenle matrisin ifadesi katsayılar cinsinden Eşitlik 2.22’deki gibi 

gösterilir. 
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ķekil 2.23. Kirişin elemanının eğilme davranışı  
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 (2.22) 

 

Matris içindeki katsayılar, Krylov denge denklemleri kullanılarak hesaplanır ve bu 

süreç, genellikle karmaşık parametre hesaplamaları gerektirir. Parametrelerin 

karmaşıklığı, her kiriş elemanına özgü birkaç iteratif işlem yapılmasını zorunlu kılar. Bu 

işlemleri incelemeden önce, Timoshenko kiriş teorisine dayalı olarak kuvvet ve yer 

değiştirme ilişkileri tanımlanmıştır. Bu tanımlama X ekseni için yapılmış olup, Y 

eksenindeki uygulama benzer olduğundan dolayı ayrıca ele alınmamıştır. Bu yaklaşım, 

modelin genel doğruluğunu artırmak amacıyla her iki eksende de benzer hesaplamaların 

yapılmasına olanak sağlar. 

 

Şekil 2.24'teki serbest cisim diyagramından yararlanarak, kuvvet ve moment eşitlikleri 

ile kiriş teorisindeki eğilme momenti ilişkileri kullanılarak, Timoshenko kiriş teorisine 

dayalı kirişin matematiksel modeli çıkartılmıştır. Takip eden denklemlerde, l uzunluk, mə 

birim uzunluktaki kütle, A kesit alanı, Iy x-z düzlemine dik merkezden geçen polar 

atalet momenti ve ɟ jirasyon yarıçapını ifade etmektedir. 
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ķekil 2.24. Timoshenko kiriş için serbest cisim diyagramı 

 

Kiriş üzerinde hem kesme deformasyonu hem de eğilme momenti gözlemlenir. Kirişin 

nötral eksene göre yaptığı açı ɗ=ŭx/ŭz olarak tanımlanır. Eğilme momentine karşılık 

gelen dönme açısı ɗy, kesit düzlemi ile nötral eksen arasındaki açı ise -ŭx/ŭz+ɗy şeklinde 

ifade edilir. Açı ile kesme kuvveti arasındaki ilişki, Eşitlik 2.23 ve Eşitlik 2.24'te 

açıklanan şekilde tanımlanmıştır. 

 

ὺ ὋȢὃ
ὼ‏

ᾀ‏
—  (2.23) 

  

ὼ‏

ᾀ‏
—

ὺ

ὋȢὃ
 (2.24) 

  

G.As=G.A/ks kesme direngenliği ve ks kesitin şekil faktörünün ilişkisini verir. Eğime 

momenti ve  ɗy arasındaki ilişkiden Eşitlik 2.25 ve Eşitlik 2.26 elde edilir. 

 

ά ὉȢὍȢ
ὼ‏

ᾀ‏
ὉȢὍȢ

—‏

ᾀ‏
 (2.25) 

  
—‏

ᾀ‏

ά

ὉȢὍ
 (2.26) 

 

Kuvvet eşitliğinden yararlanılarak άȢὶȢ—ḙάȢᾀ varsayımı ile takip eden eşitlikler 

türetilebilir. 

 

ά‏

ᾀ‏
ὺ άȢ”Ȣ

—‏

ὸ‏
 (2.27) 
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ᾀ‏
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‏

ᾀ‏
ά Ὂ (2.28) 
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ὺ‏

ᾀ‏
ά
ὼ‏

ὸ‏
 (2.29) 

  
ὼ‏

ᾀ‏
—

ὺ

ὋȢὃ
 (2.30) 

 

Eşitlik 2.30’un z’e göre türevi alınırsa Eşitlik 2.31 elde edilir. 

 

ὼ‏

ᾀ‏

—‏

ᾀ‏
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ρ

ὋȢὃί
 (2.31) 

 

Eşitlik 2.31 içerisine daha önce tanımladığımız ilişkiler yerleştirilerek Eşitlik 2.32 elde 

edilmiş olur. 

 

ὼ‏

ᾀ‏

άȢ‏ὼ

ὋȢὃȢ‏ὸ

ά

ὉȢὍ
π (2.32) 

 

Eşitlik 2.32 iki defa z’e göre türevlenerek Eşitlik 2.33 elde edilir. 
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ά
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π (2.33) 

 

Elde edilen denklemi sadece x’e bağlı olarak yazacak olursak Eşitlik 2.34 elde edilir. 
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ά
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ὼ‏
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ὼ‏

ᾀ‏ὸȢ‏
π (2.34) 

 

Kiriş titreşiminin x(z,t)=X(z).e
iɤt

 olarak harmonik bir hareket oluşturduğu varsayılarak 

Eşitlik 2.35 elde edilir (Meirovitch, 1967). 

 

ὢ‏

ᾀ‏

άȢ‫

ὉȢὍ

ὉȢὍ

ὋȢὃ
”
Ὠὢ

Ὠᾀ
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ὉȢὍ
ρ
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ὋȢὃ
ὢ π (2.35) 

 

Elde edilen matematiksel ifadenin çözümü ise 4. Derece türev içerdiğinden dolayı 

Eşitlik 2.36’daki gibi bir harmonik bileşen içerdiği varsayılır. 

ὢᾀ ὃὧέίὬ‗ᾀ ὄίὭὲὬ‗ᾀ ὅὧέί‗ᾀ ὈίὭὲ‗ᾀ (2.36) 
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Kuvvet ve konum arasındaki diğer ilişkileri Eşitlik 2.37, Eşitlik 2.38 ve Eşitlik 

2.39’daki gibi verilmiştir.   

 

—
Ὠὢ

Ὠᾀ

ὠ

ὋȢὃ
 (2.37) 

  

ὓ ὉȢὍȢ
Ὠ—

Ὠᾀ
 (2.38) 

  

ὠ
Ὠὓ

Ὠὼ
άȢ”Ȣ‫Ȣ— (2.39) 

 

Bu denklemler kullanılarak, kiriş matrisinin oluşturulması için gereken konum, açı, 

moment ve kuvvet ilişkileri sürekli fonksiyonlar olarak tanımlanmış ve bu ilişkiler 

sırasıyla Eşitlik 2.40, Eşitlik 2.41 ve Eşitlik 2.42'de verilmiştir (O'Leary, 1989). 

 

— ᾀ ὃὊίὭὲὬ‗ᾀ ὄὊὧέίὬ‗ᾀ ὅὊίὭὲ‗ᾀ ὈὊὧέί‗ᾀ (2.40) 

  

ὓ ᾀ ὃὉὧέίὬ‗ᾀ ὄὉίὭὲὬ‗ᾀ ὅὉὧέί‗ᾀ ὈὉίὭὲ‗ᾀ (2.41) 

  

ὠ ᾀ ὃ
ά‫

‗
ίὭὲὬ‗ᾀ ὄ

ά‫

‗
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ά‫

‗
ίὭὲ‗ᾀ

Ὀ
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‗
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(2.42) 

 

Eşitliklerde yer alan eşitlikleri daha kompakt hale getirmek amacıyla kullanılan E1, E2, 

F1, F2, ɚ1 ve ɚ2 terimlerinin detaylı açıklamaları, takip eden eşitliklerde sırasıyla 

sunulmuştur. Verilen bu denklemler ve basitleştirmeler kullanılarak matris formunda 

sistemin ilişkisi Eşitlik 2.46’daki gibi verilir. 
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 (2.45) 

 

 

Matris içerisinde yer alan ifadeler, Eşitlik 2.22’de belirtilen parametrelerin 

hesaplanmasında kullanılacaktır. Bu ifadelerin toplamı C(z) olarak tanımlansın. L 

uzunluğundaki kiriş elemanına ait transfer matrisini tanımlayabilmek için öncelikle C(0) 

ve C(L) değerleri hesaplanır. Bu sınır koşullarının uygulanması ise Eşitlik 2.47 ve 

Eşitlik 2.48’de gösterilmiştir. 
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ὤ ὅπ ὃ     (2.47) 

  

ὤ ὅὒ ὃ (2.48) 

 

Transfer matrisi, bir noktadaki pozisyon ve yük bilgilerini başka bir noktadaki 

etkileriyle ilişkilendirmek amacıyla tanımlanır. Bu bağlamda, i. noktadaki durum 

vektörü ile i+1. noktadaki durum vektörü arasındaki bağlantı, Eşitlik 2.2’de gösterilen 

transfer matrisi ifadesiyle ifade edilir. Eşitlik 2.2 içerisindeki ilgili yerlere Eşitlik 2.47 

ve Eşitlik 2.48’i koyalım. Bu durumda elde edeceğimiz ilişki Eşitlik 2.49’daki gibi olur. 

 

ὅὰ ὃ Ὗ ὅπ ὃ (2.49) 

 

Verilen denklemde, her iki taraftaki {A} vektörleri birbirlerini götürür. [U]  transfer 

matrisini izole edebilmek için, her iki taraf da [C(0)]  matrisinin tersi ile çarpılır. Bu 

işlem sonucunda kiriş elemanına ait parametreler hesaplanır ve elde edilen ifade Eşitlik 

2.50’deki gibidir. 
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 Ὗ ὅὰ ὅπ
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Ụ
ợ
ὼ ὼ ὼ ὼ

ὼ ὼ ὼ ὼ

ὼ ὼ ὼ ὼ

ὼ ὼ ὼ ὼ Ứ
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Ủ

 

 (2.50) 

 

Bulunan katsayılar Eşitlik 2.22 yerine konularak kiriş eleman matrisi elde edilmiş olur. 

 

2.3.6. Sistem transfer matrisinin elde edilmesi 

 

Bir rotor grubunun sistem transfer matrisini oluşturmak için, önce rotor elemanlarının 

transfer matrisleri tanımlanmalı, ardından bu elemanların sıralaması belirlenmelidir. 

Sıralama tamamlandıktan sonra, rotor elemanlarının transfer matrisleri fiziksel 

özelliklerine bağlı olarak hesaplanır. Elde edilen bu matrisler, global koordinat 

sisteminin solda yer alacağı varsayımıyla, soldan sağa doğru sıralanır ve matris çarpımı 

gerçekleştirilir. Örneğin, Şekil 2.25’te gösterilen Jeffcott rotor grubunun sistem transfer 

matrisi ve alt transfer matris elemanlarının düzenlenişi Eşitlik 2.65’te ifade edilmiştir. 

 

 
 

ķekil 2.25. Jeffcott Rotoru  

 

Ὗ  

Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ  
(2.51) 

 

 

Eşitlik 2.66 ile elde edilen sistem transfer matrisinin boyutu, alt eleman matrisleri gibi 

9x9 olacaktır. Ardışık çarpımlar sonucunda oluşturulan bu sistem transfer matrisi, 

parametrik ifadelerle temsil edilemeyecek hale gelir ve bu nedenle katsayıları aij 

notasyonu kullanılarak göstermiştir. 

 

Elde edilen sistem transfer matrisine, sağ ve sol uçlarda kuvvet ve moment değerlerinin 

sıfır, ancak konum ve açı değerlerinin sıfırdan farklı olduğu bir sınır şartı uygulanmıştır. 
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Bu durum, rulmanlarda kuvvet oluşmayacağı anlamına gelmez; aksine, rulman 

üzerindeki kuvvet, rijit bir bağlantı olmaması nedeniyle deplasman ve direngenlik 

katsayısı temel alınarak hesaplanır. Bu sınır şartları, Eşitlik 2.53'de durum vektörü 

formatında sunulmuştur. 
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 (2.52) 

 

ὤ ὢ — π π ὣ — π π ρ     (2.53) 
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Uygulanan sınır şartları, Eşitlik 2.51’de verilen Jeffcott sistem transfer matrisine sağ ve 

sol uçlardan uygulandığında, sıfıra eşit olan 4x4 boyutunda bir karakteristik matris 

ortaya çıkar. Bu matrisin determinantının sıfır olduğu noktalar, sistemin özdeğerlerinin 

belirlenmesine olanak tanır. Determinantın sıfır olması, sistemin kararsızlığa ya da 

belirli bir doğal frekansa sahip olduğu durumları ifade eder. 

 

Çalışmamızda elde edilen karakteristik matrisin özdeğerleri, Lund (1974) tipi kök 

bulma yöntemi ve Newton-Raphson çözücüsü kullanılarak hesaplanmıştır. Bu yöntem, 

belirli bir frekans aralığında yapılan artışlarla determinantın sıfır olduğu noktaları tespit 

etmeye dayanır. Şekil 2.26’da, bu Lund tipi kök bulma prosedürünün uygulama 

adımları görselleştirilmiştir. Mode sayısının artmasıyla birlikte doğal frekans 

değerleride yükseldiğinden, sabit adımlarla determinant fonksiyonunu incelemek hem 

zaman alıcı hem de verimsizdir. Bu nedenle, Newton-Raphson yöntemi kullanılarak 
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daha hassas bir şekilde ve kısa sürede sıfır noktaları belirlenmiştir. Böyle bir yaklaşımla 

hem doğruluk hem de çözüm hızı optimize edilmiştir. 

 

 
 

ķekil 2.26. Lund tipi özdeğer bulma prosedürü 

 

Burada dikkat edilmesi gereken kullandığımız rotordinamiği çözücüsünde öncelikle 

sönümsüz doğal frekanslar elde edilmesi için sönüm değerleri girilmez. Bu durum 

köklerin bulunmasını sağlar. Kökler belirlendikten sonra elde edilen harmonik sürekli 

durum cevabında ise sönüm etkileri dahil edilir. 

 

Sistemin doğal frekansları hesaplandıktan sonra, mod şekillerini belirlemek amacıyla 

durum vektörleri için başlangıç değerleri atanır. Bu adımın ardından, sistemin kritik 

hızlarının analiz edilmesine olanak sağlayan Campbell diyagramı oluşturulur. Ayrıca 

karakteristik matrise ek olarak sistem transfer matrisiden, belirli bir dakika devir sayısı 

(RPM) aralığında sistemin maruz kaldığı dengesizlikler göz önünde bulundurularak, 

ortaya çıkan tepki kuvvetleri ve deformasyon değerleri tespit edilir. Bu analiz sonuçları, 

bir rotor sisteminin dinamik davranışını anlamak ve performansını değerlendirmek için 

temel verileri sağlar.  

 

Sistem analizinde, en sağ uçtaki durum vektörü başlangıç noktası olarak seçilir. Bu 

tercih, transfer matrisinin ve durum vektörünün çarpımının sağdan başlayarak ilerlemesi 

prensibine dayanır. Elde edilen sistem transfer matrisi, belirlenen sınır şartları ile 

ilişkilendirilerek karakteristik matrisin yanı sıra ilave denklemler de türetilir. Bu 

denklemler, ilgili katsayılarla birlikte başlangıç durum vektörünün bileşenlerini 

hesaplamak için kullanılır. 

 

—
ὥ ὥ ὥ ὥ

ὥ ὥ ὥ Ȣὥ
 (2.55) 
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ὢ
ὥ — ὥ

ὥ
 (2.56) 

  

—
ὥ ὥ ὥ ὥ

ὥ ὥ ὥ ὥ
 (2.57) 

  

ὣ
ὥ — ὥ

ὥ
 (2.58) 

 

Verilen eşitlikler sonucu elde edilen başlangıç değerleri istenilen konuma kadar ilgili 

transfer matrisleri ile çarpılarak yük ve deformasyon değerleri elde edilmiş olur. Eşitlik 

2.59’da başlangıç değerleri hesaplanmış ve yerine konulmuş olsun. 

 

ὤ  ὢ  —  π  π  ὣ  —  π  π ρ  (2.59) 

 

Disk üzerindeki yük ve deformasyon değerinin hesabı Eşitlik 2.60’taki gibi elde edilir. 

 

ὤ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ ὤ  (2.60) 

 

Benzer şekilde Eşitlik 2.61’deki gibi sol uçtaki yataklama üzerindeki yük ve 

deformasyon değeri elde edilir. 

 

ὤ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ ὤ  (2.61) 

 

Burada verilmiş bilgilerle, rotordinamikte kritik hızlar, doğal frekanslar, mod şekilleri, 

Campbell diyagramı ve sistem tepkileri gibi temel parametrelerin doğru bir şekilde 

analiz edilmesi sağlanabilir. Bu kapsamlı analizler, rotor sistemlerinin dinamik 

performansını optimize etmek ve tasarımı iyileştirmek için gerekli adımların atılmasına 

olanak tanır. Dolayısıyla, rotordinamiksal optimizasyon bu bilgilerin etkin kullanımıyla 

gerçekleştirilebilir. 

 

2.4. Rotordinamiĵinde Optimizasyon 

 

Havacılık sektöründe kullanılan turbo makineler ve rotor-rulman sistemlerinin 

tasarımında, artan rekabet koşulları, güç çıktısının artırılmasını ve enerji verimliliğinin 

iyileştirilmesini temel hedefler haline getirmiştir. Bu hedeflere ulaşabilmek için, yüksek 

hızlarda dönebilen, düşük titreşim seviyelerine sahip, stabil ve hafif rotorların 
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tasarlanması kritik bir öneme sahiptir (Saruhan, 2001). Ancak rotor-rulman sistemleri 

genellikle karmaşık geometrilere sahip olup, birden fazla kuvvet ve moment çifti 

tarafından etkilenmekte, bu da tasarım sürecini oldukça zorlaştırmaktadır. Böylesine 

karmaşık koşullarda, çok sayıda tasarım değişkeni ve birden fazla hedef fonksiyonunu 

içeren problemler, optimizasyon teknikleri kullanılarak etkin bir şekilde 

çözülebilmektedir (Rao, 2019). 

 

Rotor tasarımında etkin optimizasyon tekniklerinin kullanılabilmesi için, rotordinamiğe 

dayalı güçlü ve hızlı çözüm sağlayabilen bir amaç fonksiyonu geliştirilmesi gereklidir. 

Literatür incelendiğinde, bu alanda yaklaşık iki yüzyıllık bir bilgi birikimi olduğu 

gözlemlenmektedir. 18. yüzyılın sonlarında Rankine (1869), kritik hız üzerinde rotor 

döndürmenin imkansız olduğunu belirtmiş, bu tarihten itibaren rotordinamiği önemli bir 

ilerleme kaydetmiştir. Özellikle 19. yüzyılın sonlarından itibaren rotordinamiği 

modellerine çeşitli etkiler eklenmiştir: bunlar coriolis kuvveti, rotor stabilite eşiği, 

dinamik rijitlik ve doğrusal olmayan rulman etkisi gibi fenomenler yer almaktadır. Bu 

gelişmeler, rotordinamiğin günümüzdeki ileri düzey teorilerine ulaşılmasını sağlamıştır. 

Bu noktada, gelişen modellerin karmaşıklığı, optimizasyon tekniklerinin bu alanda 

uygulanabilmesine olanak tanımıştır. Özellikle FEM, eğri geometrileri doğru bir şekilde 

modelleyebilmesi nedeniyle rotordinamiği optimizasyonunda yaygın olarak 

kullanılmaktadır. Günümüzde de rotordinamiğe yönelik optimizasyon çalışmaları büyük 

ölçüde FEM kullanılarak gerçekleştirilmeye devam etmektedir (Kang vd. 2021; Longxi 

vd. 2017). 

 

Rotordinamiği optimizasyonu, bugün birçok farklı alana yayılmaktadır. Bunlar arasında 

ayarlanabilir yatak optimizasyonu (Chasalevris vd., 2019), hidrodinamik kaymalı yatak 

optimizasyonu (Viana vd., 2022), süreksiz rotorlar için dinamik optimizasyon (Hong 

vd., 2019), rotordinamik performans optimizasyonu (Zhang vd., 2021) ve hizalama 

hatalarının etkisi altındaki rotor-yatak sistemlerinin kararlılık analizi (Sun vd., 2021) 

gibi çeşitli alanlar yer almaktadır. Bu geniş çalışma yelpazesi, rotordinamiğinin çok 

yönlü gereksinimlerini gözler önüne sererken, optimal sistem performansını elde 

etmenin önemini vurgulamaktadır. Bu ve benzeri çalışmalar incelendiğinde, farklı 

optimizasyon algoritmalarının kullanıldığı gözlemlenmiştir. Örneğin, GA tasarım 
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optimizasyonunda (Saruhan, 2001), DE titreşim seviyelerinin azaltılmasında (Mlaouhi 

vd., 2021), benzetilmiş tavlama (SA) çok amaçlı optimizasyonda (Lobato vd, 2012), 

parçacık sürü optimizasyonu (PSO) çift rotor sistemlerini modellemede (Alam vd., 

2007) ve Harris Şahin optimizasyonu (HHO) dengesizlik özelliklerini ele almada 

(Abbasi vd., 2022) kullanılmıştır. Farklı optimizasyon algoritmaları kullanmalarına 

rağmen Ortak bir özellik olarak, bu çalışmalar genellikle FEM’e dayanmaktadır. Doğal 

frekanslar, stabilite ve yatak kuvvetleri gibi amaç fonksiyonlar ise genellikle FEM 

tabanlı çözücülerle elde edilmektedir. Ancak, FEM’in hesaplama yoğunluğu nedeniyle, 

bazı durumlarda alternatif matematiksel modeller daha verimli ve hızlı çözümler 

sunabilmektedir. 

 

Optimizasyon çalışmalarında, sınırlı bir zaman aralığında birçok iterasyonu 

gerçekleştirebilmek için amaç fonksiyonunun hızlı sonuç verebilmesi büyük önem 

taşımaktadır. FEM, yüksek kaliteli sonuçlar sunmasına rağmen, çözüm süresinin 

uzunluğu, bazı durumlarda düşük serbestlik derecesine sahip elemanların tercih 

edilmesini sebep olmaktadır (Huang vd. 2016). Daha hızlı ve benzer kalitede sonuçlara 

ihtiyaç duyulduğunda ise FEM'in yetersiz kalabildiği durumlar ortaya çıkmaktadır. 

FEM'in çözüm süresinin uzunluğu, daha hızlı sonuçlar sağlayabilen yöntemlerin 

kullanımını gerekli kılarken, bu gereksinim tarihsel olarak TMM gibi daha hızlı ve 

işlem açısından verimli alternatiflerin geliştirilmesine zemin hazırlamıştır. Bilgisayar 

teknolojisinin ilk dönemlerinde titreşim problemleri genellikle TMM ile çözülmekteydi 

(Rao, 2011). TMM'nin, serbestlik derecesinin artmasına rağmen matris boyutunun sabit 

kalması, optimizasyon süreçlerinde işlem yükünü azaltarak hızlı çözümler sağlamasına 

olanak tanımıştır (Niş vd. 2023; Gökdağ vd. 2008). Bu avantajları sayesinde TMM, 

günümüzde rotor-yatak sistemleri (Hsieh vd., 2008; Luo vd., 2020), çoklu cisim 

sistemleri (Rui vd., 2018), akustik sistemler (Meriç vd., 2018) ve optik sistemler 

(Mishra vd., 2018) gibi çeşitli karmaşık sistemlerde yaygın olarak kullanılmaktadır. 

Hızlı sonuçlar sunma kapasitesi, TMM'nin farklı disiplinlerde kullanımını artırmıştır 

(Sarkar vd., 2022; Luce vd., 2022; Appel vd., 2024). 

 

Kronolojik olarak Şekil 2.27 incelendiğinde, TMM'nin optimizasyon süreçlerinde neden 

yaygın olarak tercih edilmediği daha iyi anlaşılmaktadır. FORTRAN’ın geliştirilmesiyle 
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birlikte FEM dönemi başlamış ve bu yöntem, zamanla modern optimizasyon 

algoritmalarıyla uyumlu hale gelmiştir. FEM’in geniş kabul görmesinin temel 

nedenlerinden biri, karmaşık geometriler ve yüksek doğruluk gerektiren problemlerde 

sunduğu esneklik ve güvenilirliktir. Bununla birlikte, TMM’nin sağladığı hızlı ve işlem 

açısından verimli çözümler, modern optimizasyon algoritmalarına entegre edilerek 

literatürdeki önemli bir boşluğun doldurulabileceği öngörülmektedir. 

 

 
 

ķekil 2.27. TMM ve FEM’in optimizasyon kronolojisine göre yeri 

 

Optimizasyon teknikleri, rotor-rulman sistemleri gibi karmaşık mühendislik 

tasarımlarında uygulanabilirliği açısından farklı sınıflara ayrılmaktadır ve yöntemin 

seçimi, mevcut tasarım verilerine bağlı olarak değişmektedir. Eğer tasarımı 

gerçekleştirecek ekip, elinde bir benchmark çalışması bulunduruyorsa, local arama 

yöntemleri daha uygun hale gelirken; benchmark verisi olmayan durumlarda global 

arama yapan yöntemlerin tercih edilmesi gerekmektedir. Şekil 2.28, bu iki yaklaşım 

arasındaki farkları ve rotor tasarım prosedürlerinde nasıl farklı yöntemlerin gerekli 

olduğunu net bir şekilde göstermektedir. 
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ķekil 2.28. Tasarım uzayında uygunluk fonksiyonunun davranışı  

 

Çok amaçlı optimizasyon problemleri, matematiksel fonksiyonlarının genellikle birden 

fazla local minimuma ve global bir minimuma sahip olması nedeniyle ek zorluklar 

barındırmaktadır. Fitness function’ın karmaşıklığının artmasıyla birlikte, bu tür 

problemlerin doğrusal olmayan bir yapıya dönüşmesi, gradient tabanlı optimizasyon 

yöntemlerini yetersiz bırakmakta ve gradient tabanlı olmayan algoritmaları daha uygun 

hale getirmektedir. 

 

Rotor-rulman sistemlerinde optimizasyon, matematiksel karakteristiklere bağlı olarak 

genellikle lokal optimum çözümler sunabilir. Roso (1997) bu durumu vurgulamış, 

ancak bu tür çözümlerin mutlak optimum olmadığını belirtmiştir. Saruhan (2003) ise 

rotordinamiği tasarım optimizasyonunda genetik algoritmalar ile sayısal optimizasyon 

yöntemlerini karşılaştırarak bu problemlere detaylı bir yaklaşım sunmuştur. Bu 

çalışmalar, tasarım optimizasyonunda stratejilerin dikkatle belirlenmesinin önemini 

ortaya koymaktadır. Bu çalışmalar, rotor-rulman sistemlerinin optimizasyonunda doğru 

yaklaşım ve yöntem seçiminin önemini vurgularken, problemin rotordinamiği ile ilişkili 

dinamik gereksinimlerini de göz önünde bulundurarak sınıflandırılmasını gerektirir. 

Problemin, rotordinamiğe özgü dinamik gereksinimler göz önünde bulundurularak 

belirlenen bir çerçevede ele alınması gerektiği düşünülmüştür.  

 

Bu bağlamda rotordinamiği problemi aşağıdaki şekilde sınıflandırılmıştır: 

¶ Kısıtlı Optimizasyon 

¶ Statik Optimizasyon 
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¶ Optimal Olmayan Kontrol 

¶ Doğrusal Olmayan Optimizasyon 

¶ Gerçek Sayılı Programlama 

¶ Deterministik Programlama 

¶ Ayrıştırılamaz Optimizasyon 

¶ Çok Amaçlı Optimizasyon 

¶ Gradient Temelli Olmayan Optimizayon 

¶ Global Arama Yöntemleri 

 

Yukarıda verilen sınıflandırmalar genel olarak değerlendirildiğinde, rotordinamiği 

optimizasyonu çalışmaları çoğunlukla gradient tabanlı olmayan optimizasyon 

yöntemlerine dayanmaktadır. Bu yöntemlerin performanslarını kıyaslayabilmek adına, 

literatürde birçok optimizasyon algoritması üzerine çalışmalar yapılmıştır. Ancak, 

özellikle TMM’nin yapısal uygulamalardaki üstünlüklerini veya optimizasyon 

avantajlarını vurgulayan bir çalışma bulunmamaktadır. TMM, analitik yöntemlerle 

uyumlu sonuçlar sunarak, eleman sayısından bağımsız olarak yüksek kaliteli ve verimli 

çözümler sağlar. Bu özellik göz önüne alındığında, bir sistemin matematiksel modeli 

oluşturulduğunda, TMM'nin optimizasyon çalışmalarında önemli avantajlar sunduğu 

görülmektedir. Bu eksikliği gidermek amacıyla, modern meta-sezgisel optimizasyon 

algoritmalarını CTMM ile birleştirerek rotordinamiği optimizasyonunda uygulanması 

gerçekleştirilmiştir. 

 

2.5. Metasezgisel Optimizasyon Algoritmalarē ve NFLT 

 

Yüksek hızlı makinelerde çalışan rotorların tasarımını optimize etmek, çok sayıda 

tasarım parametresi ve birden fazla amacın dikkate alınması gerektiğinden oldukça 

zordur. Şekil 2.29'da verilen turbomakine gibi sistemlerde, karmaşık, doğrusal olmayan 

ilişkilere ve çoklu gereksinimlere yaklaşımda klasik optimizasyon algoritmaları yerine 

doğadan esinlenilmiş, gradyan tabanlı olmayan algoritmalar tercih edilmelidir. Gradyan 

tabanlı optimizasyon, tepki yüzeyi yöntemleri ve simplex yöntemi gibi klasik 

algoritmalar, doğrusal biçimli problemlerde etkili olsa da, birden fazla yerel optimum 

noktasına sahip karmaşık yapıdaki problemlerde global çözüme ulaşmada yetersiz 
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kalmaktadır (Ghasemi-Marzbali, 2020). Çünkü karmaşık problemlerde yerel 

optimumlardan kaçınabilmek ve daha geniş bir çözüm alanına ulaşabilmek için daha 

güçlü ve esnek yöntemlere ihtiyaç duyulmaktadır.  

 

 
 

ķekil 2.29. General Electric J85-GE (Smithsonian Ulusal Havacılık ve Uzay Müzesinin 

izni ile kullanılmıştır) 

 

Bu bağlamda, doğadan esinlenen yöntemler, mikrodan makroya farklı ölçeklerdeki 

karmaşık problemlerin çözümünde önemli bir ilham kaynağı olmuştur (Zhou vd., 2018). 

Bu yöntemler, özellikle sınırlı bir süre içinde tatmin edici sonuçlar elde etmeyi 

amaçlayan doğa temelli optimizasyon algoritmalarının etkinliğini göstermektedir. Meta-

sezgisel algoritmalar adı verilen bu yaklaşımlar, mühendislik alanındaki karmaşık 

problemleri çözmek için etkili bir araç olarak, çeşitli mühendislik alanlarında 

optimizasyon problemleri üzerinde başarılı bir şekilde uygulanmaktadır. 

 

Rotor dinamiği optimizasyonu açısından bakıldığında, GA, DE, Simüle Tavlama (SA), 

Parçacık Sürüsü Optimizasyonu (PSO) ve HHO gibi meta-sezgisel algoritmalarla 

yapılan çalışmalar literatürde yer almaktadır. Her ne kadar FEM ile yapılan çalışmalar 

bulunsa da (Abbasi vd.,2022), TMM'nin rotor dinamiğine optimizasyon için adapte 

edildiği bir çalışma bulunmamaktadır. FEM tabanlı yapılan çalışmaların hiçbiri, 

optimizasyon yöntemlerini rotor dinamiği perspektifinden bütünsel bir şekilde ele 

almamaktadır. Bazı çalışmalarda mühendislik problemleri için optimizasyon 
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algoritmalarının performans karşılaştırmaları yapılmış olsa da, rotor dinamiği 

bağlamında herhangi bir karşılaştırma yapılmamıştır (Heidari vd., 2019). 

 

 
 

ķekil 2.30. NFLT gereği optimizasyon algoritmasının davranışı  

 

Optimizasyon algoritmalarının karşılaştırılmasının önemi, NFLT’ye dayanmaktadır. Bu 

teorem, herhangi bir optimizasyon algoritmasının her problem için en iyi çözümü 

sağlayamayacağını ifade eder (Wolpert vd., 1997). Bu nedenle, algoritmaların 

geliştirilmesi konusu her zaman açık bir alan olarak kalacaktır. Yeni bir optimizasyon 

algoritması önerildiğinde, lineer, nonlinear, global, local, tek amaçlı ve çok amaçlı gibi 

çeşitli optimizasyon problemleriyle kıyaslanması önemlidir. Nitekim NFLT'ye göre, 

belirli bir problemde bir algoritmanın performansının artması, diğer problemlerde 

performansının azalması anlamına gelir. Bu nedenle, bir algoritmanın genel başarısını 

kanıtlayabilmek için, spesifik problemlere uyum sağlayacak şekilde geliştirilmesi ve 

uyarlanması gerekir. Bu durum, Şekil 2.30’da daha net bir şekilde açıklanmıştır. 

  

Optimizasyon yaklaşımlarının her problem için mükemmel olamayacağını belirten bu 

teorem, problemlerin doğasını ve çözüm stratejilerini anlamada önemli bir perspektif 

sunar. Bu nedenle, çalışmamızda rotordinamiği problemlerine özgü optimizasyon 

algoritmalarını ele alarak, kapsamlı bir kıyaslama yapmayı hedefledik. Yeni bir 

algoritma önerildiğinde, genel mühendislik problemleriyle ilgili optimizasyon 

problemleri çözülse de (Heidari vd. 2019), rotordinamiği bağlamında yapılan 

değerlendirmelere rastlanmamaktadır. Oysa rotordinamiği problemleri, kendine özgü bir 

karakteristiğe sahiptir; amaç fonksiyonunun artarak nonlineer hale gelmesi, öngörülmesi 

daha zor problemlere yol açmaktadır. 
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Rotordinamiği optimziasyonu için bu kıyaslamayı gerçekleştirirken FEM yerine TMM 

tercih edilmiştir. Çünkü TMM hızlı çözüm sunması sayesinde optimizasyon çalışmaları 

için çok uygun bir yöntemdir.  TMM'nin optimizasyon performansını kapsamlı bir 

şekilde değerlendirmek için, farklı teknikleri ve gelişim dönemlerini kapsayan çeşitli 

algoritmalar seçilmiştir. Bu algoritmalar, evrim tabanlı, sürü tabanlı ve fizik tabanlı 

yaklaşımlar gibi temel prensiplerine göre kategorize edilmiştir. Seçim, erken meta-

sezgisel tekniklerden (GA) modern algoritmalara (HHO) kadar uzanmaktadır. Bu 

algoritmaların TMM ile entegrasyonu, literatürde daha önce belgelenmemiş yenilikçi bir 

yaklaşımı temsil etmektedir. Sonuç olarak, TMM'nin FEM'e üstünlüğünü vurgulamak 

için geniş bir optimizasyon algoritması yelpazesi TMM ile birleştirilmiştir. 

 

Algoritma seçiminde çeşitliliği sağlarken değerlendirme sürecini karmaşıklaştırmamak 

için sınırlı sayıda algoritma kullanılmıştır. Bu nedenle, meta-sezgisel yöntemlerin yanı 

sıra örüntü arama (PS) algoritmasını da dahil ederek optimizasyon algoritmalarının 

değerlendirmesini genişletilmiştir. Sonuç olarak, rotordinamiği optimizasyonunda 

toplam dokuz farklı algoritması ele alınmıştır. Şekil 2.31’de verilen bu algoritmalar, 

evrimsel tabanlı yaklaşımlar (GA, DE), fizik tabanlı yöntemler (SA, GSA, BH), ve sürü 

tabanlı teknikler (PSO, HHO, ABC) şeklinde sınıflandırılmıştır.  

 

 
 

ķekil 2.31. Metasezgisel algoritmalar 

 

Bu algoritmalar, türev hesaplamaya ihtiyaç duymadan çalışabilme özelliğine sahip olup, 

doğadan esinlendikleri kaynaklara göre farklı arama ve değerlendirme süreçleri içerir. 

Meta-sezgisel algoritmalar, farklı sınıflandırmalarına rağmen genellikle keşif ve 
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yararlanma olmak üzere iki ana arama prosedürü uygular. Bu prosedürler, global 

minimuma etkili bir şekilde ulaşmak için tasarlanmıştır. 

 

Keşif aşaması, rastgele çözümler üreterek algoritmanın tasarım alanını kapsamlı bir 

şekilde araştırmasını sağlar. Bu süreç, özellikle başlangıç aşamalarında etkili olup, 

çeşitliliği artırarak yararlanma adımının verimliliğini artırır. Yararlanma aşamasında 

algoritma, potansiyel olarak en iyi çözümlerin bulunduğu bölgelere odaklanarak 

çözümleri iyileştirir ve optimal çözümlere yaklaşır. Keşif, algoritmanın yerel 

minimumlarda sıkışmasını engeller; bu iki aşamanın dengeli bir şekilde yönetimi ise 

başarılı optimizasyonun anahtarıdır. Optimizasyon algoritmalarının keşif ve yararlanma 

aşamalarını yönetim biçimi, aralarındaki temel farkı belirler (Yang, 2010). Bir sonraki 

bölümde bu algoritmaların detaylı bir analizi sunulacaktır. 

 

2.5.1. Genetik algoritma 

 

Meta-sezgisel algoritmaların yaygınlaşmasına öncülük eden ilk optimizasyon 

algoritması, Darwin'in 'doğada hayatta kalan, çevreye en iyi uyum sağlayandır' teorisini 

temel alan GA’dır (Rao, 2019). Genetik algoritma, evrimsel süreçleri taklit ederek 

çevreye uyum sağlayan bireylerin özelliklerini simüle eder ve başlangıçta rastgele 

belirlenen bireyler evrimleşerek optimizasyon probleminde global minimumu bulur. Bu 

algoritmada, en iyi uygunluk değeri, topluluktaki en iyi bireyle ilişkilendirilir. 

 

John Holland (1992) tarafından Michigan Üniversitesi'nde geliştirilen Genetik 

Algoritma, Goldberg (1994) tarafından çeşitli uygulama alanlarına uyarlanmıştır. Bu 

algoritma birçok alanda kullanılmıştır ve makale kapsamında ele alınan rotordinamiği 

optimizasyon problemlerine de uygulanmıştır (Kuang vd., 2018). 

 

GA, keşif ve yararlanma süreçlerini gerçekleştirmek için üç temel operatör kullanır: 

üreme (reproduction), çaprazlama (crossover) ve mutasyon (mutation) (Rao, 2019). 

Üreme, mevcut bireylerin çoğalmasını sağlarken, çaprazlama ebeveynlerin özelliklerini 

birleştirerek yeni bireyler oluşturur. Mutasyon, yeni bireylerde çeşitliliği artırarak 

algoritmanın keşif yapmasını sağlar. 
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Üreme, mevcut popülasyondan yeni nesillerin nasıl oluşturulacağını belirler. Bu süreçte, 

popülasyon içerisinden uygun bireyler seçilerek eşleşme havuzu (mating pool) 

oluşturulur. Eşleşme hacuzu, popülasyondaki bireylerin uygunluk fonksiyonu 

değerlerine göre belirli bir olasılıkla seçilen bireylerden oluşur. Bu olasılık, Eşitlik 2.62 

ile hesaplanır. 

 

ὴ
Ὂ

В Ὂ
    Ὦ ρȟςȟσȣȟὔ (2.62) 

 

Burada, Fj j'inci bireyin uygunluğunu temsil eder ve bu değerin toplam bireylerin 

uygunluğuna bölümü, bireyin seçilme olasılığını ifade eder. Bu olasılıkla oluşturulan 

eşleşme havuzunda, en iyi uygunluğa sahip birey tekrar seçilir ve sonraki nesle aktarılır. 

Bu şekilde, iyi uygunluğa sahip bireyin seçilme olasılığı artar. Bu seçimde, kümülatif 

olasılık tanımına dayalı rulet çarkı (Roulette-Wheel) yöntemi kullanılmıştır. 

 

Üremi işlemi sonrası elde edilen eşleşme havuzu içindeki bireyler arasında gen aktarımı 

yapılır ve bu şekilde çeşitlilik artırılmaya çalışılır. Bu işleme çaprazlama denir. 

Çaprazlama işlemi farklı yöntemlerle yapılabilse de, en yaygın kullanılan yöntem Tek-

nokta çaprazlamadır; bu işlem Eşitlik 2.63'te tanımlanmıştır. Bu yöntemde, ebeveyn 

bireylerin genetik dizilimlerinde seçilen bir noktanın sağındaki genetik materyal 

değiştirilerek yeni bireyler oluşturulur. İşlem, önceden belirlenen Pc  olasılığıyla 

gerçekleştirilir. 

 

Ebeveyn ' ρ   ρ  ȿ  π   ρ   π  

Ebeveyn ' π   π  ȿ  π   ρ   ρ 
(2.63) 

Yeni Birey ' ρ   ρ  ȿ  π   ρ   ρ 
Yeni Birey ' π   π  ȿ  π   ρ   π  

 

Çaprazlama işlemi sırasında, bireylerin genetik dizilimlerinin bir kısmı değişmeden 

kalmaktadır. Bu durum, birkaç iterasyon sonrasında çeşitliliğin azalmasına yol açabilir. 

Çaprazlamanın etkileyemediği genetik materyali değiştirmek için mutasyon operatörü 

kullanılır. Bu sayede, mevcut çözüm etrafında daha fazla keşif yapabilen bireylerin 

ortaya çıkması sağlanır ve popülasyon içerisindeki çeşitlilik korunur. Bu işlem, Pm  

olasılığıyla tanımlanır. Belirli bir mutasyon türüne göre, başlangıçta tanımlanan 
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olasılıkla, bit değerleri [1]'den [0]'a veya [0]'dan [1]'e değişir. GA’nın arama prosedürü 

ve optimizasyon algoritması Çizelge 2.1’de sözde-kod olarak verilmiştir. Bu gösterim 

sayesinde algoritmanın içerisinde yaptığı döngüler daha iyi anlaşılmaktadır. 

 

¢izelge 2.1. GA algoritması 

 
Genetik Algoritma Sºzde-Kodu 
Girdi:  N: popülasyon boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı. 

¢ēktē: En iyi gene sahip birey (ikili tanım) 

Rastgele bir popülasyon oluştur 

Popülasyonun her bireyi için uygunluk değerini hesapla 

while (Durma kriteri sağlanana kadar) do 

     Üreme gerçekleştir: 

        Uygunluğa dayalı olarak mating pool oluştur 

        Eşleşme havuzudan seçilerek yeni bireyler oluştur 

     Çaprazlama gerçekleştir: 

        Eşleşme havuzundaki bireyler arasında çaprazlama yap 

     Mutasyon gerçekleştir: 

        Yeni oluşturulan bireylerde mutasyon uygula 

     Güncel uygunluk değerlerini hesapla 

     Durma kriterini değerlendirilir 

return  (Yeni popülasyon) 

 

2.5.2. Diferansiyel evrim  

 

DE, özellikle karmaşık optimizasyon problemlerinde global minimumu bulmaya 

odaklanan bir evrimsel algoritmadır (Storn vd. 1997). DE, n-boyutlu arama uzayında 

bireyleri vektörler olarak temsil eder ve bu vektörler aracılığıyla amaç fonksiyonun 

minimumunu arar. Bu algoritma, genetik operatörler ve doğal seleksiyon prensiplerine 

dayanır; ancak GA'dan farklı olarak, yeni bireyleri iki birey vektörünün ağırlıklı farkını 

üçüncü bir vektöre ekleyerek oluşturur. Algoritmanın amacı, popülasyondaki en iyi 

bireylerin birbirleriyle bilgi alışverişi yapmasını sağlayarak çeşitliliği korumak ve 

global optimuma ulaşmaktır. Bu süreçte, deneme ve hedef vektörlerinin 

kombinasyonları kullanılarak optimum tasarım vektörü elde edilmeye çalışılır (Storn 

vd., 1997). 

 

DE algoritması, keşif ve yararlanma süreçlerini optimize etmek için üç temel operatör 

kullanır: mutasyon, çaprazlama ve seçim. Bu operatörler, genetik algoritmalarla benzer 

şekilde popülasyonun çeşitliliğini ve çözüm uzayını keşfetmek amacıyla çalışır, ancak 

DE'nin dinamiği farklıdır. Mutasyon, keşif sürecinin temelini oluşturur ve mevcut 

popülasyondan türetilen Eşitlik 2.64’teki gibi yeni vektörlerle gerçekleştirilir. Eşitlik 
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içerisinde Ὂ fark katsayısını temsil ederken, ὼ ȟȟ rastgele seçilen bireyleri ve ὺ ise 

mutasyon sonucu elde edilen yeni bireyi vektörünü temsil etmektedir. Bu vektörler, 

hedef vektörlerle birleştirilerek yeni çözüm adayları oluşturulur.  

 

ὺ ὼ Ὂẗὼ ὼ  (2.64) 

 

Çaprazlama işlemi, deneme vektörlerini birleştirerek yeni bireyler oluşturur ve bu 

sayede popülasyondaki bireylerin daha iyi bir çözüme yakınlaşması sağlanır. Seçim 

süreci, en iyi çözüm adaylarını belirlemek için yapılır ve bunun için Eşitlik 2.65’deki 

koşul kullanılır. Burada ό yeni bireyken, CR  çaprazlama oranını, j dizindeki indeks ve 

jrand rastgele indeksi temsil eder. 

 

ό
ὺ ὩøὩὶ ὶὥὲὨὮ ὅὙ ώὥὨὥ Ὦ Ὦ
ὼ ὨὭøὩὶ ὨόὶόάὰὥὶὨὥ

 (2.65) 

 

¢izelge 2.2. DE algoritması 

 
Diferansiyel Evrim Sºzde-Kodu 
Girdi:  N: popülasyon boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı. 

¢ēktē: En iyi gene sahip birey (vektör) 

Rastgele bir popülasyon vektörü oluştur 

Popülasyonun vektörlerinin uygunluk değerini hesapla 

while (durma kriteri sağlanana kadar) do 

    Hedef vektör belirle  

    for  (Her bir vektör) do  

          Rastgele üç vektör seç (a,b,c) - hedef vektör dışında 

          Mutasyon yap:  

              yeni_vektör = a + F * (b - c) 

          Çaprazlama uygula: 

              çaprazlama_vektör = çaprazlama(hedef_vektör, yeni_vektör) 

          Uygunluk değerini hesapla: 

              f_çapraz = hesapla(çaprazlama_vektör) 

          if  (f_çapraz daha iyi) then 

               çaprazlama_vektörü kabul et 

    Durma kriteri değerlendirilir 

return  (Yeni vektör) 

 

Çaprazlama sonrasında seçilimle yeni bireyin daha düşük uygunluğu varsa seçimi 

gerçekleştirilir. Bu süreç, DE algoritmasının global optimuma ulaşmasını sağlayan 

kritik bir adımdır. DE, ilk olarak entegre devre tasarımı ve filtre tasarımı gibi alanlarda 

kullanılmış, ardından rotor dinamiği (Murphy vd., 1983) ve diğer mühendislik 

alanlarında optimizasyon problemleri için uygulanmıştır (Yildiz, 2021; Kavala vd., 

2022). 
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Bu çalışmada uygulanan DE algoritmasının sözde-kodu, Çizelge 2.2’de verilmiştir. 

Burada,  F, [0-2] arasında bir değere sahip, gerçek ve sabit bir çarpandır. 

 

2.5.3. Benzetilmiĸ tavlama 

 

SA, fiziksel tavlama sürecine dayanan bir optimizasyon algoritmasıdır. Bu süreç, 

metalin sıvı halden katı hale geçerken kristal yapıya dönüşmesinin enerji 

minimizasyonunu model alır (Rashedi vd., 2009). Algoritma, başlangıçta yüksek bir 

enerji seviyesi kabul eder ve bu seviyeyi zamanla düşürerek daha iyi çözümler arar. 

Çeşitli sezgisel algoritmalardan farklı olarak, SA, tek bir çözüm üzerinde çalışarak 

tasarım uzayında bir yörünge çizer ve keşif sürecinde olasılıkla yönlendirilmiş bir arama 

gerçekleştirir. Bu özellik, özellikle yerel minimumlardan çıkmaya yardımcı olacak etkili 

bir yöntem sunar. SA, çoklu parçacıklar yerine tek bir parçacık kullanarak tasarım 

uzayındaki aramaları gerçekleştirir ve bu süreçte çözüm arayışını sürdürür. 

 

Boltzmann'ın olasılık dağılımından faydalanan SA, keşif ve yararlanma süreçlerinin en 

iyi şekilde uygulandığı optimizasyon algoritmalarından biridir. Başlangıçta eriyik 

haldeki metal, olasılıksal olarak daha yüksek enerji seviyelerine çıkabilirken, sıcaklık 

zamanla düştükçe bu yüksek enerji seviyelerine çıkmak mümkün olmaz. Bunu 

gerçekleştirmek için benzetilmiş tavlamada Eşitlik 2.66 kullanılır. Burada Ὁὼ 

çözümün enerji fonksiyonunu, T sıcaklık parametresini ve ὖὼ  yeni çözümün 

kabul edilme olasılığını temsil eder. 

 

ὖὼ

ừ
Ử
Ừ

Ử
ứρ ȟὩøὩὶ Ὁὼ Ὁὼ  

Ὡὼὴ
Ὁὼ Ὁὼ

Ὕ
ȟὩøὩὶ Ὁὼ Ὁὼ

 (2.66) 

 

Her adından sonra ise sıcaklık Eşitlik 2.67’deki gibi güncellenir. Burada Ὕ mevcut 

sıcaklığı ve ‌ soğuma oranını temsil etmektedir. 

 

Ὕ ‌Ὕ (2.67) 
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Böylece yüksek sıcaklıkta keşif süreci sağlanırken, düşük sıcaklıkta yararlanma süreci 

sağlanır. İlk kez Metropolis ve diğerleri (1953) tarafından teorisi oluşturulan SA, 

Kirkpatrick ve diğerleri (1983) tarafından optimizasyon problemlerine uyarlanarak 

yaygınlık kazanmıştır. Bununla birlikte, özellikle rotordinamiğine uygulanmasını ele 

alan çalışmalar da bulunmaktadır (Lobato vd, 2012). Bu çalışmada uygulanan SA 

algoritmasının sözde-kodu, Çizelge 2.3’te sunulmuştur. 

 

¢izelge 2.3. SA algoritması 

 
Benzetilmiĸ Tavlama Sºzde-Kodu 
Girdi:  X_başlangıç:  Baslangıç çözüm. T_başlangıç: Başlangıç sıcaklık değeri. T_min: Minimum sıcaklık değeri.  

Alfa: Sıcaklık azalma oranı (0 < alfa < 1). D: Maksimum iterasyon sayısı. 

¢ēktē: En düşük enerji seviyesine sahip metal 

      x_anlık=X_başlangıç 

while (T_anlık > T_min) do 

     for  (i = 1 to D) do 

          Yeni bir çözüm öner: x_yeni 

          Farkı hesapla: delta_E = f(x_yeni) - f(x_anlık) 

          if  (delta_E < 0 or exp(-delta_E / T_anlık) > rastgele(0,1)) then 

               x_anlık = x_yeni 

         Sıcaklığı azalt: T_anlık = T_anlık * alpha 

         Durma kriteri değerlendirilir 

return  (x_yeni) 

 

2.5.4. Yer­ekimi arama algoritmasē 

 

¢izelge 2.4. GSA algoritması 

 
Yer­ekimi Arama Algoritmasē Sºzde-Kodu 
Girdi:  N: Popülasyon boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı. G: Yerçekimsel katsayı.  

Beta: Çekim katsayısı (beta > 0)  

¢ēktē: En büyük kütleye sahip birey 

Rastgele bir popülasyon oluştur  

while (İterasyon < D) do 

     Her bireyin uygunluk değerini hesapla 

     En iyi bireyi bul: gBest 

     for  (Popülasyondaki her bir birey) do 

          if  ( birey != gBest ) then 

               Bireyin etrafındaki bireylere etki eden kuvveti hesapla 

               Yeni konumunu güncelle 

          if (Uygunluk değeri daha iyi) then 

               Bireyi güncelle 

return  (Yeni pozisyonlar) 

 

GSA, Newton’un kütle çekim yasasına dayanan bir optimizasyon algoritmasıdır 

(Rashedi vd., 2009). Bu algoritma, her bir parçacığı kütlesine ve aralarındaki mesafeye 

bağlı olarak birbirlerine çekim kuvveti uygulayarak tasarım uzayında çözümleri arar. 

Her bir parçacık, çözüm uzayında bir kütleyi temsil eder ve en iyi fitness değerine sahip 

olan parçacık, diğerlerini kendine çeker. Bu süreç, kütlesel çekim kuvvetinin etkisiyle 
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gerçekleşir ve çözüm arayışı sırasında keşif ile yararlanma arasında kademeli bir geçiş 

sağlanır.  

 

GSA, kütle güncellemesi için Eşitlik 2.68’den faydalanılmaktadır. Her bir çözümün 

kütlesi uygunluk değeri ile orantılı olarak belirlenir. Yüksek uygunluk değeri daha 

büyük bir kütle ile ilişkilendirilir. Burada ά  i. çözümün kütlesini, Ὢ ise i. çözümün 

uygunluğunu gösterip N toplam çözüm sayısını temsil eder. 

 

ά
Ὢ

В Ὢ
 (2.68) 

 

Kütleler belirlendikten sonra Eşitlik 2.69’daki gibi birbirleriyle olan çekim kuvveti 

hesaplanır. Burada Ὂ  iki farklı çözüm arasındaki kuvveti, Ὃ yerçekimi katsayısını ve 

ὶ iki farklı çözüm arasındaki mesafeyi temsil etmektedir. Keşif süreci, SA 

algoritmasındaki zamanla azalan sıcaklık parametresine benzer şekilde, çekim 

parametresinin zamanla değişmesiyle kontrol edilir. 

 

Ὂ Ὃ
άά

ὶ
 (2.69) 

 

Elde edilen bu kuvvet değeri için çözümlerin konumu ve hızı Eşitlik 2.70’teki gibi eş 

zamanlı olarak güncellenir. GSA, hız ve konum bilgilerini kullanarak PSO'ya benzer bir 

yapıya sahip olsa da, bireylerin hareketi tüm parçacıkların hareketine bağlıdır ve bu 

hareket, hafıza kullanmadan gerçekleşir. Burada ὢ ὸ i. çözümün t anındaki 

pozisyonunu, ὠὸ ρ i. çözümün t+1 anındaki hız vektörünü, Ὂ  iki farklı çözüm 

arasındaki kuvveti ve Ὑ ὸ rastgele kuvveti tanımlar. 

 

ὢ ὸ ρ ὢ ὸ ὠὸ ρ  

 (2.70) 

ὠὸ ρ Ὂ

ȟ

ὢ ὸ ὢ ὸ Ὑ ὸ  
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GSA, filtre tasarımı (Rashedi vd., 2011) gibi çeşitli mühendislik uygulamalarında 

kullanılmış olsa da, rotordinamiği gibi belirli alanlarda şu ana kadar kullanılmamıştır. 

Bu çalışmada uygulanan GSA algoritmasının sözde-kodu, Çizelge 2.4’te sunulmuştur. 

 

2.5.5. Kara delik algoritmasē 

 

BH, kara deliklerin çekim etkisinden esinlenerek geliştirilmiş bir optimizasyon 

algoritmasıdır (Kumar vd., 2015). GSA ile bazı benzerlikler taşıyan BH algoritmasında, 

bireyler kütle yerine yıldızları temsil eder. Bu algoritmada, en iyi çözüm  bir kara delik 

olarak kabul edilir ve etrafında bir olay ufku oluşur. Bu ufka giren yıldızlar, kara delik 

tarafından yutulmuş sayılır ve tasarım uzayına yeniden yerleştirilir, bu süreç rastgele bir 

şekilde gerçekleşir (Hatamlou, 2013). Böylece, kara deliklerin etkisiyle yıldızlar 

arasındaki etkileşimler, tasarım uzayındaki arama sürecini daha anlamlı kılar. Her bir 

bireyin çözüm uzayında karadelik etrafına çekildiği pozisyon güncellemesi Eşitlik 

2.71’deki gibi gerçekleştirilir.  

 

ὢ ὸ ρ ὢ ὸ ὃὢ ὢ ὸ  (2.71) 

 

Burada ὢ i. çözümün konumu temsil ederken A çekim gücü faktörünü temsil 

etmektedir. Bu çekiş sadece karadelik tarafından olmak zorunda değildir. Diğer 

çözümler arasındaki etkileşimden kaynaklı olarakta çekim gerçekleşebilir. Fakat Eşitlik 

2.72’deki gibi çekim gücüne sahip olan karadelik en fazla çekime sahip olacak çözümü 

yani uygunluğu en düşük sonucu temsil etmektedir. Bu denklemde T maksimum 

iterasyon sayısını temsil ederken, t şuanki iterasyon sayısını ve r sıfır ile bir arasında 

değişen rastgele bir girdiyi ifade etmektedir. 

 

ὃ ὶρ ὸȾὝ (2.72) 

 

GSA’daki keşif sürecine benzer olarak, BH algoritmasında da arama süreci, yutulan 

yıldızların zamanla yeniden tasarım uzayına yerleştirilmesiyle dinamik bir şekilde 

yönetilir. GSA’ya benzer şekilde farklı çalışmalarda kullanılmış olsa da (Bouchekara, 

2014), rotordinamiği alanında yapılmış çalışmalara rastlanmamıştır. Bu çalışmada 

uygulanan BH algoritmasının sözde-kodu, Çizelge 2.5'te sunulmuştur. 
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¢izelge 2.5. BH algoritması 

 
Kara Delik Algoritmasē Sºzde-Kodu 
Girdi:  N: Popülasyon boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı.  

¢ēktē: En büyük kütleye sahip yıldız 

Rastgele bir popülasyon oluştur 

while (İterasyon < D) 

     Popülasyonun her bireyi için uygunluk değerlerini hesapla 

     En iyi bireyi bul: gBest 

          for  (Popülasyondaki her bir birey) do 

               if  (Birey != gBest) then 

                    Yıldızlar arasındaki çekim kuvvetini hesapla 

                    Yeni konumunu güncelle 

               if  (Uygunluk değeri daha iyi) then 

                    Bireyi güncelle 

return  (Yeni pozisyonlar) 

 

 

2.5.6. Par­acēk s¿r¿s¿ optimizasyonu  

 

PSO, doğadaki sürü davranışlarını temel alarak geliştirilmiş bir optimizasyon 

yöntemidir. Kuş sürüleri, balıklar, karıncalar gibi birçok canlı türünün toplu hareketleri, 

PSO'nun ilham kaynağını oluşturur. Bu sürülerin birlikte hareket etmelerinin temel 

nedeni, yiyecek arayışını kolaylaştırmak ve görevleri paylaşmaktır. James Kennedy ve 

Russel C. Eberhart, 1995 yılında kuş sürüsünün kolektif beslenme davranışından ilham 

alarak PSO’yu geliştirmiştir (Kennedy vd., 1995). Bu yöntem, sürü zekasını kullanarak, 

çözüm arama sürecinde bireylerin topluca hareket etmelerini sağlar. 

 

PSO'nun başarısı, bireylerin hız ve pozisyon parametrelerini kullanarak çözüme 

ulaşmayı sağlamasında yatmaktadır. Geleneksel yöntemlerden farklı olarak, her birey, 

kendi deneyimlerinden ve sürüdeki diğer bireylerin bilgileriyle hareket eder. Bu sayede, 

arı, karınca ya da kuş gibi topluluklardaki sosyal etkileşimler, bireylerin en iyi çözüme 

ulaşmasını hızlandırır. Bu avantajları nedeniyle PSO, çeşitli mühendislik problemleri ve 

rotordinamik optimizasyonu için kullanılmıştır (Untaroiu vd., 2010; Yildiz, 2019). 

 

PSO algoritmasında hız ve pozisyonu belirleyen iki temel operatör bulunmaktadır: 

bireysel ayarlama ağırlığı (Self Adjustment Weight) ve topluluk ayarlama ağırlığı 

(Social Adjustment Weight). Bu parametreler, bireylerin sürüdeki diğer bireylerden 

bağımsız olarak kendi bilgilerini mi yoksa sürüdekilerin fikirlerini mi daha çok dikkate 

alacaklarını belirler. Topluluk ayarlama ağırlığı, bireyin sürüdeki diğer bireylerin 
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hareketlerine nasıl uyum sağlayacağını, bireysel ayarlama ağırlığı ise bireyin kendi 

önceki deneyimlerine dayanarak hareket etmesini sağlar. Bu operatörler, keşif ve 

yararlanma süreçlerini dengelemeye yardımcı olur, çünkü parametreler random 

değerlerle aktif ya da deaktif hale gelir. Böylece, PSO algoritması hem sürü davranışını 

takip eder hem de zaman zaman bireysel çözümlerle global minimuma ulaşmayı 

hedefler. Bu sürü davranışı için bireylerin hızı ve konumu, sırasıyla Eşitlik 2.73 ve 

Eşitlik 2.74 kullanılarak hesaplanır. 

 

ὠ ὸ ὠ ὸ ρ ώό ὖ ȟ ὢ ὸ ρ  ώό Ὃ ὢ ὸ ρ    

 Ὧ ρȟςȟσȣὔ 
(2.73) 

  

ὢ ὸ ὢ ὸ ρ ὠ ὸ   
Ὧ ρȟςȟσȣὔ 

(2.74) 

 

Burada, V parçacığın hızını, X ise parçacığın arama uzayındaki konumunu belirler. y1, 

bireysel ayarlama ağırlığı parametresini, y2 ise topluluk ayarlama ağırlığını temsil eder. 

u1 ve u2, [0-1] arasında rastgele değerler alır ve parçacığın benimseyeceği fikrin daha 

gerçekçi olmasına katkı sağlar. Pbest, parçacığın iterasyonlar sürecince sahip olduğu en 

iyi uygunluk değerini, Gbest ise sürü içindeki en iyi uygunluk değerini temsil eder. Bu 

hesaplamalar, N boyutlu popülasyon için gerçekleştirilir. 

 

PSO’yu uygulamadan önce, y1 bireysel ayarlama ağırlığı, y2 topluluk ayarlama ağırlığı 

ve N popülasyon boyutu gibi parametrelerle birlikte yakınsama ya da durdurma kriteri 

tanımlanmalıdır. PSO algoritmasının çalışma adımları ise Çizelge 2.6’da tanımlanmıştır. 

 

¢izelge 2.6. PSO algoritması 

 
Par­acēk S¿r¿r¿ Optimizasyonu Sºzde-Kodu 
Girdi:  N: Popülasyon boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı 

¢ēktē: En iyi konuma sahip birey 

Rastgele bir popülasyon oluştur 

Her parçacığın pozisyonunu ve hızını belirle 

Parçacıkların uygunluk değerini hesapla 

while (Durma kriteri sağlanana kadar) do 

     Global en iyi ve Local en iyi uygunluğu değerlendir 

          for  (Her bir parçacık) do 

              Hedefine hareket etmesi için hız ve konum güncelle 

          if  (Güncellenmiş pozisyonu daha iyi) then  

              Lokal ve global en iyi pozisyonları güncelle 

     Durma kriteri değerlendirilir 

return  (Yeni pozisyonlar) 
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2.5.7. Harris ĸahini optimizasyonu 

 

HHO, doğadaki şahinlerin avlanma stratejilerinden ilham alarak geliştirilmiş bir 

optimizasyon yaklaşımıdır (Heidari vd., 2019). Bu algoritma, şahinlerin avlarını farklı 

açılardan ve koordineli bir şekilde avlamak için uyguladıkları işbirliği ve şaşırtma 

taktiklerini matematiksel bir modele adapte eder. HHO’nun temel aşamaları üçe ayrılır: 

keşif aşaması, yararlanma aşaması ve evrim aşaması. Keşif aşamasında şahinler, tasarım 

uzayındaki farklı bölgeleri keşfederek potansiyel çözümleri ararlar. Bunun için 

şahinlerin gerçekleştirebileceği iki pozisyon olasılığı olup bunlar Eşitlik 2.75’te 

verilmiştir. Burada ὢὸ ρ şahinin bir sonraki iterasyondaki konumunu temsil 

ederken, ὶȟȟȟ rastgele katsayıları, ὢ  avın konumunu ve ὢ  grup lideri yani en 

iyi bireyin konumunu temsil edeken LB ve UB sırasyıla alt limit ve üst limiti ifade 

etmektedir. İki farklı tercihin yapılmasını sağlayan q değişkenide yine rastgele bir 

değişkendir. 

 

ὢὸ ρ
ὢ ὸ ὶȿὢ ὸ ςὶὢὸȿ ȟὩøὩὶ ή πȢυ 

ὢ ὸ ὢ ὸ ὶὒὄ ὶὟὄ ὒὄ ȟὩøὩὶ ή πȢυ 
 (2.75) 

 

Keşiften yaralanmaya geçerkende şahinler avın enerji seviyesine göre farklı 

yaklaşımlarla en iyiye yakınsamaya çalışır. Yararlanma aşamasında ise, şahinler 

belirlenen bölgede en iyi çözümü arayarak, daha dar bir alanda odaklanır. Evrim 

aşamasında elde edilen çözümler iyileştirilir. Avın dinamik yapısı ve kaçış potansiyeli 

göz önünde bulundurularak, avlanma stratejileri uygulanır. Algoritmada, şahinler 

avlarını yormak için işbirliği yaparak, farklı yönlerden ve çeşitli stratejilerle saldırırlar. 

Keşif ve yararlanma süreçleri, avcı ile av arasındaki mesafe ve avın enerjisiyle 

yönlendirilir. Başlangıçta yüksek enerjisi olan av, avcıların işbirliğiyle yorulur ve 

enerjisi azalır. Bu sayede, avcılar avın enerjisinin düşmesiyle daha kontrollü bir keşif 

sürecine geçer.  

 

PSO algoritmasından farklı olarak, burada bir yakınsama kriteri kullanılmaz; bunun 

yerine avın enerjisinin azaltılması temel alınır. Çeşitli alanlarda kullanılmasıyla birlikte 

rotordinamiği alanındada (Abbasi vd., 2022) kullanıldığı gözlemlenmiştir. Bu çalışmada 
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uygulanan HHO’nun sözde-kodu Çizelge 2.7’de verilmiştir. E, avın enerjisini temsil 

etmektedir. Avın kaçma olasılığı ise r ile tanımlanmıştır. 

 

¢izelge 2.7. HHO algoritması 

 
Harris ķahini Optimizasyonu Sºzde-Kodu 
Girdi:  N: Popülasyon boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı. 

¢ēktē: En iyi av konumu 

Rastgele bir popülasyon oluştur 

while (Durma kriteri sağlanana kadar) do 

     Hawkların konumu için uygunluk değerini hesapla 

     En iyi konuma avı koy 

     for  (Her bir şahin) do 

         Başlangıç enerji değerini ve J atlama gücünü ayarla 

         E’yi güncelle 

         if  (|E| ≥ 1) then 

             Konum vektörünü güncelle 

         if  (|E| < 1) then 

             if  (r ≥ 0,5 ve |E| ≥ 0,5) or (r < 0,5 ve |E| ≥ 0,5) then     

                  Yumuşak kuşatma 

             elseif (r ≥ 0,5 ve |E| ≥ 0,5) or (r < 0,5 ve |E| ≥ 0,5) then 

                  Durma kriteri değerlendirilir 

return  (Yeni av konumu) 

 

2.5.8. Yapay arē kolonisi 

 

ABC algoritması, doğadaki arı kolonilerinin işbirliği yaparak kaynak arama 

stratejilerinden ilham alarak geliştirilmiş bir optimizasyon yöntemidir (Karaboğa, 

2005). Gerçek arı kolonileri, besin kaynaklarını ararken işbirliği yapar ve kaynakları 

daha verimli keşfetmek için stratejik bir şekilde hareket eder. Bu doğal davranış, ABC 

algoritmasında üç ana tür arı tarafından uygulanır: işçi arılar, keşifçi arılar ve gözetici 

arılar. İşçi arılar, rastgele kaynakları ararken keşifçi arılar yeni kaynaklar bulmak için 

çalışır. Gözetici arılar ise, keşifçi ve işçi arılar arasındaki bilgi akışını sağlar (Karaboğa, 

2005).  

 

İşçi arılar yeni çözüm üretmekile görevli olup yeni çözüm oluşturmak için Eşitlik 2.76 

kullanılır. Burada ὼ  mevcut çözümdeki j. parametreyi, ὼ  rastgele seçilen bir komşu 

çözümü, •  [-1,1] arasında tanımlı rastgele bir sayıyı ve ὺ  yeni aday çözümü 

göstermektedir. 

 

ὺ ὼ • ὼ ὼ  (2.76) 
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Gözlemci arılar ise en iyi çözümleri seçmek için uygunluk fonksiyonuna dayalı Eşitlik 

2.77’deki gibi bir olasılık hesaplar. Burada Ὢ i. çözümün uygunluk değerini ve ὴ ise iyi 

çözümlerin daha fazla seçilmesini sağlayan olasılık değerini tanımlar. 

 

ὴ
Ὢ

В Ὢ
 (2.77) 

 

Eğer bir çözüm belirli bir iterasyon boyunca iyileştirilemezse, keşifçi arılar devreye 

girer ve rastgele bir yeni çözümü Eşitlik 2.78’deki gibi üretir. Burada ὼ ȟ ve ὼ ȟ 

parametrelerin alt ve üst sınırlarını temsil etmektedir. 

  

ὼ ὼ ȟ ὶὥὲὨπȟρȢὼ ȟ ὼ ȟ  (2.78) 

 

¢izelge 2.8. ABC algoritması 

 
Yapay Arē Kolonisi Sºzde-Kodu 
Girdi:  N: Popülasyon boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı. 

¢ēktē: En iyi konum 

İşçi arıları rastgele bir kaynağa gönder 

Kaynaklar için nektar miktarını belirle 

while (Durma kriteri sağlanana kadar) do 

    Gözetici arı fazı: 

     for (Her bir gözetici arı) do 

         Uygunluklarına oranla bir arı seç 

         Seçilen arılar için yeni çözümler oluştur 

         Uygunluk değerini hesapla 

         if  (Yeni çözüm daha iyi) then  

              Seçilen arının pozisyonunu güncelle 

     Keşifçi arı fazı: 

     for (Her bir keşifçi arı) do 

         if  (Keşifçi arıda belirli bir iterasyondur gelişme yoksa) do 

             Uygunluk değerini hesapla 

      Varolan pozisyondaki en iyi çözümü tanımla 

      Global en iyi değeri güncelle 

      Durma kriteri değerlendirilir 

return  (Yeni pozisyon) 

 

 

Sürü davranışı, bir hedefe ulaşmak amacıyla etkileşimde bulunan bireylerin kolektif 

hareketini tanımlar. Bu tür davranışlar, doğada termitler, kuş sürüleri ve balık sürüleri  

gibi örneklerde görülür. Sürü optimizasyonunda, bireylerin düşük seviyede ve global 

seviyede karşılıklı etkileşimleri sonucu elde edilen bilgiler, sürüdeki diğer bireylere 

aktarılır. ABC algoritmasında bu etkileşim, işçi arıların kaynakları araması, keşifçi 

arıların yeni kaynaklar bulması ve gözetici arıların bilgi alışverişi yapması yoluyla 

gerçekleştirilir. Böylece sürü davranışı, sistemin daha verimli çalışmasını sağlar ve en 
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iyi çözümü bulmayı mümkün kılar. Bu çalışmada uygulanan ABC’nin sözde-kodu 

Çizelge 2.8’de verilmiştir. 

 

2.5.9. ¥r¿nt¿ arama algoritmasē 

 

PS algoritması, popülasyon tabanlı olmayan ve türev bilgisi kullanmayan bir 

optimizasyon yöntemidir. Bu algoritma, tasarım uzayında belirlenen desenlere dayalı 

olarak global optimumu arar. Mevcut konumun uygunluk değeri, sürekli güncellenen 

bir mesh boyutuna göre civarındaki uygunluk değerleriyle karşılaştırılır. PS algoritması, 

sezgisel bir yapıya sahip olmadığından keşif ve yararlanma kavramları kullanılmaz. 

Bunun yerine, kontrollü rastgele atamalarla belirlenen desenler üzerinden işlem yapılır.  

 

PS algoritması, Coordinate Search algoritmasının bir genelleştirmesi olan Random 

Search temeline dayanır (Audet vd., 2002). Bu algoritma, adımları küçültüp büyüterek 

optimum noktayı bulur ve bunu türev bilgisi kullanmadan gerçekleştirir. PS'nin çeşitli 

tarama yöntemleri mevcuttur; bunlar arasında en yaygın olanı Generating Set Search 

(GSS) yöntemidir. Bu yöntem, türevlenebilir yöntemlerin yerel hataya uğradığı 

problemleri aşmak için geliştirilmiştir (Frimannslund vd., 2007). Sağladığı bu avantajlar 

sayesinde helikopter rotor kanadı tasarımında (Booker vd., 1998) aeroakustik şekil 

optimizasyonunda (Marsden vd., 2004) ve rotordinamiği optimizasyonunda 

kullanılmıştır (Chasalevris vd., 2019). 

 

PS algoritması, işlemlerini gerçekleştirebilmek için iki temel operatöre dayanır: 

havuzlama (pooling) ve meshleme (meshing). Meshleme, arama patterninin atacağı 

adımları belirlerken, havuzlama ise bu adımlar sırasında kısıt kontrollerinin 

sağlanmasını üstlenir. Algoritmanın çalışma süreci, belirlenen mesh ve örüntü 

vektörlerine göre başlangıçta verilen tasarım vektörlerinin güncellenmesine dayanır. Bu 

güncellemeler, iteratif bir arama süreci içinde Eşitlik 2.79’daki matematiksel 

formülasyon çerçevesinde gerçekleştirilir. Bu yapı, algoritmanın etkin bir şekilde 

optimize edebilmesi için temel mekanizmayı oluşturur. Bu örnekte, mesh boyutu1 

olarak belirlenmiş ve lineer bir desen (örüntü) yaklaşımı olan genelleştirilmiş örüntü 

arama (Generalized Patter Search, GPS) yöntemi uygulanmıştır. 
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 ρ     π Ø ĥ ë Ø   

 π     ρ Ø ĥ ë Ø  
(2.79) 

 ρ  π Ø ĥ ë Ø  

 π ρ Ø ĥ ë Ø   

 

Meshleme işlemi, arama uzayındaki başlangıç çözümünün tasarım değişkenlerini, 

önceden belirlenen bir katsayı kullanarak genişletir ve yeni çözümler üretir. Elde edilen 

çözümler, meshleme öncesine göre daha iyi bir değer sunuyorsa mesh boyutu iki katına 

çıkar; aksi takdirde mesh boyutu yarıya indirilir. Bu yöntemle, iterasyonlar boyunca 

adaptif bir mesh boyutu kullanılarak meshleme işlemi gerçekleştirilir. 

 

Havuzlama işlemi, kısıtlı bir örüntü arama kapsamında gerçekleştirilir. Meshleme işlemi 

tamamlandıktan sonra, belirlenen örüntü ve tasarım değişkenlerinin sayısına bağlı 

olarak yeni çözümler üretilir. Havuzlama işlemi, bu yeni çözümlerde kısıtların 

karşılanıp karşılanmadığını kontrol eder ve iterasyonun yalnızca kısıtları sağlayan 

çözümler üzerinden devam etmesini sağlar. 

 

Bu çalışmada uygulanan PS algoritmasının sözde-kodu Çizelge 2.9’da verilmiştir. PS’yi 

uygulamadan önce uygun bir örüntü yönteminin seçilmesi, mesh boyutunun 

belirlenmesi, bir başlangıç tasarım vektörünün tanımlanması ve bir yakınsama veya 

durdurma kriterinin oluşturulması gereklidir. PS için algoritmanın çalışma adımları 

aşağıdaki gibi tanımlanmıştır ve süreçler bu kriterlere göre ilerler. 

 

¢izelge 2.9. PS algoritması 

 
¥r¿nt¿ Arama Sºzde-Kodu 
Girdi:  stepSize: Adım boyutu. D: Maksimum iterasyon sayısı 

¢ēktē: En iyi konum 

Rastgele bir başlangıç notkası oluştur 

while (İterasyon < D) do 

     Varolan nokta için uygunluk hesapla 

     Her koordinat yönü için bir deneme noktası oluştur 

     for  (Her bir koordinat yönü) do 

         Pozitif yönde giderek deneme noktaları oluştur. 

         Deneme noktaları için uygunluğu hesapla 

         if  (Deneme noktası şuanki noktadan daha iyi) then 

             Şuanki noktayı deneme noktası ile değiştir 

             Adım boyutunu küçült 

         if  (Deneme noktası şuanki noktadan daha kötü) then 

             Adım boyutunu arttır   

     Durma kriteri değerlendirilir 

return  (Yeni konum) 
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3. MATERYAL ve Y¥NTEM 

 

Bu bölümde, öncelikle geliştirilen rotordinamiği çözücüsü, çözücünün kabiliyetleri ve 

bu çözücü için oluşturulan kullanıcı arayüzü tanıtılmıştır. Ardından, çözücünün 

performansı, sonlu elemanlar metodu ve analitik method ile karşılaştırılarak 

değerlendirilmiştir. Yapısal tasarım sürecine yönelik bir optimizasyon çevrimi 

tanımlanmış ve bu çevrimin ilk adımı, çalışma kapsamında uygulanmıştır. Ayrıca, 

optimizasyon algoritmalarının çözücüler üzerindeki performans farklarını ortaya 

koymak amacıyla bir durum çalışması gerçekleştirilmiştir. 

 

Farklı rotor tipleri için optimizasyon problemleri tanımlandıktan sonra, hem bir durum 

çalışması hem de bir doğrulama çalışması olan test düzeneğine ve bu düzeneğin 

tanımlanan optimizasyon problemleriyle ilişkisine yer verilmiştir. Bu bölümde sunulan 

analizlerin, sonuçları ve değerlendirilmesi ise bir sonraki bölüm olan Bulgular ve 

Tartışma bölümünde detaylandırılmıştır. 

  

3.1. JoeRot Rotordinamiĵi ¢ºz¿c¿s¿  

 

FEM, karmaşık yapıların hem üç boyutlu hem de iki boyutlu olarak modellenebilmesi 

sayesinde mühendislik analizlerinde yaygın bir şekilde tercih edilmektedir. Ancak 

titreşim analizleri, stres analizlerinden farklı olarak daha basit modellerle yeterli 

doğrulukta sonuçlar elde edilebilen bir alandır. Bu nedenle, rotor titreşim analizinde 

karmaşık üç boyutlu bir model yerine, tek boyutlu bir kiriş modelinin kullanımı 

genellikle yeterli görülmektedir (Matsushita vd., 2017). Karmaşıklığın artması, 

modelleme sürecinde tekillik noktalarının ortaya çıkması ve hesaplama sürelerinin 

uzaması gibi sorunları beraberinde getirebilir. TMM ise, basit modelleme ve hesaplama 

süreçleri ile bu problemlere etkili çözümler sunmaktadır. TMM'nin en büyük 

avantajlarından biri, sistemin serbestlik derecesi arttıkça matris boyutunun sabit 

kalmasıdır. Bu durum, daha az işlemle daha hızlı ve güvenilir sonuçlar elde edilmesini 

sağlar. 
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ķekil 3.1. JoeRot rotordinamiği çözücüsü  

 

Doğrusal olmayan optimizasyon problemlerinin çözümü genellikle yüksek sayıda 

iterasyon gerektirir. Bu süreç, karmaşık matematiksel modellerin çözümünü ve geniş bir 

çözüm uzayının taranmasını gerektirdiğinden hesaplama maliyetleri artar. Özellikle 

çoklu tasarım değişkenlerinin ve kısıtlamaların olduğu durumlarda, çözümün 

yakınsamaya ulaşması oldukça zaman alıcı olabilir. Bu noktada, TMM, Sonlu FEM’e 

kıyasla daha hızlı ve verimli bir çözüm süreci sunar. TMM, düşük serbestlik derecesine 

sahip modellerle çalışarak matris boyutlarını sınırlı tutar ve bu sayede hesaplama 

sürelerini önemli ölçüde kısaltır. Ayrıca, FEM'de sıkça karşılaşılan ağ oluşturma 

(meshing) problemleri ve tekillik noktaları, TMM'de büyük ölçüde bertaraf edilir. Bu 

nedenle çalışmamızda, FEM'in dezavantajlarını en aza indirgemek ve ticari yazılımların 

sağlayamadığı esnekliği sağlamak amacıyla Şekil 3.1’de verilen JoeRot rotordinamiği 

çözücüsü geliştirilmiştir. JoeRot, parametrik çalışmalar yapma imkânı sunarak 

kavramsal ve ön tasarım aşamalarında daha hızlı yinelemeler ve yüksek doğrulukta 

sonuçlar elde edilmesini sağlayan bir CTMM tabanlı çözücüdür. 
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JoeRot, Campbell diyagramlarının oluşturulması, doğal frekansların ve mod şekillerinin 

belirlenmesi, dengesizlik kaynaklı sistem tepkilerinin analizi, kararsızlık eşiği 

incelemeleri ve kritik hız haritalarının hazırlanması gibi kapsamlı analizler 

gerçekleştirme kapasitesine sahiptir. Bu yetenekler, özellikle karmaşık rotor dinamiği 

problemlerinin çözümünde büyük bir avantaj sağlar. Örneğin, Campbell diyagramları, 

bir rotor sisteminin dinamik davranışını görselleştirerek kritik hızların tespit edilmesine 

olanak tanırken, doğal frekansların ve mod şekillerinin belirlenmesi, sistem 

stabilitesinin detaylı bir şekilde analiz edilmesini mümkün kılar. Bu kapsamlı analiz 

yetenekleri, çalışmamızda farklı rotor gruplarının optimizasyon süreçlerini başarıyla 

tamamlamamıza olanak tanımıştır. Optimizasyon sürecinde kullanılan JoeRot’un analiz 

kabiliyetleri, kullanıcı arayüzü ve optimizasyon uygulamaları, ilerleyen bölümlerde 

ayrıntılı olarak ele alınmıştır. 

 

3.1.1. JoeRot algoritmasē 

 

JoeRot'un geliştirilmesi ve kullanıcı arayüzünün tasarımı MATLAB kullanılarak 

gerçekleştirilmiştir. MATLAB’ın geniş mühendislik hesaplama araçları ve kullanıcı 

dostu geliştirme ortamı, bu süreçte yazılımın verimliliğini artırmıştır. Yazılımın ileride 

farklı programlama dillerine veya platformlara kolaylıkla aktarılabilmesi amacıyla, 

geliştirme sırasında MATLAB’a özgü fonksiyonlara minimum düzeyde bağımlılık 

sağlanmıştır. Bu yaklaşım, yazılımın taşınabilirliğini ve uyarlanabilirliğini artırarak, 

potansiyel kullanıcıların ihtiyaçlarına göre özelleştirilebilmesine olanak tanımıştır. 

Sonuç olarak, hem kullanımı kolay hem de farklı uygulama alanlarına adapte edilebilir 

bir yazılım ortaya çıkarılmıştır. 

 

JoeRot rotor dinamiği çözücüsü, Campbell diyagramı oluşturma, doğal frekans analizi, 

kritik hız haritalarının hazırlanması ve dengesizlik tepkisi analizi gibi bir dizi rotor 

dinamiği analiz prosedürünü içermektedir. Her bir analiz prosedürü, ilgili analizi 

optimize etmek üzere tasarlanmış özel bir algoritma tarafından yürütülmektedir. Bu 

algoritmaların ortak özelliği, çözüm süreçlerinde yüksek doğruluk ve hız sağlayan Lund 

tipi Newton-Raphson çözümleyici algoritmasına dayanmalarıdır. Lund tipi algoritma, 

özellikle doğrusal olmayan denklemlerin çözümünde hızlı yakınsama ve istikrar 
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avantajları sunarak, karmaşık rotor dinamiği problemlerin çözümünde önemli bir rol 

oynamaktadır.  

 

 
 

ķekil 3.2. JoeRot çözücüsü akış diyagramı  

 

JoeRot’un işleyişini daha anlaşılır kılmak adına, Şekil 3.2’de bir akış diyagramı 

sunulmuştur. Bu diyagramda, analiz sürecinin temel adımları ve bileşenleri açık bir 

şekilde gösterilmektedir. Süreç, öncelikle rotor modelinin oluşturulması ile 

başlamaktadır. Rotor modeli, geometrik ve fiziksel parametrelerin tanımlandığı bir yapı 

olup, tüm analizlerin temelini oluşturmaktadır. Model tanımlandıktan sonra, kullanıcı 

tarafından seçilen analiz türüne uygun algoritma devreye girer ve gerekli hesaplamalar 

gerçekleştirilir. Elde edilen sonuçlar, grafikler ve tablolar aracılığıyla kullanıcıya 

sunulur, bu da analizlerin kolayca değerlendirilmesini sağlar. 

 



 

 

 

 

 

72 

 

Bu işlem adımlarını kullanıcı dostu hale getirmek için MATLAB ortamında bir arayüz 

tasarlanmıştır. Arayüz, hem parametrik analizlere olanak tanımakta hem de yazılımın 

bağımsız bir uygulama (.exe) olarak farklı bilgisayarlarda çalıştırılmasını sağlamaktadır. 

Bu özellik, yazılımın esnekliğini artırarak geniş bir kullanıcı kitlesine hitap etmesini 

mümkün kılmaktadır. 

 

3.1.2. JoeRot kullanēcē aray¿z¿ 

 

JoeRot rotordinamiği çözücüsü, kullanıcı dostu bir yapı sunan üç ana pencereye 

sahiptir: rotor parametreleri penceresi, analiz sonuçları penceresi ve optimizasyon 

penceresi. Bu pencereler, rotordinamiği konusunda temel bir bilgiye sahip kullanıcıların 

bile sezgisel olarak kolaylıkla modelleme yapmasına olanak tanıyacak şekilde 

tasarlanmıştır. Her pencere, belirli bir analiz adımını desteklemek amacıyla düzenlenmiş 

ve kullanıcı deneyimini geliştirmek için gerekli açıklama ve yönlendirmelerle 

donatılmıştır. 

 

Arayüz, kullanıcıların yüksek doğrulukta sonuçlar veren rotor dinamiği modelleri 

oluşturmasını ve bu modeller üzerinden çeşitli analizler gerçekleştirmesini sağlar. 

Örneğin, rotor parametreleri penceresi geometrik ve malzeme özelliklerini tanımlarken, 

analiz sonuçları penceresi elde edilen verileri grafiksel ve sayısal olarak sunar. 

Optimizasyon penceresi ise farklı tasarım senaryolarını değerlendirerek en uygun 

çözümü bulmaya yardımcı olur. Bu yapı, kullanıcıların hem verimli hem de hassas 

analizler yapmasını kolaylaştırmaktadır. 

 

Şekil 3.3’te gösterilen rotor parametreleri penceresi, bir rotor modelinin oluşturulması 

için gereken tüm parametre girişlerini içermektedir. Kullanıcı, bu pencerede kiriş, 

rulman ve disk elemanlarının sayısını belirleyerek modelleme işlemini başlatabilir. 

Tanımlanan parametrelere göre model otomatik olarak oluşturulur. Oluşturulan model, 

dışa aktarılabileceği gibi, daha önce başka bir ortamda hazırlanmış bir model de içeri 

aktarılabilir. 

 



 

 

 

 

 

73 

 

 
 

ķekil 3.3. Rotor parametreleri penceresi 

 

Model tanımlandıktan sonra elemanlar, verilen açıklamalara uygun şekilde sıralanır ve 

bu sıralamaya göre parametreler güncellenir. Güncellenen modelin iki boyutlu 

görselleştirilmesi, pencere üzerinde dinamik olarak sunulur. Görselleştirme simgeleri şu 

şekilde tanımlanmıştır: mavi düz çizgi kiriş elemanını, içi boş siyah kare rulman 

elemanını, içi boş siyah daire disk elemanını ve kırmızı nokta dengesizlik elemanını 

temsil eder. Bu yapı, kullanıcıların modeli hem görsel hem de metinsel olarak kolayca 

kontrol etmesine olanak tanımaktadır. 

 

Daha önce modellenmiş bir yapı rotor parametreleri penceresinde, içeri aktarılabilir 

(import) veya Excel formatında kaydedilmek üzere dışa aktarılabilir (export). Rotor 

sistemine ait parametreler tanımlandıktan veya içeri aktarıldıktan sonra, "Parametreleri 

Güncelle" (Update Parameters) butonuna basılarak sistem transfer matrisi oluşturulur ve 

rotorun iki boyutlu görselleştirmesi aşağıdaki pencerede gösterilir.  

 

Sistem transfer matrisini oluşturan eleman transfer matrisleri, elemanların sıralaması 

(Order of Elements) alanında metin olarak ifade edilir. Bu sıralamada, her eleman belirli 
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harflerle temsil edilir: disk (D), yataklama elemanı (K), dengesizlik elemanı (U) ve kiriş 

elemanı (L). Örneğin, üç kiriş elemanı, iki yataklama, iki disk ve bir dengesizlik içeren 

bir model için sıralama şu şekilde yazılır: U*D*L*K*L*K*L*D . Aynı türdeki 

elemanların kendi içindeki sıralaması ise giriş tablosunda belirtilen sıraya göre yapılır. 

 

 
 

ķekil 3.4. Analiz sonuçları penceresi 

 

Rotor modellemesi, rotor parametresi penceresinde tamamlandıktan sonra analizlerin 

gerçekleştirilmesi için analiz sonuçları penceresine geçilir. Şekil 3.4'te gösterilen bu 

pencere, altı farklı analiz türünün rotor üzerinde uygulanmasına olanak tanır. Bu 

analizler şu şekilde sıralanabilir: 

¶ 2D veya 3D mod şekillerinin elde edilmesi, 

¶ Belirli bir işletim hızı için ileri ve geri salınım (whirl) frekansların hesaplanması, 

¶ Kararsızlık eşiği analizi, 

¶ Campbell diyagramı oluşturulması, 

¶ Rulman frekans tepkisi analizi, 

¶ Kritik hız haritasının hazırlanması. 
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Analizler tamamlandıktan sonra, sol alt köşede yer alan alt pencereden elde edilen 

sonuçlar görselleştirilebilir. Oluşturulan grafikler kaydedilebilir ve analiz sonuçları, veri 

seti olarak dış ortama aktarılabilir. 

 

 
 

ķekil 3.5. Optimizasyon penceresi 

 

Optimizasyon penceresi, daha önce modellenmiş bir rotor yapısının bu alana 

aktarılmasıyla kullanılmaya başlanır. System adlı açılır liste kutusunda tüm rotor 

parametreleri görüntülenir. Tasarım değişkeni olarak kullanılmak istenen parametreler 

bu listeden seçilir ve ardından, ilgili tablolar aktif hale gelir. Varsayılan parametre 

değerlerini tabloya çekmek için Take Initial Values butonuna tıklanır. Bu işlemle tablo, 

rotor üzerindeki mevcut değerlerle doldurulur. Daha sonra, istenen alt ve üst limitlere 

göre bu değerler güncellenir. 

 

Optimizasyon problemi için değişkenlerin sınır şartları belirlendikten sonra Get 

Boundary Condition butonuna basılarak programın bu değerleri alması sağlanır. Sınır 

şartlarının belirlenmesinin ardından, Objective Function panelinde amaç fonksiyonları 
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tanımlanır. Program; doğal frekansı belirli çalışma frekansından uzak tutma, rotor 

kütlesini hafifletme, kuvvet minimizasyonu ve sehim minimizasyonu gibi rotor 

dinamiğiyle ilgili kritik amaç fonksiyonlarını destekler. 

 

Amaç fonksiyonlarının tanımlanmasının ardından, Optimization Algorithm açılır 

penceresinden uygun bir algoritma seçilir. Bu çalışmada toplam dokuz farklı 

optimizasyon algoritması sunulmuştur. Ardından, hesaplanması istenen iterasyon sayısı 

girilir ve Start Optimization butonuna basılarak işlem başlatılır. Optimizasyon 

sonucunda elde edilen veriler, başlangıç durumu ile karşılaştırmalı olarak sunulur. 

Ayrıca, bu iki yapı için frekans tepki cevabı sağ alt pencerede görselleştirilip 

karşılaştırılabilir. 

 

3.2. Rotordinamiĵi ¢ºz¿c¿s¿n¿n Doĵrulanmasē 

 

JoeRot rotor dinamiği çözücüsünün çeşitli rotor dinamiği analizlerini gerçekleştirme 

kapasitesine daha önce değinilmiştir. Bu analizlerde, modelleme ve çözüm süreçlerinde 

CTMM tabanlı yaklaşımlar tercih edilmektedir. Çalışmanın ilerleyen bölümlerinde, 

JoeRot'tan elde edilen analiz sonuçları kullanılarak optimizasyon problemleri 

çözüleceğinden, çözücünün performansının detaylı bir şekilde değerlendirilmesi kritik 

önem taşımaktadır. Bu bağlamda, belirli bir rotor konfigürasyonu için çözücü tarafından 

sağlanan analiz sonuçları, doğruluklarının teyit edilmesi amacıyla kapsamlı bir 

karşılaştırmaya tabi tutulmuştur. 

 

Kapsamlı bir karşılaştırma yapabilmek amacıyla, üç farklı yöntem kullanılarak 

modelleme gerçekleştirilmiştir. İlk yöntem, JoeRot rotor dinamiği araç kutusunda 

kullanılan ve hızlı çözüm yeteneği sunan CTMM olmuştur. İkinci yöntem, ticari 

yazılımlar ve açık kaynak projelerinde yaygın olarak tercih edilen FEM’dir. Üçüncü 

yöntem ise en kesin sonuçları sağlamasına rağmen çözüm süresinin uzunluğu ve 

modellemesinin karmaşıklığı nedeniyle genellikle daha az tercih edilen analitik 

metottur.  
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3.2.1. Kēyaslanacak rotor modeli 

 

Kıyaslama için referans model olarak Şekil 3.6’da verilen rotor modeli kullanılmıştır. 

Bu model, Jeffcott rotor modeline benzer; tek farkı, şaft merkezinden belirli bir 

mesafede konumlanmış iki diske sahip olmasıdır. Bu özellik, rotor dinamiği açısından 

kritik olan jiroskopik etkilerin gözlemlenmesine olanak sağlar. Böylece, dinamik 

performansı kapsamlı bir şekilde değerlendirebilecek, ancak modelleme açısından fazla 

karmaşık olmayan bir referans model elde edilmiştir. 

 

Modelde, yataklarda direngenlik (K1 ve K2) ve sönümleme (C1 ve C2) elemanları 

tanımlanmış, ancak yapısal sönümleme sisteme dahil edilmemiştir. Rotor, her iki ucu 

yataklarla desteklenen bir şaft ve üzerine yerleştirilmiş iki diskten oluşmaktadır. 

Disklerden biri, kütlesi M1, dönme ekseninde kütlesel atalet momenti Iz1 ve dönme 

eksenine dik kütlesel atalet momenti Ix1 ve Iy1 ile tanımlanırken, diğeri kütlesi M2, 

dönme ekseninde kütlesel atalet momenti Iz2 ve dönme eksenine dik kütlesel atalet 

momenti Ix2 ve Iy2 ile tanımlanmıştır. Burada dikkat edilmesi gereken rotor simetrik 

olduğu için dönme eksenine dik kütlesel atalet momentleri Ix ve Iy‘nin birbirine eşit 

olmasıdır. Bu nedenle parametre tanımlasında sadece Ix verilecektir. Ayrıca, dengesizlik 

kütlesi ikinci diskin üzerine yerleştirilmiş ve sistemin dengesizlik davranışları 

incelenmiştir. 

 

 
 

ķekil 3.6. Kıyaslanacak rotor modeli geometrisi 

 

Referans rotor modeli için kullanılan parametreler Çizelge 3.1’deki gibidir. Çizelge 

3.1’de, Li, i’nci kiriş elemanının uzunluğunu, ɟ ise kirişin yoğunluğunu temsil 

etmektedir. E, elastisite modülünü, G kayma modülünü ifade eder. ks ise dairesel kesit 

şekil faktörünü ifade eder ve Eşitlik 3.1’de detaylı bir şekilde açıklanmıştır. g, 

yerçekimi ivmesini belirtirken, mi, i’nci diskin kütlesini, Iz ve Ix sırasıyla kütlesel atalet 
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momentini temsil eder. K1,2 birinci ve ikinci yatak rijitliğini, C1,2 ise birinci ve ikinci 

yatak sönümünü ifade eder. Son olarak, U dengesizlik miktarını, Uɗ ise dengesizlik 

açısal pozisyonunu belirtir. 

 

¢izelge 3.1. Rotor parametreleri 

 
Kiriĸ Parametreleri 

ὒ = 34 mm ὒ = 34 mm ὒ = 50 mm ὒ = 34 mm ὒ = 34 mm 

Ὑ = 13 mm Ὑ = 13 mm Ὑ = 13 mm Ὑ = 13 mm Ὑ = 13 mm 

Ὧ  =  1,7   Şekil Faktörü ”    = 7850 kg/m
3
   

‡    =  0,3   Poisson Ratio Ὁ   =  200   GPa   

Disk Parametreleri 

ὓ  = 1,1497 kg Ὅ  = 670 kg.mm
2
 Ὅ  = 1300 kg.mm

2
 Ὣ   = 9,80665 m/s

2
 

ὓ  = 4,8489 kg Ὅ  = 11900 kg.mm
2
 Ὅ  = 23800 kg.mm

2
  

Yataklama Parametreleri 

ὑ  = 100000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 

ὑ   = 100000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 

Dengesizlik Parametreleri 

Ὗ   = 2,5 g.mm Ὗ— = 45° 

 

Ὧ
ὓ

ὓ

„Ὀ
φ

„“Ὀ
σς

ḙρȟχ (3.1) 

 

Şekil faktörü ks, plastik moment Mp  ile elastik moment Me  arasındaki oranı temsil eder. 

Burada, D dairesel kesitlerin çapını, ůy  ise malzemenin akma gerilmesini ifade eder. 

Farklı kesit şekillerine sahip kirişler için bu parametre güncellenmelidir. 

 

3.2.2. Karmaĸēk transfer matris metodu modeli 

 

CTMM modelini oluşturmak için Eşitlik 2.7’den disk transfer matrisi, Eşitlik 2.12’den 

dengesizlik transfer matrisi, Eşitlik 2.18’den yataklama transfer matrisi ve Eşitlik 

2.19’dan kiriş transfer matrisi kullanılır. Bu matrisler, uygun bir sıralamayla çarpılarak 

sistem transfer matrisi elde edilir.  

 

Eleman düzeyindeki matrisler, rotor modelinin parametrelerine dayalı olarak 

oluşturulmuştur. Daha sonra, rotorun geometrik ve dinamik yapısını tanımlayan Şekil 

3.6'ya göre bu matrisler belirli bir sıralamaya göre düzenlenmiştir. Bu sıralama, 

modelleme sürecinde standart olarak soldan sağa doğru gerçekleştirilmiştir. Sistemin 
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genel transfer matrisi ise, Eşitlik 3.2'de gösterildiği şekilde, eleman matrislerinin 

sıralama doğrultusunda ardışık olarak çarpılmasıyla elde edilmiştir. 

 

Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ ȣ 

Ὗ Ὗ Ὗ Ὗ  
(3.2) 

 

Elde edilen sistem transfer matrisine karşılık gelen rotor modeli, JoeRot çözücüsü ile 

analiz edilmiş olup bu modelin görselleştirilmiş hali Şekil 3.7’de sunulmaktadır. 

Çözücü, sistem transfer matrisine sınır koşulları uygulamış ve rotordinamiksal 

çözümleri gerçekleştirmek için Lund tipi kök bulma yöntemini kullanmıştır.  

 

 
 

ķekil 3.7. JoeRot CTMM rotor modeli 

 

3.2.3. Sonlu elemanlar metodu modeli 

 

Elde edilen sonuçların güvenilirliğini artırmak amacıyla, yüksek doğruluk sunan FEM 

tabanlı bir ticari analiz programı olan Ansys kullanılmış ve rotor modeli bu programda 

yeniden oluşturulmuştur. Bu doğrultuda, Şekil 3.8'de gösterildiği gibi, rotordinamik 

analiz için 2D eksenel simetrik modelleme tekniği tercih edilmiştir. Bu modelleme 

tekniği, daha az düğüm ve eleman gerektirmesi, kullanım kolaylığı ve yüksek doğruluk 

sağlaması nedeniyle seçilmiştir. 

 

 
 

ķekil 3.8. 2D eksenel simetrik geometri 

 

 
 

ķekil 3.9. Ansys genel eksenel simetrik FEM rotor modeli 

 

Model, iki rijit diskin ve bu disklerin desteklendiği iki yataktan oluşmaktadır. Rijit 

diskler, MASS21 elemanı kullanılarak yoğunlaştırılmış kütleler şeklinde modellenmiştir 

ve her diskin kütlesi ile atalet değerleri dikkate alınmıştır. Eksenel simetri 
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sağlanabilmesi için, dönme hızı eksenine dik olan iki atalet teriminin eşit olması 

gerekmektedir. Yataklar ise COMBI214 elemanları ile modellenmiştir ve bu elemanlar 

XY düzlemine paralel olacak şekilde yerleştirilmiştir. Yatakların serbestlik dereceleri 

UX ve UY'dir. Rotorun kesit merkezinde, yatak konumunu simüle etmek için ek bir 

düğüm oluşturulmuştur. 

 

SOLID272, eksenel simetrik katı yapıları modellemek için kullanılır. Model, ana 

düzlemde dört düğüm ve çevresel yönde otomatik olarak oluşturulan düğümlerle 

tanımlanır. Her bir düğümün üç serbestlik derecesi vardır: x, y ve z yönlerindeki 

doğrusal hareketler. Şekil 3.9’da gösterildiği gibi, SOLID272 kullanarak 2D eksenel 

simetrik bir model oluşturulurken, doğruluğu artırmak ve hesaplama maliyetini 

azaltmak amacıyla çevresel yönde uygun sayıda Fourier düğümü seçilmelidir. Lineer 

dinamiklerde rotordinamik problemleri için üç Fourier düğümü önerilmektedir; bu 

nedenle bu modelde de üç Fourier düğümü seçilmiştir. Elde edilen model Şekil 3.9’daki 

gibidir. 

 

3.2.4. Analitik metot modeli 

 

Literatürde, CTMM ve FEM yöntemleri yaklaşık yöntemler olarak tanımlanır. Bu 

yöntemler, sürekli sistem modellemesinden türetilmiş olup, hızlı sonuçlar elde 

edilmesini ve modelleme işlemlerinin daha kolay yapılmasını sağlar. Ancak, analitik 

yöntemlerin genellikle daha hassas ve kesin sonuçlar verdiği de bilinmektedir. CTMM 

ve FEM, sürekli sistem modelini birim elemanlar kullanarak ayrıklaştırır ve bu sayede 

sistemin yaklaşık bir modeli elde edilir. Yeterince kaliteli ayrıklaştırma sayesinde, FEM 

ve CTMM sonuçlarının doğru modellendiği sürece analitik metoda yakınsaması 

beklenir.  

 

 
 

ķekil 3.10. Analitik sürekli sistem elemanları ve yönelimleri 
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Ayrık bir sistem, sürekli bir sistemden genellikle daha kolay çözülebilir. Ancak, ayrık 

bir model kullanılarak elde edilen veriler, sürekli bir modelle elde edilen veriler kadar 

doğru olmayabilir. Bu nedenle, çözümün uygunluğu ve doğruluğu, probleme göre 

dikkatlice seçilmelidir (Meirovitch, 1967). Bu fark göz önünde bulundurularak 

kıyaslamaya analitik yöntem de eklenmiştir. 

 

Genel denklemleri Eşitlik 3.2, Eşitlik 3.3, Eşitlik 3.4 ve Eşitlik 3.5’te verilen sistemin 

çözülmesi beş adet sürekli kiriş elemanı üzerinden gerçekleştirilmiş olup bu elemanların 

başlangıç konumu ve yayılımı Şekil 3.10’da gösterildiği gibidir. 

 

ὢ ᾀ ὃὧέίὬ‗ᾀ ὄίὭὲὬ‗ᾀ ὅὧέί‗ᾀ ὈίὭὲ‗ᾀ (3.2) 

  

—ᾀ ὃὊίὭὲὬ‗ᾀ ὄὊὧέίὬ‗ᾀ ὅὊίὭὲ‗ᾀ ὈὊὧέί‗ᾀ (3.3) 

  

ὓ ᾀ ὃὉὧέίὬ‗ᾀ ὄὉίὭὲὬ‗ᾀ ὅὉὧέί‗ᾀ ὈὉίὭὲ‗ᾀ (3.4) 

  

ὠᾀ ὃ
ά‫

‗
ίὭὲὬ‗ᾀ ὄ

ά‫

‗
ὧέίὬ‗ᾀ ὅ

ά‫

‗
ίὭὲ‗ᾀ

Ὀ
ά‫

‗
ὧέί‗ᾀ 

(3.5) 

 

Beş sürekli elemana sahip analitik modelde toplamda yirmi bilinmeyen parametre 

bulunmaktadır. Bu eşitliklerde yer alan ὃ, ὄ, ὅ ve Ὀ, her bir ayrık eleman için 

tanımlanan bilinmeyen parametreleri ifade etmektedir. Bilinmeyenlere bağlı bir katsayı 

matrisi oluşturabilmek için sistemin uygunluk şartları ve sınır şartlarından 

yararlanılması gerekmektedir.  

 

Sistemin sol ucundaki sınır şartları için Eşitlik 3.6 ve Eşitlik 3.7 yazılır. 

 
 ὓ ὒ π (3.6) 
   
 ὠὒ π (3.7) 

 

Verilen bu iki denklem, Eşitlik 3.4 ve Eşitlik 3.5’te yerine konulursa Eşitlik 3.8 ve 

Eşitlik 3.9 elde edilir. 

 
 ὃὉὧέίὬ‗ὒ ὄὉίὭὲὬ‗ὒ ὅὉὧέί‗ὒ ὈὉίὭὲ‗ὒ π (3.8) 
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ὃ
ά‫

‗
ίὭὲὬ‗ὒ ὄ

ά‫

‗
ὧέίὬ‗ὒ ὅ

ά‫

‗
ίὭὲ‗ὒ

Ὀ
ά‫

‗
ὧέί‗ὒ π 

(3.9) 

 

Sistemin sağ ucundaki sınır şartları ise Eşitlik 3.10 ve Eşitlik 3.11’deki gibidir. 

 
 ὓ ὒ π (3.10) 
   
 ὠ ὒ π (3.11) 

 

Verilen bu iki denklem, Eşitlik 3.4 ve Eşitlik 3.5’te yerine konulursa Eşitlik 3.12 ve 

Eşitlik 3.13 elde edilir. 

 
 ὃὉὧέίὬ‗ὒ ὄὉίὭὲὬ‗ὒ ὅὉὧέί‗ὒ ὈὉίὭὲ‗ὒ π (3.12) 
   

 

ὃ
ά‫

‗
ίὭὲὬ‗ὒ ὄ

ά‫

‗
ὧέίὬ‗ὒ ὅ

ά‫

‗
ίὭὲ‗ὒ

Ὀ
ά‫

‗
ὧέί‗ὒ π 

(3.13) 

 

Sınır şartlarıyla birlikte iki farklı sürekli elemanın birleştiği noktalarda uygunluk şartları 

mevcuttur. Birinci ve ikinci sürekli elemanın uygunluk şartları Eşitlik 3.14, Eşitlik 3.15, 

Eşitlik 3.16 ve Eşitlik 3.17’de verilmiştir. 

 
 ὢ π ὢ π (3.14) 
   
 — π —π π (3.15) 
   
 ὓ π ὓ π (3.16) 
   
 ὠ π ὯȢὢ π ὠπ π (3.17) 

 

Verilen bu dört denklem, Eşitlik 3.2, Eşitlik 3.3, Eşitlik 3.4 ve Eşitlik 3.5’te yerine 

konulursa Eşitlik 3.18, Eşitlik 3.19, Eşitlik 3.20 ve Eşitlik 3.21 elde edilir. 

 
 ὃ ὅ ὃ ὅ π (3.18) 
   
 ὄ Ὂ Ὀ Ὂ ὄὊ ὈὊ π (3.19) 
   
 ὃὉ ὅὉ ὃὉ ὅὉ π (3.20) 
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 ὃὯ ὄ
ά‫

‗
ὅὯ Ὀ

ά‫

‗
ὄ
ά‫

‗
Ὀ
ά‫

‗
π (3.21) 

 

 

İkinci ve üçüncü sürekli elemanın uygunluk şartı Eşitlik 3.22, Eşitlik 3.23, Eşitli 3.24 ve 

Eşitlik 3.25’te verilmiştir. 

 
 ὢ ὒ ὢ ὒ  (3.22) 
   
 — ὒ — ὒ π (3.23) 
   

 ὓ ὒ Ὅ‫  Ὅ‫ Ȣ— ὒ ὓ ὒ  (3.24) 

   
 ὠ ὒ άȢ‫Ȣὢ ὒ ὠ ὒ π (3.25) 

 

Verilen bu dört denklem, Eşitlik 3.2, Eşitlik 3.3, Eşitlik 3.4 ve Eşitlik 3.5’te yerine 

konulursa Eşitlik 3.26, Eşitlik 3.27, Eşitlik 3.28 ve Eşitlik 3.29 elde edilir. 

 

ὃὧέίὬ‗ὒ ὄ ίὭὲὬ‗ὒ ὅὧέί‗ὒ Ὀ ίὭὲ‗ὒ

ὃ ὧέίὬ‗ὒ ὄ ίὭὲὬ‗ὒ ὅ ὧέί‗ὒ

Ὀ ίὭὲ‗ὒ π 

(3.26) 

ὃὊίὭὲὬ‗ὒ ὄ ὊὧέίὬ‗ὒ ὅὊίὭὲ‗ὒ Ὀ Ὂὧέί‗ὒ

ὃ ὊίὭὲὬ‗ὒ ὄ ὊὧέίὬ‗ὒ ὅ ὊίὭὲ‗ὒ

Ὀ Ὂὧέί‗ὒ π 

(3.27) 

ὃὉὧέίὬ‗ὒ ὄ ὉίὭὲὬ‗ὒ ὅὉὧέί‗ὒ Ὀ ὉίὭὲ‗ὒ

Ὅ‫  Ὅ‫ ὃὊίὭὲὬ‗ὒ ὄ ὊὧέίὬ‗ὒ

ὅὊίὭὲ‗ὒ Ὀ Ὂὧέί‗ὒ ὃ ὉὧέίὬ‗ὒ

ὄ ὉίὭὲὬ‗ὒ ὅ Ὁὧέί‗ὒ Ὀ ὉίὭὲ‗ὒ π 

(3.28) 
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Ὀ
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‗
ὧέί‗ὒ π 

(3.29) 
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Üçüncü ve dördüncü sürekli elemanın uygunluk şartı Eşitlik 3.30, Eşitlik 3.31, Eşitlik 

3.32 ve Eşitlik 3.33’te verilmiştir. 

 
 ὢ ὒ ὢ π (3.30) 
   
 — ὒ — π (3.31) 
   

 ὓ ὒ Ὅ‫  Ὅ‫ Ȣ— ὒ ὓ π (3.32) 

   
 ὠ ὒ ά Ȣ‫Ȣὢ π ὠ π (3.33) 

 

Verilen bu dört denklem, Eşitlik 3.2, Eşitlik 3.3, Eşitlik 3.4 ve Eşitlik 3.5’te yerine 

konulursa Eşitlik 3.34, Eşitlik 3.35, Eşitlik 3.36 ve Eşitlik 3.37 elde edilir. 

 

 
ὃ ὧέίὬ‗ὒ ὄ ίὭὲὬ‗ὒ ὅ ὧέί‗ὒ Ὀ ίὭὲ‗ὒ ὃ

ὅ π 
(3.34) 

   

 

ὃ ὊίὭὲὬ‗ὒ ὄ ὊὧέίὬ‗ὒ ὅ ὊίὭὲ‗ὒ Ὀ Ὂὧέί‗ὒ

ὄ Ὂ Ὀ Ὂ π 
(3.35) 

   

 

ὃ ὉὧέίὬ‗ὒ ὄ ὉίὭὲὬ‗ὒ ὅ Ὁὧέί‗ὒ Ὀ ὉίὭὲ‗ὒ

Ὅ‫  Ὅ‫ Ȣὃ ὊίὭὲὬ‗ὒ ὄ ὊὧέίὬ‗ὒ

ὅ ὊίὭὲ‗ὒ Ὀ Ὂὧέί‗ὒ ὃ Ὁ ὅ Ὁ π 

(3.36) 

   

 

ὃ
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‗
ίὭὲὬ‗ὒ ὄ

ά‫

‗
ὧέίὬ‗ὒ ὅ

ά‫

‗
ίὭὲ‗ὒ

Ὀ
ά‫

‗
ὧέί‗ὒ ά Ȣ‫Ȣὃ ὅ ὄ
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‗

Ὀ
ά‫

‗
π 

(3.37) 

 

Dördüncü ve beşinci sürekli elemanın uygunluk şartı Eşitlik 3.38, Eşitlik 3.39, Eşitlik 

3.40 ve Eşitlik 3.41’de verilmiştir. 

 
 ὢ π ὢ π (3.38) 
   
 — π — π π (3.39) 
   
 ὓ π ὓ π (3.40) 
   
 ὠ π ὯςȢὢ π ὠ π π (3.41) 
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Verilen bu dört denklem, Eşitlik 3.2, Eşitlik 3.3, Eşitlik 3.4 ve Eşitlik 3.5’te yerine 

konulursa Eşitlik 3.42, Eşitlik 3.43, Eşitlik 3.44 ve Eşitlik 3.45 elde edilir. 

 
 ὃ ὅ ὃ ὅ π (3.42) 
   
 ὄ Ὂ Ὀ Ὂ ὄὊ ὈὊ π (3.43) 
   
 ὃ Ὁ ὅ Ὁ ὃὉ ὅὉ π (3.44) 
   

 ὃ Ὧ ὄ
ά‫

‗
ὅ Ὧ Ὀ

ά‫

‗
ὄ
ά‫

‗
Ὀ
ά‫

‗
π (3.45) 

 

Sınır koşulları ve uygunluk şartlarından elde edilen eşitliklerden katsayı matrisi Eşitlik 

3.46’daki gibi oluşturulur. Eşitlik 3.46 bilinmeyenler cinsinden homojen bir denklem 

sistemidir. Homojen denklem sisteminin sıfırdan farklı çözümünün olması için katsayı 

matrisinin determinantının sıfır olması gerekir. Katsayı determinintının sıfır olduğu 

noktalar ise sistem doğal frekansının bulunmasını sağlar. Determinantın sıfır olduğu 

yerlerin tespiti için TMM’de olduğu gibi Ўartırımlarla Lund tipi çözücü ‫ 

kullanılmıştır. Determinantının sıfır olduğu noktalarda ilgili özdeğer değeri tespit 

edilmiştir. 
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 (3.46) 

 

3.3. Rotor Dinamiĵi Ķ­in Optimizasyon ¢evrim ¥nerisi 

 

Rotordinamik problemlerinde optimizasyon, tasarım amacına göre tekli veya çoklu 

hedefli olarak belirlenebilir. Bu hedefler arasında, çalışma hızından uzak kritik 

frekansların belirlenmesi, rotor geometrisinin hafifletilmesi, yatak kuvvetlerinin 
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azaltılması ve disk sapmalarının minimize edilmesi yer alır. Rotordinamikler açısından 

en önemli hedef, çalışma hız aralığında kritik bir hızın bulunmamasıdır. Çünkü 

turbomakineler yüksek hızlarda çalıştıkları için, kritik hız yatakların aşırı yüklenmesine 

ve disklerin statorla sürtünmesine neden olabilir. Optimizasyon, belirlenen hedeflere 

ulaşmak için genellikle iterasyonlar halinde yapılmalıdır. Yapısal gereksinimlerle uyum 

sağlarken, rotordinamik gereksinimler göz önünde bulundurulmalıdır. Bu nedenle, 

yaptığımız çalışmalarda, bir iterasyon olarak kullandığımız ve farklı çalışmalarda çoklu 

iterasyonlarla kullanılabileceğini düşündüğümüz bir optimizasyon çevrimi 

uygulanmıştır. 

 

 
 

ķekil 3.11. Rotor dinamiği optimizasyon çevrimi 

 

Şekil 3.11’de verilen çevrim, rotordinamiği optimizasyonuna yönelik sistematik bir 

süreci tanımlamaktadır. Süreç, tasarımın temel gereksinimlerini belirlemeye yönelik bir 

başlangıç adımıyla başlar. İlk adımda rotor sisteminin genel parametreleri tanımlanır ve 

performans gereksinimlerine uygun olarak rotorun yaklaşık boyutları belirlenir. 

Performans gereksinimleri, rotordan beklenen davranışı ve çalışma şartlarını kapsar. Bu 

çerçevede, titreşim sınırları, maksimum hız ve yapısal stabilite gibi önemli kriterler 

dikkate alınır. Tasarım üzerinde etkili olacak geometrik ve fiziksel sınırların 

belirlenmesinin ardından, benchmark verileri toplanarak literatürden ve önceki 

projelerden yararlanılır. Bu veriler, tasarımın daha etkin bir şekilde optimize edilmesine 

katkı sağlar. Yaptığımız optimizasyon çalışmalarında, turbomakine üzerindeki 
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performans ve akış gereksinimlerinden dolayı oluşan kısıtlamaları yansıtabilmek için 

GE-J85, Rolls-Royce T406 ve JetCat P90 gibi motorlardan yararlanılmıştır. Bu 

motorlar, literatürde ve web'te görselleri bulunan benchmarklardır. 

 

Kısıtlar ve tasarım değişkenlerinin sınırları belirlendikten sonra, optimizasyon sürecinde 

gerekli matematiksel ifadeler ve hedef fonksiyonlar tanımlanır. Bu adım, rotor 

sisteminin dinamik davranışını öngörmek için kullanılacak formüllerin belirlenmesini 

içerir. Çalışmamızda, rotordinamiği amaç fonksiyonları için JeoRot çözücüsü 

kullanılmıştır. Ardından, belirlenen şartlara ve hedeflere dayalı olarak optimizasyon 

algoritması çalıştırılır. Bu adım, simülasyonları ve sayısal analizleri içerir ve rotorun 

performansını artırmak için gerekli değişiklikleri belirler. Optimizasyon sonucunda elde 

edilen veriler, rotor dinamikleri gereksinimlerini karşılayıp karşılamadığına ve yapısal 

gereksinimlerin yerine getirilip getirilmediğine göre değerlendirilir. Eğer rotor 

dinamikleri gereksinimlerini karşılamıyorsa, geri bildirim mekanizması devreye girer ve 

hedef fonksiyon ile optimizasyon algoritması yeniden gözden geçirilir. Aynı şekilde, 

yapısal gereksinimlerin karşılanmaması durumunda sınır şartları ve geometri 

parametreleri güncellenir. 

 

Son aşamada, tüm gereksinimler sağlandığında sonuçlar kaydedilir ve süreç tamamlanır. 

Bu aşama, son optimizasyon parametrelerinin belgelenmesini ve arşivlenmesini içerir. 

Bu süreç, rotordinamiği performansı ve yapısal stabilitesini optimize etmek için 

tasarlanmış kapsamlı bir yaklaşımı temsil eder. Iteratif bir yapıda çalışan bu döngü, 

nihai çıktının hem dinamik hem de yapısal gereksinimleri karşılamasını sağlar. İlerleyen 

çalışmalarda, bu döngünün bir kez gerçekleştirildiği rotordinamiği optimizasyonları ele 

alınacaktır. 

 

3.4. Optimizasyon Algoritmalarēnēn Performans Kēyaslamasē 

 

Farklı rotor tipleri için gerçekleştirdiğimiz optimizasyon çalışmalarına geçmeden önce, 

optimizasyon algoritmalarının belirli bir problemdeki davranışları, esinlenme 

yöntemlerine dayalı sınıflandırmanın doğruluğu ve rastgele değişkenlerle 

gerçekleştirilen çalışmalarda algoritma türüne bağlı istikrar değişiklikleri incelenmiştir. 



 

 

 

 

 

88 

 

Bu amaçla, bu bölümde daha basit bir optimizasyon problemi ele alınmıştır. Çalışmada, 

rotor-rulman sistemi için benchmark verileri kullanılmadan, CTMM tabanlı bir 

rotordinamiği çözücüsü ile doğal frekansın artırılması ve kütlenin azaltılması 

hedeflenmiştir. İki amaç fonksiyonu seçilmesinin nedeni, iki boyutlu bir düzlemde 

optimizasyon süreçlerinin görsel olarak daha kolay anlaşılabilir olmasıdır. 

 

Bu basit optimizasyon probleminden elde edilen sonuçlar, farklı algoritmaların 

rotordinamiği problemlerindeki etkinliğini değerlendirmek için bir temel sunmaktadır. 

Bu doğrultuda, global arama yöntemlerine dayanan gradient temelli olmayan 

optimizasyon algoritmaları kullanılarak daha kapsamlı bir analiz gerçekleştirilmiştir. No 

Free Lunch Teoremi (Wolpert vd., 1997), her algoritmanın belirli problem türlerinde 

farklı performans gösterebileceğini ortaya koymaktadır. Bu bağlamda, meta-sezgisel 

optimizasyon algoritmaları GA, DE, SA, GSA, BH, PSO, HHO ve ABC ile meta-

sezgisel olmayan PS, CTMM’ye dayalı rotordinamiği optimizasyonunda karşılaştırmalı 

olarak incelenmiştir. 

 

Optimizasyon algoritmalarının performansının değerlendirildiği bu çalışmada referans 

alınacak başlangıç geometrisi, CTMM performansını değerlendirmek için kullanılan 

Şekil 3.6'daki modeldir. Bu model, jiroskopik etkilerin gözlemlenebileceği şekilde 

tasarlanmış olup iki disk, beş şaft ve iki rulmandan oluşmaktadır. Rotor-rulman 

sisteminde, i. şaftın uzunluğu Li  , yarıçapı ise Ri  ile tanımlanmıştır. Disk kütleleri 

sırasıyla M1  ve M2  olarak verilmiştir. Rulman sertlikleri K1  ve K2  , rulman sönüm 

katsayıları ise C1  ve C2  olarak tanımlanmıştır. 

 

Bu sistem için başlangıç rotor kütlesi ve doğal frekans değerleri optimizasyon 

sonrasında değerlendirebilmek için, Eşitlik 3.47’de verilmiştir. Burada ɤ1, Çizelge 

3.1'de belirtilen parametreler için ilk doğal frekansı temsil ederken, M aynı parametreler 

için başlangıç rotor kütlesini ifade etmektedir. 

 

‫ υτπȟτψ Ὄᾀȟ   ὓ φȟχχ ὯὫ (3.47) 

 

Optimizasyon çalışması kapsamında, Çizelge 3.3'te gösterildiği üzere 12 tasarım 

değişkeni tanımlanmıştır. Bu değişkenlerden x , x , x , x ve x, kiriş uzunluklarını; x, x , 
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x , x ve x, kiriş yarıçaplarını; x ve x  ise disk kütlelerini temsil etmektedir. Verilen 

tasarım değişkenlerinin boyutları farklı olduğundan, optimizasyon sürecinde sabit bir 

adım büyüklüğü kullanmak, bazı parametrelerde aşırı değişikliklere, diğerlerinde ise 

yetersiz değişikliklere neden olabilir. Farklı birim ve boyutlardan oluşan tasarım 

değişkenleri, tüm değişkenler arasında eşit duyarlılık sağlamak amacıyla üst sınır [1] ve 

alt sınır [0] olacak şekilde normalize edilmiştir. Normalizasyon işlemi nedeniyle, bu 

değişkenler Çizelge 3.2'de üstü çizili olarak sunulmuştur. 

 

¢izelge 3.2. Kıyaslama modeli tasarım değişkenleri 

 
Normalize Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὼ = ὒ ὼ = ὒ ὼ = Ὑ ὼ  = Ὑ 
ὼ = ὒ ὼ = ὒ ὼ = Ὑ ὼ  = ά  
ὼ = ὒ ὼ = Ὑ ὼ = Ὑ ὼ  = ά  

 

Bu değerlere karşılık gelen sınırlar Çizelge 3.3'te gösterilmektedir. Örneğin, normalize 

edilmiş tasarım değişkeni x =1 olduğunda, modelde L=60 mm değerini ifade 

etmektedir. Eğer x =0 ise, L=10 mm değerini ifade etmektedir. Bu, L'in alt sınırının 10 

mm, üst sınırının ise 60 mm olduğunu ve normalize edilmiş değerin bu sınırlar arasında 

bir değer aldığını gösterir. 

 

¢izelge 3.3. Kıyaslama modeli tasarım değişkenleri sınırları 

 
Nihai Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὒ = 10 + 50 ὼ ὒ = 10 + 50 ὼ Ὑ = 5 + 15 ὼ Ὑ  = 5 + 15 ὼ  
ὒ = 10 + 50 ὼ ὒ = 10 + 50 ὼ Ὑ = 5 + 15 ὼ ὓ  = 1 + 4 ὼ  
ὒ = 10 + 50 ὼ Ὑ = 5 + 15 ὼ Ὑ = 5 + 15 ὼ ὓ  = 1 + 4 ὼ  

 

CTMM tabanlı JoeRot rotordinamiği çözücüsü kullanılarak, optimizasyon kapsamında 

birinci doğal frekansın artırılması ve rotor kütlesinin azaltılması hedeflenmiştir. Doğal 

frekansı artırmaya yönelik fonksiyon, karmaşık bir yapıya sahip olduğundan, bu 

çalışmada kapalı formu Eşitlik 3.48 ile ifade edilmiştir. Öncelikle, sistemin transfer 

matrisi tanımlanmış ve bu matrise dayanarak birinci doğal frekans f1  hesaplanmıştır. Bu 

frekans, maksimize edilmesi gereken birincil amaç fonksiyonu olarak belirlenmiştir. 

İkinci olarak, rotorun kütlesini minimize etmeyi hedefleyen f2 fonksiyonu 

tanımlanmıştır. Buna ek olarak, toplam uzunluk kısıtı bir ceza fonksiyonu olan g1  ile 

modellenmiştir.  
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Ὢ●╪■■ ‫  (3.48) 

  

Ὢ●╪■■ ”“● ● ● ● ● ● ● ● ● ● ● ●  (3.49) 

  

Ὣ ●ȟȟȟȟ ȿρυπ● ● ● ● ●ȿ (3.50) 

 

Eşitlik 3.48’de yer alan birinci amaç fonksiyonunun negatif işarete sahip olmasının 

sebebi, optimizasyonun aslında bir minimizasyon problemi olmasıdır. Bu durum, amaç 

fonksiyonunun değerinin artırılmasının, aslında bu ifadenin negatifinin azaltılmasına 

denk geldiğini ifade eder. Burada tanımlanan ɤ1, birinci doğal frekansı temsil 

etmektedir. Bu amaç fonksiyonunun elde edilmesi için JoeRot rotordinamiği çözücüsü 

kullanılıp yalnızca çıktısı verilmiştir. Toplam kütle hesabı için Eşitlik 3.49’da yoğunluk 

ve şaft hacminin çarpımı ile birlikte disk kütlelerinin toplanması işlemi yapılmıştır. 

Uzunluk kısıtlaması ise ceza fonksiyonu olarak Eşitlik 3.50'de tanımlanmıştır. Bu 

bağlamda, toplam uzunluğun 150 mm’ye yakın hale getirilmesi hedeflenmektedir. Çok 

amaçlı bu rotordinamik problem için uygunluk fonksiyonunun elde edilmesi, global 

kriter yöntemiyle (Method of Global Criterion) gerçekleştirilmiştir (Rao, 2019). Bu 

yöntemde, her bir amaç fonksiyonu tek tek çözdürülerek minimum değerleri bulunur ve 

bu değerler x  z olarak kaydedilir. Ardından, uygunluk fonksiyonu Eşitlik 3.51'de 

belirtilen formüle göre oluşturulur. Global kriter yöntemi, uygunluk fonksiyonunun 

sıfıra mümkün olduğunca yakın olmasını hedeflemiş ve bu doğrultuda düşük bir 

uygunluk fonksiyonu değeri ile minimizasyon sağlanmıştır (Rao, 2019; Roso, 1997). 

 

Ὂ●▐▄▬▼░

ừ
Ử
Ừ

Ử
ứὪὀ

ᶻ Ὢ●▐▄▬▼░

Ὢ ὀz

Ὢὀᶻ Ὢ●▐▄▬▼░

Ὢ ὀz

Ὣ ὀᶻ Ὣ ●ȟȟȟȟ
Ὣ ὀz ữ

Ử
Ữ

Ử
ử

 (3.51) 

 

Burada F(xhepsi), tüm tasarım değişkenlerini içeren uygunluk fonksiyonunu temsil 

etmektedir. Her bir amaç fonksiyonu, verilen kısıtlar altında bağımsız olarak tek amaçlı 

bir optimizasyon problemi olarak çalıştırıldığında, x  z değerleri elde edilmektedir. Bu 

değerler, f1  için doğal frekansın maksimum değeri ve f2  için rotor kütlesinin minimum 

değerini ifade etmektedir ve Eşitlik 3.52'de verilmiştir. Ancak, bu uç limitler altında g1

(x )z fonksiyonu bir çözüm sunmamaktadır. Bu durum, rotor için ±10 mm'lik bir uzunluk 
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farkının kabul edilebilir olduğunu ve bu toleransın farklı problemlere göre 

artırılabileceğini veya azaltılabileceğini göstermektedir. 

 

Ὢὀᶻ ρςφψ Ὄᾀȟ   Ὢὀᶻ ςȟρτ ὯὫȟ   Ὣ ὀᶻ ρπ άά  (3.52) 

 

Meta sezgisel algoritmalar, fizik temelli, sürü temelli ve evrimsel temelli olmak üzere 

üç farklı gruba ayrılmıştır. Her bir grup için referans model üzerinde (bkz. Şekil 3.6), 24 

parçacıktan oluşan bir popülasyon kullanılarak yirmi bağımsız çalışmada toplam bin 

iterasyon gerçekleştirilmiştir. Algoritmaların performansını tam olarak kıyaslayabilmek 

amacıyla, belirlenen sınırlar içinde rastgele başlangıç tasarım değişkenleri üretilmiştir. 

Bu yöntem, tasarım değişkenlerinin yerel minimumlara takılmasını önlemeyi ve 

algoritmalar arasında doğru bir kıyaslama yapılmasını sağlamayı hedeflemiştir. 

 

Elde edilen sonuçlar değerlendirildiğinde, her algoritmanın NFLT gereği farklı 

karakteristikler gösterdiği gözlemlenmiştir. Bunu daha iyi anlayabilmek için, tüm 

sonuçlar amaç fonksiyonlarına göre sınıflandırılmış ve algoritmalara göre 

renklendirilerek Şekil 3.12’de sunulmuştur. Sonuçlar, optimizasyon algoritmalarının 

esinlenme şekillerine göre sınıflandırılmasının kısmi olarak yeterli olduğunu 

göstermektedir. Siyah olarak renklendirilmiş sürü tabanlı algoritmaların çoğunluğu, 

diğer algoritmalara kıyasla daha verimli bir performans sergilemiştir. Özellikle PSO 

algoritması, en yüksek doğal frekans ve en düşük kütle çıktılarını sağlamıştır. Verimlilik 

açısından, sürü tabanlı algoritmaların ardından mor olarak renklendirilmiş evrimsel 

tabanlı ve kırmızı olarak renklendirilmiş fizik tabanlı algoritmalar gelmektedir. Meta-

sezgisel algoritmalardan farklı olarak, yeşil olarak renklendirilmiş PS algoritması daha 

belirgin bir dağılım göstermiştir. Bunun nedeni, diğer algoritmaların rastgele bir arama 

yapması, ancak PS algoritmasının mevcut tasarım noktasının etrafında belirli mesh 

adımları ile hareket etmesidir. Bununla birlikte, HHO ve GSA algoritmalarının 

performansları diğer algoritmalarla kıyaslandığında daha düşük kalmıştır. Ancak, bu 

sonuçlar yalnızca bu optimizasyon problemi için geçerlidir. Tasarım uzayı ve amaç 

fonksiyonunun karmaşıklığı arttıkça, algoritmaların performansları değişecektir. Bu 

nedenle, daha kapsamlı bir inceleme için farklı rotordinamiği optimizasyon problemleri 

üzerinde algoritma kıyaslamaları yapılmıştır. İlerleyen bölümlerde, farklı rotor tipleri ve 
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zorluk seviyelerine sahip rotordinamiği problemleri için optimizasyon algoritmalarının 

performans karşılaştırmaları sunulacaktır. 

 

 
 

ķekil 3.12. Algoritmaların karşılaştırılması 

 

3.5. Farklē Rotor Tipleri Ķ­in Rotor Dinamiĵi Optimizasyonu 

 

Bu çalışmada, meta-sezgisel optimizasyon algoritmalarına PS algoritması da dahil 

edilerek dokuz farklı algoritma rotordinamiği optimizasyonu için incelenmiştir. 

Algoritmalar arasında GA ve DE evrimsel tabanlı, SA, GSA ve BH fizik tabanlı, PSO, 

HHO ve ABC ise sürü tabanlıdır. Gradient temelli olmayan bu algoritmalar, CTMM’ye 

dayalı rotordinamiği optimizasyonu üzerinden kıyaslanmış ve performansları, 

multimodal ve unimodal uygunluk fonksiyonlarına sahip, düşük ve yüksek boyutlu 

tasarım uzaylarında çok amaçlı rotordinamiği optimizasyon problemleri için 

karşılaştırılmıştır. Algoritmaların performansları, farklı tip optimizasyon problemleri 

üzerinden kıyaslanacaktır. Bu doğrultuda, optimizasyon problemleri sınıflandırmalarına 

göre farklı rotor tipleri kullanılarak incelenecektir. 

 

Optimizasyon algoritmaları, NFLT gereği farklı tip problemlerde farklı performanslar 

sergileyebilmektedir (Wolpert vd., 1997). Bu nedenle doğru bir kıyaslama yapmak için, 

yeni önerilen optimizasyon algoritmaları, farklı sınıflandırmalara sahip matematiksel 

problemler üzerinde karşılaştırılır (Rashedi vd., 2009; Heidari vd., 2019). Bu 

sınıflandırmalar, optimizasyon probleminin local minimum sayısı ve tasarım değişkeni 

sayısına bağlı olarak yapılır. Sınıflandırılan optimizasyon problemleri, tek bir global 

çözümü varsa unimodal, birden fazla local çözümü varsa multimodal, ve tasarım 
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değişkeni sayısına göre düşük boyutlu ya da yüksek boyutlu olarak adlandırılır. 

Rotordinamiği tasarım optimizasyonları genellikle, doğal frekansları çalışma aralığının 

dışında tutmayı ve rotor yapısını hafifletmeyi hedefler (Helfrich vd., 2015; Yücel vd., 

2017). Ayrıca, rulman parametrelerinin kontrolü ile rotor dinamiği, rulman yükleri ve 

disk sehimleri de optimize edilebilir (Hylton vd., 1988; Saruhan, 2006). Bu doğrultuda, 

rotordinamiği optimizasyonu için algoritmaların performansı, farklı sınıflandırmalara 

sahip birkaç optimizasyon problemi üzerinden kıyaslanmalıdır. Bu sınıflandırmayı, 

turboşaft güç türbini, mini-turbojet rotoru ve turbojet düşük basınç rotor grubu olmak 

üzere üç farklı rotor tipiyle gerçekleştireceğiz. Turboşaft güç türbini, unimodal düşük 

boyutlu bir optimizasyon problemi olarak, mini-turbojet, multimodal düşük boyutlu bir 

optimizasyon problemi olarak, turbojet düşük basınç rotor grubu ise multimodal yüksek 

boyutlu bir optimizasyon problemi olarak tanımlanmıştır. 

 

3.5.1. Turboĸaft g¿­ t¿rbini optimizasyonu 

 

Unimodal optimizasyon problemleri, genellikle multimodal problemlere kıyasla daha 

sürekli ve düzgün bir davranış sergileyen, tasarım uzayında tek bir çözüm noktası 

bulunan problemlerdir. Bu tür problemler, birçok optimizasyon algoritması ile 

çözülebilir; ancak bu durumlarda algoritmaların kıyaslanmasında esas ölçüt, optimum 

çözüme ne kadar hızlı ulaşabildikleridir. 

 

Böylesi bir optimizasyon problemi, rotordinamiği optimizasyonunda iki yataklı ve tek 

diskli bir rotorun doğal frekansının artırılmasıyla ilişkilendirilebilir. Bu bağlamda, 

rotordinamiği konusunda uzman bir mühendis, optimizasyon çalışmasına başlamadan 

önce diskin rulmanlara yakın konumlandırılmasının avantajlarını öngörebilir. Şekil 

3.13’teki Rolls-Royce T406 Power Turbine incelendiğinde, bu stratejinin uygulandığı 

görülmektedir. Bu tasarım, performans ve akış gereksinimlerinin yanı sıra çeşitli 

tasarım hedefleri ve rotordinamiği kısıtlamaları dikkate alınarak geliştirilmiştir. Sonuç 

olarak, konfigürasyon, sistemin en yüksek doğal frekansı sağlayacak şekilde 

oluşturulmuştur. 
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ķekil 3.13. Rolls-Royce T406 güç şaftı (Hylton vd., 1988) 

 

 
 

ķekil 3.14. Turboşaft güç şaftı başlangıç rotor geometrisi 

 

Unimodal düşük boyutlu rotordinamiği optimizasyonunu uygulayabilmek için, Rolls-

Royce T406 Power Turbine (Hylton vd., 1988) model alınarak Şekil 3.14'te gösterilen 

başlangıç rotor geometrisi oluşturulmuştur. Başarılı bir optimizasyon sonucunda elde 

edilen geometrinin, Şekil 3.13’e benzer olması beklenmektedir. Şekil üzerindeki 

parametreler, ilgili konumlarına yakın harflerle sembolize edilmiştir. Bu 

parametrelerden L şaft uzunluğunu, R şaft yarıçapını, M disk kütlesini, Ix ve Iz kütlesel 

atalet momentini, K rulman direngenliğini ve C rulman sönümünü ifade etmektedir. 

Parametrelerin değerleri ve malzeme özellikleri Çizelge 3.4’te verilmiştir. Buradaki ek 

ifadelerden k, dairesel kiriş için şekil faktörünü; E, elastisite modülünü; ɟ, malzeme 

yoğunluğunu; ɡ, Poisson oranını ve g, yerçekimi ivmesini temsil etmektedir.  

 

¢izelge 3.4. Turboşaft güç şaftı rotor parametreleri 

 
Kiriĸ Parametreleri 

ὒ = 250 mm ὒ = 250 mm ὒ = 250 mm ὒ = 250 mm 

Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm 

Ὧ  =  1,7   Şekil Faktörü ”    = 7850 kg/m
3
  

‡    =  0,3   Poisson Ratio Ὁ   =  200   GPa  

Disk Parametreleri 

ὓ  = 8,0 kg Ὅ  = 70000 kg.mm
2
  Ὅ  = 140000 kg.mm

2
 Ὣ   = 9,80665 m/s

2
 

Yataklama Parametreleri 

ὑ  = 100000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 

ὑ   = 100000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 

 

Turobşaft güç türbini rotor geometrisi için dokuz adet tasarım değişkeni tanımlanmıştır 

ve bu değişkenler Çizelge 3.5'te verilmiştir. Tasarım değişkenleri farklı birimlere ve 
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boyutlara sahip olduğundan, optimize işlemi sırasında aynı arama hassasiyetini 

sağlayabilmek için değişkenler normalize edilmiştir. Bu normalize işlemi, tüm 

değişkenlerin değerlerini [0] ile [1] arasında sınırlandırarak arama alanını 

homojenleştirilmiştir. Normalize edilmiş tasarım değişkenlerinin gerçek değerleri ise 

Çizelge 3.6'da sunulmuştur.  

 

¢izelge 3.5. Turboşaft güç şaftı tasarım değişkenleri 

 
Normalize Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὼ = ὒ ὼ = ὒ ὼ = Ὑ 

ὼ = ὒ ὼ =Ὑ ὼ = Ὑ 

ὼ = ὒ ὼ = Ὑ ὼ =  ά  

 

Unimodal bir davranış elde edebilmek için bu sistemde doğal frekansı artırmayı 

hedefleyen tek bir amaç fonksiyonu tanımlanmıştır. Doğal frekans, CTMM tabanlı bir 

rotordinamiği çözücüsü kullanılarak hesaplanmış ve bu Eşitlik 3.8’de verilmiştir. 

Tasarım sürecinde toplam rotor uzunluğunu 1000 mm ile sınırlamak amacıyla g1 ceza 

fonksiyonu tanımlanmış ve uygunluk fonksiyonuna dahil edilmiştir. 

 

¢izelge 3.6. Turboşaft güç şaftı tasarım değişkenleri sınırları 

 
Nihai Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὒ = 20 + 940 ὼ ὒ = 20 + 940 ὼ Ὑ = 10 + 20 ὼ 

ὒ = 10 + 940 ὼ Ὑ = 10 + 20 ὼ Ὑ = 10 + 20 ὼ 

ὒ = 10 + 940 ὼ Ὑ = 10 + 20 ὼ ὓ  = 6 + 4 ὼ 

 

Ὢ● ‫  (3.53) 

  

Ὣ ● ȿρπππ● ● ● ●ȿ (3.54) 

 

Optimizasyon problemi, bir minimizasyon problemi olduğundan, Eşitlik 3.53 negatif 

olarak tanımlanmıştır. Bu denklemdeki ɤ1, rotordinamiği modelinin ilk ileri eğilme 

(forward bending) moduna karşılık gelir. Amaç fonksiyonu ile ceza fonksiyonu 

birleştirilerek uygunluk fonksiyonu oluşturulmuştur. Bu işlem için global kriter yöntemi 

kullanılmıştır (Roso, 1997). Yöntemin uygulanabilmesi için ilk bir çözüm gereklidir. Bu 

nedenle, Eşitlik 3.53 önce çözülmüş ve ardından Eşitlik 3.54 ile ilişkisi, Eşitlik 

3.55’daki gibi kurulmuştur. 
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Ὂ●▐▄▬▼░
Ὢὀᶻ Ὢ●

Ὢ ὀz

Ὣ ὀᶻ Ὣ ●

Ὣ ὀz
 (3.55) 

 

Eşitlik 3.55 ile verilen F(xhepsi), uygunluk fonksiyonunu temsil etmektedir. Arzu edilen 

değerleri temsil eden tasarım değişkenleri x  z olarak belirtilmiş ve bunun amaç 

fonksiyonu üzerindeki sonucu Eşitlik 3.56’daki gibi verilmiştir. Ceza fonksiyonu g1  

için toplam rotor uzunluğunda kabul edilebilir değişiklik, ±10 mm olarak belirlenmiştir. 

 

Ὢὀᶻ ρρρȟψρ Ὄᾀȟȟ   Ὣ ὀᶻ ρπ άά  (3.56) 

 

3.5.2. Mini-Turbojet optimizasyonu 

 

Multimodal optimizasyon problemleri, birden fazla lokal minimuma sahip olup, bu tür 

problemlerin optimizasyonu daha zordur. Unimodal problemlerde tek bir minimum 

bulunduğu için, bu minimuma ne kadar hızlı yaklaşıldığı önemliyken, multimodal 

problemlerde nihai sonuç olarak global optimuma ne kadar yakınlaşıldığı daha kritik bir 

faktördür. Bu nedenle, multimodal problemlerde amaç fonksiyonunun yakınsama 

değeri, bulunan en iyi global çözüm dikkate alınarak değerlendirilmelidir. 

 

 
 

ķekil 3.15. Mini -turbojet başlangıç rotor geometrisi 

 

Böylesi bir optimizasyon probleminin rotordinamiği optimizasyonundaki karşılığı, iki 

diskli ve iki rulmanlı mini turbojet motorları örnek alarak açıklanabilir. JetCat P90 

mini-turbojet motoru bu duruma örnek teşkil etmektedir (bkz. Şekil 2.12). Literatürde, 

bu tarz motorlarla ilgili olarak genellikle performans ve akış isterlerinin ön planda 

olduğu tasarım çalışmaları bulunmaktadır (Pereira, 2020; Teja, 2019). Çalışmamızda, 

böyle bir rotorun işletim frekansını doğal frekanslardan uzak tutacak ve aynı zamanda 

hafif bir rotor tasarımı sağlayacak şekilde bir optimizasyon tasarımı önerilmiştir. İki 

amaç fonksiyonuna sahip olan bu problemde, doğal frekansı artırma isteği ile şaftı 
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hafifletme isteği birbirleriyle çelişmektedir. Bu çelişki, doğal frekansın artırılması ile 

şaftın hafifletilmesi arasındaki karşıt gereksinimlerden kaynaklanmaktadır. Doğal 

frekansın artırılması, genellikle rotorun daha sert ve ağır bir yapıya sahip olmasını 

gerektirir. Bu, rotordaki malzeme yoğunluğunun ve yapısal sağlamlığın artırılmasını 

gerektirebilir. Ancak, şaftı hafifletme isteği, rotorun ağırlığını azaltmaya yönelik bir 

tasarım hedefidir. Hafif bir şaft, genellikle daha ince ve daha az yoğun malzemelerin 

kullanılmasını gerektirir, bu da doğal frekansı düşürebilir. Bu nedenle, her iki hedefin 

aynı anda optimize edilmesi zorlaşır ve birbirleriyle çelişir. Bu durum, problemin birden 

fazla yerel minimuma sahip olmasına neden olur. 

 

Multimodal düşük boyutlu rotordinamiği optimizasyonunu gerçekleştirebilmek için, 

JetCat P90 motorunun ele alındığı çalışmadan (Marshall vd., 2015) ilham alınarak, 

Şekil 3.15’teki rotor geometrisi başlangıç geometrisi olarak belirlenmiştir. Başarılı bir 

optimizasyon sonucunda elde edilen geometrinin, Şekil 2.12’ye benzer olması 

beklenmektedir. Şekil 3.15 üzerinde yer alan parametreler, geometrik olarak ilgili 

yerlere yakın olacak şekilde harflerle sembolize edilmiştir. Alt indis, her bir elemanın 

sırasını gösterirken, isimlendirme için turboşaft güç türbini rotoruna benzer bir 

metodoloji uygulanmıştır. 

 

Şekil 3.15’teki parametrelerin verilerine ek olarak, malzeme özellikleri Çizelge 3.4’de 

verilmiştir. Çizelge 3.4’te kullanılan isimlendirmeler burada da geçerli olduğundan, 

yeniden açıklanmasına gerek duyulmamıştır. İşletim hızı ise ɋ ile belirtilmiştir.  

 

¢izelge 3.7. Mini -Turbojet rotor parametreleri 

 
Kiriĸ Parametreleri 

ὒ = 50 mm ὒ = 50 mm ὒ = 50 mm ὒ = 50 mm ὒ = 50 mm 

Ὑ = 10 mm Ὑ = 10 mm Ὑ = 10 mm Ὑ = 10 mm Ὑ = 10 mm 

Ὧ  =  1,7   Şekil Faktörü ”    = 7850 kg/m
3
   

‡    =  0,3   Poisson Ratio Ὁ   =  200   GPa   

Disk Parametreleri 

ὓ  = 0,3 kg Ὅ  = 95 kg.mm
2
  Ὅ  = 190 kg.mm

2
 Ὣ   = 9,80665 m/s

2
 

ὓ  = 0,3 kg Ὅ  = 95 kg.mm
2
  Ὅ  = 190 kg.mm

2
   ρφφφ Ὄᾀ 

Yataklama Parametreleri 

ὑ  = 5000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 

ὑ   = 5000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 
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¢izelge 3.8. Mini -Turbojet rotoru tasarım değişkenkeri 

 
Normalize Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὼ = ὒ ὼ = ὒ ὼ = Ὑ ὼ  = Ὑ 
ὼ = ὒ ὼ = ὒ ὼ = Ὑ ὼ  = ά  
ὼ = ὒ ὼ = Ὑ ὼ = Ὑ ὼ  = ά  

 

Multimodal düşük boyutlu rotor geometrisi için on iki tasarım değişkeni belirlenmiş 

olup, bunlar Çizelge 3.8’de verilmiştir. Rotor tanımlarına benzer şekilde, farklı 

birimlere sahip tasarım değişkenleri Çizelge 3.8’de belirtilen şekilde normalize 

edilmiştir. Bu tasarım değişkenlerinin sınır değerleri ise Çizelge 3.9’da verilmiştir. 

 

¢izelge 3.9. Mini -Turbojet rotoru tasarım değişkenkeri sınırları 

 
Nihai Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὒ = 10 + 50 ὼ ὒ = 10 + 50 ὼ Ὑ = 8 + 12 ὼ Ὑ = 8 + 12 ὼ  
ὒ = 10 + 50 ὼ ὒ = 10 + 50 ὼ Ὑ = 8 + 12 ὼ ὓ  = 0,2 + 0,2 ὼ  
ὒ = 10 + 100 ὼ Ὑ = 8 + 12 ὼ Ὑ = 8 + 12 ὼ ὓ  = 0,2 + 0,2 ὼ  

 

Multimodal davranışın sağlanabilmesi için, doğal frekans değerlerinin ɤ1, ɤ2 < ɋ < ɤ3 

aralığında olması ve rotor kütlesinin azaltılması hedeflenmiştir. İşletim hızının rezonans 

frekanslarından uzak olması için %20'lik bir margin tanımlanmıştır. Bu nedenle 

yukarıda belirtilen frekans istekleri buna göre belirlenmiştir. Üçüncü doğal frekansın 

yaklaşık 2000 Hz civarında, birinci ve ikinci doğal frekansın ise 1333 Hz'in altında 

olması beklenmektedir. Bu hedeflere ulaşabilmek için f2 ve f3, ɤ1 ve ɤ2 doğal 

frekansları ile birlikte işletim hızı aralığında çalışacak şekilde nonlineer bir amaç 

fonksiyonu olarak belirlenmiştir. Rotor kütlesinin hafifletilmesi için Eşitlik 3.60 

kullanılmış, toplam rotor uzunluğunu kısıtlamak için ise g1 ceza fonksiyonu 

tanımlanmıştır. 

 

Ὢ● ȿςπππ‫ȿ (3.57) 

  

Ὢ●
π                    ȟ   ρσσσ ‫
ȿρσσσ‫ȿ ȟ   ‫ ρσσσ

 (3.58) 

  

Ὢ●
π                    ȟ   ‫  ρσσσ
ȿρσσσ‫ȿ ȟ   ‫ ρσσσ

 (3.59) 

  

Ὢ● ”“● ● ● ● ● ● ● ● ● ● ● ●  (3.60) 

  

Ὣ ● ȿςππ● ● ● ● ●ȿ (3.61) 
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Verilen amaç fonksiyonları ve ceza fonksiyonu, uygunluk fonksiyonunu elde etmek için 

Eşitlik 3.62'de belirtildiği şekilde birleştirilmiştir. 

 

Ὂ●▐▄▬▼░
Ὢὀᶻ Ὢ●

Ὢὀz

Ὣ ὀᶻ Ὣ ●

Ὣ ὀz
 (3.62) 

 

Eşitlik 3.62'de verilen F(xhepsi) uygunluk fonksiyonunu temsil etmektedir. Arzu edilen 

değeri temsil eden tasarım değişkenleri x  z olarak belirtilmiş ve bununla birlikte elde 

edilen ifadeler aşağıdaki gibidir. Ceza fonksiyonu g1  için rotor uzunluğu ±5 mm olacak 

şekilde sınırlandırılmıştır. 

 

Ὢὀᶻ ςπππ Ὄᾀȟ       Ὢὀᶻ ρσσσ Ὄᾀ  
Ὢὀᶻ ρσσσ Ὄᾀ,       Ὢὀᶻ ρ ὯὫ 

Ὣ ὀᶻ υ άά 

(3.63) 

 

3.5.3. Turbojet d¿ĸ¿k basēn­ rotor grubu optimizasyonu 

 

Multimodal optimizasyon problemlerinin davranışları, tasarım değişkeni boyutuna göre 

farklılık göstermektedir. Yüksek boyutlu problemler, düşük boyutlu problemlere göre 

daha karmaşık yapıya sahip olduğundan, optimizasyon algoritmalarını karşılaştırırken 

bunu da göz önünde bulundurmak gerekmektedir. Multimodal düşük boyutlu 

optimizasyon problemlerinin değerlendirilmesine benzer şekilde, multimodal yüksek 

boyutlu optimizasyon problemlerinde de nihai elde edilen sonuçların algoritmalar 

arasında karşılaştırılması önemlidir. 

 

Rotordinamiği optimizasyon problemleri için çok diskli ve çok yataklı rotor sistemleri, 

bu tür analizler için daha uygundur. General Electric J85-GE, bu tür bir değerlendirme 

için uygun bir referans modelidir (bkz. Şekil 2.29). Bu motorun kesitindeki açık renkli 

kısımlarla düşük basınç rotor grubunu ve koyu renkli kısımlarla yüksek basınç rotor 

grubunu temsil etmektedir. General Electric'in diğer motorları literatürde 

incelendiğinde, beklenen rotor konfigürasyonunun Şekil 3.16'daki gibi olduğu 

öngörülmüştür. Optimizasyon hedefi olarak, rotorun doğal frekansını artırmak, hafif bir 

rotor tasarımı sağlamak ve rulman kuvvetlerini ile disk sehimini azaltmak belirlenmiştir. 
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Bu rotor geometrisi çift şaftlı bir yapıya sahip olsa da, çalışmamızda yalnızca düşük 

basınç rotor grubu üzerine odaklanılmıştır. 

 

Multimodal yüksek boyutlu rotordinamiği optimizasyonunu uygulayabilmek için, GE J-

85 rotorunun görünüşünden esinlenerek (bkz. Şekil 2.29) Şekil 3.16’daki başlangıç rotor 

geometrisi oluşturulmuştur. J8-GE'nin kesit yapısı tam olarak bilinmese de, 

kompresörün sağdaki rulmana doğru kaydığı ve türbinin soldaki rulmana doğru kaydığı 

bir geometri çıktısının optimizasyon sonrasında beklenmektedir. Şekil 3.16 üzerinde yer 

alan parametreler, geometrik olarak ilgili yerlere yakın bir şekilde harflerle sembolize 

edilmiştir. Alt indis, her bir elemanın sırasını gösterirken, isimlendirme için turboşaft 

güç türbini rotoruna benzer bir metodoloji kullanılmıştır. 

 

 
 

ķekil 3.16. Turbojet düşük basınç rotor grubu başlangıç geometrisi 

 

¢izelge 3.10. Turbojet düşük basınç rotor grubu parametreleri 

 
Kiriĸ Parametreleri 

ὒ = 110 mm ὒ = 110 mm ὒ = 110 mm ὒ = 110 mm ὒ = 110 mm 

Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm 

ὒ = 110 mm ὒ = 110 mm ὒ = 110 mm ὒ = 110 mm  

Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm Ὑ = 20 mm  

Ὧ  =  1,7   Şekil Faktörü ”    = 7850 kg/m
3
   

‡    =  0,3   Poisson Ratio Ὁ   =  200   GPa   

Disk Parametreleri 

ὓ  = 6,95 kg Ὅ  =25943,7 kg.mm
2
 Ὅ  =51424,1 kg.mm

2
 Ὣ   = 9,80665 m/s

2
 

ὓ  = 6,95 kg Ὅ  =25943,7 kg.mm
2
 Ὅ  =51424,1 kg.mm

2
   ρφπ Ὄᾀ 

ὓ  = 6,95 kg Ὅ  =25943,7 kg.mm
2
 Ὅ  =51424,1 kg.mm

2
  

Yataklama Parametreleri 

ὑ  = 100000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 

ὑ   = 100000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 

ὑ   = 100000 N/mm ὅ   = 0,1 Ns/mm 
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Şekil 3.16’da belirtilen parametre verilerinin yanı sıra, malzeme özellikleri Çizelge 

3.10’da verilmiştir. Çizelge 3.4’teki isimlendirmeler kullanıldığı için burada tekrar 

isimlendirme yapılmamıştır. İşletim hızı ɋ, 160 Hz olarak belirlenmiş olup, bu değere 

%25'lik bir artışla 200 Hz sınırı amaç fonksiyonunda limit olarak kullanılmıştır. 

 

Multimodal yüksek boyutlu rotor geometrisi için yirmi bir tane tasarım değişkeni 

bulunmaktadır ve bu değişkenler Çizelge 3.11’de yer almaktadır. Tasarım değişkenleri 

farklı birimlerden oluştuğu için, Çizelge 3.11’de yer alan veriler normalize edilmiştir. 

Bu değerlere karşılık gelen tasarım değişkeni sınırları ise Çizelge 3.12’deki gibi 

belirtilmiştir. 

 

¢izelge 3.11. Turbojet düşük basınç rotor grubu tasarım değişkenleri 

 
Normalize Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὼ = ὒ ὼ =ὒ ὼ  = Ὑ 

ὼ = ὒ ὼ =ὒ ὼ  = Ὑ 

ὼ = ὒ ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ 

ὼ = ὒ ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ 

ὼ =ὒ ὼ  = Ὑ ὼ  = ά  

ὼ =ὒ ὼ  = Ὑ ὼ  = ά  

ὼ =ὒ ὼ  = Ὑ ὼ  = ά  

 

¢izelge 3.12. Turbojet düşük basınç rotor grubu tasarım değişkenleri sınırları 

 
Nihai Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὒ = 10 + 50 ὼ ὒ = 10 + 500 ὼ Ὑ = 15 + 15 ὼ  

ὒ = 10 + 50 ὼ ὒ = 10 + 100 ὼ Ὑ = 15 + 15 ὼ  

ὒ = 10 + 50 ὼ Ὑ = 15 + 15 ὼ  Ὑ = 15 + 15 ὼ  

ὒ = 10 + 500 ὼ Ὑ = 15 + 15 ὼ  Ὑ = 15 + 15 ὼ  

ὒ = 10 + 500 ὼ Ὑ = 15 + 15 ὼ  ὓ  = 4 + 5 ὼ  

ὒ = 10 + 500 ὼ Ὑ = 15 + 15 ὼ  ὓ  = 4 + 5 ὼ  

ὒ = 10 + 500 ὼ Ὑ = 15 + 15 ὼ  ὓ  = 4 + 5 ὼ  

 

İlk doğal frekans değeri, bu tasarım için yataklama elemanlarının direngenliğinin fazla 

olması nedeniyle artırılmak istenmiştir. JoeRot rotordinamiği çözücüsünün bir diğer 

çıktısı ise rulmanlar için kuvvet ve diskler için sehim değerlerini sağlamaktadır. Bu 

çıktılar kullanılarak, yeni bir amaç fonksiyonu geliştirilmiş ve rulman kuvvetlerinin ve 

disk sehimlerinin ilk modda azaltılması hedeflenmiştir. Ayrıca, rotor kütlesinin 

hafifletilmesi, özel bir amaç fonksiyonu ile tanımlanmıştır. Rotor uzunluğunun 

kısıtlanması ise g1  ceza fonksiyonu olarak belirlenmiştir. Eşitlik 3.66, Eşitlik 3.67 ve 

Eşitlik 3.68 için alt indeks, yataklama numarasını temsil etmekte olup, Fi  sembolü, 
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çözücüden elde edilen rulmanlara gelen yükleri tanımlamaktadır. Benzer şekilde Eşitlik 

3.69, Eşitlik 3.70, Eşitlik 3.71 için alt indeks, disk numarasını temsil eder ve ŭi, 

çözücüden elde edilen disklerdeki sehim değerlerini tanımlamaktadır. Kuvvet için 5000 

N ve sehim için 1 mm eşik değerleri belirlenerek, nonlineer amaç fonksiyonları 

tanımlanmıştır. 

 

Ὢ● ‫  (3.64) 

  

Ὢ● ”“● ● ● ● ● ● ● ● ● ● ● ●
● ● ● ● ● ● ● ● ●  

(3.65) 

  

Ὢ●
  π                    ȟ   Ὂ υπππ
ȿυπππὊȿ  ȟ   Ὂ υπππ

 (3.66) 

  

Ὢ●
  π                    ȟ   Ὂ υπππ
ȿυπππὊȿ  ȟ   Ὂ υπππ

 (3.67) 

  

Ὢ●
  π                    ȟ   Ὂ υπππ
ȿυπππὊȿ  ȟ   Ὂ υπππ

 (3.68) 

  

Ὢ●
 π              ȟ   ‏ ρ
ȿρ ‏    ȿ  ȟ‏ ρ

 (3.69) 

  

Ὢ●
 π              ȟ   ‏ ρ
ȿρ ‏    ȿ  ȟ‏ ρ

 (3.70) 

  

Ὢ●
 π              ȟ   ‏ ρ
ȿρ ‏    ȿ  ȟ‏ ρ

 (3.71) 

  

Ὣ ● ȿρπππ● ● ● ● ● ● ● ●ȿ (3.72) 

 

Verilen amaç fonksiyonları ve ceza fonksiyonu birleştirilerek uygunluk fonksiyonu, 

Eşitlik 3.73’deki gibi elde edilmiştir. Burada Ai  etki katsayısı olup, sadece A1 =5 olarak 

belirlenmiş, diğer tüm katsayılar 1 olarak kabul edilmiştir. 

 

Ὂ●▐▄▬▼░ ὃ
Ὢὀᶻ Ὢ●

Ὢὀz

Ὣ ὀᶻ Ὣ ●

Ὣ ὀz
 (3.73) 

 

Eşitlik 3.73’te verilen F(xall), uygunluk fonksiyonunu temsil etmektedir. Arzu edilen 

değerleri temsil eden tasarım değişkenleri x  zolarak belirtilmiş olup, bu değerlerle elde 
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edilen ifadeler aşağıdaki gibidir. Ceza fonksiyonu g1 için kabul edilebilir rotor uzunluğu 

değişimi, ±10 mm olarak belirlenmiştir. 

 

Ὢὀᶻ ςππ Ὄᾀȟ Ὢὀᶻ ρχȟτω ὯὫ 
Ὢὀᶻ υ Ὧὔ     ȟ         Ὢὀᶻ υ Ὧὔ  
Ὢὀᶻ υ Ὧὔ     ȟ         Ὢὀᶻ ρ άά  
Ὢὀᶻ ρ άά    ȟ        Ὢὀᶻ ρ άά  

Ὣ ὀᶻ ρπ άά  

(3.74) 

 

 

3.6. Rotordinamiĵi Optimizasyonu Test D¿zeneĵi 

 

Bir matematiksel modeli doğrulamak için literatürde hem teste dayalı hem de paket 

programlara dayalı çeşitli yaklaşımlar bulunmaktadır (Yıldız, 2017; Yang vd., 2018). 

Özellikle rotor dinamiği alanında, sistemin yüksek hızlarda dönmesinin aşırı titreşimlere 

yol açabileceği göz önüne alındığında, bu titreşim seviyesinin tasarım aşamasında 

belirlenmesi büyük önem taşımaktadır (Jalali vd., 2014; Genta, 2007). Bu doğrultuda, 

çalışmanın bu bölümü, hem teorik hem de uygulamalı bir doğrulama ve validasyon 

sürecini içeren rotordinamiği optimizasyonu çerçevesinde ele alınmıştır. 

 

İlk olarak, çalışmanın hedefleri belirlenmiş; başlangıç rotor geometrisi, amaç 

fonksiyonları ve optimizasyon prosedürü tanımlanmıştır. Bu süreçte, TEI bünyesindeki 

test laboratuvarında mevcut bir rotor yapısı başlangıç geometrisi olarak seçilmiş ve 

matematiksel çözücünün doğrulama çalışmaları bu geometri üzerinden 

gerçekleştirilmiştir. Daha sonra, bu geometriye belirli amaç fonksiyonları ve tasarım 

kısıtları eklenerek bir optimizasyon problemi oluşturulmuştur. Optimizasyon süreci, 

TMM tabanlı rotordinamiği çözücüsü kullanılarak yürütülmüş ve tasarım isterlerini 

karşılayan yeni bir rotor geometrisi elde edilmiştir. 

 

Son olarak, rotorun imalatı tamamlanmış ve bu yapı üzerinde doğrulama çalışmaları 

gerçekleştirilmiştir. Bu süreç, teorik sonuçların uygulanabilirliğini gösterirken, aynı 

zamanda optimizasyon döngüsünün pratikte nasıl uygulanabileceğine dair bir örnek 

sunmaktadır. Test düzeneğinden ve doğrulama sürecinden elde edilen bulgular, tartışma 

bölümünde ayrıntılı olarak ele alınmıştır. Çalışmanın bu kısmında ise daha çok 

kullanılan materyaller ve yöntemler açıklanmıştır. 
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3.6.1. Test d¿zeneĵi baĸlangē­ rotor geometrisi 

 

Test düzeneği için kullanılan başlangıç rotor geometrisi, hem patlatılmış hem de 

montajlanmış haliyle Şekil 3.17'de gösterilmiştir. Geometriyi daha detaylı incelemek 

için Şekil 3.18'de yandan görünüşü sunulmuştur. Karşılaştırma çalışmasında yapılacak 

hizalama, burada sunulan konumlandırma ve konfigürasyona göre yapılacaktır. 

 

 
 

ķekil 3.17. Test düzeneği için başlangıç geometrisi 

 

 
 

ķekil 3.18. Test düzeneği yandan görüntüsü 

 

Test düzeneği, iki disk ve bir şaft yapısından oluşmakta ve her iki ucu rulmanlarla 

desteklenmektedir. Disklere civata delikleri açılmış ve bu deliklere 0,61 gram 

ağırlığındaki civatalar yerleştirilerek disk üzerinde 31,72 gram.mm dengesizlik yükü 

oluşturulmuştur. Diskler ve rulmanlar, şaft üzerine trantorque adı verilen yapısal 

elemanlarla monte edilmiştir. Trantorque, disklerin şaft üzerinde istenilen pozisyonda 

yerleştirilmesine olanak tanıdığı için tercih edilmiştir.  
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Başlangıç geometrisinde disk ve şaftın malzeme özellikleri farklılık göstermektedir. 

Disk için Malzeme I seçilmişken, şaft için Malzeme II tercih edilmiştir. Bu malzeme 

seçimi, diskin ve şaftın maruz kalacağı farklı mekanik ve dinamik yüklerin dikkate 

alınmasıyla yapılmıştır. İlgili malzeme özellikleri Çizelge 3.13’te detaylandırılmıştır. 

 

Başlangıç geometrisini CTMM’ye uygulayabilmek için, geometri Şekil 3.19’da 

gösterildiği gibi parçalara ayrılmıştır. Parçaların renklendirilmesi, disk ve rulman 

elemanlarının konumlarını görsel olarak daha kolay tanımlamak amacıyla yapılmıştır. 

Optimizasyon sürecinde, bu elemanların belirli uzunluk ve kalınlık kısıtlarına tabi 

olduğu detaylandırılacaktır. Ayrıca, ilgili yataklama ve disk elemanlarının, 

renklendirilmiş alanların orta noktalarına denk gelecek şekilde noktasal elemanlar 

olarak tanımlandığı unutulmamalıdır. 

 

 
 

ķekil 3.19. Test düzeneği başlangıç rotor geometrisi parametrik görüntüsü 

 

¢izelge 3.13. Başlangıç rotor geometrisi malzeme özellikleri  

 
Malzemeler Malzeme I Malzeme II 

ro  (kg/m^3) 8000 8260 

E    (Pa) 2,00E+11 2,04E+11 

v    (Poission Ratio) 0,29 0,3 

 

Başlangıç rotor geometrisinin parametrik ifadeleri Çizelge 3.14’te verilmiştir. Bu 

parametreler kullanılarak elde edilen transfer matrisleri, Şekil 3.19’da gösterilen 

sıralama ile çarpılmış ve sistemin transfer matrisi oluşturulmuştur. Oluşturulan sistem 

transfer matrisi, başlangıç test düzeneği üzerinde modal analizin gerçekleştirilmesinde 

kullanılmıştır. Transfer matrisleriyle ilgili ayrıntılara bu bölümde girilmeyecek olup, 

Transfer Matris Metodu başlığında ele alınan ilgili matrisler incelenebilir.  
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¢izelge 3.14. Test düzeneği başlangıç rotor parametreleri  

 
Kiriĸ Parametreleri 

ὒ = 26 mm ὒ = 14 mm ὒ = 8 mm ὒ = 22 mm ὒ = 9,17 mm 

Ὑ = 4,5 mm Ὑ = 4,5 mm Ὑ = 4,5 mm Ὑ = 4,5 mm Ὑ = 7,25 mm 

ὒ = 51,83 mm ὒ = 50 mm ὒ = 23 mm ὒ = 9 mm ὒ  = 13 mm 

Ὑ = 10 mm Ὑ = 10 mm Ὑ = 10 mm Ὑ = 10 mm Ὑ  = 10 mm 

ὒ  = 23 mm ὒ  = 9 mm ὒ  = 100 mm ὒ  = 61,83 mm ὒ  = 9,17 mm 

Ὑ  = 10 mm Ὑ  = 10 mm Ὑ  = 10 mm Ὑ  = 10 mm Ὑ  = 7,25 mm 

ὒ  = 22 mm ὒ  = 8 mm ὒ  = 14 mm ὒ  = 26 mm  

Ὑ  = 4,5 mm Ὑ  = 4,5 mm Ὑ  = 4,5 mm Ὑ  = 4,5 mm  

Ὧ  =  1,7   Şekil Faktörü    

Disk Parametreleri 

ὓ  = 1,8321 kg Ὅ  =1719,45 kg.mm
2
 Ὅ  =3298,70 kg.mm

2
 Ὣ   = 9,80665 m/s

2
 

ὓ  = 2,522 kg Ὅ  =3165,91 kg.mm
2
 Ὅ  =6146,29 kg.mm

2
  

Yataklama Parametreleri 

ὑ  = 100000 N/mm ὅ   = 0,2 Ns/mm 

ὑ   = 100000 N/mm ὅ   = 0,2 Ns/mm 

 

3.6.2. Baĸlangē­ rotor geometrisinin optimizasyonu 

 

Rotordinamiği optimizasyonu, rotor sistemlerinin çalışma aralığında kritik hızlardan 

kaçınarak performansını ve güvenilirliğini artırmayı amaçlayan önemli bir tasarım 

sürecidir. Test düzeneği üzerinde gerçekleştirilen rotordinamik optimizasyon ise, 

kullanılan yöntemlerin çözücü kabiliyetini değerlendirebilmek amacıyla, multimodal ve 

yüksek boyutlu bir problem olarak ele alınmıştır. Çalışmada, rotorun doğal frekansını 

artırmak, disklerdeki sehimi azaltmak ve rulmanlara etkiyen kuvveti minimize etmek 

amaçlanmıştır. Bu süreçte kullanılan otuz iki tasarım değişkeni Çizelge 3.15’te 

sunulmuştur. Burada, Li i. kirişin uzunluğunu, Ri i. kirişin yarıçapını, DLi i. diskin 

kalınlığını, DRi ise i. diskin dış çapının karesi ile iç çapının karesinin farkını ifade 

etmektedir. Mt1 şaft malzemesini, Mt3 ise ikinci diskin malzemesini temsil etmektedir. 

DR parametresi, yalnızca iç ve dış çap değerlerinden değil, esas olarak diskin atalet 

özelliklerinden türetilmiştir ve bu nedenle kritik bir değişkendir. 

 

İkinci disk, üzerinde dengesizlik dağılımını sağlamak amacıyla açılmış deliklerin 

bulunması ve yeniden üretim süreçlerine uygun olmaması nedeniyle tasarım değişkeni 

olarak belirlenmemiştir. Bununla birlikte, talaş kaldırma yöntemiyle diskin atalet 

değerinin ayarlanabilir olması, diğer parametrelerin tasarım değişkeni olarak 

bırakılmasına olanak tanımıştır. Bu yaklaşım, mevcut diskin sınırlamalarını dikkate 

alırken, tasarım sürecindeki esnekliğin korunmasını sağlamıştır. 
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¢izelge 3.15. Optimizasyon test düzeneği tasarım değişkenleri  

 
Normalize Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὼ = ὒ ὼ = ὒ  ὼ  = ὒ  ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ  ὼ  = Ὑ  ὼ  = ὈὙ 

ὼ = ὒ ὼ = ὒ  ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ  ὼ  = Ὀὒ ὼ  = ὓὸ 

ὼ = ὒ ὼ = ὒ  ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ  ὼ  = ὈὙ  

ὼ = ὒ ὼ = ὒ  ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ  ὼ  = ὓὸ  

ὼ = ὒ ὼ  = ὒ  ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ ὼ  = Ὑ  ὼ  = Ὀὒ  

 

¢izelge 3.16. Optimizasyon test düzeneği tasarım değişkenleri sınırları 

 
Nihai Tasarēm Deĵiĸkenleri 

ὒ = 10 + 60 ὼ ὒ  = 10 + 40 ὼ  Ὑ  = 3 + 17 ὼ  ὈὙ = 1E4 + 1E4 ὼ  

ὒ = 10 + 40 ὼ ὒ  = 10 + 60 ὼ  Ὑ  = 3 + 17 ὼ  ὓὸ =  ὼ  

ὒ = 8 + 40 ὼ Ὑ = 3 + 2 ὼ  ᷉ Ὑ Ὑ  = 3 + 17 ὼ  Ὀὒ = 15 + 15 ὼ  

ὒ = 10 + 190 ὼ Ὑ = 3 + 2 ὼ  Ὑ  = 3 + 17 ὼ  ὈὙ = 1,5E4 + 1E4 ὼ  
ὒ = 10 + 190 ὼ Ὑ = 3 + 7 ὼ  Ὑ  = 3 +17 ὼ  ὓὸ =  KὩὰὭὯ 

ὒ  = 10 + 290 ὼ Ὑ = 3 + 17 ὼ  Ὑ  = 3 + 7 ὼ  ὓὸ =  ὼ  

ὒ  = 10 + 190 ὼ Ὑ = 3 + 17 ὼ  Ὑ  = 3 + 2 ὼ   

ὒ  = 10 + 190 ὼ Ὑ = 3 + 17 ὼ  Ὑ  = 3 + 2 ὼ  ᷉ Ὑ   
ὒ  = 8 + 40 ὼ Ὑ = 3 + 17 ὼ  Ὀὒ = 15 + 15 ὼ   

 

Tasarım değişkenlerinin farklı birimlere sahip olması nedeniyle, bu değişkenler 

normalize edilmiştir. Normalize edilen değerler [0-1] aralığında tanımlanmış olup, alt ve 

üst sınırlar bu aralık içerisinde Çizelge 3.16’daki gibi belirlenmiştir. Malzeme 

parametresi için doğrusal olmayan bir ilişki tanımlanmış ve bu ilişki Eşitlik 3.75 ve 

Eşitlik 3.76'da ifade edilmiştir. Buna göre, Mt<0,33 için çelik, 0,33ÒMt<0,66 için 

titanyum ve 0,66ÒMtÒ1 için alüminyum malzemesi seçilmiştir. Bu malzemelerin 

bilgileri detaylı olarak Çizelge 3.17’de verilmiştir. 

 

ὓὸ

KὩὰὭὯ             ȟ   πȟππ ὓὸ πȟφφ

ὝὭὸὥὲώόά   ȟ   πȟσσ ὓὸ πȟφφ

ὃὰόάὭὲώόάȟ   πȟφφ ὓὸ ρȟππ

 (3.75) 

  

ὓὸ

KὩὰὭὯ             ȟ   πȟππ ὓὸ πȟφφ

ὝὭὸὥὲώόά   ȟ   πȟσσ ὓὸ πȟφφ

ὃὰόάὭὲώόάȟ   πȟφφ ὓὸ ρȟππ

 

(3.76) 

 

¢izelge 3.17. Optimizasyon çalışması malzeme verileri  

 

Malzemeler ¢elik Titanyum Aluminyum  

ro   (kg/m^3) 7820 4500 2700 

E    (Pa) 2,00E+11 1,164E+11 7,50E+10 

v    (Poission Oranı) 0,32 0,34 0,30 
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Optimizasyon çalışmasında, Çizelge 3.16’da belirtilmemiş ve tasarım değişkeni olarak 

tanımlanmamış bazı parametreler bulunmaktadır. Bu parametreler arasında L2, L3, L8, 

L9, L11, L12, L17 ve L18 yer almakta olup, Çizelge 3.14'teki değerler doğrudan 

kullanılmıştır. Yarıçap parametreleri arasında, montaj gerekliliklerini karşılamak ve 

yataklama elemanlarının ve disklerin şafta uygun şekilde monte edilmesini sağlamak 

amacıyla doğrusal ve doğrusal olmayan ilişkiler tanımlanmıştır. Bu ilişkiler, takip eden 

eşitliklerde verilmiştir. 

  

Ὑ 
σ  ς ὼ  ȟ Ὑ Ὑ
Ὑ                  ȟ   Ὑ Ὑ

 (3.77) 

  

Ὑ =Ὑ (3.78) 

  

Ὑ =Ὑ (3.79) 

  

Ὑ  =Ὑ  (3.80) 

  

Ὑ  =Ὑ  (3.81) 

  

Ὑ =Ὑ (3.82) 

  

Ὑ  
σ  ς ὼ  ȟ Ὑ  Ὑ
Ὑ                 ȟ   Ὑ  Ὑ

 
(3.83) 

 

İlk doğal frekans değeri, tasarımda rulmanların yüksek sertliği ve rotorun yarı rijit 

modunun bulunmaması nedeniyle artırılmak istenmiştir. JoeRot rotordinamiği 

çözücüsünün diğer bir çıktısı ise rulmanlar için kuvvet değerleri ve diskler için sehim 

miktarlarının belirlenmesidir. Bu çıktılar kullanılarak, rulman kuvvetleri ve disk 

sehimlerinin azaltılması hedeflenmiştir. Fi, rulman numarasını temsil eder ve rulmanlara 

gelen yükleri minimize etmek için tasarlanmış amaç fonksiyonunun bir çıktısıdır. ŭi, 

disk numarasını temsil eder ve disklerdeki sehimi minimize etmek için tasarlanmış 

amaç fonksiyonunun bir çıktısıdır. Buna ek olarak, rotor uzunluğunun sınırlandırılması, 

g1 ceza fonksiyonu ile tanımlanmıştır. 

 

Ὢ● ‫  (3.84) 

  

Ὢ● Ὂ (3.85) 
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Ὢ● Ὂ (3.86) 

  

Ὢ●  (3.87) ‏

  

Ὢ●  (3.88) ‏

  

Ὣ ● ȿυυπ● ╛ ╛ ● ● ● ● ╛ ╛ ● ╛
╛ ● ● ● ● ╛ ╛ ● ȿ 

(3.89) 

 

Verilen amaç fonksiyonları ve ceza fonksiyonu birleştirilerek, uygunluk fonksiyonu 

elde edilmiştir ve bu işlem Eşitlik 3.95'te açıklanmıştır. Burada Ai, her bir amaç 

fonksiyonunun katkısının eşit olabilmesi için normalize edilmiş etki katsayısıdır. 

Bununla birlikte, bazı amaç fonksiyonlarının etkisinin daha fazla olması istenen 

durumlarda da kullanılabilir. Maksimum amaç fonksiyonu için, elde edilebilecek 

maksimum hata değerleri göz önünde bulundurularak bir katsayı belirlenmiş ve bu 

katsayı, global kriter yöntemi kullanılarak ilgili amaç fonksiyonunun başına çarpan 

olarak eklenmiştir. f1 için maksimum hata değeri, doğal frekansın 1 Hz olmasıdır. Elde 

edilen doğal frekans 1 Hz olduğunda, f1’in uygunluk fonksiyonuna katkısı 0,9952 

olacaktır. Bu nedenle, f1 amaç fonksiyonunun katsayısı A1 = 1 / 0,9952 olarak 

belirlenmiştir. Benzer işlemler, f2 ve f3 için maksimum hata değeri 2000 N kuvvet, ve f4 

ve f5 için maksimum hata değeri 2 mm olacak şekilde yapılmış ve katsayılar takip 

eşitliklerde verilmiştir. 

 

ὃ ρȟππτψ (3.90) 

  

ὃ ςȟυςυὉ υ (3.91) 

  

ὃ ςȟυςυὉ υ (3.92) 

  

ὃ ςȟχχὉ σ (3.93) 

  

ὃ ςȟχχὉ σ (3.94) 

 

Ὂ●▐▄▬▼░ ὃ
Ὢὀᶻ Ὢ●

Ὢὀz

Ὣ ὀᶻ Ὣ ●

Ὣ ὀz
 (3.95) 

 

Eşitlik 3.95’te verilen F(xhepsi), uygunluk fonksiyonunu temsil etmektedir. Arzu edilen 

değerleri temsil eden tasarım değişkenleri x  zolarak belirtilmiş olup, bu değerlerle elde 
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edilen ifadeler aşağıdaki gibidir. Ceza fonksiyonu g1 için kabul edilebilir rotor uzunluğu 

değişimi, ±50 mm olarak belirlenmiştir. 

 

Ὢὀᶻ τσρ Ὄᾀ Ὢὀᶻ ρπ ὔ Ὢὀᶻ ρπ ὔ 
(3.96) 

Ὢὀᶻ πȟρ άά  Ὢὀᶻ πȟρ άά Ὣ ὀᶻ υπ άά 
 

3.6.3. Test ve doĵrulama prosed¿r¿  

 

Test ve doğrulama çalışmaları, optimizasyon sürecinin farklı aşamalarında kritik bir rol 

oynamaktadır ve bu çalışmalar, optimizasyon öncesi ve optimizasyon sonrası olarak 

ikiye ayrılmıştır. Optimizasyon öncesinde gerçekleştirilen çekiç testinin temel amacı, 

JoeRot rotordinamiği çözücüsünün doğruluğunu ve güvenilirliğini test etmektir. Bu 

aşamada, rotorun başlangıç geometrisi ve dinamik davranışları üzerine yapılan testler, 

çözücünün gerçek dünya koşullarına uygunluğunu ortaya koymayı hedefler. Ayrıca, bu 

testler sayesinde rotorun potansiyel zayıf noktaları ve tasarımda yapılması gereken 

iyileştirmeler belirlenir. Optimizasyon sonrasında yapılan çekiç testi ise, yapılan 

optimizasyon çalışmalarının etkinliğini değerlendirmenin yanı sıra, rotorun optimize 

edilmiş yeni geometrisinin performansını doğrulamaya yöneliktir. Bu aşamada yapılan 

testler, rotorun dinamik özelliklerinin iyileşip iyileşmediğini, çözümün sağlıklı bir 

şekilde optimize edilip edilmediğini gösterir. Son olarak, her iki çekiç testi de çözümün 

güvenilirliğini pekiştirmek ve optimizasyon sürecinin doğru bir şekilde ilerlediğini 

kanıtlamak için kritik öneme sahiptir. Bu sayede rotor tasarımının doğruluğu ve 

optimizasyonun etkinliği kesinleşmiş olur. 

 

 
 

ķekil 3.20. İvme ölçer ve çekicin rotor üzerinde kullanılması 
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ķekil 3.21. İki ucu serbest diskli ve disksiz başlangıç rotor geometrisi 

 

Çekiç testi, sistemlerin dinamik davranışlarını incelemek için farklı yöntemlerle 

gerçekleştirilen önemli bir test sürecidir. En yaygın iki yöntemden ilki, tüm ivme 

ölçerlerin sabit bir şekilde yerleştirildiği ve çekicin yapı üzerine farklı noktalardan 

uygulandığı tekniktir. Bu yöntemde, rotorun farklı bölgelerindeki modal davranışları 

incelemek amacıyla çekici çeşitli konumlardan uygulandıktan sonra ivme ölçerler 

rotorun hareketine dair verileri toplar. İkinci yöntemde ise çekiç sabit bir noktadan 

uygulanırken, ivme ölçerler rotor üzerinde gezdirilir. Bu yöntem, rotorun farklı 

bölgelerindeki tepkileri daha detaylı incelemek için kullanılır. Her iki yöntemde de, 

modal davranışın doğru şekilde yansıtılabilmesi için çekicin uygulanacağı konumların 

dikkatlice seçilmesi önemlidir. Özellikle, düğüm noktalarından kaçınılmalı ve çekicin 

etkisi, sistemin tüm dinamik özelliklerini doğru şekilde tahrik etmelidir. Bu süreç, 

modal analizin doğruluğu için kritik bir adımdır. Ayrıca, eğilme modunun yeterince iyi 

tahrik edilmesi durumunda, doğal frekanslar frekans tepki cevabında gözlemlenir. Bu da 

testin doğruluğunu pekiştirir ve rotorun dinamik özellikleri hakkında güvenilir veriler 

elde edilmesini sağlar. Testin, rotorlar için kritik olan eğilme modlarına odaklanılması 

gerektiği unutulmamalıdır. Bu nedenle, ivme ölçerlerin yerleştirilmesi ve çekiç 

uygulama noktasının seçimi, bu modların doğru şekilde tahrik edilmesini sağlamak için 

dikkatle yapılmalıdır. Tüm bu testlerde, modal davranışların doğru şekilde 

yakalanabilmesi için damla tipi PCB-352A24 ivme ölçerleri kullanılmıştır. Testler, 
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Dynapulse çekiç ve Siemens LMS veri toplama cihazı ile gerçekleştirilmiş olup, veriler 

Şekil 3.20’de gösterilen şekilde toplanmıştır.  

 

Optimizasyon öncesi gerçekleştirilen çekiç testinde, on altı farklı noktaya yerleştirilen 

dört ivme ölçerle aynı noktaya çekiç uygulanmıştır. Bu on altı nokta, şaft üzerinde eşit 

aralıklarla dağılacak şekilde belirlenmiştir. Çekiç testi sonucunda, lokal modların 

katılımının ve etkisinin oldukça baskın olduğu gözlemlenmiştir. Bu etkiler, özellikle 

eğilme modlarının gözlemlenmesini zorlaştırdığı için, optimizasyon sonrasında yapılan 

çekiç testinde altı ivme ölçer kullanılmış ve çekiç farklı noktalardan uygulanmıştır. 

 

 
 

ķekil 3.22. İki ucu yataklanmış başlangıç rotor geometrisi 

 

Başlangıç rotor geometrisi ile optimizasyon öncesinde dört adet çekiç testi planlanmış 

ve gerçekleştirilmiştir. Bu testler sırasıyla; iki ucu serbest olan disksiz çekiç testi, iki 

ucu serbest olan diskli çekiç testi, iki ucu yataklanmış olan disksiz çekiç testi ve iki ucu 

yataklanmış olan diskli çekiç testidir. Bu konfigürasyonları tercih etmemizin nedeni, 

rotordinamiği analiz aracı üzerinde hesaplamalar sırasında olası bir hata varsa, bunun 

nedenini daha kolay anlamak ve teşhis etmektir. 

 

İki ucundan yataklanmış konfigürasyon için test düzeneği, Şekil 3.22’deki şekilde 

tablaya yerleştirilmiştir. İki ucu serbest konfigürasyon için test düzeneği, yataklama 
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konumlarından bağımsız olarak, serbestlik sağlanacak şekilde iplerle Şekil 3.21’deki 

gibi asılmıştır. Rulman bağlı olmadığı için, serbest titreşim etkisi ve rijid modların elde 

edilmesi mümkün olmuştur. 

 

 
 

ķekil 3.23. İki ucu serbest diskli optimize edilmiş rotor geometrisi 

 

 
 

ķekil 3.24. İki ucu yataklanmış diskli optimize edilmiş rotor geometrisi 

 

Optimize edilmiş rotor geometrisi için iki çekiç testi planlanmış ve yapılmıştır. Bu 

testler sırasıyla iki ucu serbest diskli çekiç testi ve iki ucu yataklanmış diskli çekiç 

testidir. Başlangıç rotoruna benzer şekilde, serbest titreşim davranışı Şekil 3.23’te 

gösterildiği gibi rotor askıya alınarak yapılmıştır. Yataklamalı çekiç testi ise Şekil 

3.24’te gösterildiği gibi yapılmıştır. 
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4. BULGULAR ve  TARTIķMA 

 

Çalışmanın bu bölümünde, materyal ve yöntem kısmında açıklanan karşılaştırma 

çalışmaları, optimizasyon süreçleri ve gerçekleştirilen testlerin sonuçları sunulmuştur. 

Bu sonuçlar, optimizasyon sürecinin etkinliği ve kullanılan yöntemlerin performansını 

değerlendirmek için önemlidir. Özellikle, optimizasyon algoritmalarının sağladığı 

iyileştirmeler detaylı olarak analiz edilmiştir. Ayrıca, JoeRot rotordinamiği 

çözücüsünün doğruluğu ve güvenilirliği değerlendirilmiştir. Testlerden elde edilen 

verilerle rotor sisteminin dinamik davranışları yorumlanmıştır. Optimizasyon öncesi ve 

sonrası farklar açıkça ortaya konulmuştur. Elde edilen sonuçlar, optimizasyon süreci ve 

çözücünün performansını değerlendirmek ve kullanılan metodolojilerin geçerliliğini 

göstermek için temel oluşturmuştur. Sonuçların analizinde farklı yöntemlerin etkileri 

kıyaslanmış ve bu bulgular gelecekteki çalışmalar için öneriler sunmuştur 

 

4.1. Rotordinamiĵi ¢ºz¿c¿s¿n¿n Performansē ve FEM ¦zerindeki Avantajlarē 

 

Verilen kıyaslama modeline (bkz. Şekil 3.6) göre, JoeRot rotordinamiği çözücüsü 

yüksek doğrulukla sonuçlar üretmiştir. Bu doğrulama, rotorun durağan haliyle ve 

jiroskopik etkilerin dahil olduğu hareketli haliyle gerçekleştirilmiştir. Her iki durumun 

incelenmesinin nedeni, rotorlardaki jiroskopik etkinin doğal frekans değerinin işletim 

hızına bağlı olarak değişmesine yol açmasıdır. Doğal frekans değeri, eğilme modları 

için hızın bir fonksiyonu olarak tanımlanabilir ve işletim hızına yaklaştıkça, rotor kritik 

titreşim seviyelerine ulaşır. Bu frekanslar, rezonansa sebep olan ve 'kritik hız' olarak 

adlandırılır. Bu nedenle, kritik hızların doğru bir şekilde ölçülmesi büyük önem 

taşımaktadır. 

 

Çizelge 4.1’de, rotorun statik durumu için Analitik Yöntem, CTMM ve FEM 

yöntemlerinin karşılaştırılması yapılmıştır. CTMM’de kullanılan matematiksel kiriş 

modeli, analitik yöntemde de kullanıldığından, sonuçlar oldukça benzer çıkmıştır. 

Ansys'te oluşturulan modelde Timoshenko kiriş elemanı kullanılmıştır. Ancak, bu 

modelin diğer yöntemlerle karşılaştırıldığında bazı farklılıklar gösterdiği 

gözlemlenmiştir. Bu farkların kaynağı, Ansys'te uygulanan sınır koşullarındadır. Diğer 
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yöntemlerle aynı sınır koşullarını belirlemeye çalışırken, Ansys'te serbestlik 

derecelerinde aşırı kısıtlamalar meydana gelmiştir. Sonuç olarak, yapının daha sert 

davranmasına ve elde edilen doğal frekans değerlerinin biraz daha yüksek çıkmasına 

neden olmuştur. 

 

¢izelge 4.1. Farklı yöntemler için elde edilen doğal frekans değerleri  

 
Mod # Analitik  CTMM FEM 

1  540,45 540,48 551,53 

2  710,87 710,97 725,92 

3 1997,79 1997,90 2024,30 

4 3318,74 3319,61 3640,90 

5 4198,17 4198,86 4328,50 

 

Çizelge 4.2'de, Çizelge 4.1'de elde edilen değerlerin hata yüzdesiyle yapılan 

karşılaştırma sunulmuştur. Analitik model referans alınarak, CTMM ve FEM 

yöntemlerinin göreceli hata oranları bu modele göre hesaplanmıştır. 

 

¢izelge 4.2. Farklı yöntemlerle elde edilen hata oranları  

 

Mod # 
Analitik ve 

CTMM % Hata 

Analitik ve 

FEM % Hata 

1 0,0055 2,0089 

2 0,0140 2,1930 

3 0,0055 1,3096 

4 0,0262 8,8483 

5 0,0164 3,0109 

 

¢izelge 4.3. TMM ve FEM arasındaki zaman ve doğruluk karşılaştırması 

  
Mod # TMM  FEM 10mm  % Hata FEM 1mm % Hata 

1 540,45 581,15 7,0033 551,53 2,0089 

2 710,87 742,02 4,1980 725,92 2,1930 

3 1997,79 2100,3 4,8807 2045,3 1,3096 

S¿re 0,0345 saniye 1,20 saniye x35 7,04 saniye x204 

 

Çizelge 4.3 incelendiğinde, CTMM'den elde edilen sonuçların analitik sonuçlarla 

uyumlu olduğu, mesh kalitesinin iyileştirilmesinin ise FEM sonuçlarının TMM 

sonuçlarına yakınlaşmasına neden olduğu gözlemlenmiştir. Bu yakınsama, FEM 

modelinin rotor yapısını rijitlik matrisi [K] ve kütle matrisi [M] olarak ayırmasından 

kaynaklanmaktadır. Bu ayrıştırma sonucunda, kütle dağılımı mesh boyutuna bağlı hale 

gelir. Ancak TMM, bu tür bir ayrıştırma yapmaz ve bunun yerine kütle ve rijitlik 

ifadelerini eleman matrisinde sürekli bir şekilde tanımlar. Bu yöntem, eleman sayısına 
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bakılmaksızın hızlı sonuçlar alınmasını sağlar ve aynı zamanda analitik çözüme yakın 

sonuçlar elde edilmesine yardımcı olur. Böylece, eleman kalitesindeki artış, FEM 

sonuçlarının TMM sonuçlarıyla uyumlu hale gelmesine katkı sağlar. 

 

İki yöntem arasında belirgin bir hesaplama süresi farkı vardır. 10 mm eleman boyutuna 

sahip bir FEM modeli için çözüm süresi, TMM'ye göre 35 kat daha uzun iken, 1 mm 

eleman boyutunda bu fark 204 katına çıkmaktadır. Bu fark, özellikle frekans tepki 

cevabının (Frequency Response Function, FRF) incelenmesinde daha da artacaktır. 

Çünkü harmonik analiz, tanımlı frekanslara göre yapılan bir dizi modal analiz içerir ve 

her adımda doğal frekans belirlenmesi gerektiği için, bu durum analiz süresini 

hızlandırabilir. Ayrıca, modelin karmaşıklığı arttıkça, rotor yapısını daha doğru bir 

şekilde temsil etmek için daha fazla eleman kullanılması gerekecektir. Bu durumlarda, 

TMM'nin çözüm hızı avantajı daha belirgin hale gelir. Bu karşılaştırmada, rotorun 

Ansys'te genel bir eksenel simetrik yapı olarak modellenmiş olduğunu belirtmek 

önemlidir. Farklı FEM modelleri için çözüm süresi değişiklik gösterse de, TMM hala 

üstünlüğünü koruyacaktır. 

 

 
 

ķekil 4.1. Campbell diyagramı FEM ve CTMM karşılaştırılması 

 

Rotor statik durumda olduğundan Çizelge 4.1’de jiroskopik etki mevcut değildir. 

Jiroskopik etkinin etkilediği bölgeyi göz önünde bulundurduğumuzda, Şekil 4.1’de bir 

Campbell diyagramı elde edilebilir. JoeRot, rotorun çalışma hızını belirli adımlarla 
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artırarak ve çözümü adım adım gerçekleştirerek bu diyagramı oluşturmuştur. Sonuç 

olarak, Campbell diyagramında FEM ve CTMM yöntemleri arasında yüksek uyum 

sağlanmış ve kritik hızlar bu diyagramda belirgin şekilde tespit edilmiştir. 

 

 
 

ķekil 4.2. MAC diyagramı 

 

ὓὃὅ• ȟ•
• •

• • • •
 (4.1) 

 

Esnek rotorları incelediğimizde, mod şekilleri dengeleme ve tasarım hassasiyeti 

açısından kritik bir rol oynamaktadır. Rotorun mod şekilleri, rotor üzerindeki nodal 

noktaların belirlenmesi, dengeleme düzlemlerinin seçilmesi ve olası dengesizlik 

durumlarında salınım hareketlerinin öngörülmesi için kullanılır. JoeRot'tan elde edilen 

ilk beş mod şekli, Ansys FEM ile karşılaştırıldığında, Şekil 4.2'de görülen Modal 

Güvence Kriteri (Modal Assurance Criteria, MAC) diyagramı ortaya çıkmıştır. Bu 

diyagram, modların benzerliğini değerlendiren Eşitlik 4.1 kullanılarak oluşturulmuştur. 

Burada, ű mod şekil vektörünü temsil ederken, i alt indisi referans CTMM mod 

şekillerini ve j alt indisi ise kıyaslama FEM mod şekillerini temsil etmektedir. Diyagram 

incelendiğinde, tüm modların yüksek uyum gösterdiği gözlemlenmiştir. Bu, JoeRot ile 

elde edilen mod şekillerinin doğruluğunu kanıtlamaktadır.  

 

Dengeleme hassasiyetine bakılmaksızın, rotorlarda çeşitli kusurlar nedeniyle kalan 

dengesizlikler her zaman ortaya çıkmaktadır. Bu dengesizlik, rotor üzerindeki uyarının 

ana sebebidir. Bunun etkisini gözlemlemek için, sistem cevabı rotor çalışma hızına bağlı 
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olarak adım adım hesaplanarak gözlemlenmelidir. Şekil 4.3'te, ilk yatak için çalışma 

hızına göre elde edilen frekans tepki cevabı gösterilmektedir. Şekil incelendiğinde, 

CTMM ve FEM arasında bazı sapmalar gözlemlenmiştir. Bu sapmalar, daha önce doğal 

frekans bölümüne atıfta bulunarak açıklanan Ansys FEM modelindeki rotor üzerindeki 

kısıtlamalarla ilgilidir. Ansys FEM'e uygulanan kısıtlamalar, tüm yöntemlerde aynı 

serbestlik derecesini sağlamak amacıyla rotor modelini daha rijit hale getirmiştir. 

 

 
 

ķekil 4.3. Yatak 1 normalleştirilmiş FRF sehim cevabı  

 

Elde edilen sonuçlar incelendiğinde JoeRot rotordinamiği çözücüsünün, özellikle FEM 

ile yapılan analizlere kıyasla çok daha hızlı ve doğru sonuçlar verdiği gözlemlenmiştir. 

FEM, rotordinamiği analizlerinde yaygın olarak kullanılan güçlü bir yöntem olmasına 

rağmen, çoklu iterasyonlar gerektiren optimizasyon çalışmalarında zaman alıcı olabilir 

ve büyük hesaplama kaynakları gerektirir. JoeRot çözücüsü ise hesaplama süresini 

belirgin şekilde kısaltarak optimizasyon sürecini hızlandırmaktadır.  

 

Optimizasyon çalışmalarında, CTMM tabanlı JoeRot çözücüsünün kullanılması, çoklu 

iterasyonlu çözümler için verimliliği artırarak optimizasyon döngülerini hızlandırabilir. 

Bu da tasarım sürecinde zaman ve kaynak tasarrufu sağlar. Hız avantajı, optimizasyon 

algoritmalarının daha fazla iterasyon yapabilmesine olanak tanıyarak, daha hassas ve 

etkili tasarımlar elde edilmesini sağlar. Bu nedenle, JoeRot rotordinamiği çözücüsünün 

optimizasyon çalışmalarında kullanılması, çözümlerin daha verimli ve hızlı bir şekilde 

gerçekleştirilmesine yardımcı olmakta ve optimizasyon süreçlerine büyük katkılar 
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sunmaktadır. Bu avantaj, endüstriyel uygulamalarda ve ileri düzey mühendislik 

tasarımlarında zaman ve maliyet açısından büyük bir kazanım sağlacaktır. İlerleyen 

bölümlerde sunulan optimizasyon çalışmaları, bu bulguları güçlendirecektir. 

 

4.2. Optimizasyon Algoritmalarēnēn Rotordinamiĵine Gºre Davranēĸē 

 

Materyal ve yöntem bölümünde, üç farklı rotordinamiği optimizasyon problemi 

tanımlanmıştır: turboşaft güç türbini rotoru, mini-turbojet rotoru ve turbojet düşük 

basınç rotor grubu optimizasyonları. Bu problemlerin sınıflandırılması, sırasıyla 

unimodal düşük boyutlu, multimodal düşük boyutlu ve multimodal yüksek boyutlu 

olarak yapılmıştır. Her bir optimizasyon problemi, GA, DE, SA, GSA, BH, PSO, HHO, 

ABC ve PS algoritmalarından oluşan dokuz farklı yöntemle çözülmüş ve bu 

algoritmaların performansı, rotordinamiği probleminin karmaşıklığına göre 

değerlendirilmiştir. Optimizasyon süreçlerinde, CTMM tabanlı JoeRot rotordinamiği 

çözücüsü kullanılmıştır. 

 

¢izelge 4.4. Optimizasyon algoritmaları parametre ayarları 

 
Algoritma  Parametreler Deĵer 

GA Çaprazlama Oranı 0,8 

 Mutasyon Fonksiyonu Gaussian 

DE Alt Sınır Ölçekleme 0,1 

 Üst Sınır Ölçekleme 0,4 

 Çarpazlama Oranı 0,2 

SA Başlangıç Sıcaklığı 400 

 Tavlama Aralığı 20 

GSA Öklid Mesafesinin Üstü 1 

BH Mevcut Değil  

PSO Bireysel Ayarlama Ağırlığı 1,49 

HHO Mevcut Değil  

ABC Mevcut Değil  

PS Başlangıç Mesh Boyutu 1 

 Havuzlama Methodu GPS 

 

Bu çalışmada kullanılan algoritmalar, ilham aldıkları süreçlere göre farklı keşif ve 

yararlanma stratejileri sergiler. Bu farklılıklar, her algoritmanın belirli problem türlerine 

göre performansını değerlendirmeyi önemli hale getirir. Algoritmalar arasındaki geçiş 

ve denge, optimizasyon problemlerinde belirli parametrelerle yönetilmektedir. 

Parametrelerin doğru seçimi, algoritmaların karşılaştırılması ve değerlendirilmesi 

açısından büyük önem taşır. Bu amaçla, literatürde önerilen parametre değerleri 
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kullanılmıştır. Önceki çalışmalar, parametrelerin yanlış seçilmesi durumunda, özellikle 

çok hedefli karmaşık problemlerde yakınsama sorunları yaşandığını göstermiştir. Bu 

nedenle, karşılaştırmalar yalnızca önerilen parametrelerle yapılmıştır. Sonuç olarak, 

Çizelge 4.4'te verilen parametreler kullanılmıştır.  

 

Çizelge 4.4'teki parametreler, literatürdeki ilgili çalışmalardan yararlanarak 

belirlenmiştir. DE parametreleri, Georgioudakis ve diğerlerinin (2020) çalışmalarına 

dayanmaktadır. GSA parametreleri ise Rashedi ve diğerlerinin (2009) araştırmalarına 

dayanır. SA parametrelerinin belirlenmesinde, başlangıç sıcaklığı, rastgele yapılan 

birkaç çalışmadan elde edilen ortalama sıcaklık değeriyle seçilmiş, yeniden tavlama 

aralığı ise 1000 iterasyon sayısına göre belirlenmiştir (Rao, 2019). GA, PSO ve PS 

algoritmalarında ise MATLAB tarafından önerilen parametreler kullanılmıştır. Bunun 

dışında, BH, HHO ve ABC algoritmalarının ayarlanabilir parametreleri 

bulunmamaktadır; bu nedenle, bu algoritmalar için parametre kısmı "mevcut değil" 

olarak belirtilmiştir (Hatamlou, 2013; Heidari vd., 2019; Gao vd., 2012). 

 

Farklı optimizasyon algoritmalarının performansını adil ve tutarlı bir şekilde 

değerlendirebilmek için, her algoritma ile optimizasyon problemi on kez çözülmüştür. 

Her çözüm, rastgele başlatılmış başlangıç değerleriyle ve bin iterasyonla 

sınırlandırılmıştır. Rastgele başlangıç değerlerinin kullanımı, başlangıç koşullarına 

duyarlılığı ortadan kaldırmayı amaçlamaktadır. Bu işlem on kez tekrarlanarak, yerel 

çözümlere takılma olasılığı engellenmiş ve adil bir karşılaştırma yapılmıştır. 

Optimizasyon algoritmalarındaki popülasyon boyutu, parçacık sayısı, ajan sayısı, birey 

sayısı veya dize boyutu, her bir tasarım değişkeninin iki katı olarak belirlenmiştir. Her 

iterasyonda, hedef kütle hesaplamaları ve ceza fonksiyonlarının yanı sıra, doğal 

frekanslar, disk sapmaları ve yatak kuvvetlerini hesaplamak için CTMM rotordinamik 

çözücüsü kullanılmıştır. Optimizasyon çalışmaları, 2,40 GHz işlemci ve 14 GB RAM 

kapasitesine sahip bir bilgisayarda gerçekleştirilmiştir. 
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4.2.1. Turboĸaft g¿­ ĸaftē i­in optimizasyonunun sonu­larē  

 

Unimodal düşük boyutlu bir optimizasyon problemi olan turboşaft güç şaftı 

rotordinamiği probleminde, tasarım değişkeni sayısı dokuzdur. Bu nedenle, 

optimizasyon algoritmalarında kullanılan parçacık/ajan/birey/dize sayısı on sekiz olarak 

belirlenmiştir. Değişken sayısının azlığı sebebiyle, Şekil 4.10’da görüldüğü gibi bu 

problem diğerlerine kıyasla en hızlı çözüme ulaşmıştır. Farklı problem türleri arasında 

karşılaştırma yapılabilmesi için, Şekil 4.10’da Unimodal düşük boyutlu çözüm süresi 

elli kat artırılmış olarak gösterilmiştir. Diğer problemler için bu tür bir ölçeklendirme 

uygulanmamıştır. 

 

 
 

ķekil 4.4. PSO tarafından önerilen optimize geometri  

 

1000 iterasyon boyunca yapılan değerlendirmelerde, en iyi performansı PSO 

algoritması göstermiştir (bkz. Şekil 4.5). Şekil 4.5’teki y ekseni logaritmik bir şekilde 

tanımlandığı için algoritmalar arasındaki farklar büyük gibi görünse de, minimum 

değerlerin nihai dağılımı Çizelge 4.7 üzerinden gözlemlenebilir. PSO’dan sonra en iyi 

sonuçlar sırasıyla SA, PS ve HHO tarafından elde edilmiştir. Buna karşın, GSA ve BH 

algoritmaları yakınsama performansı açısından yeterince iyi sonuçlar sağlayamamıştır. 

 

Sonuçların rastgele başlatılmış başlangıç değerleri kullanılarak elde edildiği göz önünde 

bulundurulduğunda, performans değerlendirmesi açısından amaç fonksiyonunun 

Çizelge 4.5’teki dördüncü satırda verilen standart sapma değerlerinin incelenmesi 

önemlidir. Örneğin, HHO algoritması on bağımsız çalıştırma sonucunda yakınsama 

sağlamış görünse de, standart sapma değeri diğer algoritmalara kıyasla anlamlı derecede 

yüksektir. Bu, çalıştırmaların bir kısmının yakınsama sağlamadığını düşündürmektedir. 

Standart sapma değerleri dikkate alındığında, en tutarlı sonuçları ABC algoritmasının 

verdiği tespit edilmiştir. 
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ķekil 4.5. Turboşaft güç şaftı için uygunluk fonksiyonu kıyaslaması  

 

Şekil 4.10’daki ortalama hesaplama süresi grafiği incelendiğinde, bu problem tipi  için 

en hızlı yanıtın DE algoritması tarafından sağlandığı tespit edilmiştir. Buna karşın, en 

yavaş yanıtın PS algoritmasında gözlemlendiği görülmektedir. 

 

Elde edilen sonuçlar arasında en iyi yakınsama performansını gösteren PSO 

algoritmasının geometrik açıdan incelenmesi sonucunda, optimize edilmiş geometrinin 

verilen benchmark (bkz. Şekil 3.13) ile uyumlu olduğu Şekil 4.4’te görülmektedir. 

Yakınsamanın yanı sıra, geometrik olarak böylesi bir benzerliğin elde edilmesi, 

sonuçların tutarlılığını desteklemektedir. 

 

4.2.2. Mini-Turbojet optimizasyonun sonu­larē  

 

İncelediğimiz mini-turbojet rotordinamiği, multimodal düşük boyutlu bir optimizasyon 

problemidir ve tasarım değişkeni sayısı on ikidir. Bu nedenle, optimizasyon 

algoritmalarında kullanılan particle/agent/birey/string sayısı yirmi dört olarak 

belirlenmiştir. İterasyon sayısı sabit olmasına rağmen tasarım değişkenlerinin artması, 

çözüm süresini önemli ölçüde uzatmıştır. CTMM çözücüsü incelendiğinde, eleman 

sayısındaki artış birim iterasyon süresini fazla etkilememiştir. Ancak, çözüm 

süresindeki bu uzamanın temel nedeni, optimizasyon algoritmalarının değerlendirmesi 

gereken parametre sayısının fazlalığıdır. 
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ķekil 4.6. PSO tarafından önerilen optimize geometri  

 

Unimodal düşük boyutlu optimizasyon probleminden farklı olarak, doğal frekansların 

çalışma aralığında yer almaması ve rotor kütlesinin azaltılması hedeflendiği için çözüm 

uzayı multimodal bir yapıya sahiptir. Bu durum, optimizasyon algoritmalarının 

performansını belirgin bir şekilde etkilemiştir. Şekil 4.5’te, PSO’nun uygunluk 

fonksiyonu açısından diğer algoritmalardan belirgin şekilde daha iyi performans 

gösterdiği görülmektedir. Ancak Şekil 4.7’de, bu farkın azaldığı gözlemlenmiştir. Yine 

de en iyi sonuç PSO tarafından sağlanmış ve onu sırasıyla DE, PS, ABC, GA ve SA 

algoritmaları takip etmiştir. PSO tarafından elde edilen geometri ise Şekil 4.6’da 

verilmiştir. 

 

Çizelge 4.6’daki sonuçlar incelendiğinde, en hafif rotorun ABC algoritmasıyla elde 

edildiği görülmektedir. HHO ve DE algoritmaları da iyi sonuçlar vermiş olsa da, 

çalışma aralığında doğal frekansların yer aldığı gözlemlenmiştir. 

 

 
 

ķekil 4.7. Mini-turbojet için uygunluk fonksiyonu kıyaslaması 
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Standart sapma açısından değerlendirildiğinde, en düşük değer ABC algoritmasında 

elde edilmiştir. Buna karşılık, DE algoritması oldukça yüksek bir standart sapma 

göstermiştir. Önceki sonuçlardan farklı olarak, bu aşamada BH ve GSA algoritmaları da 

yakınsama sağlamıştır. 

 

Şekil 4.10’daki grafik incelendiğinde, ortalama harcanan zaman açısından en fazla 

zamanı BH algoritmasının, en az zamanı ise DE algoritmasının harcadığı görülmektedir. 

 

4.2.3. Turbojet d¿ĸ¿k basēn­ rotor grubu optimizasyonunun sonu­larē 

 

Son olarak değerlendirdiğimiz multimodal, yüksek boyutlu bir optimizasyon problemi 

olan turbojet düşük basınç rotor grubu rotordinamiği probleminde tasarım değişkeni 

sayısı yirmi birdir. Diğer problemlerde olduğu gibi, bu problemde de tasarım değişkeni 

sayısının iki katı olan kırk iki adet particle/agent/birey/string kullanılmıştır. Ancak, 

CTMM’de diğerlerinden farklı olarak, bu çalışmada FRF cevabı da talep edilmiştir. 

Diskteki sehim ve rulmandaki kuvvet miktarını değerlendirmek için hesaplanan bu FRF 

cevabı, birim iterasyon süresini bir miktar uzatmıştır. Bununla birlikte, toplam süreyi 

asıl etkileyen faktör, optimizasyon algoritmalarının iç döngüleridir. CTMM’nin 

kullanımındaki temel avantaj da burada ortaya çıkmaktadır; çünkü FEM ile hem doğal 

frekansları hem de FRF cevabını elde etmek çok daha uzun zaman alacaktır. 

 

Problemin karmaşıklaşmasıyla birlikte, optimizasyon algoritmalarının davranışı önceki 

problem tiplerine göre önemli ölçüde değişmiştir. Metasezgisel olmamakla birlikte, 

Şekil 4.9’da görüldüğü gibi, PS en iyi sonucu vermiştir. PS’yi takiben, ABC ve DE de 

güçlü performans sergileyerek dikkat çekici sonuçlar elde etmiştir. 

 

 

 

ķekil 4.8. ABC tarafından önerilen optimize geometri 
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Çizelge 4.7’deki sonuçlar incelendiğinde, önceki problemlere göre bütün optimizasyon 

algoritmaları hedeflenen gereksinimleri farklı oranlarda karşılamıştır. En hafif rotoru PS 

önerirken, en az sehimli rotoru ABC önermiştir. BH, GSA ve HHO, birinci rulman 

üzerinde yüksek kuvvetli rotor yapıları önermişken, en yüksek doğal frekansa sahip 

rotoru SA sunmuştur. Standart sapma açısından değerlendirildiğinde ise en güvenilir 

sonucu PSO verirken, HHO, en yüksek standart sapmaya sahip optimizasyon 

algoritması olarak öne çıkmaktadır. 

 

Zaman açısından değerlendirildiğinde, en hızlı sonucu SA, en yavaş sonucu ise BH 

vermiştir. Diğer rotor problemlerinde olduğu gibi, ABC tarafından optimize edilen ve 

Şekil 4.8’de görülen geometri, benchmark ile benzerlik göstermektedir (bkz. Şekil 

2.29). Benchmarkta rulman konumları belirli olmadığı için, kompresör ve türbinlerin 

konumu benzerlik açısından referans alınmıştır. 

 

 
 

ķekil 4.9. Turbojet düşük basınç rotor grubu için uygunluk fonksiyonu kıyaslaması 

 

4.2.4. ¢ºz¿m s¿resi ve baĵēmsēz ­ºz¿mlerin tutarlēlēĵē 

 

Bu bölümde, üç farklı rotordinamiği problemi için elde edilen ortak sonuçlar 

sunulmaktadır. İlk sonuç, süre açısından yapılan kıyaslamadır ve Şekil 4.10’da grafiksel 

olarak gösterilmiştir. Diğer sonuçlar, Çizelgelerle verilmiş olup, çözücülerin en iyi 

sonuçları ve standart sapma gibi detaylı bilgileri içermektedir. Şekil 4.10’da, unimodal 

düşük boyutlu (UM-LD), multimodal düşük boyutlu (MM-LD) ve multimodal yüksek 

boyutlu (MM-HD) problemleri kısaltmalarla gösterilmiştir.   
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ķekil 4.10. Herbir algoritma için ortalama tüketilen zaman 

 

¢izelge 4.5. UM-LD için algoritmalarının karşılaştırılması 

 

 
GA DE SA GSA BH PSO HHO ABC PS 

◄□░▪ [s] 23,97 18,78 29,69 23,13 23,19 18,73 22,55 30,87 32,72 

◄□╪● [s] 41,95 35,32 37,42 33,24 39,63 37,14 64,52 39,72 62,85 

█ □░▪ⱷ  108,00 111,76 112,21 77,08 71,48 112,65 110,03 108,76 111,19 

█ ╢╣╓ 9,47 6,76 12,34 7,69 11,74 7,65 24,06 4,47 6,38 

 

¢izelge 4.6. MM-LD için algoritmalarının karşılaştırılması 

 

 
GA DE SA GSA BH PSO HHO ABC PS 

◄□░▪ [s] 1116,5 1128,4 1484,6 1580,2 1625,8 1394,4 1458,3 1235,0 1116,2 

◄□╪● [s] 1646,1 1411,7 1642,4 1876,8 2834,1 1783,6 2275,3 1599,9 1725,8 

╕□░▪ 0,5684 0,6514 0,5780 0,6366 0,6238 0,5526 0,6572 0,5700 0,5642 

╕╢╣╓ 0,049 19,19 0,0808 0,0872 0,0821 0,0371 0,1641 0,0370 0,0736 

█ ⱷ  2191,6 1868,4 2105,2 2371,6 1997,3 2145,7 1758,1 2168,9 2623,9 

█ ⱷ  496,30 419,76 483,74 408,52 426,33 525,20 382,31 519,20 502,12 

█ ⱷ  512,82 504,27 507,02 479,38 471,82 548,66 474,643 538,67 516,81 

█ ╜ 0,9584 0,9487 1,0058 1,0519 1,0681 0,9059 0,9457 0,8527 0,9489 

 

¢izelge 4.7. MM-HD için algoritmalarının karşılaştırılması 

 

 
GA DE SA GSA BH PSO HHO ABC PS 

◄□░▪ [s] 1579,3 1882,7 1259,6 1553,1 1903,1 1562,6 1505,2 1385,3 1328,6 

◄□╪● [s] 1936,3 2241,8 1371,5 1844,6 2379,6 1995,5 2251,7 1758,8 1851,3 

╕□░▪ 0,0635 0,1540 0,3210 0,4077 0,3010 0,0991 0,4916 0,0626 0,0451 

╕╢╣╓ 0,1957 0,0878 0,1565 0,3983 0,2542 0,0648 0,4210 0,1282 0,1568 

█ ⱷ  194,77 182,03 215,21 190,87 209,23 192,92 180,96 186,90 196,45 

█ ╜ 21,71 23,35 26,93 28,39 26,76 22,81 29,14 21,03 20,25 

█ ╕  688,87 447,62 690,78 1027,4 2095,2 694,42 1347,9 326,79 416,71 

█ ╕  144,51 33,06 47,27 57,00 354,45 111,15 567,42 74,08 29,09 

█ ╕  74,07 119,94 243,61 551,71 733,24 90,96 345,75 125,73 75,02 

█ ♯ 0,020 0,012 0,013 0,029 0,054 0,019 0,0571 0,007 0,008 

█ ♯ 0,023 0,019 0,013 0,040 0,073 0,026 0,0627 0,008 0,012 

█ ♯ 0,002 0,005 0,010 0,023 0,028 0,002 0,0129 0,004 0,003 
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4.3. Test D¿zeneĵi Optimizasyon Sonu­larēnēn Deĵerlendirilmesi 

 

Bu bölümde, rotor sistemlerinin dinamik davranışlarının iyileştirilmesine yönelik 

yapılan optimizasyon sürecinin test ve doğrulaması ele alınmıştır. İlk olarak, 

optimizasyon sonrası elde edilen rotor geometrisi ile başlangıç geometrisinin dinamik 

davranışları karşılaştırılmıştır. Bu karşılaştırma, optimizasyon sürecinin etkinliğini ve 

rotorun performansındaki iyileştirmeleri göstermektedir. Optimize edilen rotor 

geometrisi, başlangıç geometrisine kıyasla daha yüksek doğal frekansa sahip olup, aynı 

zamanda daha düşük kuvvet genliklerine sahiptir. Ayrıca, optimizasyonda kullanılan 

JoeRot rotordinamiği çözücüsünün doğruluğu, fiziksel testlerle ve çekiç testleriyle 

doğrulanmıştır. Çalışmada, çözücünün tahminlerinin test sonuçlarıyla uyumu 

incelenmiş ve güvenilirliği bir kez daha kanıtlanmıştır. Test ve çözücü tarafından elde 

edilen doğal frekanslar ile mod şekilleri arasındaki uyum, rotor tasarımının doğruluğunu 

ve optimize edilmiş geometrinin verimliliğini pekiştirmiştir. Sonuç olarak, yapılan 

testler ve doğrulamalar, optimizasyon sürecinin doğruluğunu ve JoeRot çözücüsünün 

etkinliğini ortaya koymuş, rotorun dinamik davranışındaki iyileşmeleri somut verilerle 

desteklemiştir. 

 

4.3.1. Baĸlangē­ rotor geometrisi dinamik davranēĸē 

 

Başlangıç rotor geometrisi (bkz. Şekil 3.19), iki diskli ve iki yataklı bir yapıya sahiptir. 

Yataklama elemanlarının rijitliği nedeniyle, ilk modun bir eğilme modu olması 

beklenmektedir. Bu rotor geometrisinin birinci doğal frekansını artırmak amaçlandığı 

için, öncelikle geometrinin dinamik davranışını anlamak çok önemlidir. Bu anlayış, 

optimizasyon sürecinin doğru şekilde değerlendirilmesine yardımcı olacaktır. 

 

Öncelikle, Çizelge 3.14’te yer alan verilerle, başlangıç rotor geometrisinin dinamik 

modeli JeoRot çözücüsünde Şekil 4.11’deki gibi oluşturulmuştur. Bu model üzerinden, 

Campbell diyagramı, disklerdeki sehimin FRF grafiği ve rulmanlardaki kuvvetin FRF 

grafiği elde edilmiştir. İlk moddaki jiroskopik etkinin şiddeti ve bunun kuvvet 

üzerindeki etkisi, test ve doğrulama çalışmaları için büyük önem taşımaktadır. 
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ķekil 4.11. Başlangıç rotor geometrisinin JoeRot ile modellenmesi 

 

 
 

ķekil 4.12. Başlangıç rotor geometrisinin Campbell diyagramı  

 

Şekil 4.12’deki Campbell diyagramı incelendiğinde, ilk modda jiroskopik etkinin 

oldukça düşük olduğu görülmektedir. Bunun nedeni, şaft üzerindeki iki diskten ilk 

eğilme modunun jiroskopik moment korunumunun diğer modlara göre daha düşük 
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olmasıdır. Bu sonuç, rotor dönerken ilk doğal frekansın neredeyse değişmeyeceğini, 

ancak ikinci ve üçüncü doğal frekansların önemli ölçüde artacağını göstermektedir. 

Optimizasyon hedeflerinden biri ilk doğal frekansı artırmak olduğu için, bu etki ve 

optimize edilmiş yapının etkisi, sabit dönmeyen rotor üzerinde yapılan çekiç testi ile 

gözlemlenebilir. 

 

 
 

ķekil 4.13. Disk 1 sehim cevabı tepkisi 

 

 
 

ķekil 4.14. Disk 2 sehim cevabı tepkisi 

 

 
 

ķekil 4.15. Rulman 1 kuvvet cevabı tepkisi 
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ķekil 4.16. Rulman 2 kuvvet cevabı tepkisi 

 

Başlangıç rotor geometrisinin ikinci diskine 31,72 gram.mm dengesizlik yerleştirilerek 

dinamik davranış incelenmiştir. Bu inceleme sonucunda, Disk 1 ve Disk 2'nin sehiminin 

FRF grafikleri ile Yataklama 1 ve Yataklama 2 kuvvetlerinin FRF grafikleri elde 

edilmiştir. Elde edilen sonuçlar, birinci modun jiroskopik etkilerden etkilenmediğini 

göstermektedir. 

 

4.3.2. Optimize edilmiĸ rotor geometrisi 

 

¢izelge 4.8. Test düzeneği optimize rotor parametreleri 

 
Kiriĸ Parametreleri 

ὒ = 26 mm ὒ = 14 mm ὒ = 8 mm ὒ = 20 mm ὒ = 13,7 mm 

Ὑ = 3,5 mm Ὑ = 4,5 mm Ὑ = 4,5 mm Ὑ = 8 mm Ὑ = 11,875 mm 

ὒ = 44,83 mm ὒ = 68 mm ὒ = 10 mm ὒ = 10 mm ὒ  = 25 mm 

Ὑ = 10 mm Ὑ = 18,4 mm Ὑ = 18,4 mm Ὑ = 18,4 mm Ὑ  = 20 mm 

ὒ  = 10 mm ὒ  = 10 mm ὒ  = 113,33 mm ὒ  = 7,17 mm ὒ  = 4 mm 

Ὑ  = 18,4 mm Ὑ  = 18,4 mm Ὑ  = 18,4 mm Ὑ  = 15,75 mm Ὑ  = 11,875 mm 

ὒ  = 20 mm ὒ  = 8 mm ὒ  = 14 mm ὒ  = 26 mm  

Ὑ  = 8 mm Ὑ  = 4,5 mm Ὑ  = 4,5 mm Ὑ  = 3,5 mm  

Ὧ  =  1,7   Şekil Faktörü    

Disk Parametreleri 

ὓ  = 0,592 kg Ὅ  = 2972,3 kg.mm
2
 Ὅ  = 5796,5 kg.mm

2
 Ὣ   = 9,80665 m/s

2
 

ὓ  = 2,233 kg Ὅ  = 637,0   kg.mm
2
 Ὅ  = 1234,7 kg.mm

2
  

Yataklama Parametreleri 

ὑ  = 100000 N/mm ὅ   = 0,2 Ns/mm 

ὑ   = 100000 N/mm ὅ   = 0,2 Ns/mm 

 

Çizelge 3.16’da yer alan otuz iki tasarım değişkeni, Çizelge 3.17’deki sınır aralıkları 

kullanılarak PS algoritmasıyla optimize edilmiştir. PS algoritmasının tercih edilmesinin 

nedeni, multimodal yüksek boyutlu turbojet düşük basınç rotor grubu optimizasyonunda 

uygunluk fonksiyonunun en iyi yakınsama yaptığı algoritma olmasıdır. Optimizasyon 

sonucunda elde edilen yeni rotor geometrisi parametreleri ise Çizelge 4.8’de verilmiştir.  
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Optimizasyon sonucunda elde edilen bu parametrelerden bazılarında imal edilebilirlik 

ve montajlanabilirlik koşullarını sağlayabilmek adına ufak değişiklikler yapılmıştır. 

Bunun sonucunda elde edilen optimize edilmiş nihai geometri ise Şekil 4.17 ve Şekil 

4.18’de verildiği gibidir. 

 

 
 

ķekil 4.17. Test düzeneği için optimize rotor geometrisi 

 

 
 

ķekil 4.18. Test düzeneği optimize rotor yandan görüntüsü 

 

Optimize edilmiş rotor geometrisinin katı modeli oluşturulduktan sonra imalatına 

geçilmiştir. Burada başlangıç rotor geometrisinden farklı olarak disklerin şaft üzerine 

sıkı geçme ile monte edilip eksenel kısıtının ise segmanlarla yapılması planlanmıştır. 

Bunun nedeni şaftın ortasının başlangıç geometrisine göre çok kalınlaşmış olması ve 

trantorque yapısal elemanının böyle bir çap için uygun boyutlarda olmamasıdır. Böylesi 

bir çap için varolan trantorquelar hem sistem dinamiğinin bozacak kadar ağır hemde 

disklerin monte edilmesine imkan tanıyamayacak kadar ağırdır. Bu kapsamda imal 

edilen şaft ve disk parçaları Şekil 4.19 ve Şekil 4.20’de verildiği gibidir. 



 

 

 

 

 

132 

 

 

 
 

ķekil 4.19. İmalatı gerçekleştirilen optimize rotor şaftı 

 

 
 

ķekil 4.20. İmalatı gerçekleştirilen optimize rotor diski 

 

İmal edilen rotor parçaları birleştirilerek Şekil 4.17’dekine uygun olarak 

montajlanmıştır. Şekil 4.21’de verilen bu montajlı hali üzerine çekiç testi 

gerçekleştirilmiş ve bunun sonuçlarıda ilerleyen kısımlarda ele alınmıştır. 

 

 
 

ķekil 4.21. İmalatı gerçekleştirilen optimize rotor geometrisinin montajı 
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4.3.3. Karĸēlaĸtērmalē dinamik davranēĸ 

 

Optimizasyon sürecinde, uygunluk fonksiyonunun PS algoritması ile yakınsaması Şekil 

4.22’de gösterilmiştir. Beş yüz iterasyon sonunda uygunluk fonksiyonunun değeri 12,98 

olarak hesaplanmıştır. Bu süreçte birinci doğal frekans artırılırken, rulman kuvvetleri ve 

disk sehimleri azaltılmıştır. Optimize edilen rotor geometrisinde, tıpkı başlangıç 

geometrisinde olduğu gibi, birinci modun jiroskopik etkiden yalnızca sınırlı ölçüde 

etkilendiği gözlemlenmiştir. Bu durumu göstermek amacıyla, optimize edilmiş rotor 

geometrisine ait Campbell Diyagramı Şekil 4.23’te sunulmuştur. 

 

 
 

ķekil 4.22. PS optimizasyon iterasyon adımları 

 

 
 

ķekil 4.23. Optimize edilmiş rotor geometrisinin Campbell diyagramı  

 

Jiroskopik etkinin sınırlı olmasıyla birlikte, elde edilen yeni geometrinin ilk doğal 

frekansının önemli ölçüde arttığı görülmektedir. Bu artışı, FRF grafiğinde de açıkça 
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gözlemlemek mümkündür. Şekil 4.24 ve Şekil 4.25’te yer alan yataklama kuvvet tepki 

grafikleri incelendiğinde, optimize edilmiş rotor yapısında yeni elde edilen tepe 

noktasının daha yüksek bir frekansta bulunduğu ve asimptotik bir davranış 

sergilemediği tespit edilmiştir. Benzer şekilde, disk davranışlarında da önemli ölçüde 

sehim azalması gözlemlenmiştir. Bu azalma, Şekil 4.26 ve Şekil 4.27’de detaylı olarak 

gösterilmiştir. Disklerin sehimindeki bu iyileşme, optimize edilmiş rotor geometrisinin 

dinamik performansını artıran bir diğer önemli etkendir. 

 

  
 

ķekil 4.24. Rulman 1 kuvvet cevabı tepkisi 

 

 
 

ķekil 4.25. Rulman 2 kuvvet cevabı tepkisi 

 

 
 

ķekil 4.26. Disk 1 sehim cevabı tepkisi 
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ķekil 4.27. Disk 2 sehim cevabı tepkisi 

 

Elde edilen karşılaştırmalı sonuçlar, rotor davranışında belirgin bir iyileşme olduğunu 

ortaya koymaktadır. Özellikle doğal frekanstaki artış, bu rotor grubunun çalışma hız 

aralığının genişletilebileceğini işaret etmektedir. Doğal frekansta gözlemlenen bu 

değişimi doğrulamak amacıyla çekiç testi gerçekleştirilmiş ve elde edilen sonuçlar 

detaylı şekilde incelenmiştir. 

 

4.3.4. Modal test ile CTMM sonu­larēnēn deĵerlendirilmesi 

 

Modal testler, optimizasyon öncesi ve sonrası olmak üzere iki ana aşamada 

gerçekleştirilmiştir. Sonuçların incelenmesi, bu aşamalara uygun bir sırayla ilerleyecek 

şekilde planlanmıştır. Optimizasyon öncesinde, başlangıç rotor geometrisi üzerinde dört 

farklı modal test yapılmıştır. Bu testler iki ucu serbest disksiz, iki ucu serbest diskli, iki 

ucu yataklanmış disksiz ve iki ucu yataklanmış diskli modal testlerdir. Bu testlerde 

tespit edilen eksiklikler, optimize edilmiş rotor geometrisinin iyileştirilmesine rehberlik 

etmiştir. Optimizasyon sonrasında, optimize edilmiş yapı için iki farklı modal test 

gerçekleştirilmiştir. Bu testler ise iki ucu serbest diskli ve iki ucu yataklanmış diskli 

modal testlerdir. Bu testleri daha anlaşılır kılmak için aşağıdaki şekilde numaralandırma 

tercih edilmiştir; 

I.   Test  : Optimizasyon öncesi, iki ucu serbest disksiz 

II.  Test : Optimizasyon öncesi, iki ucu serbest diskli 

III. Test : Optimizasyon öncesi, iki ucu yataklanmış disksiz 

IV. Test : Optimizasyon öncesi, iki ucu yataklanmış diskli 

V.  Test : Optimizasyon sonrası, iki ucu serbest diskli 

VI. Test : Optimizasyon sonrası, iki ucu yataklanmış diskli 
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ķekil 4.28. Test I frekans tepki cevabı 

 

Birinci test üzerinde disk bulunmayan sadece şaft yapısı için gerçekleştirilmiştir. Şaft 

yapısı ise herhangi bir şekilde yataklanmamış serbest titreşimi öncelikle incelenmiştir. 

Bu test için elde edilen FRF grafiğinin genlik ifadesi Şekil 4.28’de verildiği gibidir. 

FRF grafiği test düzeneği üzerinde en fazla tepkiye sahip ivmeölçerden elde edilmiştir. 

Bu grafik üzerinden gözlemlenen doğal frekansların TMM çözücüsü ile yapılan 

karşılaştırma sonuçları Çizelge 4.9’daki gibi verilmiştir. Gözlemlenen doğal frekanslara 

karşılık gelen mod şekilleri ise Şekil 4.29’da normalize edilmiş genlik ifadesi ile 

verilmiştir. 

 

¢izelge 4.9. Test I için analiz ve test sonuçlarının karşılaştırılması 

 
Mod # TMM  Test  % Hata 

1 518,97 498,00 4,21 

2 1046,57 1011,68 3,45 

3 1420,56 1375,44 3,28 

 

İkinci test olarak iki ucu serbest ve şaftın üzerine diskinde dahil edildiği konfigürasyon 

için çekiç testi gerçekleştirilmiştir. Bu konfigürasyon üzerinden elde edilen çekiç testi 

sonucu FRF grafiğinin genliği Şekil 4.30’da verildiği gibidir. Şekil incelendiğinde 

kesikli siyah çizgilerle ilk üç eğilme modu belirtilmiştir. Bu frekanslar arasında 

çözücüde gözlemlenmeyen ek bir frekans 800 Hz civarında gözlemlenmiştir. Bu modun 

gözükme nedeni trantorque elemanının disk bağlantısına bir miktar yumuşaklık 

katmasıdır. Bunun dışındaki temel eğilme modları tespit edilmiş olsada bu fark çözücü 

ile test frekanslarının karşılaştırıldığı Çizelge 4.10’da da gözlemlenmiştir. Özellikle 

ikinci ve üçüncü eğilme modunda disklerin daha fazla eğilmesi nedeniyle sonuçların 

farklılaştığı düşünülmüştür (bkz. Şekil 4.31). Sahip olunan bu farklılığı gidermek adına 
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optimize edilmiş rotor yapısında disklerin montajlanması için ek bir mekanik aparat 

kullanmak yerine sıkı geçme ile montajlama yapılması planlanmıştır.  

 

 
 

ķekil 4.29. Test I normalize edilmiş mod şekilleri 

 

¢izelge 4.10. Test II için analiz ve test sonuçlarının karşılaştırılması 

 

Mod # TMM  Test  % Hata 

1 365,66 357,28 2,35 

2 662,02 584,67 13,23 

3 1025,14 1184,94 13,49 

 

 
 

ķekil 4.30. Test II  frekans tepki cevabı 

 

 
 

ķekil 4.31. Test II  normalize edilmiş mod şekilleri 
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Üçüncü testte disklerin dahil edilmesindeki farklılığı yine incelemek adına öncelikle 

disksiz fakat iki ucu yataklanmış konfigürasyon için çekiç testi gerçekleştirilmiştir. Bu 

konfigürasyon için elde edilen çekiç testi FRF grafiğinin genliği Şekil 4.32’de verildiği 

gibidir. Temel eğilme modları doğru bir şekilde elde edilmiştir. Özellikle disklerin 

olmamasının etkisi doğal frekans sonuçları üzerinde de görülmüştür. Doğal frekans 

açısından kıyaslama yapıldığında test ile analiz arasındaki farklılıklar Çizelge 4.11’deki 

gibidir. Elde edilen frekanslara karşılık gelen mod şekilleri ise Şekil 4.33’te verildiği 

gibidir.  

 

¢izelge 4.11. Test III için analiz ve test sonuçlarının karşılaştırılması 

 

Mod # TMM  Test  % Hata 

1 201,55 192,94 4,46 

2 656,64 621,17 5,71 

3 1283,54 1233,83 4,03 

 

 
 

ķekil 4.32. Test III  frekans tepki cevabı 

 

 
 

ķekil 4.33. Test III  normalize edilmiş mod şekilleri 

 

Dördüncü testte bir önceki teste ek olarak tekrar disklerin monte edilmesi 

gerçekleştirilmiştir. Diskler dahil edildiği konfigürasyon için elde edilen çekiç testinin 

FRF genliği Şekil 4.49’da verildiği gibidir. Bu tepe noktalarına karşılık gelen mod 
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şekilleri ise Şekil 4.35’te verilmiştir. Çizelge 4.12 incelendiğinde disklerin eklenmesi 

yine hata oranının artmasına sebep olmuştur. Bu nedenle optimize edilen yapıda 

trantorque elemanının kullanılmaması gerektiğine karar verilmiştir. 

 

¢izelge 4.12. Test IV için analiz ve test sonuçlarının karşılaştırılması 

 

Mod # TMM  Test  % Hata 

1 69,92 77,24 9,48 

2 373,94 362,31 3,21 

3 843,47 955,72 11,75 

 

 
 

ķekil 4.34. Test IV frekans tepki cevabı 

 

 
 

ķekil 4.35. Test IV normalize edilmiş mod şekilleri 

 

 
 

ķekil 4.36. Test V frekans tepki cevabı 

 



 

 

 

 

 

140 

 

Beşinci test optimize edilmiş geometrinin ilk testidir. Bu testte şaft üzerine monte edilen 

diskler sıkı geçme ile montajlanmıştır. Elde edilen konfigürasyon için öncelikle 

yataklanmadan iki ucu serbest olacak şekilde çekiç testi gerçekleştirilmiştir. Bu testte 

elde edilen FRF grafiğinin genliği Şekil 4.36’da verildiği gibidir. Bu frekanslara karşılık 

gelen mod şekilleri ise Şekil 4.37 ile normalize edilerek verilmiştir. 

 

¢izelge 4.13. Test V için analiz ve test sonuçlarının karşılaştırılması 

 

Mod # TMM  Test  % Hata 

1 1170,6 1203,78 2,76 

2 1969,48 1940,27 1,51 

3 2781,74 2982,70 6,74 

 

Doğal frekans açısından kıyaslama yapıldığında test ile analiz arasındaki farklılıklar 

Çizelge 4.13’teki gibidir. Elde edilen bu sonuçların önceki testlere göre daha yakın 

olmasının nedeni trantorque yapısal elemanı kullanılmamış olmasıdır. Bu aynı zamanda 

çözücünün ne kadar sağlıklı çalıştığını ve bununla birlikte yapılan optimizasyon 

çalışmasının güvenilirliğinide ortaya koymaktadır. 

 

 
 

ķekil 4.37. Test V normalize edilmiş mod şekilleri 

 

¢izelge 4.14. Test VI için analiz ve test sonuçlarının karşılaştırılması 

 
Mod # TMM  Test % Hata 

1 235,99 233,34 1,14 

2 976,15 915,41 6,64 

3 2271,05 2351,34 3,41 
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Son olarak gerçekleştirilen altıncı test, optimize edilmiş geometrinin ikinci testidir. Bu 

test aynı konfigürasyon için şaftın iki ucu yataklanarak gerçekleştirilmiştir. Elde edilen 

FRF grafiğinin genlik ve faz ifadesi Şekil 4.38’de verildiği gibidir. Bu tepe değerlerine 

karşılık gelen mod şekilleri ise Şekil 4.39’daki gibidir. 

 

 
 

ķekil 4.38. Test VI frekans tepki cevabı 

 

Doğal frekans açısından kıyaslama yapıldığında test ile analiz arasındaki farklılıklar 

Çizelge 4.14’teki gibidir. Elde edilen sonuçlar incelendiğinde test ile oldukça yakın 

değerlere sahip olunduğu gözlemlenmiştir. Bu sonuçlar optimizasyon çalışması için 

kullanılan çözücünün oldukça güvenilir olduğunu göstermektedir.  

 

 
 

ķekil 4.39. Test VI normalize edilmiş mod şekilleri 
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5. SONU¢ 

 

Bu çalışmada, CTMM’nin rotordinamiği analizine uygulanabilirliği gösterilmiş ve bu 

yöntemin avantajları, FEM ve analitik yöntemlerle kıyaslanarak ortaya konulmuştur. 

CTMM’nin sağladığı en büyük avantajlardan biri, hızlı çözüm kabiliyeti sayesinde kısa 

sürede iterasyon gerçekleştirerek özellikle optimizasyon çalışmalarında etkili bir araç 

olmasıdır. Bu avantajdan yola çıkarak, CTMM’yi kullanan bir çözücü geliştirilmiş ve 

bu çözücünün kullanıcı dostu arayüzü detaylı bir şekilde tanıtılmıştır. 

 

NFLT gereği, optimizasyon algoritmalarının farklı problemlerde farklı davranışlar 

sergileyebildiği bilinmektedir. Bu durumu rotordinamiği bağlamında inceleyebilmek 

için, literatürdeki benchmark çalışmalarından esinlenerek üç farklı rotordinamik 

problem ele alınmıştır: turboşaft güç şaftı, mini-turbojet ve turbojet düşük basınç rotor 

grubu. Her bir rotor tipi için gerçekleştirilen optimizasyon çalışmaları, algoritmaların 

farklı performanslar sergilediğini ve nihayetinde benchmarklara benzer rotor yapılarının 

elde edildiğini ortaya koymuştur. Bu sonuçlar, optimizasyon algoritmalarının 

rotordinamik problemlere uygulanabilirliği ve etkinliği açısından değerli bilgiler 

sağlamıştır. 

 

Rotordinamiği açısından optimizasyon problemleri, unimodal düşük boyutlu, 

multimodal düşük boyutlu ve multimodal yüksek boyutlu olmak üzere üç kategoriye 

ayrılmıştır. GA, DE, SA, GSA, BH, PSO, HHO, ABC ve PS algoritmalarından oluşan 

dokuz farklı optimizasyon algoritmasının performansı değerlendirilmiş ve bu 

algoritmaların başarımının, optimize edilecek problemin türüne bağlı olarak değiştiği 

gözlemlenmiştir. Bu nedenle, farklı rotordinamiği optimizasyon problemlerinde, 

problem tipinin multimodal veya unimodal olması ile düşük boyutlu veya yüksek 

boyutlu olması dikkate alınarak uygun algoritmaların tercih edilmesi gerekmektedir. 

Çünkü doğru optimizasyon algoritmasının seçimi, ön tasarım aşamasında süreci 

hızlandırarak daha doğru ve etkili kararlar alınmasını sağlayacaktır. 
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Unimodal düşük boyutlu rotordinamiği tasarım optimizasyonu için PSO algoritmasının 

oldukça iyi sonuçlar verdiği gözlemlenmiştir. Ancak, problem karmaşıklaştıkça 

PSO'nun performansında düşüş yaşanmıştır. Örneğin, multimodal yüksek boyutlu 

rotordinamiği problemlerinde, metasezgisel algoritmalar arasında ABC algoritmasının 

daha iyi performans sergilediği belirlenmiştir. Buna ek olarak, metasezgisel olmasa bile 

örüntü tabanlı bir optimizasyon yöntemi olan PS algoritması, multimodal yüksek 

boyutlu problemler için oldukça başarılı sonuçlar vermiştir. Düşük boyutlu 

optimizasyon problemlerinde GSA ve BH algoritmalarının performansı yetersiz 

kalırken, bu algoritmaların multimodal yüksek boyutlu problemlerde kullanılması 

önerilmektedir. Algoritma seçiminin, problemin yapısına ve boyutuna bağlı olarak 

dikkatlice yapılması, optimizasyon sürecinde daha etkili ve hızlı sonuçlar elde 

edilmesini sağlayacaktır. 

 

Kendi geliştirdiğimiz CTMM tabanlı rotordinamiği çözüm yöntemi, optimizasyon 

çalışmaları sonucunda benchmarklara yakın geometrilerin elde edilmesini sağlamıştır. 

Bu çalışmalar, CTMM’in süre açısından oldukça kabul edilebilir sonuçlar verdiğini ve 

rotordinamiği optimizasyon algoritmaları için etkin bir şekilde kullanılabileceğini 

göstermektedir. 

 

Son olarak, yapılan optimizasyon çalışmalarını uygulamaya dökmek adına bir test 

düzeneği kurulmuş ve optimizasyon çıktılarının gerçek dünya koşullarında 

doğrulanması sağlanmıştır. Test çalışmaları, arzu edilen optimizasyon çıktılarının elde 

edilmesini sağlamış ve aynı zamanda geliştirilen çözücünün doğruluğunu deneysel 

olarak da ispat etmiştir. Bu bulgular, CTMM’nin rotordinamik optimizasyonlardaki 

üstünlüğünü ve bu yöntemin gelecekteki tasarım iterasyonlarında sağlayacağı büyük 

avantajları vurgulamaktadır. 

 

Yapılan bu çalışma, rotordinamiği optimizasyon süreçlerinde CTMM’nin hızlı ve 

güvenilir çözümler sunarak mühendislik uygulamalarında etkili bir araç olabileceğini 

ortaya koymaktadır. Geliştirilen çözücü ve gerçekleştirilen test çalışmaları, hem 

akademik hem de endüstriyel uygulamalar için önemli bir referans noktası 

oluşturacaktır. 
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EK 1  Rotorlar Ķ­in Ama­ Fonksiyonlarē 

Rotordinamiği optimizasyonu kapsamında üç farklı rotor problemi el alınmış olup 

bunlar sırasıyla turboşaft, mini-turbojet ve turbojet rotordinamiği optimizasyonuydu. Bu 

problemler için amaç fonksiyonlarının tek bir uygunluk fonksiyonu altında birleştirildiği 

eşitlikler ile belirtilmişti. Bu kısımda ise her bir optimizasyon problemi için oluşturulan 

global kriter uygunluk fonksiyonunun çözücünün kullanıldığı dil olan MATLAB’teki 

karşılığı verilmiştir. 

 

Turboşaft rotordinamiği optimizasyonu için tek bir amaç fonksiyonu tanımlanmış olup 

bunun uzunluk kısıtı ile ilişki global kriter uygunluk fonksiyonu Ek Çizelge 1.1’de 

verildiği gibidir. 

 

Ek ¢izelge 1.1. Turboşaft Uygunluk Fonksiyonu MATLAB Kodu 

 
function  F = GlobalCriteria(x)  
 

%% AMA¢ FONKSĶYONU 1 
f1 = JoeRot_Obj1_Norm(x);  
Fall(1,Countf)=f1;  

 
%% KISIT FONKSĶYONU 1 
f 2 =abs(x(:,1)*940+20+x(:,2)*940+10+ ...  
       x(:,3)*940+10+x(:,4)*940+20 - 1000);  
Fall(2,Countf)=f 2;  

 
%% UYGUNLUK FONKSĶYONU -  GLOBAL CRITER 
Fg=(( - 111.81 - f1)/ - 111.81)^2+((10 - f)/10)^2;  
 

F = [ Fg];  

 
end  

 

Mini -turbojet rotordinamiği optimizasyonu için dört amaç fonksiyonu ve bir uzunluk 

kısıtı tanımlaması vardır. Bu amaç fonksiyonlarından ilk üçü doğal frekansı işletim hızı 

aralığından uzak tutmak için tanımlanmış olup dördüncü ise kütle değerinin 

minimizasyonu için tanımlanmıştır. Buların global kriter altında uygunluk fonksiyonu 

olarak birleştirilmesi Ek Çizelge 1.2’de verildiği gibidir. Ek Çizelge 1.1’e benzer olarak 

doğal frekansın elde edildiği transfer matris metodu çözücüsü kapalı formda verilmiştir.  
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Ek ¢izelge 1.2. Mini -Turbojet Uygunluk Fonksiyonu MATLAB Kodu 

 
function  F = GlobalCriteria(x)  
 

%% AMA¢ FONKSĶYONU 1 
[w1 w2 w3] = JoeRot_Obj1_Norm(x);  

  
if  w1<1333  
    f1=0;  
else   
    f1=(( - 1333 - w1)/ - 1333)^2;  
end  

 
%% AMA¢ FONKSĶYONU 2 
if  w2<1333  
    f2=0;  
else   
    f2=(( - 1333 - w2)/ - 1333)^2;  
end  

 
%% AMA¢ FONKSĶYONU 3 
    f3=(( - 2000 - w1)/ - 2000)^2;  

  
%% AMA¢ FONKSĶYONU 4 
V1=pi*((8+12*x(:,6))^2)*(10+50*x(:,1))*1e - 9;  
V2=pi*((8+12*x(:,7))^2)*(10+50*x(:,2))*1e - 9;  
V3=pi*((8+12*x(:,8))^2)*(10+100*x(:,3))*1e - 9;  
V4=pi*((8+12*x(:,9))^2)*(10+50*x(:,4))*1e - 9;  
V5=pi*((8+12*x(:,10))^2)*(10+50*x(:,5))*1e - 9;  
Md1=0.2+0.2*x(:,11);  
Md2=0.2+0.2*x(:,12);  

  
fx4 =(V1+V2+V3+V4+V5)*7850+Md1+Md2;  
   f4=((1 - fx4)/1)^2;  

  
%% KISIT FONKSĶYONU 1 
fx5 =abs(x(:,1)*50+10+x(:,2)*50+10+ ...  
       x(:,3)*100+10+x(:,4)*50+10+x(:,5)*50+10 - 200);  
   f5=((5 - fx5)/5)^2;  
 

%% UYGUNLUK FONKSĶYONU -  GLOBAL CRITER 
Fg=f1+f2+f3+f4+f5  

F = [Fg];  

  
end  

 

Turbojet rotordinamiği optimizasyonu için sekiz amaç fonksiyonu ve bir uzunluk kısıtı 

tanımlaması vardır. Doğal frekans artırma, kütle hafifletme, disk sehimi ve rulman 

kuvveti azaltma gibi bu ifadelerin global kriter altında uygunluk fonksiyonu olarak 

birleştirilmesi Ek Çizelge 1.3’te verildiği gibidir.  
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Ek ¢izelge 1.3. Turbojet Uygunluk Fonksiyonu MATLAB Kodu 

 
function  F = Pattern_GlobalC(x)  
global  Countf Fall  
%% AMA¢ FONKSĶYONU 1 
[fx1,dR,fR] = FD_JoeRot_Obj1_Norm(x);  
f1=5*(( - 200 - fx1)/ - 200)^2;  

  
%% AMA¢ FONKSĶYONU 2 
V1=pi*((15+15*x(:,10))^2)*(10+50*x(:,1))*1e - 9;  
V2=pi*((15+15*x(:,11))^2)*(10+50*x(:,2))*1e - 9;  
V3=pi*((15+15*x(:,12))^2)*(10+50*x(:,3))*1e - 9;  
V4=pi*((15+15*x(:,13))^2)*(10+500*x(:,4))*1e - 9;  
V5=pi*((15+15*x(:,14))^2)*(10+500*x(:,5))*1e - 9;  
V6=pi*((15+15*x(:,1 5))^2)*(10+500*x(:,6))*1e - 9;  
V7=pi*((15+15*x(:,16))^2)*(10+500*x(:,7))*1e - 9;  
V8=pi*((15+15*x(:,17))^2)*(10+500*x(:,8))*1e - 9;  
V9=pi*((15+15*x(:,18))^2)*(10+100*x(:,9))*1e - 9;  
Md1=4+5*x(:,19);Md2=4+5*x(:,20);Md3=4+5*x(:,21);  
fx2 =(V1+V2+V3+V4+V5+V6+V7+V8+V9)* 7850+Md1+Md2+Md3;  
f2=((17.49 - fx8)/17.49)^2;  

  
%% AMA¢ FONKSĶYONU 3 
fx3=max(abs(fR(1,:)));  
if  fx3 < 5000  
   f3=0;  
else  
   f3=((5000 - fx3)/5000)^2;  
end  

 
%% AMA¢ FONKSĶYONU 4 
fx4=max(abs(fR(2,:)));  
if  fx4 < 5000  
f4=0;  
else  
f4=((5000 - fx4)/5000)^2;  
end  

 
%% AMA¢ FONKSĶYONU 5 
fx5=max(abs(fR(3,:)));  
if  fx5 < 5000  
f5=0;  
else  
f5=((5000 - fx5)/5000)^2;  
end  

  
%% AMA¢ FONKSĶYONU 6 
fx6=max(abs(dR(1,:))*1000);  
if  fx6 < 1  
f6=0;  
else  
f6=((1 - fx6)/1)^2;  
end  
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Ek ¢izelge 1.3. Turbojet Uygunluk Fonksiyonu MATLAB Kodu (devam) 

 
%% AMA¢ FONKSĶYONU 7 
fx7=max(abs(dR(2,:))*1000);  
if  fx7 < 1  
f7=0;  
else  
f7=((1 - fx7)/1)^2;  
end  

 
%% AMA¢ FONKSĶYONU 8 
fx8=max(abs(dR(3,:))*1000);  
if  fx8 < 1  
f8=0;  
else  
f8=((1 - fx8)/1)^2;  
end  

    
%% KISIT FONKSĶYONU 1 
fx9 =abs(x(:,1)*50+10+x(:,2)*50+10+x(:,3)*50+10+ ...  
       x(:,4)*500+10+x(:,5)*500+10+x(:,6)*500+10+ ...  
       x(:,7)*500+10+x(:,8)*500+10+x(:,9)*100+10 - 1000);  
f9=((10 - fx9)/10)^2;  

   
%% UYGUNLUK FONKSĶYONU -  GLOBAL CRITER 
Fg=f1+f2+f3+f4+f5+f6+f7+f8+f9;  
F = [F g];  

  
end  
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EK 2  Optimizasyon Algoritmalarē Kaynaklarē 

 

Çalışma kapsamında dokuz farklı optimizsyon algoritması kullanılmıştır. Bu 

optimizasyon algoritmalarının amaç fonksiyonları için bizim tanımladığımız amaç 

fonksiyonları ile yer değiştirilerek uygun parçacık sayısı ve iterasyon sayısı ile yeniden 

tanımlanarak oluşturulmuştur. Bu kapsamda kullanılan optimizasyon algoritmalarının 

temel kod kaynakları ve indirilebilir websitesi yönlendirmeleri Ek Çizelge 2.1’deki 

gibidir. Not edilmesi gerekirse tüm algoritmalar MATLAB tabanlı olarak kullanılmıştır. 

 

Ek ¢izelge 2.1. Optimizasyon Algoritmaları ve Kaynakları 

 
Genetik Algoritma 

Hazır MATLAB fonksiyonu olup ilgili fonksiyonun özelliklerine aşağıdaki uzantıdan ulaşılabilir: 

https://www.mathworks.com/help/gads/ga.html 

Diferansiyel Evrim 

Bu algoritma araştırmacılar tarafından geliştirilmiş olup aşağıdaki uzanltı üzerinden MATLAB 

kodlarına ulaşılabilir: 

https://yarpiz.com/231/ypea107-differential-evolution 

Benzetilmiĸ Tavlama 

Hazır MATLAB fonksiyonu olup ilgili fonksiyonun özelliklerine aşağıdaki uzantıdan ulaşılabilir: 

https://www.mathworks.com/help/gads/simulannealbnd.html 

Yer­ekimi Arama Algoritmasē 

Bu algoritma araştırmacılar tarafından geliştirilmiş olup aşağıdaki uzanltı üzerinden MATLAB 

kodlarına ulaşılabilir: 

https://www.mathworks.com/matlabcentral/fileexchange/27756-gravitational-search-algorithm-gsa 

Kara Delik Algoritmasē 

Bu algoritma araştırmacılar tarafından geliştirilmiş olup aşağıdaki uzanltı üzerinden MATLAB 

kodlarına ulaşılabilir: 

https://www.mathworks.com/matlabcentral/fileexchange/72223-black-hole-optimization-algorithm 

Par­acēk S¿r¿s¿ Optimizasyonu 

Hazır MATLAB fonksiyonu olup ilgili fonksiyonun özelliklerine aşağıdaki uzantıdan ulaşılabilir: 

https://www.mathworks.com/help/gads/particleswarm.html 

Harris ķahini Optimizasyonu 

Bu algoritma araştırmacılar tarafından geliştirilmiş olup aşağıdaki uzanltı üzerinden MATLAB 

kodlarına ulaşılabilir: 

https://github.com/aliasgharheidaricom/Harris-Hawks-Optimization-Algorithm-and-

Applications/blob/master/HHO.m 

Yapay Arē Kolonisi 

Bu algoritma araştırmacılar tarafından geliştirilmiş olup aşağıdaki uzanltı üzerinden MATLAB 

kodlarına ulaşılabilir: 

https://yarpiz.com/297/ypea114-artificial-bee-colony 

¥r¿nt¿ Arama Algoritmasē 

Hazır MATLAB fonksiyonu olup ilgili fonksiyonun özelliklerine aşağıdaki uzantıdan ulaşılabilir: 

https://www.mathworks.com/help/gads/patternsearch.html 
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