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OZET

Glinlimiiz tasit teknolojisi motor, aerodinamik, karoser omrii, 6n ve arka takimlar ile fren sistemi
yoniinden biiyiik gelismeler kaydetmesine ragmen amortisdrde gerekli teknolojik gelismeler saglanamamustir.
Titresimin sonliimlenmesi 6zellikle kirllgan malzeme nakliyesi, patlayict maddelerin, hasta ve yaralilarin, askeri
amagcli ¢ok 6zel malzemelerin tasinmasinda 6nem kazanmaktadir.

Bu makalede, amortisoriin yolda karsilasabilecegi rastlant1 titresimleri, test makinesinde siniisoidal
hareket seklinde tanimlanmis bir harmonik yontem ile saglanmistir. Tipik bir otomobil arka aks amortisorii test
sonuglari, literatiirde mevcut calismalarla karsilagtirilmistir.

Bu calisma ile harmonik ve tahmini lineerlestirme teknigi kullanilarak basit bir model amortisériin
dinamik davraniginin fiziksel yorumu yapilmustir.

Anahtar Kelimeler: Lineer, non—lineer, amortisor, harmonik.
ABSTRACT

Despite advances in several vehicle technologies such as engine, aerodynamics, body, and break
system, shock—absorber technology relatively neglected in vehicles. Shock—absorber becomes especially
important in transportation of fragile materials, wounded and sick people, and dangerous military ordinance.

In this study, possible random vibrations that an absorber could have were simulated by a sine wave
harmonic generator. A typical car rear shock—absorber was tested and experimental data compared with the
literature.

Using harmonic method and estimated linearization method, a simple mathematical model that
characterized the physical system was developed and model parameters also explained in this work.

Key Words: Linear, non—linear, shock—absorber, harmonic.

1. GIRIS

Son yillarda tasit dinamiginde aktif ve yar1 aktif kontrolii ilgi odag: haline geldi ve
glinimiizde basit “sOniimleyici kontrol sistemleri” bilhassa yolcu otobiislerinin seri
konstriiktiv yapisinda kullanilmaya baglandi. Bu kontrol sistemlerin analiz, dizayn ve

teknolojideki hizli gelisimi, tasitlarin siispansiyon sisteminde lastik ve amortisor gibi
bilesenler dinamiginin tam ve dogru bir tasvirini gerekli kilmistir [1,3].

Giiniimiiz otomobillerinde siispansiyon siispansiyon sisteminde tekerlek asilis
donaniminda kullanilmakta olan amortisorler biitiin mekanik sistemlerde oldugu gibi non—
lineer karakterdedir [6,7]. Tasit dinamigi analizinde kullanilmakta olan modeller; 6zellikle
stirlis konforu bakimindan ayriklastirilmis non—lineer elementli olup esas itibariyle lineerdir
[5]. Bu ayriklastirilmis elementler ancak sistemin ayrintili dinamik davranisi ile ¢ok yakindan
ilgili olmast durumunda esdeger lineerlestirme teknigi gdz Oniine alinir. Sayet sistemin non—
lineer denklemleri biliniyorsa, amortisor ve lastik bilesenleri analitik olarak parametreleri elde
edilebilen lineer elemanlar yerine kullanilabilmekte, bununla birlikte tasitin seyir kosullarinda
dinamik davranisi bir deneysel veriyi gerektirir. Esdeger lineer sisteme ait parametrelerin
degisiminin izlenmesinde, maksada uygun basit bir sistemin bazi hallerde iyi bir sonug
verebilmesi, katsayilar1 belirli orijinal non-lineer sisteme ait diferansiyel denklem ile
dogrudan iligkilidir. Lineer modellerin parametreleri siiphesiz deneylerde kullanilacak degisik
test sinyallerine bagl olarak esdeger lineerlestirme yardimiyla tayin edilir.
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Boylece esdeger harmonik ve amaca uygun bi¢cimde yapilmis tahmini lineerlestirme
teknigi ile tipik bir amortisér i¢in deneysel veriler kullanarak gergeklestirilmis
lineerlestirmeye dayali deneysel verilerle s6z konusu amortisér i¢in uygun bir matematik
model olusturulur.

2. ESDEGER LINEERLESTIRME

Bir sistemin incelenmesi; gercek bir sistemin dinamigi i¢in kurulmus dinamik sisteme
ait lineer veya non—lineer bir matematik model bu sistemin dinamik davranisini gerceklestiren
olarak kabul edilir. Belirli uygulamalarda non—lineer model gerekli oldugu halde lineer
modelin yeterli dogrulukta oldugu durumlar da vardir. Sistem dinamiginde birgok
lineerlestirme teknikleri kullanilmakta olup, yol kosullarinda amortisoriin isleyisi dinamik
bakimdan 6nemli bir rol oynadigi, siiriis konforu bakimindan siispansiyon tasarimina uygun
diisen tahmini lineerlestirme teknigidir. Bu teknik Krylov’un metodu temel alinarak
olusturulmustur [6]. Harmonik veya sadece harmonige yakin hareketler igin sistem
dinamiginin taniminda, harmonik lineerlestirme ile sinirli kalmaktadir. Amaca uygun olarak
yapilacak bir tahmini lineerlestirme, gelisiglizel uyarimli yol titresimleri gibi problemlere
uygulanabilen bu Krylov Etal’m metodu Booton, Kazakov ve Caughey [7] tarafindan
genisletilerek kullanim alani1 daha da yaygin hale getirildi. Harmonik hareket ve tahmini
lineerlestirme metodunda genel diisiince ve teknik ayni ve ¢ok benzer olmakla birlikte her iki
metot rastlantisal uyarimlarla sinirl kalmaktadir.

Tasit tekerleginin asilis donaniminda, siispansiyon sisteminin viskoz séniim elemant
amortisoriin dinamik davranis1 asagidaki non—lineer diferansiyel denklem ile tanimlanir;

x"(t)+ g[x(t), x'(t)]=F(t) (1)
Burada F(t) bir harmonik kuvvet fonksiyonu veya sabit bir rastlantt uyarimi, x(t)

sistem cevabi, deplasmami tammladigi ve g[x(t), x(t)] durum degiskenleri non-lineer bir

fonksiyonu belirtir. Esdeger lineerlestirmede temel diisiince non—lineer diferansiyel denklem
yerine su diferansiyel denklem kullanilir:

y'(t)+ay'(t)+ by(t) = F(t) 2)

Bu iki diferansiyel denklemde; x(t) ve y(t) rastlanti cevaplarini minimuma indirmek
icin yapilmasi gereken a ve b katsayilarini dogrulukla segmektir.

Genel bir durumda g[x(t), x'(t)] tek islevli bir fonksiyon ve F(t)’nin sifir olmadig:

durum dikkate alinmas1 gerekir. E{ } sembolii umulan1 belirten bir operator olarak beklenilen
deplasman ve kuvvet ¢iktilarindan diizensiz degisken kisimlar1 ayrilir ve ortalama degerler;

x,(t)=x(t) - E{x(t),
F,(t) = F(t)- E{F(t)) 3)
Elglx(t), x'(0)] = E{F()} “)

seklinde ifade edilir.

Harmonik lineerlestirme durumunda bu operator s6yle tanimlanir;
1 T
E{x(t)} = zj(t)dt (5-a)
0

Harici zorlayic1 kuvvetin dairesel frekansi Q ile titresim periyodu arasindaki iliski;
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2
Q

T (6)

Bu tahmini rasgele durumda, E{ } operatorii beklentiyi belirtir ve umulan deplasman;

Efx(0)) = lim— [x(0pa (5-b)

seklindedir ya da t zamaninda bagimsiz x(t) nin olasilik yogunluk fonksiyonunu P(x) belli ise
sabit islemler i¢in sdyle tanimlanir:

o0

E{x(t)} = IxP(x)dx (5-¢)

—00

Amortisor dinamigini ifade eden non—lineer diferansiyel denklemden ortalamay1 veren
ifadeleri ¢ikarirsak neticede diizensiz bir sekilde degisip dalgalanmalar1 gosteren kisimlar i¢in
su ifade elde edilir;

x"(6)+glx(t). x'(6)]-Efglx(t). x(t)}=F (1) (7

Bir orijinal non—lineer denklem minimum hata, a ve b parametrelerini kullanmak
sartiyla asagidaki lineerlestirilmis diferansiyel denkleme doniistiiriiliir;

yi(t)+ay(t)+ by, (t) = F,(t) (8)

Amaca uygun olarak yapilacak tahmini lineerlestirme durumunda, lineerlestirilmis
diferansiyel denklem ¢6ziimiinde ilk adim a ve b parametrelerini hesaplamak, ikinci adim dizi
momentlerinin orijinal non-lineer denkleminkine esdeger olup olmadiginin dogruluguna
bakmaktir. Degerlendirmede hesaplanan a ve b parametrelerinin degerleri ile beklentileri
iceren orijinal non—lineer problemin istatistiksel ¢oziimi karsilastirilir. Bu yiizden hata
hesabinda lineer diferansiyel denklemdeki y(t) kullanilmayip non-lineer diferansiyel
denklemdeki x(t) girdi deplasmani kullanilmakta, bununla birlikte bazi1 6zel durumlar
haricinde, orijinal non-lineer problemin ¢dziim istatistigi cogunlukla belli degildir, sayet
¢Oziim belliyse ayrica bir lineerlestirme yapilmasi zorunlulugu kalmaz. Bundan sonraki
yapilan islemlerde ise hatay1 veren denklem [8] lineerlestirilmis olmasi nedeniyle y(t) degeri
temel alinarak tanimlanmasi genellikle yaygin bir uygulamadir. Boylece g[x(t), X'(t)]

verilirse neticede ¢oziilebilen a ve b parametreleri i¢in lineer olmayan denklemler kiimesine
ulasilir [9].
3. DENEYSEL TEKNIiK VE UYGULAMASI

g[x(t), X'(t)] ‘nin bilinmedigi hallerde esdeger lineerlestirme uygulayabilmek igin
lineerlestirilmis sistem parametrelerinin tayini gerekir, bunun i¢in de deneysel veri kullanilan
bir metoda basvurulur. Non—lineer denklem x'(t) ile carpilir ve beklenti operatorii E{ }

uygulanilarak;

E{x/(t)x"(t)p+ E{x (thglx(t), x'(t)]}=E{F(t)x (1)} ©)
bulunur.

Efx(Ox"(0)} = - LB (1) (10)

T 2dt
esitligi yardimiyla a parametre degeri i¢in su sonuca varilir ve bu denklem basit bir gii¢
dengesi olarak yorumlanir.
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. EéFf:')ZPEt(;)} (11)

Zira tahmini durumda sabitligin bir sonucu olarak E{x'z(t)} sabittir, yine harmonik

hareket durumunda da ¢oziim, periyodikligin bir sonucu olarak E{x'z(t)} degismediginden
sabittir.

Gii¢ dengesi denkleminde; zorlayict kuvvet F(t) tarafindan orijinal sisteme uygulanan
biitiin gii¢, sayet orijinal non—lineer sistem gibi esdeger lineer sistem de ayni harekete maruz
kaliyorsa bu gii¢ sistemin soniimleyici viskoz elemani olan damperde tiiketilir. Non—lineer
sistemin ana Ozelliklerinden biri olan glig—akim karakteristigi olarak adlandirilan bu 6zellik
boylece lineerlestirme yapilmak suretiyle korunur. Bu esdeger lineerlestirme pek c¢ok
uygulamalarda ve Ozellikle tasit siispansiyon sistemin vazgecilmez elemani amortisoriin
dinamiginde ¢ok caziptir.

b parametre degerinin belirlenmesi i¢in bu defa non—lineer diferansiyel denklem x(t)
ile carpip esitligin her iki tarafina E{ } operatorii uygulanirsa,

E{x(t)x"(0}+ Efx(t)glx(t). x(t)]=E{F(t)x(t); (12)

bu ifade ile lineerlestirilmis bir sistemin kinetik ve potansiyel enerjilerinin birbirine esitligini
veren bir enerji dengesi denklemi elde edilmis olur. Bu da b parametre degerini verir;

o EEO0) PO 0

Burada;

& B0}~ B0} B0} -0 4

esitligi kullanilir.

Yukaridaki a ve b parametreleri boylece uygun bir x(t) uyar1 hareketi i¢in sistemin
x'(t)’sini ve F(t)’yi basitge Olgiilmesine ve degerlendirilmesine olanak saglar. Ciinki
gozlemler gercek bir non—lineer sistem i¢in yapildigindan elde edilen test degerleri dogru bir
sekilde istatistiksel sonuglar verir.

Teleskopik hidrolik amortisdriin modellenmesinde Onceki bolimde 6zet olarak
tanitilmis bulunan harmonik hareket ve tahminin lineerizasyon metodu esas alinarak,
otomobil amortisorleri i¢in matematiksel modeller gelistirmek maksadiyla test diizenegi
olarak bir sok makinesi, soniim sabiti olarak bilinen a ve b parametrelerinin beklenti
degerlerini degerlendirmek iizere de bilgisayar kontrollii sinyal analizérii kullanilir. Bu
diisiinceden hareketle degisik strok ve devirli laboratuar tipi bir amortisor test makinesi
tasarim ve imalat1 gerceklestirildi. Test diizenegi Sekil 1°de goriilmektedir. [10]
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Sekil 1: Amortisor Test Diizenegi

Deneylerde arka aks siispansiyonda kullanilmakta olan yerli yapim standart teleskopik
hidrolik amortisorii test edildi. Amaca uygun olarak tahmini lineerlestirme i¢in bazi degerler
daha onceden yapilmis kaynak sonuglardan alindi [7]. Calismada sadece harmonik hareket
durumu dikkate alind1 ve a soniim sabiti tayini yapildi. Bu nedenle amortisoriin u¢ noktasinda
kuvvet sinyali F(t) ve hiz X’(t) Ol¢iiliip degerler verildi ve daha sonra gii¢ dengesini saglayan

bu a sonlimleme sabiti sinyal analizoriinde korelasyon modu kullanilarak hesaplanildi.

Teorik incelemede sistemin durumuna iliskin  diferansiyel denklemlerin
cikarilmasinda, atalet kuvveti ifadesinde sistemin kiitlesi 1’e esit alindi. Boylece zorlayici
kuvvet F(t) bir kuvvetten ¢ok bir ivme ile temsil edildi, a parametresi de lineer sistemin
soniimlenmis serbest titresimlerinin soniimleme sabitinin tersi olarak alindi. Bununla birlikte
deneylerde ise F(t) bir kuvveti temsil etmekte, a parametresi de bu durumda N/mm/s birimi ile
sOniim sabitini temsil eder.

Genligi X =3 ve 45 mm. arasinda degisen, 2 Hz.lik sintisoidal harmonik hareketin test
sinyalinde 6lgiilen soniim sabitinin degisimi Sekil 2’de goriilmektedir. Soniim sabiti degisimi
ortalama kareli hizin karekokii degerine bagli asagidaki ver hiz ifadesi degerlerinde
gosterilmistir [9].

1 T
Ver = [— | x’z(t)dt} (15)
T 0
Buna gore amortisoriin piston hizi veg [mm/s] ile orantili soniim kuvveti, soniim sabiti

a [N/mm/s]’ya bagli su sekilde ifade edilir;
For = vy (16)
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Sekil 2: 2 Hz.lik Siniisoidal Test Sinyali Sekil 3: 2, 4, 6 ve 10 Hz.lik Siniisoidal
I¢in Soniim Sabiti Degisimi Test Sinyallerinde Soniim Sabiti Degisimi

Soniimleme sabiti egrisi kiiciik hizlar i¢in pozitif bir egimle baglayip maksimuma
ulagsmakta ve sonra tekdiize olarak alcalarak inmektedir. Yiiksek hizlar i¢in egri bir yatay
tanjanta yaklasiyor. Eger testler daha yiiksek frekanslar i¢in tekrarlanildiginda egrinin nitel
davranig1 ayni1 kalmakta, fakat sontim sabitinin kesin degerleri degisik frekanslarda amortisor
piston hizina gore Sekil 3’te goriildiigi gibi degisim gostermektedir. Soniim sabitinin
maksimum degerindeki hiz, artan frekanslarda daha yiliksek degerlere dogru cikartilir, buna
karsin bu yiiksek hizlarda soniim sabiti i¢in yaklasilan nihai egim hemen hemen hig
degismeden sabit kaldig1 goriiliir.

4. AMORTISORUN MATEMATIK MODELLEMESI

Bir amortisoriin isleyisi, onun yapilisina ait konstriiktif detaylarna gii¢lii bir sekilde
baglidir, bu hususta amortisor karakteristigini igeren ve dinamik davranisinda net bir ¢oziim
onerebilecek cok az kaynak bilgi vardir. Bu ¢alismada teleskopik hidrolik amortisoriin basit
bir matematiksel model tanitimi ve dinamigi incelenecektir. Soniim sabiti a ile
iliskilendirilmis glic—akim karakteristigi, tam ve dogru bir modelin olusturulmasiyla
miimkiindiir. Bu model, amortisor piston hizlarinin (0 < vegr < 500 mm/s) degisik hizlarinda,
harmonik hareketle siniisoidal test sinyali (1 Hz < f < 10 Hz) frekanslarinda test edilmis ve
biitiin degisim alani i¢in kayda deger sonuglar elde edilmistir. Deney teleskopik hidrolik
amortisoriiniin prensibi Sekil 4’te goriilmektedir. Esas olarak amortisor genellikle yag olan bir
akiskan icerisinde hareket eden i¢ tliplin bolmelerini ayiran ve valfleri bulunan bir pistondan
olusur. I¢ ve dis tiipler ikinci valfler sayesinde birlestirilir, dis tiip sadece i¢ tiip icin bir depo
gorevi yapar.

Teleskopik hidrolik amortisér prensip olarak Sekil 5’te goriildiigii gibi bir akiskan
ihtiva eden kapali bir silindir igerisinde hareket eden bir piston modeline indirgenebilir. ki
hiicre ¢/ uzunlugunda ve d capinda dairesel kesitli degismez tek bir kanalla birbirine icten
birlestirilir ve sivinin sikistirilamaz oldugu farz edilerek piston hareket denklemi; atalet
kuvveti, laminar akis, gaz kisma kaybi ve siirtinmeden ibaret {i¢ soniimleme terimi ve
zorlayict kuvvetle su sekilde ifade edilir [9].

mx"(t)+d,x"(t)+d,x(t)sgn[x'(t)]+d, sgn[x(t)]= F(t) (17)
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Burada: Laminar akig, gaz kisma ve siirtinme kayiplarini tanimlayan d;, d; ve ds
degerlerin hesab1 asagidaki baglantilarla yapilir:

32nA*/Y cpA’
= . d, =
nd 2
Kullanilan biiyiikliikler; A effektif piston alani, n akigkaninin dinamik viskozitesi, p
akigkan kiitle yogunlugu ve c bir sabittir. Piston ve silindir arasindaki Coulomb siirtiinmesi
uN siirtlinme kuvveti olarak hesaba katilir. Denklem 17°de, piston hareket denklemindeki ilk
iic soniimleme kuvveti terimi, sirasiyla laminar akis, gaz kisma valfi kayiplar1 ve siirtinmeden
kaynaklanan enerji dagilimini1 tanimlar. Bundan baska amortisoriin iki tarafindan etkiyen
kuvvetlerin birbirine esit oldugu kabul edilir, boylece amortisor disaridan gozlenebilen
kiitlesiz olan iki kuvvet elemanl olur [8].

d] s d3 :“N (18)

Gaz ':: \
\"* | | |27} _ Piston kolu
-] . |-}
RN [ S e
:'- = :_' Membran
1
I¢ tip_ | - -
\:\1 :‘
Dis tii ' ‘:- I K
; p\ J-_-""-"]--] Altbdliim ve valfleri

Sekil 4: Teleskopik Hidrolik Amortisor Prensibi

_,_/n

.r'; -
s ===
JITrTTrid

[ TE— ¥ -l

Sekil 5: Amortisoriin Matematiksel Modeli

Bu basit model, gelistirilecek gercek amortisoriin  glic—akim davraniginin
tanimlanmasina yeterli olmadigi, zira modelde hesaplanan a, Denklem 17’den tespit edilen
a’nin teorik degerleri, glig—akim davranigini tanimlayan model a degerlerinden ¢ok farkli
olup bunun yetersizligi agikca gortiliir.

a=d, +&>EQ+4A—d3 (19)
3n X0
Burada soniim sabiti degerlerin tespiti esdeger lineerlestirme boliimiinde belirtilmis
bulunan siniisoidal temel harmonik hareketin test sinyallerinde tahmini yaklasimla
gerceklestirilir. Model sonlim sabiti egrisi Denklem 19’dan diisiik piston hizlarinda 6l¢lilmiis
sOniim sabitin degerleri amortisor dinamigi davranisini tanimlayamaz oldugu, ancak yiiksek
hizlarda Sekil 6’dan goriilebildigi gibi iyi bir yaklasim olusturdugu anlasilir. Anilan
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yaklagtirma egrisi yalnizca, yiikksek hizlar i¢in yapilan 6l¢im degerleri esas alinarak asgari
Gauss hatasi1 kullanilarak deneysel veriye uydurulur. Gaz kisma kayiplarimi tanimlayan d, o
kadar kiicliktiir ki pratik uygulamalar i¢in ihmal edilebilir.

Sekil 2 ve Sekil 3’teki egrilerin karakteristik sekillerine bakildiginda bunun siddetli
geri itme naklin davranigini tanimlayan tipik fonksiyonuna benzemekte oldugu, Karadayi ve
Masada ¢ok diisiik frekanslarda (f < 1 Hz) yaptiklar1 arastirmada bu siddetli geri itmenin
onemli oldugunu ve dikkate alinmasinin gerekliligini gostermislerdir [4]. Sayet geri itmeyi 6
kabul edersek her strokun bagslangic ve bitiminde piston hizinin yon degistirmesinde olusan
sok, basit matematiksel modelin piston hareket denklemine su kosulda etki ettirilir.

mx"(t)=F(t), eger x(t)-%x <3 ve x'(t)<0
veya x(t)+% <8 ve x(t)>0
mx"(t)+d,x(t)+d, sgn[x'(t)] = F(t), (20)
diger bir deyisle, Denklem 17’nin yerine o zaman a su sekilde ifade edilir:

a=0, eger 2x<59

2
a=d, l—larcos(l—g)%rl(l—gj (1—{1—2} J + A2d3 (2—§j (21
T X T X X xQn X

yani bu ifadede kii¢iik katkisindan dolay1 d, bastan sifir kabul edilmistir.

Yaklagik olarak Olclilmiis sonlim sabiti verisi, Oncekinden biraz daha iyi olmakla
birlikte kabul edilir yeterlikte tam tatmin edici degildir. Teori ve deney arasindaki bu farklilik
biraz da silindirin iki hiicresini birlestiren valflerin kanallarinin kompleks bir konstriiktif sekle
sahip olmasi ve ele alman model amortisor dibindeki ikinci valf kiimesinin hesaba
katilmamas1 gercegine baghdir. Ayrica bu valfler bazi kritik basing seviyesine ulasilip
ulagilmadigini gosteren agik ek kanallar1 bulunan 6n yiiklii yaylari ihtiva eder. Bu husus Sekil
7’de sadece 1 Hz frekansli harmonik hareket i¢in soniimleme kuvvetinin zamana bagl
degisiminden agik¢a goriiliir. Yaklasik olarak 50 N. sonlimleme kuvveti degerinin iizerinde
hemen hemen sabit kalan karakteristik periyotlar vardir [9].

Lo

1.6 Y +
g .Hesaplanan [
& .l N 200+
Z
= z }
: RAVAVAVAY

~Olgiil
:g Olgiilen | Q \
g .
:Q
2 out -200}
(o]
pel}
(]
%
m — -100! . }
© 200 L00 2 4
Hiz vg [mm/s] Zaman t[s]
Sekil 6: Modelde Olciilmiis ve Hesaplanmis Sekil 7: 1 Hz Frekansh Harmonik
Soniim Sabiti Karsilastirmasi [18] Hareketle Soniimleme Kuvveti Degisimi

Sekil 7’ye bagl olarak kuvvet-deplasman ve kuvvet-hiz diyagramlar1 Sekil 8 ve 9’da
goriiliir. Bu sekiller amortisoriin sikisma ve genisleme hareketlerindeki asimetrik davranigini
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da gostermektedir. Bazen bir amortisoriin kuvvet—hiz karakteristigi sikisma ve genisleme igin
ayr1 ayri iki sabit viskoz soniimleme terimi ile tanimlanir. Bu bazi 6zel durumlarda iyi bir
sonug verir olmasina ragmen amortisoriin ¢alisma kosullarinin ¢ok genis bir bolimii iizerinde
bu modelin glic—akim karakteristigini tanimlamasi siiphesiz ¢ok yetersiz kalir.

tod 100

200+ 200+
. z.
& 5 bttt A
= + } ; b 4 e
E k” Q /' . -
N

-200- ! - 200+

=400 v -400 T T

20 20 -100 100
Deplasman [mm] Hiz [mm/s]
Sekil 8: Kuvvet-Piston Kursu Diyagram Sekil 9: Kuvvet-Séniim Hizi Diyagram

Amortisor degisik ¢alisma rejimlerinde; laminar akis, gaz kisma ve siirtiinme kayiplari
icin degisik d; parametrelerini kullanarak, asimetri ve degisen valf karakteristiklerin etkileri
modelin piston hareketi denkleminde [17] isleme sokularak ve gerekli analizler yapildiktan
sonra Ol¢iiliir ve hesap edilmis soniim sabitin piston hizina bagimli degisimi, asagidaki
bagmtilarla degisik dokuz ayr1 model ¢ap1 kullanilarak yapilan bu dokuz parametreli deneme
sonuclar1 Sekil 10°da verilmistir.

mx"(t)+d,x(t)+d,x"*(t)sgn[x(t)] + d, sgn[x'(t)] = F(t), eger Q< v,,

_ =

mx"(t)+d/x'(t)+d,x"?(t)sgn[x'(t)]+ d} sgn[x'(t)] = F(t), Q> v, ve |x’(t] <v,,

mx"(t)+d’x'(t)+dix"*(t)sgn[x'(t)]+ d} sgn[x(t)

| S—
I
23|

—_
-

S—

XQ>v, ve |X'(tl >V,

(23)

T Ry

£

Z

= 084

E

g

2 0dq .

=2 l__,.—-Hesaplanan

' i [T
T + +
200 L00
Hiz Vg [mm/s]

Sekil 10: Degisik Amortisor Piston Hizinda Séniim Sabitinin Karsilastirmasi
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Model testinde her seferinde sadece bir frekans degeri kabul edilmek kosullu
yaklagimla deneme sonuglar1 alindi. Bununla birlikte degisik frekans degerlerinin kullanilmast
halinde de degisik parametre kiimeleri verileri alinabilecegi bir gergektir. Yapilan
denemelerden Gyle anlasiliyor ki bir amortisér modelinin gerektirdigi parametre sayisi, s6z
konusu olan basit bir model i¢in mevcut olanindan ¢ok daha fazla olmasina ragmen bu
durumda da hala amortisor modelinden beklenilen tatminkar bir sonucun arzu edilen
stispansiyon sistemindekinden uzak kaldigi, gelistirilmeye yonelik bulundugu goriiliyor.
Model, elastik eleman yay1 kullanma kosuluyla daha da gelistirilebilir, ¢linkii séniimleyici
icerisindeki sivi, hava basincinda calisan bir esnek yayla c¢alkalanmakta ve yiiksek
frekanslarda bu yagin kopiirmesi 6nemli hale gelmekte, neticede soniime 6nemli derecede
hassasiyet gostermektedir. Soniimleyici daha sonra elastik yayla art arda hareket eder ve
dahili i¢ degiskenlerin etkisi modeli [8, 9] daha da kompleks bir hale getirdiginden bunlarin
modele sokulmasi kaginilmaz olur.

Sonug olarak matematik modelleme ile gelistirilmeye ¢alisilan bir teleskopik hidrolik
amortisOriin gligc—akim karakteristiginin tanimi, tasviri sadece fiziksel olarak orantili birkag
parametreden olusan basit matematiksel modellerin kullanilmas1 yoluyla tam ve miikemmel
bir sekilde gelistirilme mertebesinin nihai bir ¢6ziime ulagabilmesinin bu kosullarda ¢ok gii¢
oldugu bu alandaki ¢alismalarin daha yogunlastirilmasi gerektigi anlasilir.

5. SONUC

Motorlu tasitlarin arka aks silispansiyonunda kullanilmakta olan tipik bir teleskopik
hidrolik amortisor i¢in bir takim test sonuclari kullanilarak bu sonlimleyicinin giic—akim
karakteristigini aciklamak icin dinamik davranist iizerinde duruldu. Yol sartlarinda
amortisOriin sonliim sabitinin piston hizina, soniim kuvvetinin tiimsek ve ¢ukur kasislerindeki
deplasman ve hiz degisimlerine bagli bu durum degiskenlerinin nasil bir degisme gostermis
olduklari, bir degisim fonksiyonu olarak ifade edildi.

Bir amortisoriin dinamik davranisinin rejim halinde konumunu yeterince dogru ve tam
bir sekilde tanimlanmasinda yetersiz, az sayida parametreli basit modellerin maksada uygun
olmadigi, dinamik davranigla ilgili parametreleri tanimlamak i¢in harmonik veya sabit
gelisigiizel rastlantili hareketi saglayan bilgisayar kontrollii, sinyal analizér donanimina haiz
deneysel teknige elverisli, uygun bir test makinesinin gerekli oldugu goriildii.

Tasitlarin seyir geometrisinde dnemli bir rol oynayan siiriis konforunda, amortisérlerin
konstriiksiyon yoniinden onemlerini devamli korumalari, bu alanda daha ileri c¢aligmalara
gereksinim duyulmaktadir.
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