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OzeT

Dort tekerlekten ¢ekisli, genel amacl bir tasita ait yonlendirme sisteminin optimum kinematik tasarimi ve
gerilme analizi yapilmistir. Caligmanin ilk boliimiinde, Adams/Car™ yazilimi kullanilarak, 6n aksin, Ackermann
yonlendirme trapezini de i¢eren ¢oklu cisim (CC) modeli kurulmustur. Literatiirde verilen yonlendirme hatasi
(Br) sinirlamasimi saglayan trapez geometrisi, Adams/Insight™ optimizasyon modiilii kullanilarak, Deney
Tasarimi-Yanit Yiizey Yontemi (DT-YYY) yardimiyla elde edilmistir. Ikinci boliimde, ydnlendirme sirasinda
tekerlek temas ylizeyine etkiyen kazima momenti (Mg) yaklasik olarak hesaplanmistir. Mg yardimuyla,
direksiyon trapezinin sonlu elemanlar analizi (SE) yapilmis ve kinematik olarak optimize edilen sistemin,
mekanik agidan giivenilir olup olmadigi incelenmistir. DT-YYY kullamlarak elde edilen direksiyon trapezi
geometrisi, viraj i¢inde kalan tekerlegin . = 0°-36° araliginda yonlendirilmesi sirasinda, B < £0,5° yonlendirme
hatas1 kosulunu saglamaktadir.

Anahtar Kelimeler: Ackermann yénlendirme prensibi, Direksiyon hatasi, Coklu cisim dinamigi, Kinematik
optimizasyon, Deney tasarimi, Sonlu elemanlar analizi

Kinematic Optimisation of the Steering Trapezoid of a 4WD Vehicle
by Using Design of Experiments Approach

ABSTRACT

Optimal kinematic design and stress analysis of the steering system of a 4WD multi-purpose vehicle were
performed. In the first part of the study, the multibody (MB) model of the front axle including the Ackermann
steering trapezoid was built by Adams/Car™ software. With the help of the Adams/Insight™ optimisation
module, the trapezoid geometry which satisfies the steering error (Bg) tolerances given in the literature was
obtained by using Design of Experiments-Response Surface Methodology (DOE-RSM). In the second part, the
bore torque (Mg) acting on the tyre contact patch during the steering manoeuvre was approximately calculated.
By using Mg, finite element (FE) analysis of the steering trapezoid was carried out. By this way, mechanical
reliability of the system was also examined. The trapezoid geometry obtained from DOE-RSM satisfies the g <
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+0.5° condition for the B ; = 0°-36° steering range of the inner wheel during a cornering manoeuvre.

Keywords: Ackermann steering principle, Steering error, Multibody dynamics, Kinematic optimisation, Design
of experiments, Finite element analysis

|. GiRris

IR tasitin viraj hareketi sirasinda tekerleklerin yol yiizeyinde kaymadan yuvarlanmasinin

saglanabilmesi, tasita ait tiim tekerleklerin donme eksenlerinin viraj merkezi olarak bilinen bir
noktada kesigmesi ile miimkiindiir. Sekil 1.a.’da, viraj merkezi “M” etrafinda donen, iki aksh bir tagit
icin uygulamasi goriilen bu kural, Ackermann Prensibi olarak bilinmektedir [1-3]. Matematiksel
olarak, Ackermann prensibi agsagidaki sekilde ifade edilebilir;

ﬂLaA( Li):tan&;' (1)

cotpg + Li

F

Burada B, viraj disinda kalan tekerlegin yonlendirme agis1, B aa i¢ tekerlegin belirli bir B; doniis agist
icin denklem (1)’den elde edilen ideal yonlendirme agisidir. Yonlendirme hatasi ya da “Ackermann
hatas1” B, ideal ve gercek durumlardaki doniis acilar1 fark: olup asagidaki bagintiyla ifade edilir;

ﬁF( Li)zﬁl_a( Li)_ﬁLaA( Li) (2)

Tasitin yonlendirilebilir tekerlekleri arasinda, yukarida verilen kinematik iliskinin kurulabilmesi igin
genellikle, belirli kinematik 6zellikleri saglayan ¢ubuk mekanizmalarindan yararlanilir. Sekil 1.b.’de
[4]’e gore prensip semast goriilen dort kol tipi yonlendirme mekanizmasi (O-A;-A;"-O"), tasarim ve
iretim kolayligi, maliyet diisiikliigli gibi getirileri nedeniyle, sabit aksli tasit tasarimlarinda halen
yogunlukla tercih edilen bir sistemdir. Yonlendirme trapezi olarak da adlandirilan bu sistem esasinda
ideallestirilmis bir model olup, iiretilecek yonlendirme sistemi konstriiksiyonunun kinematik agidan bu
trapeze esdeger olmasi beklenir.
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Sekil 1. (a) Ackermann yonlendirme prensibi ve (b) Yonlendirme trapezi
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Gergek seyir manevralari sirasinda, on aks tekerlekleri genellikle diisik ag¢1 degerleriyle
yonlendirilirler [5,6]. Bu nedenle, trapez mekanizmasinin Ackermann prensibini, diisiik i¢ tekerlek
yonlendirme acilar1 i¢in saglamasi genellikle yeterli kabul edilir. Genel bir kural olarak, bir
yonlendirme trapezinin, viraj i¢inde kalan tekerlegin B = + 30° doniis araligr i¢in Ackermann
prensibini, B < £0,5° hata toleransi ile saglamasi istenir [7,8]. Eger bu kosul saglanamiyorsa, sistemin
en azindan B= £ 20° icin s6z konusu hata aralig1r iginde kalmasi kabul edilebilir olarak
degerlendirilmektedir.

Bu ¢aligmada, Sekil 2.a’da genel goriiniisii verilen dort tekerlekten gekisli cok amaglt bir tasitin Sekil
2.b’de goriilen tahrikli 6n aksi icin optimum yonlendirme hatasi degerlerini saglayan direksiyon
trapezi geometrisi belirlenmistir. Bu amagla 6nce, MSC. Adams® yazilimi yardimiyla, tasitin mevcut
yaprak yayli sabit aksinin ve yonlendirme sisteminin g¢oklu cisim (CC) modeli olusturulmustur.
Tekerlegin ve sabit aks yapi elemanlarinin olusturdugu tasarim sinirlamalart dikkate alinarak,
yonlendirme trapezine ait kiiresel mafsallarin yerlestirilebilecegi tasarim hacimleri belirlenmistir. Bu
hacimler kullanilarak, Deney Tasarimi-Yanit Yiizey Yontemi (DT-YYY) yardimiyla, literatiirde izin
verilen yonlendirme hatasi degerini agmayan optimum trapez geometrisi, Adams/Insight™ uygulamasi
iizerinden elde edilmistir. Yapilan bu geometrik iyilestirmenin sistemin yapisal mukavemetine
etkisinin incelenmesi igin ANSYS® Workbench V16.0 paket programi yardimiyla, direksiyon
trapezinin sonlu elemanlar (SE) modeli olusturulmustur. Sistemi en fazla zorlayacag diisiiniilen
ylikleme senaryosu, tekerlegin, tasit durdugu sirada yonlendirilmesi olarak belirlenmis ve bu kosulda
tekerlegin yola temas ettigi yiizeye etkiyen kazima momenti MB, yaklasik olarak hesaplanmistir. Bu
moment, SE modelinde girdi degeri olarak kullanilarak, trapezin sonlu elemanlar analizleri
gerceklestirilmis ve kinematik olarak iyilestirilen sistemin mukavemet kosullarin1 saglayip
saglamadig1 degerlendirilmistir.
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Sekil 2. (a) Dort tekerlekten ¢ekisli ok amach tasit ve (b) Tasitin yonlendirilebilir sabit on akst
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Il. YONTEM

A. KINEMATIK OPTIMIZASYON

Yonlendirme sistemi elemanlarinin aks konstriiksiyonu iizerindeki yerlesimi Sekil 3.a.’da sematik
olarak verilmektedir. Yonlendirme trapezi, bu elemanlarin konumlar1 ve boyutlart yardimiyla, Sekil
3.b.’de goriildigii gibi olusturulmaktadir [9,10]. Trapez tipi yoOnlendirme sistemlerinin hata
karakteristigini belirleyen temel geometrik biiytikliik trapez agis1 A’dir [11, 12]. Kinematik trapezin A
acist, rot basi kiiresel mafsalinin uzaysal konumuyla (A;) belirlenmektedir. Bu ¢alismada, optimum
yonlendirme hatasini veren A agisinin tespiti, Adams/Insight™ optimizasyon uygulamasi yardimiyla
gerceklestirilmistir. Tagitin mevcut aksinda uygulanan direksiyon trapezi i¢in A= 17° olarak
Olciilmiistiir. Trapezin optimum geometrisinin belirlenebilmesi i¢in Deney Tasarimi-Yanit Yiizey
Yontemi (Design of Experiments - Response Surface Methodology) uygulanmistir. Deney Tasarimi
(DT) yaklasimu, bir sistemin tasarim parametreleri ile sistem performansi arasindaki iliskiyi belirlemek
amaciyla kullanilmaktadir [13-15]. Yamit Yiizey Yontemi (YYY), polinom tipi regresyon modeli
kullanan genisletilmis bir Deney Tasarimi yontemidir [16].
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Sekil 3. Reimpell’e gore yonlendirme trapezinin temel boyutlari [9,10]

Yanit yiizey deneylerinin baslica amaci, tasarim degiskenleri ve sistem cevabi arasinda iligkiyi
belirleyebilmek i¢in uygun bir model elde etmektir. Ikinci mertebe bir yamit yiizey icin regresyon
modeli asagidaki sekilde tanimlanabilir [17];

K K
y=ﬂo+2ﬂixi+Zﬁinin+5 (3)
i1 i<j

Bu ifade, 6rnegin M adet deney i¢in matris formuna uygun olarak asagidaki sekilde yazilabilir;
y=Xp+e (4)

Burada y, gozlem vektorii, X model matrisi, f kismi regresyon sabitlerini igeren vektor ve & hata
vektorii olarak adlandirilir [20]. En diisiik hata degerini saglayan tahmini  degeri;

p=(XTX)'XTy )
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bagintisiyla ifade edilir [15-17]. ADAMS/Insight™ uygulamasi, regresyon modelindeki J
parametrelerinin tahmin edilebilmesi icin en kiigiik kareler yontemini kullanmaktadir [18, 19]. Bu
calismada, deney noktalarinin belirlenebilmesi i¢in Adams/Insight™ uygulamasinin tasarim
tanimlama tablosunda segenek olarak sunulan ve sematik gosterimi Sekil 4.a’da verilen Merkezi
Kompozit Tasarim (MKT) tipi uygulanmistir. MKT, 2k adet eksenel (ya da “yildiz”) nokta ile
kombine edilmis iki seviyeli faktoriyel (kiip) noktalarindan olugsmaktadir. Boylelikle, analiz igin
gerekli deneysel noktalarin tiiretilmesi igin toplamda, 2k+2*+n. adet tasarim 6rneginin olusturulmasi
gerekmektedir. Burada k, faktor sayisi, n ise merkez nokta i¢in olusturulan érnek sayisidir. [19, 20].
Sabit 6n aks ve yonlendirme sisteminin MSC.Adams® programi yardimiyla olusturulan CC dinamigi
modeli Sekil 4.b’de goriilmektedir. Optimizasyon islemi igin ilk asamada, kiiresel mafsalin (A;)
uzaydaki konumunu sinirlayan tasarim kisitlar1 belirlenmistir. Optimizasyon modiilii yardimiyla
bulunacak optimum nokta, bu kisitlarin belirledigi ve Sekil 5°de goriilen dikddrtgenler prizmasi
geometrili hacim (K) icerisinde kalmak zorundadir.

@ Kiip noktasi
@ Yildiz noktasi
@ Merkez nokta

Faktér 1

aktdr 3

Faktér 2

Hareket ynii

Sekil 4. (2) Merkezi Kompozit Tasarim ve (b) On aksin CC dinamigi modeli

Olgiiler, mm {5
cinsindendir.

Sekil 5. Tasarim simirlamalart
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Al noktasmin X, y ve z eksenleri boyunca hareket edebilme miktarlari, Sekil 5’de sematik olarak
goriilen ve asagida 6zetlenen konstriiktif sinirlamalar dikkate alinarak belirlenmistir:

* Yonlendirme ara c¢ubugu, iki adet kiiresel mafsal ile iz kollarina baglanmaktadir. Cubugun ve
dolayisiyla kiiresel mafsalin konumu, -x yoniinde diferansiyel tarafindan sinirlanmaktadir. Mafsalin +x
yoniindeki hareketi ise sistemin ¢aligma hacmini artirmaktadir.

» Kiiresel mafsal, -y yoniinde tekerlek gobegi ve fren sistemi tarafindan simirlanmaktadir. +y
Yoniindeki sinirlamada ise tam yonlenme durumunda sistemde sikisma meydana gelmemesi kosulu
belirleyici olmaktadir. Tam yonlenme sirasinda, Sekil 5’de goriilen trapez i¢ agist ¢’nin, 15° < ¢ <
165° araliginda kalmasi istenmektedir [9].

* Tahrik edilmeyen yoOnlendirilebilir bir sabit 6n akstan farkli olarak bu tasarimda, 6n diferansiyelin
konumu, direksiyon trapezi i¢in sinirlayici olmaktadir. Sistemin saglikli ¢alisabilmesi i¢in belirli bir p
mesafesi gereklidir. Ik tasarimda p= 2 mm olarak Slciilmiistiir. Cubugun, dolayisiyla mafsalin +z
eksenindeki hareketini diferansiyel, -z eksenindeki hareketini ise tasitin taban serbestligi, b
simirlamaktadir.

Yukarida acgiklanan sinirlamalar ve tasit modeli iizerinden yapilan Slglimler yardimiyla, A; noktasi
konumunun degisim araliklart Ax = £20 mm, Ay = -15; +25 ve Az = 0; -10 mm olarak belirlenmistir.
Oy, 06n aks iz genisliginin orta noktasi olup bu c¢alisma kapsaminda referans nokta (x=0; y=0; z= 0)
olarak se¢ilmis, CC dinamigi modelinde kullanilan koordinatlar, bu noktaya gore Ol¢iilmiistiir.
Ackermann hatast hesabinda kullanilan tasit parametreleri, Sekil 1.a’ya gore, Tablo 1’de
Ozetlenmektedir. Optimizasyon islemine ait akis semasi ise Sekil 6’da goriilmektedir.

Tablo 1. Tasitin temel boyutlari

Le Ly SRV i
(mm) (mm) (mm) (mm)
2500 1557 1760 1471

Adams/Car™

1. Baglangig modelinin analizi
2. Amag fonksiyonunun segimi (Be)

Faktorler Am:g fonk.
& An An) mak simum
» mutlak degerl

Tasanm hedefi
(Minimum fr)

GIKTI

Regresyon modeli
AdamsflnsughtTM
1. Faktérlerin gaginimasi I
2. Tasanm kisitlaninin segimi
3. Hedefin tanimlanmasi Tasanm uzayinin Tasarim matrisinin
4. inceleme stratejisinin ha (8rneklerin) Omeklerin analizi = olugturulmasi
segimi (Om. DT-YY) olugturulmasi (Gahgma uzayr)

Sekil 6. DT-YYY tabanh kinematik optimizasyon igleminin adimlar

Optimizasyonun ilk asamasinda, bu degerler kullanilarak, ilk tasarima ait kinematik modele = +45°
smir degerleri icin Adams/Car™ ortaminda yonlendirme simiilasyonu, uygulanmistir. Daha sonra
Brmaks, programa “tasarim amaci” (design objective) olarak tanitilmistir. Yonlendirme hatasinin, ilk
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analizden elde edilen maksimum mutlak degeri ve ilk tasarim modeli Adams/Insight™ uygulamasina
aktarilmistir. Tasarim sinirlamalar1 ve hedefi dikkate alinarak, segilen faktorlerin miimkiin en yiiksek
ve en diislik fiziksel degerleri programa tanitilmistir. Analiz tipi, DT-YY olarak secilmistir. MKT
secenegi kullanilarak olusturulan tasarim Orneklerine (deney noktasi) uygulanan ardisik kinematik
analizlerden elde edilen sonuglar kullanilarak, tasarim matrisi (¢alisma uzayi) meydana getirilmistir.
Son asamada, bu matris kullanilarak olusturulan regresyon modeli yardimiyla, baglant1 noktalarinin
optimum konumlar1 se¢ilmistir. MKT yardimiyla olusturulan 17 adet tasarim 6rnegine ait koordinatlar
Tablo 2’de, tasarim degiskenlerinin segilen maksimum ve minimum degerleri ile optimizasyon
caligmasi sonucu belirlenen optimum kiiresel mafsal konumu Tablo 3’de verilmektedir.

Tablo 2. Tasarim ornekleri (koordinatlar, mm cinsinden verilmistir.)

Deney no. Koordinat Deney no. Koordinat
X y z X y z
Referans 175 -690,5 310 9 155 -685,5 305
1 155 -705,5 300 10 195 -685,5 305
2 155 -705,5 310 11 175 -705,5 305
3 155 -665,5 300 12 175 -665,5 305
4 155 -665,5 310 13 175 -685,5 300
5 195 -705,5 300 14 175 -685,5 310
6 195 -705,5 310 15 175 -685,5 305
7 195 -665,5 300 16 175 -685,5 305
8 195 -665,5 310 17 175 -685,5 305

Tablo 3. Tasarim degiskenleri

Koordinat Maksimum deger =~ Minimum deger Optimum deger
(mm) (mm) (mm)
X 195 155 155
y -665,5 -705,5 -671
z 310 300 302

Tablo 3’de verilen optimum koordinatlar1 saglayan Aoy degeri, 25° olarak belirlenmistir. A’nin 5lik
atlamalarla bulunan 9° - 25° arasindaki 17 degeri i¢cin Adams/Car™ uygulamasindan elde edilen
direksiyon hatasi fonksiyonlar1 kullanilarak, MATLAB® uygulamasinda olusturulmus Bg (BLi , A) yanit
yiizeyi ve A= 25° i¢cin elde edilen hata egrisi Sekil 7.a’da goriilmektedir. Ilk tasarim icin (A= 17°) hata
degeri, B = 0°-30° aralifinda yaklasik Be = 2,94°’ye kadar ¢ikmaktadir. Hesaplanan Aoy degerinde ise
virgj i¢inde kalan tekerlegin B ; = 0°-36° aralifinda yonlendirilmesi sirasinda, literatiirde dnerilen g <
+0,5° yonlendirme hatas1 kosulunun saglandig1 belirlenmistir.

Aopt i¢in olusturulan trapez tasariminin yonlendirme simiilasyonu, Sekil 8’de goriilmektedir. 6= 4°’lik
dingil pimi agisindan dolayi, direksiyon agisinin artan degerlerinde, yonlendirme ara g¢ubugu, x-y
diizlemine ilave olarak, y-z diizleminde de hareket etmektedir. B; = 43° i¢in gergeklestirilen
simiilasyonda, yonlendirme ara ¢ubugunun diferansiyel tasiyiciya ¢arpmadigi ve p mesafesinin 5,5
mm’nin altina digmedigi belirlenmistir (§ ayrmtis1). Dolayisiyla, elde edilen tasarim, kinematik
yeterliligin yan1 sira, konstriiktif agidan da uygun olarak degerlendirilmistir. Kinematik
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optimizasyondan elde edilen hata degerlerinin, konstriiktif olarak da saglanabilmesi iz kolu iizerinde
herhangi bir tasarim degisikligine gidilmemis, yalnizca parganin dingil pimine yardimci pimlerle
monte edildigi a¢1 degistirilerek, optimum A degeri saglanmistir (n ayrintisi). Boylelikle yeni tasarimin
(2) r degeri, ilk durumla ayn1 kalmaktadir. Ayrica A agisinin artisina uygun olarak, yonlendirme ara
cubugunun kisaltilmas1 gerekmektedir.

Elde edilen optimum trapez geometrisinin B; = 43° simur degerine kadar, direksiyon sisteminde
kasilmaya neden olmadan, yonlendirme fonksiyonunu yerine getirebildigi ve bu sirada trapez i¢
acisinin en fazla @i = 161,5° degerine kadar ulasabildigi belirlenmistir. S6z konusu deger, ¢ icin
verilen tasarim siirlamasini saglamaktadir.

Pr 1)
6 Hareket
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e 3 :
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21
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10 A =26"

Br )

05
0 g Pr=pu=43
" P =P =28"
D 5 0 15 20 2% 30 3% 40
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a. b.

Sekil 7. () B (Bui, A) degisim yiizeyi ve (b) Saga tam yonlenme simiilasyonu
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n ayrintisi

Sekil 8. Sola tam yonlenme durumunda yonlendirme ara ¢ubugunun ag¢isal konumu

B. GERILME ANALIZI

Calismanin ikinci boliimiinde, kinematik optimizasyon g¢alismasi sonucunda ortaya ¢ikan geometrik
degisikligin, diisey ylk ve yonlendirme momenti altinda sistemin mukavemetine etkisi incelenmistir.
Bu amagla, sabit 6n aksin ve yonlendirme sisteminin kat: modeli ANSYS® Workbench V16.0 sonlu
elemanlar (SE) paketine aktarilmistir. Model, Sekil 9°da goriilmektedir.

g ayrintisi

Sekil 9. On aksin SE modeli

Kritik yilikleme kosulu, tekerlegin durdugu sirada yonlendirilmesi olarak secilmistir. Ayrica,
yonlendirme yarigapt Ry= 0 mm kabul edilmistir. Boylece, tekerlegin yuvarlanmadan yonlendirildigi
en yiiksek zorlanma kosulu dikkate alimmustir. S6z konusu kosulda sistemin, diisey yiik P,’ye ilave
olarak, yonlendirmeye karsi bir direng¢ seklinde ortaya ¢iktigi ve tekerlek temas yilizeyinin merkez
noktas1 F”’den yol diizleminde etkidigi varsayilan kazima momenti (Mg) tarafindan da zorlandigi
diistiniilmiistiir. Mg, Rill [4] tarafindan 6nerilen idealize edilmis bir model yardimiyla, Sekil 10’da
goriildigli gibi hesaplanmistir. Bu modele gore tekerlek, belirli bir diisey yiik altinda, kenar
uzunluklar1 B ve L olan yaklagik dikdortgen bir yiizey iizerinden yola temas etmektedir. Bu ylizey,
yari¢ap1 Rg olan bir dairenin alani ile esdeger kabul edilmektedir. Esdeger daire yarigapi;

1L B) 1
RB:E(E+EJZZ(L+B) (6)
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bagintisiyla hesaplanmaktadir. B yaklasik olarak, tekerlegin yanak genisligine esit kabul edilmistir.
Tasitin tasariminda kullanilan lastik tekerleklerin boyutlari, 205/75 R 16 seklinde olup, diisey yay
katsayis1 cg= 650 N/mm olarak verilmektedir.

X

Tekerlek temas ylizeyi

L
0
L
Sekil 10. Kazima momentinin hesaplanmasi ([4] e gore)

Tekerlek temas uzunlugu L, cg yardimiyla [4, 21-23];
P, =Crdzg @)
uzerinden;

LY 2 2

> +(r—dz5F =1, (8)

seklinde hesaplanmistir. Tekerlegin yuvarlanmaksizin, yol {izerinde yonlendirilmesi sirasinda ortaya
¢ikan Mg;

1
MBmakszzF [, rdA 9)
I 2 fo o, 2
Mg =—5—F | [rrdgdr=—_F | r’dr=ZR,F (10)
RB T 00 RB 0 3

olarak ifade edilmektedir. Burada F, birim ylizey elemanina etkiyen siirtiinme kuvvetidir. Sistemde
ortaya ¢ikabilecek en yiiksek zorlamanin etkilerinin goriilebilmesi i¢in yol ve tekerlek arasi aderans
katsayis1 py= 1 kabul edilmistir. Bu sekilde hesaplanan Mg, Sekil 11.a’da goriildiigii gibi, akson
iizerinde Ongoriilen rulmanh yataklar iizerine, bir kuvvet ¢ifti (Ryy, Roy) olarak indirgenmistir.
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z Dingil pimi P,

o, (MPa)
285.54 Maks

1 24253
199.51
156.5
113.48
7047
27.46
0.002 Min

Sekil 11. (a) Akson iizerinde kuvvet dengesi ve (b) Yonlendirme mekanizmasimin SE analizi

SE simiilasyonunda Mg, her iki tekerlegin temas noktalarina uygulanmis, bu momentlerin dingil pimi
eksenindeki etkisi, yonlendirme kolu kiiresel mafsali C’ye +x yoniinde etkiyen esdeger bir Py kuvveti
yardimiyla dengelenmistir. Bdylece, statik denge saglanmistir. Basitlestirme amaciyla, yonlendirme
kolunun agisal konumu ihmal edilmistir. Yonlendirme ara ¢ubuguna etkiyen Py kuvveti, 2 numarali
tekerlegin temas noktasina etkiyen kazima momenti nedeniyle ortaya ¢ikmaktadir. Analizlerde 6n aks
tekerlekleri igin izin verilen en yiiksek yiik degeri olan P, = 9810 N, tekerlek temas noktasindan (F")
akson iizerine +z yoniinde statik olarak uygulanmistir. S6z konusu diisey yiik, aks govdesi iizerinde
bulunan ve SE analizlerinde dikkate alinmis lineer karakteristiSe sahip yaprak yaylarla
kargilanmaktadir. Dolayisiyla, analizdeki diisey ylik dengesi yay kuvvetiyle saglanmaktadir. SE
modelinde aksonun, aks kafasi ilizerine doner mafsalla yataklandig1 diistintilmiistiir. Kritik yap1
elemanlar1 olan rot baslari i¢in kiiresel mafsal sinir kosulu tanimlanmistir. Analizlerde, her biri liger
dogrusal serbestlik derecesine sahip toplam on diiglimden olusan SOLID187 elemani kullanilmigtir
[24]. Analiz i¢in olusturulan ilk model, 455.939 eleman ve 743.762 diigiimden olusmaktadir.

I11. BULGULAR ve TARTISMA

Sekil 11.b’de optimize edilmis yonlendirme sistemi {izerinde olusan von Mises gerilmesi (ov)
dagilimi, goriilmektedir. En yiiksek gerilme yigilmasinin, sistemin kritik eleman1 olan rot basi kiiresel
mafsalinin dayanma (1) ve boyun (2) bolgelerinde ortaya ¢iktig1 belirlenmistir. Bu gerilmeler sirasiyla,
oy1 ve oy, olarak adlandirilmistir. A agisinin artirilmasi ile kuvvetin etkidigi efektif moment kolu d
kisalmakta ve boylelikle, B; = BLa = 0° durumunda yapilan analiz igin kiiresel mafsal {izerinde ortaya
c¢ikan 6,1 ve 6y, artmaktadir. 6,1, ylizey basinci karakteristigi gostermektedir. Aqp = 25° i¢in maksimum
oy = 285,54 MPa olarak elde edilmistir. A acisinin farkli degerleri i¢in rot basinin kritik boyun
kesitinde ortaya ¢ikan ve egilme gerilmesi karakteristigi gosteren oy, nin A’ya gore degisimi ise Sekil
12°de verilmistir. Yapilan analizlerde, bu bolgede gerilme yigilmasi, A = 0° igin 6, = 170 MPa olarak
bulunurken, Ay, = 25° igin s6z konusu gerilme degerinin 6., = 193,81 MPa degerine kadar ciktig
goriilmiistiir. Tekerlegin yuvarlanma etkisi ihmal edildiginden, normal servis kosullarinda ortaya
cikacak gerilmenin, bu degerin altinda olmasi beklenmektedir. Rot baginin iiretiminde 34CrNiMo6
(EN 10 083-1 ve 3’e gore; W.Nr. 1.6582, AISI 4140) 1slah ¢eliginin kullanilmasi 6ngoriilmiistiir. Islah
edilmis durumda, malzemenin ¢ekme dayanimi R~ 1000-1300 MPa araliginda bulunmakta ve akma
sinirt Re= 900 MPa degerini almaktadir [25, 26]. Bu nedenle, incelenen kritik yap1 elemaninin, s6z
konusu {ist sinir yiiklemeler i¢in mukavemet agisindan giivenli oldugu degerlendirilmistir.
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Sekil 12. Kiiresel mafsalin boyun bélgesinde ortaya ¢ikan o, ’nin 1’ya gore degisimi

V. SoNuc

Bu calismada, dort tekerlekten g¢ekisli cok amacl bir tagitin yonlendirme trapezi Deney Tasarimi-
Yanit Yiizey Yontemi (DT-YYY) kullanilarak, kinematik agidan optimize edilmistir. Bu amagla,
tagitin mevcut yonlendirilebilir sabit aksi, MSC.Adams® CC dinamigi paket yazilimi kullamlarak
modellenmis ve mevcut sistemin Ackermann hata karakteristigi belirlenmistir. Adams/Insight™
optimizasyon uygulamasi yardimiyla, sistemin kinematik optimizasyonu gergeklestirilmis ve
yonlendirme hatas1 degeri, literatiirde Onerilen araliga ¢ekilmistir. Yapilan bu tasarim degisikliginin
sistemin mukavemeti iizerindeki etkisi, ANSYS®™ Workbench paket yazilimi yardimiyla incelenmistir.
Sonlu elemanlar analizlerinde, tekerlegin, tasit hareketsiz durumdayken yonlendirildigi kritik
kosuldaki yiikleme dikkate alinmigtir. Calismadan elde edilen sonuglar asagida 6zetlenmektedir:

» Trapez geometrisinin optimizasyonu ile maksimum Bg, B = 0°-30° araliginda, ilk geometriye
(A= 17°) gore % 83 oraninda azaltilmistir.

* DT-YYY kullanilarak elde edilen direksiyon trapezi geometrisinin, viraj i¢inde kalan tekerlegin
BLi = 0°-36° araliginda yonlendirilmesi sirasinda, literatiirde onerilen Bg < #0,5° yonlendirme hatasi
kosulunu saglandigi belirlenmistir.

* Optimum trapez geometrisi, i¢ tekerlegin f; =43°’lik doniis acisina kadar kilitlenmeden islev
gormektedir. Bu sirada ¢ agis1t =161,5° olarak oOlglilmiistiir. Elde edilen mekanizma, tasitin teorik
kosullarda 10 m’den diisiik ¢apli bir dairede donmesine izin vermektedir.

» Gergeklestirilen sonlu elemanlar analizleri, elde edilen optimum geometri i¢in rot basimnin kritik
boyun kesitinde o,’nin, paralel kol geometrisine gore (A= 0°) gore yaklasik %12 oraninda arttigini
gostermistir. Buna kargin sistemin mukavemet kosullarini saglamakta oldugu degerlendirilmistir.
Bununla birlikte bu sonug, daha yiiksek tonajli tasitlar i¢in yapilacak benzeri ¢aligmalarda, kinematik
optimizasyonun sistemde ortaya c¢ikabilecek gerilmeler iizerindeki etkisinin de incelenmesinin
gerekliligini ortaya koymaktadir.

V. KISALTMALAR

B : Tekerlek genisligi, mm
b : Taban serbestligi, mm
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YYY

[1]

(2]
(3]
[4]
[5]
(6]
[7]

(8]
(9]
[10]

: Yonlendirme hatasa, °

: Tekerlek yonlendirme agisi, ©

: Pitman kolu agisi, ©

: Direksiyon simidi agist, °

: Tekerlek diisey yay katsayisi, N/mm

: Coklu cisim

: Deney Tasarimi

: Dingil pimi agis, °

: Tekerlegin diisey yiik altinda ¢6kme miktari, mm
: Birim yiizey elemanina etkiyen siirtlinme kuvveti, N
: Tekerlek temas noktasi

: Trapez i¢ agisi, °

: Tekerlek temas uzunlugu, mm

: Aks ac¢ikligl, mm

: Trapez agi1si, ©

: Viraj merkezi

: Kazima momenti, Nmm

: Merkezi Kompozit Tasarim

: Aderans katsayist, -

: Referans nokta; 6n aks iz genisliginin orta noktasi
- Kuvvet, N

: Viraj yari¢api, mm

: iz kolu yarigap1, mm

: Esdeger siirtiinme dairesi yarigapi, mm
: Yonlendirme yarigcapi, mm

: Tekerlek yaricapi, mm

: Tagitin kiitle merkezi

: Sonlu elemanlar

: 1z genisligi, mm

: Esdeger gerilme, MPa

: Yanit Yiizey Yontemi
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