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Due to the increase in performance demand in the industry, fast and light rotors are needed. Because such
rotors are delicate, engineers need to consider rotor dynamics. For this reason, there is a need for a
mathematical model that will give accurate and fast results in the preliminary design phase of rotor dynamics.
In this study, we have presented the mathematical model that we created by including the gyroscopic effect
based on the complex transfer matrix method (CTMM). The best way to demonstrate the performance of the
mathematical model based on CTMM is to compare it with commercial programs based on the finite element
method (FEM) used in the industry. Two methods were followed to compare the bearing response values.
The first of these is the comparison of Ansys FEM, Dyrobes FEM and CTMM for a single specific damping
value, and the other is the comparison of Ansys FEM and CTMM values for different damping values. For
these comparisons, the first bearing was selected and the response response was obtained for different
operating speeds. In Figure A, a comparison of the deflection and force values in the first bearing with the
1.666 Hz (100 RPM) solution range for a damping value of 0.1 N.s/mm is presented. As can be seen here,
the three different models gave very similar results to each other. The main advantage of CTMM has been
to achieve these similarly accurate results much faster.
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Figure A. Comparison of CTMM, ansys FEM and dyrobes FEM for first bearing deflection response

Purpose:

The main purpose of this study is to establish a comprehensive mathematical model based on CTMM,
including the gyroscopic effect and bearing damping, and its application to rotor dynamics. Comparisons
with the analytical method and the finite element method were also made to evaluate the performance of the
CTMM.

Theory and Methods: Timoshenko beam element is used in the created CTMM rotordynamics model and
rotor dynamics problems are solved using Lund-type solver and Newton Raphson method. Comparisons are
performed using the Campbell diagram, mode shapes, natural frequencies and bearing response response for
unbalance load.

Results: Created CTMM rotordynamic model converged to the analytical method with an error of 2.97%
and obtained results 4.75 times faster than FEM.

Conclusion: CTMM should be used in rotor dynamics preliminary design phase and optimization studies.
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ONECIKANLAR
e  Kompleks transfer matris yontemine dayali degisken kesitli rotor dinamigi analizi
e Analitik yontem ve sonlu elemanlar yontemine gore kompleks transfer matris yonteminin avantajlari
e  CTMM ile rotor dinamigi modeli

Makale Bilgileri oz

Aragtirma Makalesi Glintimiizde havacilik endiistrisinde sivil ve askeri olmak {izere bir¢ok alanda gaz tiirbin motorlar1 tercih

Gelis: 15.10.2022 edilmektedir. Gaz tiirbininin yiiksek devirlerde ¢alismasindan 6tiirlii rotor yapisinda birtakim titresim

Kabul: 25.08.2023 problemleri ortaya ¢ikmaktadir. Bunlarin en 6nemlileri merkezkag kuvvetin sebep oldugu dengesizlik yiikii,
esnek kiris yapisindan dolay1 saftin aldigi modal sekiller ve kritik hiz degerleridir. Bu problemleri tasarim

DOI: siirecinde ve sonrasinda ¢6zebilmek i¢in rotorun modal analizi olduk¢a 6nem arz etmektedir. Bu ¢alismada,

10.17341/gazimmfd.1189807  iki diskli ve degisken kesitli bir rotor-yatak sisteminin yataklarindaki tepkileri her iki eksende dlgebilmek

adma kompleks transfer matris yontemi (complex transfer matrix method, CTMM) kullamlarak
Anahtar Kelimeler: matematiksel model olusturulmug ve olusturulan model klasik yontemlerle karsilastirilmistir. CTMM ile
Karmastk transfer matrisi olusturu?an modelin ¢éziimiinii eldp etmek i¢in Newton Raphson yontemi lfullaml.nystlr. Bulunan krit.ik hiz
yéntemi degerleri sor_llu elemanlar yontemiyle karsllastl_rllmls ve bulunan dggerlerm analitik yéntemle_ maksimum
Modal Analiz %2,97 hata ile ortiistligli goriilmiistiir. Bu analiz sonucu CTMM nin sonlu elemanlar yontemine gore ele
alman model i¢in 4,75 kat daha hizli ¢6ziimler sundugu tespit edilmistir. Sonug¢ olarak bu caligmada
CTMM’nin daha hizli ¢oziim gerceklestirmesi sayesinde diger yontemlere gore rotor tasariminda
uygulanmasinin daha avantajhi olacagi gosterilmistir.
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Article Info ABSTRACT

Research Article Today, gas turbine engines are preferred in many areas, including civil and military, in the aviation industry.

Received: 15.10.2022 Due to the high-speed operation of the gas turbine, some vibration problems arise in the rotor structure. The

Accepted: 25.08.2023 most important of these are the unbalanced load caused by the centrifugal force, the modal shapes of the
shaft due to the flexible beam structure, and the critical velocity values. To solve these problems during and

DOI: after the design process, the modal analysis of the rotor is very important. In this study, a mathematical model

10.17341/gazimmfd.1189807  of a rotor-bearing system with two discs of variable cross-section was created using the complex transfer

matrix method (CTMM) to measure the responses in the bearings in both axes and compared with classical

Keywords: methods. Newton Raphson method was used to obtain the solution of the model created with CTMM. The

; critical velocity values found were compared with the finite element method and it was seen that the values

Iigﬁllgfx transfer matrix found matched with the analytical method with a maximum error of 2.97%. As a result of this analysis, it

has been determined that the TMM method offers 4.75 times faster solutions for this model than the finite

element method. As a result, in this study, it has been shown that CTMM will be more advantageous in rotor
design than other methods thanks to its faster solution advantage.

modal analysis
rotordynamic
finite element method
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1. Giris (Introduction)

1940’11 yillarin baglarinda, titresim problemleri basit modeller olarak
tablo destegi ile c¢oziilmekteydi. Bu yillardan sonra bilgisayar
teknolojisinin gelismesi ile daha karmagik titresim problemleri
bilgisayarlarla ¢oziilmeye baslandi. Teorinin bilgisayar tarafindan
uygulanmasini daha kolay hale getirilen ilk yontemlerden biri ise
transfer matrisi yontemiydi (transfer matrix method, TMM) [1].
Sonraki yillarda bilgisayarlarin hesaplama giiciindeki artigla birlikte
sonlu elemanlar yonteminin (finite element method, FEM)
kullanilmasi, statik ve dinamik analizlerin yaninda rotor-yatak
sistemleri i¢in de yaygin hale geldi [2]. Karmasik yapilari {i¢ boyutlu
veya iki boyutlu olarak modelleyebilme giiciine sahip olmast FEM’in
kullanimin1 ve gelistirilmesini 6ne ¢ikarmigtir. Fakat titresim analizi
bir stres analizinden farkli olarak daha basit modellenir. Bu nedenle
bir rotor titresim modelinin karmagik ii¢ boyutlu modeli yerine tek
boyutlu basit kirig modelinin olusturulmasi rotorun analizi i¢in yeterli
goriilmektedir [3]. Ciinkii model ne kadar karmagik olursa, karsimiza
o kadar problem ¢ikmaktadir. FEM ile karmagik modellemede olusan
tekillik noktalar1 ve sonug alma siiresinin uzunlugu bu problemlerden
bazilaridir. TMM ise basit modelleme ve hesaplama siirecinde
sistemin serbestlik derecesi arttikga matrisinin boyutu artmadigindan
dolay1 daha az iglem ve daha hizli sonug saglayarak bu problemlere
¢Ozlim saglamaktadir. Nihayetinde, rotor dinamigi sorunu igin,
TMM’nin hizli ve etkili bir yaklagim oldugu sdylenebilir. Sagladigi
bu avantajlar sebebiyle TMM, karmasik doner makinelerin dinamik
analizinde yaygin olarak kullanilmaktadir [4].

Giliniimiiz literatiir ¢aligmalart incelendiginde farkli esnek rotor
modelleri igin, TMM ve FEM ile ilgili caligmalar bulunabilmektedir.
Ahmedian vd. [5] yag film yatakl rotor igin, Varney ve Green [6]
viskoelastik yataklar i¢in, Deng vd. [7] ise esnek bir rotor sistemi igin
TMM’yi kullanmigtir. Bunlara ek olarak kirigin enine titresimi ve
burulma titresimleri iizerine TMM ile Behzad [8] tarafindan
caligmalar yapilmistir. FEM ve TMM yo6nteminin kiyaslamasi ise bir
kiris problemi olarak Gokdag ve Kopmaz [9] tarafindan ve bir rotor
problemi olarak da Yang vd. [4] tarafindan gergeklestirilmistir. Fakat
biitlin bu ¢aligmalara bakildiginda kapsamli bir rotor problemi ele
alimmayilp tek bir noktaya odaklanilmistir. Bununla birlikte
miihendisler icin TMM ile paket program tarzinda bir tasarim Kriteri
saglayip kapsamli bir ¢6ziim sunan ¢aligma goriilmemistir. Kiyaslama
caligmalarindan Yang vd. [4] bir rotor problemi ele almis olsa da,
buradaki problemde rulman soniimiine ve jiroskopik etkiye girmemis
olup gergek bir rotor probleminden ziyade bir kiris problemi gibi
sistemin indirgenip ¢oziilmesini ve kiyaslamasini gerceklestirmistir.

Diger yandan FEM ile ilgili yapilan ¢alismalar incelendiginde, Taplak
ve Parlak [10] belirli geometrik ve mekanik 6zelliklere sahip bir gaz
tiirbini rotorunun FEM ile dinamik analizini gergeklestirmistir. Yuan
vd. [11] ise, temas etkilerini ve 6n sitkma kuvvetlerini dikkate alan iki
boyutlu FEM ¢aligmasi gelistirilmistir. Bu ¢alismalar FEM iizerinde
de belirli bir alana yonelik aragtirmalar oldugunu goéstermektedir.
Belirli alana yonelik bu aragtirmalarin nedeni rotor dinamigi yazilim
modiillerinin spesifik problemler igin tasarlanmamis olmasi ve bu
modiillerin yiliksek biitceli olmasidir. Bu durum diinyanin farkli
yerlerindeki aragtirmacilarin  kendi rotor dinamigi yazilimlarini
gelistirmesine neden olmustur. Bu kapsamda gelistirilen yazilimlara
Maierhofer vd. [12] tarafindan gelistirilen AMrotor, Timbé vd. [13]
tarafindan gelistirilen ROSS ve Ahmed vd. [14] tarafindan gelistirilen
VibronRotor o6rek verilebilir. Bu yazilimlarin birbirlerine goére
avantajlari  ve dezavantajlart olsa da hepsi FEM kullanan
calismalardir.

Bu c¢alismalar incelendiginde rotor dinamigine daha kapsamli
yaklasabilen ve FEM’den daha hizli ¢6ziim gergeklestirip daha esnek

tasarim yetenekleri barindirabilen bir modellemeyi CTMM ile
ongdrmekteyiz. Hizli ve hassas ¢oziimleri ile olusturulan model ayrica
parametrik c¢aligmalara izin verecegi igin pargacik  siiriisii
optimizasyonu, yapay art koloni optimizasyonu gibi ¢esitli
poplilasyona dayali optimizasyon yontemleriyle, rotor tasarim
optimizasyon problemleri ¢oziilebilecektir [15-17]. Fakat bunun
oncesinde modelin dogrulanmasi gerekmektedir.

Bir matematiksel modeli dogrulamak icin literatiirde deneysel ve
yapisal analize dayali ¢aligmalar mevcuttur [4, 18]. Ozellikle rotor
dinamiginde sistemin ¢ok hizli donmesi agiri titresimlere neden
olmaktadir. Bu titresim seviyesindeki rotor dinamigi davraniginin
tasarim fazinda belirlenmesi gerektigi i¢in dogrulama ¢aligmasi ayrica
gereklidir [19, 20]. Bu caligma kapsaminda modelin dogrulanmast
adma paket programlar ve analitik yontem iizerinden dogrulama
gerceklestirilmistir. Dogrulama caligmast degisken kesitli iki diskli
rotor modeli i¢in ANSYS ve Dyrobes programlarinin FEM modeli
kullanilarak FEM, CTMM ve analitik yontem modellerinin
kiyaslamasi gergeklestirilmistir. Dolayisiyla dogal frekanslarin tiim
yontemlerle bulunup karsilagtirilmasi, farkli soniim degerleri igin
FEM ve CTMM Kkarsilastirilmast ve mod sekillerinin FEM ve CTMM
karsilagtirilmasi saglanarak CTMM’in avantajlari ele alinmistir.

2. Degisken Kesitli Rotor (Variable Section Rotor)

Modelleme i¢in keyfi dlgiilere sahip degisken kesitli bir rotor modeli
olusturulmustur. Yatak, kiitle ve dengesizlik parametrelerinin rotor
izerinde gorsellestirilmesini basitlestirmek adma Sekil 1’°deki
semboller kullanilmigtir. Bunlardan 1 yatak elemani, 2 disk elemant
ve 3 dengesizlik elemanini gostermektedir.

1 2 3

Sekil 1. Sistem Elemanlar1 Sembolleri (System Elements Symbols)

Sekil 2’de bahsedilen rotor modeli verilmistir. Bu degisken kesitli
rotor modeli K , direngenligine ve C; ,sdniimiine sahip rulmanlarla
iki ucundan mesnetlenmistir. M, kiitleli I; polar ataletli ve M, kiitleli
I, polar ataletli diskler rotor iizerine yerlestirilmistir. Dengesizlik
kiitlesi M, diski lizerinde bulunmaktadir.

Rotor sistemi Sekil 1°deki sembolleri kullanarak transfer matris
yonteminde matris ¢arpim siralamasini anlasilir kilmak igin Sekil
3’teki gibi ifade edilmistir. Elemanlarin siralamasi soldan saga dogru
gerceklestirilmis olup kiris elemanlar1 L; olarak bu siraya gore
isimlendirilmistir. ikinci diski tizerinde bulunan U; dengesizlik
elemaninin matris ¢arpiminda kiitlenin saginda ya da solunda olmasi
disk elemaninin ~ noktasal olmasi nedeniyle sonucu
degistirmemektedir.

3. Kompleks Transfer Matris Yontemi ile Rotor Dinamigi
Analizi
(Rotor Dynamics Analysis With Complex Transfer Matrix Method)

TMM, burulma sistemleri igin Hozler [21] tarafindan, egilme
titresimleri i¢cin Myklestad [22] tarafindan ilk defa kullanilmistir. Bu
yontem robotik sistemlerin analizinde veya grafik yontemlerde
kullanilan bir noktanin konum bilgisinin belirli matris biiytikligi ile
carptlip diger noktaya aktarildigi yontemlere benzer. Aktarilan
konuma ek olarak kuvvet ve moment gibi fiziksel biiyiikliikler de
TMM ile saglanmaktadir.
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Sekil 3. TMM i¢in Basitlestirilmis Rotor Sistemi (Simplified Rotor System for TMM)

Genel olarak rotor dinamigi problemleri incelendiginde egilme
titresiminin tasarim i¢in daha baskin etkiye sahip oldugu gozlemlenir.
Calisma kapsaminda kullanilan rotor dinamigi modelinde burulma
titresimi ve eksenel titresim ihmal edilmis olup egilme titresimleri
modele dahil edilmistir. Varsayilan indirgeme i¢in elde edilen durum
vektoriiniin en genel hali Es. 1°deki gibidir.

T
ZY=[Xx0,M, -V, =Y O, MV, 1] 1

Es. 1 incelendiginde i. diigiim {izerinde bulunan yiik ve deformasyon
ifadelerinin Z; durum vektoriinde derlendigi goriiliir. Durum vektori
icerisindeki ilk sekiz terim sistem igerisindeki yiik ve deformasyon
ifadesini temsil ederken dokuzuncu terim sistemi tahrik etmek adina
kuvvet uygulanabilmesi i¢in eklenilmistir. Transfer matrisi, verilen bu
durum vektorii i¢in . digiimdeki sistem tepkisini i. elemanin transfer
matrisiyle ¢arparak { + 1. diiglimdeki sistem tepkisinin bulunmasini
saglar. Bahsedilen bu islem Es. 2°deki gibi ger¢eklestirilir. Durum
vektdriine benzer olarak transfer matrisinde dokuzuncu satir ve siitun
dengesizlik yiikii gibi dig uyartim kuvvetine ayrilmistir.

{Zi1} = [UNZ3} 2)

Sistemin her bir birimi i¢in kirig elemanu, jiroskopik ve kiitlesel etki
elemani, dengesizlik kuvveti elemani, ve rulman elemani olmak tizere
ayr1 ayri transfer matrislerinin olusturulmasi gerekmektedir. Ardindan
olusturulan bu transfer matrislerinin belirli bir diizende ¢arpilmasi ile
sistem transfer matrisi elde edilmis ve olusturulan bu sistem transfer
matrisi izerinden analizler ger¢eklestirilmistir.

3.1. Dengesizlik Kuvveti Matrisi (Unbalance Force Matrix)

Rotordaki dengesizlik, imalattan sonra uygun bir dengeleme yontemi
ile giderilebilir. Bununla birlikte rotor; termal biikiilme, korozyon, kir

1652

toplama gibi nedenlerle de dengeli durumdan ¢ikmaya meyillidir. Bu
nedenle, rotorlar ne kadar iyi dengelendigine bakilmaksizin bir miktar
artik dengesizlige sahip oldugu varsayilir. Sahip olunan dengesizlik,
kritik hiz civarinda rezonansin rotor iizerindeki olumsuz etkisini
arttiracaktir. Bu hizlarda titresim seviyesinin belirlenmesi igin
dengesizlik tepki analizi bir zorunluluktur. Bu nedenle transfer matrisi
icerisine dengesizligin katilmas1 6nemlidir [8].

Uy; = My, ;0SB
Uy = My, €;Sinp;, 3)

Es. 3’te m,,,, i. diskteki dengesizlik kiitlesini, e;, belirtilen dengesizlik
kiitlesinin dénme eksenine uzakligini, §;, bu dengesizlik kiitlesinin Y
eksenine gore agisal konumunu, u,;ve Uy, asal eksenlere gore olusan
dengesizlik miktarin1 temsil etmektedir. Sekil 4’te dengesizlik
kartezyen eksende X ve Y bilesenlerine ayristirilmigtir. Boylece
dengesizlik kuvvetleri asal eksenlere gore Es. 4’teki gibi yazilmistir
[23].

7

Sekil 4. Dengesizligin Kartezyen Eksende Gosterimi
(Representation of Imbalance on the Cartesian Axis)
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Py; = N%uy;cosNt + .Q‘zuyisinﬂt

= R {02 (uy; — juy;)e/?}

Py; = —0%uy;sint + 0%y, cost

= Re{02 (juy + uy; ) e/} “

Es. 4’te (2, sistemin isletim frekansini temsil ederek cosf2t ve sinflt
terimlerinin  karmagik diizlemde ifade edilmesini saglamstir.
Karmagik diizlemin kullanilmasiyla birden fazla dengesizlik yiikiiniin
faz farki ile tanimlanabilmesi saglanmistir. Bu kapsamda dengesizlik
matrisi ise Es. 5’teki gibi elde edilir.

[UnB,v] =

[13x3 O3x3 O3x3 O35 031 |

|01x3 1 01x3 0 Qz(ux _juy) |

[ O3x3 0351 I3x3 0314 0351 | )
Oix3 0 Oz 1 02(—ju, —uy)l

l01x3 0 O3 O 1 |

Es. 5’te Iy, alt indisine gore olusturulmus birim matris ve Oy, alt
indisine gore olusturulmus sifir matrisi temsil etmektedir. Transfer
matrisinin dokuzuncu siitun ve satir1 dig uyartim kuvvetine ait oldugu
icin dengesizlik yiikii buraya yerlestirilmis ve kalan kisim birim
matris olarak ifade edilmigtir.

3.2. Rulman Elemani Matrisi (Bearing Element Matrix)

Kompleks transfer matris yontemi (CTMM), transfer matriste boyut
ve karmagiklifi azaltmak ic¢in kullanilir [24]. Buradaki kullanim
amact da 17x17 matris olusturmak yerine 9x9 matris olusturarak
sistem alt harmoniklerini reel ve imajiner ifadeye bagli olarak
tanimlayabilmek ve soniim ifadesini probleme katabilmektir.

qx.Ic qx,Oc
Xi-1 c |_= C Xi+l
q ¢ q
xi-1,1 xi+1,i
SR —
Ki
—O0—W——0—
ﬁ F
qx,Ik qx,Ok

Sekil 5. Direngenlik-Soniim Elemani Igin Serbest Cisim Diyagrami
(Free Body Diagram for Resistivity-Damper Element)

Sekil 5’te g, i. elemanm j. direngenlik ya da sonim elemanina
uyguladigi kuvveti ve x; ;, i. elemanmn j. direngenlik ya da séniim
elemanina uyguladig1 yer degistirmeyi, K;, rulman direngenligini ve
C;, rulman soéniim degerini temsil etmektedir. Bu elemanin transfer
matrisinin elde edilmesi adina kuvvet esitligi saglanir ve her iki
istasyoner noktanin birbirleri arasindaki iliskiler tanimlanir.
Direngenlik-Soniim elemaninin iki ucundaki kuvvet birbirine esit ve
bununla birlikte x = eIt harmonik ¢Oziimii var ise,

Kompleks Soniim Kuvveti:

Gx0c = Gxic = —Ci(Xip1; — Xi-11) (6)
Direngenlik Kuvveti:

Gxok = Qe = —Ki(Xiy1,i — Xio1,0) 7

Kompleks I¢ Kuvvetler:

Qxi+1,i = Qxi-1,i = Qe et quix
=—(K; + Cw) (K41, — Xi-1,0) (3

Dolayisiyla kuvvet ve yer degistirme arasindaki iliski Es. 9°daki gibi
yazilabilir,

1
Ki+jwC;

Qri-1, ©)

Xit+1,i = Xi-1,i —

Es. 9°da w, isletim hizina karsilik gelmektedir. Bu ifadeyi matris
formunda Es. 10°daki gibi ifade edilir.

el=[; =la) a0

Es. 10 bir ucu sabit bir referansa tutturulmus rotora uyarlanirsa Es.
11°deki transfer matrisi elde edilir.

1 0 0 0
0 1 0 0
[Uc_a]4-x4 = 0 01 0 (11
—(K+jCw) 0 0 1 x4

Es. 11’1 9x9 boyutunda bir matrise ¢evrilirse direngenlik-soniim
transfer matrisi Es. 12°deki gibi elde edilir.

[Uc,a]4x4 04x4 O4X1
[Uc]9x9 = Ogxs [Uc,a]4x4 Osx1 (12)
01x4 01x4 1

9x9

3.3. Kirig Transfer Matrisi (Beam Transfer Matrix)

Alan matrisi olarak da adlandirilan bu matris, Timoshenko kiris
modeli i¢in kirig elemanin transfer matrisini tanimlar. Sirasiyla, XZ
diizleminde ve YZ diizleminde gergeklesen sehim i¢in transfer matris
ifadeleri [0x] ve [0v] olarak tanimlanabilir. Buradaki alan matrisleri
yani X ve Y i¢in genlikler sinwt ve coswt ifadelerinin harmonigi
olarak tamimlanabilir [25]. BOylece soniim yerlesiminin daha kolay
olabilmesi adina CTMM kullanilir. Bu sayede coswt terimi reel,
sinwt terimi sanal ifadeyi temsil edecektir [26]. Sekil 6’daki
gosterilen XZ diizlemi ve YZ diizlemi i¢in alan matrislerini ifade
edilirse;

AY

B

V4 oY
¥

Sekil 6. Kirisin YZ ve XZ Diizlemindeki Sehimi
(Deflection of Beam in YZ and XZ Planes)

—Y1" [bix by biz by [V
ex\ _Ib21 b22 b23 b24] lgx
~ | b
by

M, (13)

Yy

X

Yy
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Es. 13’te b; ; katsayilarindan olusan matris,[ Sy |olarak yazilip YZ
diizleminin alan transfer matrisini ifade etmektedir.

L
biy b1z b1z b [ X

ba1 by byz by | |

bay bi bu bas|My | 19
b bz biz bul [-1]

[£7]

| 6y | _
| M, |
[-v]
Es. 14’te b; j katsayilarindan olusan matris, [6xJolarak yazilip XZ
diizleminin alan transfer matrisini ifade etmektedir. b;; katsayilarimin
elde edilmesi i¢in Timoshenko kiris elemanina gore yik ve
deformasyon arasindaki iliskinin tanimlanmasi gerekir.

Timoshenko birim kirig eleman i¢in Newton’un 2. yasasi kullanilarak
elde edilen hareket denklemi Es. 15°deki gibi verilmistir [27].

5*Y(z2) mw? (Eld 2) B

524 T El, \Ga, T P
Mw? mpZw? _
Elg ( T T Ga, )Y(Z) =0 (15)

. st L .
Es. 15°teki o dénme eksenindeki konuma gore i. tiirevi, Y (z), Y

asal eksenindeki sehimin fonksiyonunu, m, birim uzunluk basina
kiitleyi, E, elastisite modiiliinii, G, kayma modiiliini, p,, eylemsizlik
yarigapini ve Ay, kesit alani temsil etmektedir. Es. 15’in anlaml
¢Ozlimii i¢in Timoshenko kirigin konum, agi, moment ve kuvvet
esitliklerini siirekli fonksiyonlar cinsinden Es. 16, Es. 17, Es. 18 ve
Es. 19°daki gibi yazilmigtir [25].

Yi(z) = Alcosh(1,z) + Bisinh(1,2) +

Cicos(A,z) + Disin(A,z) (16)
0i(z) = A'Fysinh(A,2) + BF,cosh(A,z) +

C'F,sin(A,z) — D'F,cos(A,z) (17)
Mi(z) = A'E,cosh(A,z) + B'E;sinh(1,z) +

C'E,cos(A,2) + D'E,sin(A,z) (18)

. Mw? Mw?
Qi(z) = A sinh(1,z) + B* cosh(A,2) +
. A - A
Cir';—wsin(ﬂzz) - Di";—wcos(/lzz) (19)

Es. 16, Es. 17, Es. 18 ve Es. 19°daki esitlikleri kisaltmak igin
kullamilan Ey, E,, Fy, F,, A, ve A, ifadelerinin agilimlar1 takip eden
esitlikler de sirasiyla verilmistir.

e 2 Py ]

E, = EI, (% + /112),152 = El, (% - /122) (20)

mw? mw?

F1 =—GASZ.1+/11'F2 =—GAS).Z_/12 (21)

mw\* 1 /me?  mpie? 2
_ \/(Eld) +Z(GAS T TEI ) *
Mo = (22)
’ 1mw? | mpiw?
2 GA Elg

Es. 16, Es. 17, Es. 18 ve Es. 19 icin verilen ifadeler c;;(z)
fonksiyonlariyla basitlestirilerek martis formunda Es. 23’teki gibi
yazilmigtir.
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_|e21(@) 22(2) c23(2) c2u(@)]|B!
{Z(Z)} T e1(@) c32(2) c33(2) a2 ‘ 3)
€41(2)  €42(2) cCa3(2) caa(2)

c11(z2) c12(2) ¢3(2) C14(Z)]IAi

Bu matris ifadesini | uzunlugundaki kirig elemanin transfer matrisi
olarak tanimlamak i¢in z=0 ve z=I olmak iizere Es. 24 teki gibi yazilir.

{Zw} = [cOHAY {Zw) = [cONA} 24)
Es. 2’ye Es. 24 uygulanirsa,

[c(D1{A} = [UI[c(0)]{A"} (25)

Buradan belirli uzunluktaki kiris elemani i¢in Timoshenko transfer
matris katsayilari b; j Es. 26°daki gibi elde edilir.

bll b12 b13 b14-
b21 b22 b23 b24

W] = [c@IcO) = [, 22 = e 26)
b41 b42 b43 b44

Buradan birim kiris elemanm alan matrisi Es. 27°deki gibi ifade
edilmistir.

Z R [6xlaxsa  Osxsa  Oaxq 71"
Zy = O4x4 [5y]4x4 04x1 Zy (27)
1 O1x4 O1x4 1 1

9x9

Es. 27°de yer alan Z, ve Zy ifadesinin agimi1 Es. 28’deki gibidir.

[ X 1 -Y
0 0,

3= 1) = i 28)
[-v] v,

Boylece alan transfer matrisi Es. 29’teki gibi yazilmig olur.

[Sx] 4x4 04x4 04x1
[Uloxo = | Osxa  [8)],,, Oaxt (29)
01x4 01X4— 1 9x9

3.4. Jiroskopik ve Kiitlesel Etki Matrisi
(Gyroscopic and Mass Effect Matrix)

Nokta matrisi olarak da bilinen bu matris, moment ve jiroskopik etki
kaynakli diskte olusan santrifiij kuvvetini temsil eder. Moment
denklemlerinden elde edilen jiroskopik etki, isletim hizinin bir
fonksiyonu olup disk ataletinin radyal ve eksenel momentine baglidir.
Rotor hizi arttikca safti katilastirma gibi dinamik etkiye sahip
oldugundan jiroskopik etki sonucu rotorun dogal frekansi da artar.
Jiroskopik etki altinda sistem dogal frekanslari isletim hizinin
fonksiyonu olarak ¢izdirilirse Campbell diyagrami elde edilir. Bu
diyagram tizerinden kritik hizlarin tayini gerceklestirilebilir.

Tek serbestlik dereceli jiroskopik etki i¢in hareket denklemi Es.
30°daki gibi yazilir,

1,6 — jQI,0 + kg =0 (30)

Es. 30°da I, ve I, sirasiyla polar atalet momentini ve alan atalet
momentini ve kg, burulma direngenligini temsil etmektedir. 8 =
ael®t gibi bir ¢oziim olursa Es. 31 elde edilir [3].
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Iw? — 0,0 = keb 31)

6 ve moment arasindaki iliski Es. 32 ve Eg. 33’teki gibi belirtilmistir.

ML = ME + w06, — 0?1460, (32)
M}, = Mj*' — wl,06, — w?146, (33)

Burada M]-i, i. durum vektoriinde ve j eksenindeki moment ifadesini
temsil etmektedir. Sistemin simetrik olmasindan dolayr 8, = 6,
yazilir [8].

Boylece kiitle ve jiroskopik etki tek bir transfer matrisi olarak Es. 34
ve Es. 35’teki gibi yazilir.

[Ubi1]4x4_
1 0 00
|[ 0 1 0 O]|
| 0 ILo-Izw® 1 0] G4
Lim, w? 0 o 1l
4x4
[Upi,laxa =
1 0 00
|[ 0 1 0 0]|
| 0 —Lifw—Igw? 1 0f (35
Lm; w2 0 o 1l _,
Burada m;, diskin kiitlesini noktasal olarak temsil etmektedir.
Boylece nokta transfer matrisi Eg. 36’daki gibi yazilmig olur.
[Uhi_1]4x4- 04-x4- 04-x1
[Ubiloxo = Ouxa [Upi2laxa Oaxa (36)
O1xa O1xa L PO

3.5. Sistem Transfer Matrisi (System Transfer Matrix)

Sistem transfer matrisi i¢in eleman diizeyindeki transfer matrisleri
ilgili esitliklerden asagidaki gibi ¢ekilir.

Dengesizlik Matrisi

Es. 5’ten [Ung,]
Yatak Elemant

Es. 12°den [Ucloxo
Alan Matrisi

Es. 29’dan [UToxo
Nokta Matrisi

Es. 36’dan [Upiloxo

Ilgili modelin parametrelerine gore eleman diizeyindeki transfer
matrisleri olusturulur. Daha sonra rotor i¢in Sekil 3‘ten faydalanilarak
olusturulan transfer matrisler siralanir. Bu siralama soldan saga
gerceklestirilir. Siralamaya gore elemanlar birbirleriyle ¢arpilarak
sistem transfer matrisi Es. 37°deki gibi elde edilir.

[UJZSistem] =
[U11[U2][U][U5][Ua][Us][Us] [U7]1[Us][Us] ...

[Up1 11010110111 [Uns, | [Up2][U12][U13][Usa] -..
[Us51[U16][U17)[U1g][U10][U20] [Uc][U21][U2,] 37

Olusturulan bu sistem transfer matrisi 9x9 boyutunda bir matristir.
Sistem transfer matrisi agilarak yazilirsa Es. 38°teki gibi goziikecektir.

[Usistem]9x9 =

a1 Q12 - - - Qqg a19'|

| F21 |

| - -

| - - (38)
| . .

lla81 . as9J|

Qg1 Qg - Qog  Qgol, o

Es. 38°de a;; katsaysi, kolektif olarak carpilmis ve artik parametrik
olarak ifade edilemeyecek sistem transfer matrisinin katsayilarini
temsil etmektedir. Sag ve sol serbest uglarda kuvvet ve moment
degerinin sifir olacag: fakat konum ve ag1 degerlerinin sifirdan farkli
olacag1 sekilde sinir sartlarini ifade eden durum vektorii Es. 39°daki
gibi yazilir.

Z3=[X 0, 0 0
{z,}=0-y 6, 0 0 (39)

Es. 39’un Es. 38’e uygulanmasi ile sistem i¢in bir karakteristik
matris, yani determinantinin sifir olmasi beklenen bir matris ifadesi
Es. 40°ta elde edilmis olur.

a3y Qzz Aazs Az
Ag1 Q42 Q45 Gue
a71 QA7 Q75 Q79
g1 QAgy Ggs dge

=0 (40)

Burada 6zdeger bulma stratejisi uygulanir. Ozdeger bulma stratejisi
belirli ® artirnmlari ile determinantin sifir oldugu noktalar1 bulmaya
dayanir. Sekil 7 uygulanan bu yontemi daha anlasilir kilmaktadir.
Boylece sistemin dogal frekanslari bulunmug olur. Ayrica kok
degerleri bulmak i¢in kodda Newton Raphson yontemi uygulanmustir.

A
A

Sekil 7. o Artirim I¢in A Grafigi (A Chart for o Increment)

Sistem dogal frekanslari elde edildikten sonra durum vektorleri i¢in
bir baglangic degeri belirlenerek mod sekilleri bulunur. Bununla
birlikte kritik hiz degerlerini igeren Campbell diyagrami ¢izilir. Son
olarak sistem i¢in belirli bir dakika devir say1si (revolution per minute,
RPM) araliginda sahip oldugu dengesizlige binaen olusturdugu tepki
yiikii ve deformasyon degerleri saptanir. Bahsedilen bu sonuglar bir
rotor sisteminin analizi i¢in gerekli verilerdir.

Dengesizlik yiikiiniin belirlenmesinde ilk olarak en sag ugtaki durum
vektorii katsayilarinin bulunmas: saglanir. Bu katsayilarin bulunmasi
Es. 40’taki karakteristik matris lizerinden gerceklesir. Takip eden
esitliklerde sag ugtaki durum vektoriiniin baglangig degerleri
tanimlanmustir.

A39Q41—AyqQ
GYO — @39@417G40031 (41)
a31042~0A32.041
X, = —Q39—06yoas; 42
o= (42)

Az
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__ Q794g5—0QgoQys
e —— 43)
75086~ 76085
—a;9—0xoa
YO — 79 X0%76 (44)

azs

Elde edilen baglangi¢ degerleri Es. 45°deki gibi tek bir durum vektori
iizerine yerlestirilirse,

{Zo} = [Xo60,00Y,6,001]7 (45)

Disk 2 iizerinde yiik ve deformasyon degerini okumak i¢in Es. 46’daki
carpimin yapilmasi gerekir.

{Zpisk1} =
[Ung, [[Up21[U121[Us3][U14][Us5]1[Us] ...
[U17][U16][U10][U20][U U211 [U221{Z o} (46)

4. Karsilastirilacak Yontemler (Comparative Methods)

4.1. FEM ile Rotorun Dinamik Modeli
(Dynamic Model of Rotor With FEM)

Elde edilen sonuglarin giivenilirligini artirmak i¢in yiiksek dogrulukta
sonuglar verebilen FEM’e dayanan Ansys ve Dyrobes kullanilarak
degisken kesitli rotor ayrica modellenmis ve elde edilen sonuglar
birbirleri ile kiyaslanmistir. Degisken kesitli rotor Ansys’te kiris
eleman kullanilarak modellenmis ve diskler noktasal kiitle olarak
eklenerek icerisine gerekli kiitle ve atalet degerleri girilmistir.
Nihayetinde olugsan model Sekil 8’deki gibidir.

I 0 ]
Sekil 8. Ansys Rotor Modeli (Ansys Rotor Model)

Sistem icin Oncelikle Ansys’te modal analiz yapilip mod sekilleri
dogal frekanslar elde edilmis, daha sonrasinda harmonik analiz
gerceklestirilerek belirli yataklar i¢in tepki degerleri elde edilmistir.

Ansys spesifik olarak rotor dinamigi i¢in gelistirilmis bir program
degildir. Bu nedenle rotor dinamigi analizlerinde kullanilan ve FEM
yontemine dayali ¢oziimler gergeklestiren Dyrobes yazilimi
iizerinden de bir model kurulmustur. Rotor modeli Dyrobes’ta ufak
elemanlara boliinmiis kiris model olarak modellenmis ve diskler
benzer sekilde noktasal kiitle olarak sistem {izerine yerlestirilmistir.
Nihayetinde olugsan model Sekil 9’daki gibidir.

Sekil 9. Dyrobes Rotor Modeli (Dyrobes Rotor Model)

Y27 Y3()

Yi(2)

Ya(z) |Y5()

Yo()| Y7(z2)

4.2. Analitik Yontem ile Rotorun Dinamik Modeli
(Dynamic Model of Rotor with Analytical Method)

Ansys ve Dyrobes modellerinde esit aralikli kademeli gegisi temsil
etmek adina 5 mm eleman boyutu secilmistir. Secilen eleman
boyutuna karsilik eleman sayis1 100 olarak elde edilmistir. Belirtilen
eleman sayisinin artirilmasinin elde edilen dogal frekans degerlerinde
%] altinda ayrismaya sebep olmasi modelin yeterli miktarda eleman
icerdigini gostermektedir.

Literatiirde, CTMM ve FEM yaklagik yontemler olarak gegmektedir.
Bu yaklasik yontemler birim eleman i¢in siirekli sistem modelinden
¢ikarimda bulunarak bir tanimlama yapar. Bu tanimlama ile sistem n
elemana ayriklastirilarak ¢oziilebili. Bu n adet ayriklagtirma
neticesinde sistemin yaklasik olarak adlandirilan fakat yeterince iyi
modelleme ile kaliteli sonuglar veren bir matematiksel modeli elde
edilir.

Genel olarak ayrik bir sistemin siirekli bir sistemden daha kolay
¢oziilebilecegi sdylenebilir. Fakat yapilan indirgenme nedeni ile ayrik
bir model kullanilarak elde edilen veriler, sistemi siirekli modelle
temsil ederek elde edilen veriler kadar dogru olmayabilir. Bu nedenle,
problem ihtiyacina gore, ¢6ziimiin uygunlugu ve dogrulugu arasinda
se¢im yapilmas: gerekir [27]. Boyle bir farkin yer aldig1 géz 6niinde
bulundurularak kiyaslamaya analitik yontem de eklenmistir.

Analitik yontem i¢in Es. 15 ve sonrasinda verilen Timoshenko kirig
elemani denklemleri kullanilmigtir. Bu denklemlerde At BE Clve DY,
katsayilart her ayrik eleman i¢in tanimlanmis bilinmeyen parametreler
olup 11 elemanli analitik model igin toplam 44 tane bilinmeyen
parametre vardir.

Genel denklemleri verilen sistemin degisken kesitli rotor igin
gosterimi Sekil 10’daki gibidir. Sistemin ¢6ziilmesi 11 adet siirekli
eleman iizerinden gergeklestirilmigtir. Bu elemanlarin baslangig
konumu ve yayilimi da Sekil 10’da gosterilmis olup sinir sartlari
Tablo 1’de verilmistir.

Tablo 1°deki denklemler kullamlarak A%, BY, C* ve DY, olmak iizere 44
bilinmeyen es zamanl ¢ozdiriliirse sistemin dogal frekanslari elde
edilmis olur.

5. Elde Edilen Verilerin Karsilastirmasi
(Comparison of the Data Obtained)

5.1. Rotor Parametreleri (Rotor Parameters)

Sekil 3’teki degisken kesitli rotorun bahsedilen yontemler ile
¢oziilebilmesi icin rotorun fiziksel parametreleri gereklidir. Fiziksel
parametreler Tablo 2°de verildigi gibidir. Parametrelerin tanimlanip
numaralandirilmasi soldan saga CTMM modelini olusturacak sekilde
gerceklestirilmistir. Tablo 2’de L;, i. kirig elemaninin uzunlugunu, p,
kirigin yogunlugunu, E, elasitiste modiiliini, G, kesme modiiliind, kg,
dairesel kesit sekil faktoriinii, g, yer ¢ekimi ivmesini, m;, i. diskin
kiitlesini, I, ve I, sirastyla polar ataleti ve alan ataleti, K ,, birinci ve
ikinci rulman direngenligini, C; ,, birinci ve ikinci rulman soniimiinii,

Y8(»)| Yo(r)| Y10(2)| ¥11(2)

Sekil 10. Siirekli Sistem Elemanlarinin Yonelimi ve Gosterimi (Orientation and Display of Continuous System Elements)
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U, dengesizlik miktarin1 ve U6, dengesizlik agisal konumunu temsil
etmektedir.

5.2. Dogal Frekanslarin Karsilagtirlmast
(Comparison of Natural Frequencies)

Jiroskopik etkiden dolay1 rotorun dogal frekansi, isletim hizina bagh
bir fonksiyon olur. Isletim hizinin dogal frekans ile gakistigi ve
rezonansa sebep oldugu deger kritik hiz olarak adlandirilir. Isletim
hizi belirlenirse rotorun belirlenen bu isletim hizi i¢in dogal
frekanslar1 gozlemlenir. Bunun igin birinci isletim hiz1 degeri 4428
RPM, ikinci igletim hizi degeri 37807 RPM ve ligiincii igletim hizi
degeri 53517 RPM olarak segilmistir. Belirlenen bu isletim hizlarina
karsilik elde edilen dogal frekans sonuglart Tablo 3’teki gibi

verilmistir. Tablo 3 incelendiginde genel olarak kritik hiz degeri i¢in
benzer sonuglar elde edildigi goriiliir. Analitik yontem ile elde edilen
degerler genele bakildiginda en diisiik dogal frekans degerlerini
icerirken diger yontemler daha yiliksek dogal frekanslara sahiptir.
Analitik yontem disindaki yontemler yaklasik yontem olduklari i¢in
daha fazla sinirlamaya sahiptir. Bu nedenle elde edilen dogal frekans
degerlerinin bir miktar yiliksek ¢iktig1 diisiiniilmektedir.

Bu sonuglarin daha anlamli ifadesi i¢in analitik yonteme bagl olarak
bagil hata oranlar1 belirlenmistir. Bagil hata oranlar1t Tablo 4’te
verildigi gibi olup bunlar arasinda analitik yonteme en yakin olan
yontemin CTMM oldugu goézlemlenmistir. Bu sonug CTMM’ye
dayali olusturulmus modelin ne kadar iyi sonu¢ verdigini
gostermektedir.

Tablo 1. Analitik C6ziim I¢in Simir Sartlar (Boundary Conditions for Analytical Solution)

Gegis v, -Y, Y, -V, Y, -V,

Konum Y1(0) = Y2(0) Y2(l,) = Y3(ly) Y3(0) = Y*(0)

Act 61(0) + 62(0) = 0 02(1,) + 63(l3) = 0 83(0) + 8*(0) = 0

Moment M*(0) = M?(0) M2(l,) = M3(13) M3(0) = M*(0)

Kuvvet Q'(0) + k& Y*(0) + Q*(0) =0 Q)+ =0 QM +0* (=0

Gegis Y, —Ys Yy — Y Yy —Y,

Konum Y*(l,) = Y5(0) YS(ls) = Yo(l) Y6(0) = Y7(l,)

Agt 6*(ly) = 6°(0) 65(ls) +6°(ls) = 0 8°(0) =67(ly)

Moment M*(l,) = M>(0) M3(ls) = (Ipy 02 + 1 03)0%(s) = M°(ls)  M®(0) — (1,202 + I5,0?)85(0) = M7 (L;)
Kuvvet Q*(ly) = @°(0) Q3(ls) + mw?Y3(l) + Q%) = 0 Q°%(0) + m,w?Y8(0) = Q7(Ly)
Gegis Y, — Y, Yo — Y, Y, — Yy,

Konum Y7(0) = Y®3(ly) Y8(0) = Y°(ly) Y9(0) = Y10(l,,)

Agt 67(0) = 6°(ly) 6%(0) = 6°(ly) 6°(0) = 6"°(Lyo)

Moment M7(0) = M8(lg) M&(0) = M°(ly) M°(0) = M*°(l,)

Kuvvet Q7(0) = @%(l) Q%(0) = Q°(ly) Q°(0) = Q*°(Lo)

Gegis Yio — Y14 n Y1y

Konum Y°(0) = v*1(0) #0 #0

Act 61°(0) + 61(0) = 0 #0 #0

Moment M¥°(0) = M**(0) M(l) =0 M1(1;,)=0

Kuvvet Q'°(0) +k,Y(0)+Q"(0) =0 @'()=0 QD=0

Tablo 2. Rotor Parametreleri (Rotor Parameters)

Kirig Parametreleri

L =25mm R; =4,5 mm
L, =25 mm R, =4,5 mm
L3 =20 mm R; =4,5 mm
Ly=5mmR, =75 mm
Ls =5 mm R5 = 8,75 mm
Le=10mm Rg = 10 mm
L; =40 mm R, =10 mm
Lg =40 mm Rg = 10 mm
Lo =30 mm Rg = 10 mm

Lip =20 mm Ry =10 mm
Li; =30 mm Ry; = 10 mm
L1, =20 mm Ry = 10 mm
Li3=25mm Ry3 = 10 mm
Lis=25mm Ry, =10 mm
Lis =40 mm R;5 = 10 mm
Lig =40 mm Ry = 10 mm
Li7 =20 mm R{; = 10 mm
Lig=5mm Ry;g =8,75 mm

Lig=5mm R =7,5 mm
Lo =20 mm Ryy =4,5 mm
Ly1 =25 mm Ry, =4,5 mm
Ly, =25 mm R,, =4,5 mm
p = 8220 kg/m?

E =203 GPa
G =78,6 GPa
ke=1,7

g = 9,80665 kg.m/s?

Disk Parametreleri

m, = 1,80767 kg
Ig1 = 1,7¢-3 kg.m?
1,1 =3,3e-3 kg.m?

M, = 2,36167 kg
Ig, = 3,0e-3 kg.m?
I, =5,9¢-3 kg.m?

Yatak Parametreleri

K; , = 3000 N/mm C1,= 0,1 Ns/mm

Dengesizlik Parametresi

U =206,637 g.mm Ug =45°

Tablo 3. Dogal Frekans Karsilastirilmasi (Natural Frequency Comparison)

# Isletim Hizi (RPM) Analitik  Ansys FEM Dyrobes FEM CTMM
1. Mod (Hz) 4428 71,52 73,73 73,80 73,71
2. Mod (Hz) 37807 623,43 653,20 630,12 625,30
3. Mod (Hz) 53517 877,93 903,38 891,94 866,39
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Tablo 4. Dogal Frekanslarinin Analitik Yonteme Gore Bagil
Hatalar1
(Relative Errors of Natural Frequencies by Analytical Method)

Analitik-Ansys  Analitik-Dyrobes

# FEM FEM Analitik-CTMM
1.Mod %3,09 %3,08 %2,97
2.Mod  %4,77 %1,06 %0,37
3.Mod %2,95 %1,57 %1,33

Sekil 11°de Campbell diyagrami iizerinden elde edilen sistem dogal
frekans degerlerinin isletim hizina bagli olarak gosterilmesi ele
alimmigtir. Burada da incelendiginde tablo kiyaslamasinda oldugu gibi
Ansys FEM modelinin Dyrobes FEM modeline gore biraz daha
sapmis oldugu fakat genel olarak egrilerin uydugu goézlemlenmistir.

¥ * T
800 F - — CTMM | -
* Dyrobes
700 t ) Ansys B

(e]e)]

600 r

O

500 t : o i
400 +
300 - 1

Dogal Frekans (Hz)

200 ¢ _ A
100 | _ :

0 1 1 1 1
0 1 2 3 4 5 6

4
Rotor Hizi (RPM) X!

Sekil 11. Campbell Diyagraminin Karsilastirilmasi
(Comparison of Campbell Diagram)

5.3. Mod Sekilerinin Karsilagtirilmasi (Comparison of Mod Shapes)

Dyrobes FEM dogal frekans sonuglar1 CTMM’ye daha yakin oldugu
icin mod sekillerinin kiyaslamasinda Dyrobes FEM ve CTMM
karsilastirillmigtir.  Sekil 12 ve Sekil 13 incelendiginde mod
sekillerinin de son derece tutarli oldugu gézlemlenmistir. Bu konuda
da TMM ydnteminin iyi sonuglar verdigi ortaya konulmustur.

Maksimum Genlige Gore Normalize Edilmis Mod Sekli
1E . ; ¥ . . . . y v 9
|| —— CTMM
= = = Dyrobes

MNormalize Genlik
=
b

150 200 250 300 350 400 450

Rotor Boyu (mm)

50 100
Sekil 12. 1. Mod Sekli Karsilastirilmasi (1. Mode Shape Comparison)
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Maksimum Genlige Gore Normalize Edilmis Mod Sekli

— CTMM
= = =« Dyrobes

Normalize Genlik
Wk — D =

150 200 250 300 350 400 450
Rotor Boyu (mm)

50 100

Sekil 13. 2. Mod Sekli Karsilastirilmasi (2. Mode Shape Comparison)

5.4. Rulman Tepki Degerlerinin Karsilastirilmasi
(Comparison of Bearing Response Values)

Yatak tepki degerlerinin kiyaslamasi i¢in iki yontem izlenmistir.
Bunlardan birincisi tek belirli bir séniim degeri i¢in Ansys FEM,
Dyrobes FEM ve CTMM kiyasi ve digeri farkli soniim degerleri i¢in
Ansys FEM ve TMM degerlerinin kiyasi seklindedir. Bu kiyaslar i¢in
1. rulman secilmig ve farkli ¢aligma hizi i¢in tepki cevabi elde
edilmistir.

Sekil 14 ve Sekil 15°te 0,1 N.s/mm s6éniim degeri i¢in 1,666 Hz (100
RPM) ¢oziim aralifi ile 1. rulmanda elde edilen sehim ve kuvvet tepki
degerleri ¢izdirilmistir.

0,7

~ 3 ﬁ
£ 06 L.%
£ 05
= 04 ! |
g
S 4
«»nn 0,3 >
=
< i [ ’
£ 02 ;
o~ k ¢|— CTMM
— 0,1 + Dyrobes H
o L ‘__/,,,/*ﬁ/( :;I Anslys
0O 05 1 1,5 2 25 3 35 4 :l,S
RPM ><I0

Sekil 14. 1. Rulmanin isletim Hizina Bagl Sehim Grafigi
(Deflection Graph of 1. Bearing Depending on Operating Speed)

2500
z
'Z 2000 |— e
i
= ‘
+« 1500 -
o
5 100 I
= 3
M c
%1000
<
: /
=
& 500 — CTMM
- / * Dyrobes
e o Ansys
0 I I
2 25 3 35 4 45
104
RPM X

Sekil 15. 1. Rulmanin Isletim Hizina Bagl Kuvvet Grafigi
(Force Graph of 1. Bearing Depending on Operating Speed)
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Tablo 5. Elde Edilen 1. Rulman Tepki Degerlerinin Karsilagtirilmasi (Comparison of 1st Bearing Response Values Obtained)

# Ansys FEM Dyrobes FEM CTMM
1. Mod Gegisi (RPM) 4378 4400 4393
Kuvvet Genligi (N) 1918 1947 1976
Sehim Genligi (mm) 0,6713 0,6491 0,6587
2. Mod Gegisi (RPM) 37709 37800 37294
Kuvvet Genligi (N) 1967 2036 2083
Sehim Genligi (mm) 0,6432 0,6728 0,6728

Tablo 6. Farkli Séniim Degerleri i¢in 1. Rulman Tepkisi Ansys FEM ve CTMM Karsilagtiriimast
(Comparison of 1. Bearing Response Ansys FEM and CTMM for Different Damping Values)

# C=0,1 Ns/mm C=0,2 Ns/mm C=0,5Ns/mm C=I Ns/mm C=2Ns/mm C=5Ns/mm C=10 Ns/mm
F(N)  %0,646 %0,275 %0,412 %0,281 %1.883 %11,726 %7,015
8 (mm) %0,268 %0,005 %0,007 %0,006 %0.297 %0,451 %0,028

TMM Céziim Siiresi: 52,11 s

Ansys Coziim Siiresi: 247,60 s

Sehim ve Kuvvet tepki degeri i¢in ii¢ model kiyaslandiginda elde
edilen sonuglar Tablo 5’teki gibidir. Tablo 5 incelendiginde ti¢ farkli
modelin birbirine olduk¢a yakin sonuglar verdigi gézlemlenmistir.

Tablo 6’de ise farkli soniim degerleri i¢in Ansys FEM ve TMM tepki
degerleri kiyaslanmistir. Burada ¢oziim araligi 0,05 Hz segilerek
asimptotik olarak sonsuza giden tepki degeri belirli bir degere
yakinsatilmigtir. Boylece birbirine daha benzer sonuglar elde
edilmistir. Bununla birlikte ¢6ziim siiresi de tabloda verildigi gibi olup
bu siire tiim s6niim degerlerini kapsayan ¢6ziim siiresidir.

Buna ek olarak ¢oziliniirliigiin ¢oziim siiresine etkisi oldukga fazladir
ve CTMM’nin Onemi hassas ¢ozlinirlikte daha fazla ortaya
¢ikmaktadir. Sekil 16°da farkli ¢oziliniirlik degerleri i¢in elde edilmis
analiz ¢ozliim siiresi sonuglariin kiyaslanmasi verilmistir. Buradan
goriildigii tizere CTMM oldukga hizli ¢6ziim saglamaktadir.

100 I
- = -CTMM

30 —— Ansys
% 60
—
=
N
=§ 40
N
He)
O

20

0 \X:
0 5 10 15 20

Coziiniirlik (Hz)

Sekil 16. Coziiniirliigiim Coziim Siiresi Uzerine Etkisi
(Effect of Resolution on Solution Time)

6. Simgeler (Symbols)

K : Direngenlik [N/mm]

C : Sontim [Ns/mm]

m : Disk kiitlesi [kg]

Id : Alan atalet [kg.m2]

Ip : Polar atalet [kg.m2]

E : Elastisite modiilii [GPa]
G : Kayma modiilii [GPa]
u : Dengesizlik [g.mm]

ks : Sekil faktori
m : Birim uzunluktaki kiitle [kg/m]

6.1. Yunan Harfleri (Greek Letters)

) : Sehim [mm]

® : Dogal frekans [rad-Hz]
Q : Isletim hiz1 [rad]

p : Yogunluk [kg/m3]

6.2. Kisaltmalar (Abbreviations)

CTMM : Kompleks Transfer Matris Y dntemi
FEM : Sonlu Elemanlar Y 6ntemi
RPM : Dakikadaki devir sayist

7. Sonuglar (Conclusions)

Olusturulan rotor dinamigi modelinde disklerin jiroskopik etkisinin ve
rulman soniimlerinin dahil edilmesi rotor dinamigi agisindan daha
kapsayict bir sekilde CTMM nin diger yontemlerle kiyaslanmasini
saglamisgtir. Ayrica analitik yontem sonuglarinin da eklenmesi
endiistriyel alanda kullanilan paket programlarmn dogru bir sekilde
degerlendirilmesini saglamistir. CTMM, FEM gibi yaklasik yontem
olmasina ragmen ilk {i¢ mod i¢in en fazla %2,97 hata orani ile analitik
yonteme oldukga yakin sonug elde etmistir. Bununla birlikte karmagsik
ve zaman alici FEM paket programlarma gore ilk ii¢ mod i¢in en fazla
%2.86 hata orani ile sonu¢ elde etmistir. Soniim degerlerinin
degistirilerek gergeklestigi diger bir karsilagtirmada ise CTMM,
FEM’e gore %1 in altinda sehim hatasi ve %375 daha hizl1 bir ¢6ziim
sunmustur.

Bu sonuglar CTMM’e dayali rotor dinamigi modelinin giivenilir, hizl
ve matris boyutu biiylimemesinden kaynakli modellemesinin daha
kolay oldugunu ortaya koymaktadir. CTMM’nin hizli ve hassas
¢ozlim gergeklestirme yetenegi sayesinde sistem modellenmesinde 6n
tasarim analizlerini gergeklestirebilecek nitelikte oldugu sdylenebilir.
Ayrica CTMM ig¢in olusturulan rotor dinamigi modelinin hizli ve
hassas sonug vermesiyle birlikte paremetrik ¢aligmalara izin vermesi
de modelin gesitli optimizasyon problemleri igin kullanilabilecegini
gostermektedir.

CTMM’e dayali modern optimizasyon c¢aligmalarinin olmamast
nedeniyle bu c¢aligmanin devaminda dogrulugu yukaridaki sekilde
ispatlanan rotor dinamifi modelinin ¢esitli popiilasyona dayali
optimizasyon teknikleri yardimiyla yatak konumlandirma ve rotor
disk konumlandirma gibi ¢esitli rotor tasarim optimizasyon
problemlerinde kullanilmas1 hedeflenmektedir.
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