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PLANET DİŞLİ ÜNİTELERİNDE KULLANILAN İĞNE MAKARALI 
RULMANLARIN SEÇİMİ

Planet Dişli, Rulman, Tork, 
Ömür 

Çeşitli sektörlerde farklı gereklilikleri karşılayan dişli kutuları / 
üniteleri incelenirken planet dişli ünitelerine özellikle değinmek 
gerekir. En uygun rulmanın seçimi, dişli ünitesinin performansı için 
dikkate alınması gereken önemli hususlardandır. Bu çalışma, planet 
dişli ünitelerinin planet dişlilerinin milleri üzerinde yataklanmasını 
temin etmekte kullanılan iğne makaralı rulmanların seçimi 
hakkındadır. Planet dişli üzerindeki tork, otomotiv vd. yüksek 
teknoloji gerektiren sektörler başta olmak üzere giriş başlığı altında 
verilen farklı sektörlerdeki uygulamalar ışığında belirlenen farklı 
senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak 
belirlenmiştir. Planet dişlinin devri için sırasıyla 250, 500, 1000, 
2000, 4000, 8000 devir/dakika değerleri seçilmiştir. Belirlenen tork 
değerlerinden yola çıkılarak mil ve dişli mukavemeti göz önünde 
tutularak tasarım gerçekleştirilmiştir. Buna bağlı olarak, aktarılan 
torktan kaynaklı oluşan yükü taşıyabilen, planet dişlisi boyutlarına 
uygun farklı tipteki iğne makaralı rulmanlar, kullanım ömürlerine göre 
tespit edilmiştir. Böylece farklı tork değerlerinde, farklı boyutlara en 
uygun iğne makaralı rulmanın seçilmesi sağlanacaktır. Bu çalışmanın, 
son teknoloji ürünleri de içine alan onlarca farklı sektörde kullanılan 
planet dişli ünitelerinin özellikle tasarım aşamasında yol gösterici 
olacağı beklenmektedir.

Anahtar Kelimeler 	 Öz
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SELECTION OF NEEDLE ROLLER BEARINGS USED IN 
PLANETARY GEAR UNITS

Planetary Gear, Bearing, 
Torque, Lifetime. 

When examining the gearboxes/units that meet different requirements in 
various industries, it is definitely necessary to mention the planetary gear 
units. The selection of the most suitable bearing is one of the important issues 
to be considered for the performance of the gear unit. This study is about the 
selection of needle roller bearings used to support the shafts of the planet 
gears in planetary gear units. The torque applied to the planet gear has 
been determined as 250, 500, 1000, 2000, 4000, and 8000 Nm according to 
different scenarios in various sectors, especially automotive and other high-
tech industries, as outlined in the introduction heading. The values ​​of 250, 
500, 1000, 2000, 4000, 8000 revolutions per minute (rpm) were selected for 
the speed of the planetary gear, respectively. The design was carried out by 
considering the strength of the shafts and gears based on the determined 
torque values. Accordingly, different types of needle roller bearings suitable 
for the dimensions of the planet gear that can carry the load generated 
by the transmitted torque have been identified based on their service life. 
Thus, the optimum needle roller bearing for different sizes at different 
torque values could be selected. It is expected that this study will serve as 
a guide, particularly during the design phase, for planetary gear units used 
in dozens of different industries, including high-tech products and advanced 
technologies.

Keywords		  Abstract
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EXTENDED ABSTRACT

Introduction

The selection of the most suitable bearing is a crucial factor affecting the per-
formance of planetary gearboxes/units designed to meet diverse requirements 
across various industries. This study facilitates the selection of the optimal nee-
dle roller bearing for different sizes and torque values.

Subject of Study
The selection of bearings for the planet gear in planetary gear units can be per-
formed by calculating the forces acting on the bearings and identifying bearings 
with the required load capacity and service life, based on manufacturer data. In 
this study, the gears and shafts were designed according to strength calculations 
and their safety was verified. In addition, the dimensional compatibility of the 
selected bearing with the planetary gear hub was taken into consideration. Re-
cent international research carried out using high-end technology to measure 
the loads created by planetary gears has provided valuable guidance. As a result 
of the performed calculations, it was shown that needle roller bushes, inner and 
outer ringless caged needle rollers and needle roller bearings presented in the 
tables under the results heading for each torque value could be the choices that 
meet the specified requirements.

Method
The distribution of the torque transmitted through the planetary gear unit to 
the gears was evaluated by using relevant formulas. Based on the determined 
torque values, the strength of the planetary gear shaft (pin) was verified using 
standard strength formulas for all stresses. The tangential, radial and axial forces 
created on the gear were calculated with the help of relevant formulas. The ro-
tational speed values ​​of the planet gear were selected by considering the power 
values ​​preferred in various industrial applications and the change in the speed 
during transmission within the driveline after the power generation unit output. 
Bearing dimensions were obtained from manufacturer catalogs. The bearing life 
formula was applied for bearing selection. In the light of these data, numerical 
results were performed using Microsoft Excel as the computational tool.

Results
The planetary gear shaft dimensions which ensure the necessary strength in the 
transmitted torque and the forces created in the gear according to the gear di-
mensions determined based on these results are presented in the relevant tables 
under the results heading. As a result of the calculations performed using the 
data of needle roller bearings, a large number of various types of bearings that 
meet the required conditions and have sufficient service life are listed in order 
in the relevant tables under the results heading, with their identification codes 
specified according to the transmitted torque values.
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Discussion

As a result of this study which is expected to be a guide for the selection of needle 
roller bearings that provide bedding of planet gears onto the planet gear shafts 
of planetary gear units, needle roller bushes, inner and outer ringless caged nee-
dle rollers and needle roller bearings that provide the required conditions at the 
specified torque values ​​have been found. Bearing selection can be made according 
to the results presented under the results heading by considering the operation-
al frequency of the planetary gear unit during the design and engineering phase. 
The results have proven that needle roller bearings are not suitable for very high 
speeds and torques. Needle roller bearings are well-suited for compact systems.

1. Giriş

Güç; motor, elektrik motoru vd. makinelerde üretilip çıkış milinden çıktıktan 
sonra tork – hız dönüşümlerinin gerçekleştirilmesi gerekir. Çok çeşitli sektör-
lerde geniş bir aralıkta farklı büyüklüklerde tasarlanmış dişli kutuları / ünite-
leri incelenirken planet dişli ünitelerine özellikle değinmek lüzumludur. Birçok 
farklı uygulamada kullanılan planet dişli üniteleri, sağladığı avantajlarla olmazsa 
olmaz konumunu sürdürmektedir. Gelişen teknoloji, farklı sahalarda da uygula-
masını gündeme getirmiştir ve planet dişli üniteleri bu gelişmelere uygun olarak 
yüksek kalitede, hassas olarak tasarlanıp imal edilmektedir. Araştırma – geliştir-
me ve mühendislik çalışmaları bu alanda artarak devam etmektedir.

Rulmanların seçimi, dişli ünitesinin performansı için dikkate alınması gereken 
önemli hususlardan biridir. Planet dişli ünitesinde uygulanan çok çeşitli türde 
iğne makaralı rulman varyasyonu bulunmaktadır. Gerekli rulman, tork ve hız gibi 
çalışma şartları göz önünde bulundurularak seçilir. Bu temel parametrelerin yanı 
sıra seçilen rulmanın boyutlarının planet dişli göbeğine uygun olması gerekir. 
Gerekli yük kapasitesine sahip rulmanların seçimi, rulmanlara etkiyen kuvvet-
ler hesaplanarak gerçekleştirilebilir. Çalışma kapsamında, çeşitli uygulamalarda 
kullanılan farklı boyutlardaki planet dişli ünitelerinin tümü hakkında çıkarım 
yapabilmek adına temsili tork değerleri için mühendislik yapılmıştır. Bu değer-
lerden yola çıkarak mil, dişli mukavemeti göz önünde tutularak tasarım yapılmış 
ve sonuçları sonuçlar başlığı altında sunulmuştur. Nihayetinde aktarılan torktan 
kaynaklı oluşan yükü taşıyabilen, planet dişlisi boyutlarına uygun farklı tipteki 
iğne makaralı rulmanlar tespit edilmiş ve sonuçlar başlığı altında sunulmuştur. 

1.1 Planet Dişli Üniteleri 

Güç aktarım uygulamalarında yaygın kullanımı olan planet dişli ünitelerinin en 
büyük avantajı, düşük hacimde yüksek tork sağlamasıdır.   Bu sistemde planet 
dişli çark sayısı arttıkça yükün dağılımı da artacağından, tork değerlerinde de 
artış sağlanabilmektedir. Sağlam ve kompakt bir yapıya sahiptir (Güç Aktarım, 
2024). Planet dişli üniteleri, dişliler arası daha fazla yüzey teması sunduğu için 
dişliler uzun ömürlüdür; sistemde yüksek kalitede hassas işlenmiş helisel dişli-
lerin kullanımıyla gürültü ve titreşim çok daha az seviyededir. 
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Planet dişli üniteleri enerji sektöründeki pek çok farklı uygulamada kullanılır. 
Bunlardan başlıcaları, rüzgâr türbini ve hidroelektrik elektrik santralleridir. 
İmalat sanayiinde takım tezgâhları vd. imalat makinelerinde başta olmak üzere 
makine sektöründe yaygın kullanımı vardır. Vinç sektörü (gemi, liman, inşaat, sa-
nayi vd.) tarafından da tercih edilmektedir. Ek olarak su arıtma tesislerinde, atık 
tesislerindeki parçalayıcılar vd. ünitelerde kullanılmaktadır. Konveyörler gibi 
yürütme, taşıma uygulamalarında kullanılır. Yem karma makineleri gibi tarım iş 
makinelerinde kullanılabilir (PDS Planet, 2024). Ayrıca robotik ve başta helikop-
terler olmak üzere havacılık endüstrisinde de yaygın kullanımı söz konusudur 
(Jones, 2024; Talbot, Kahraman ve Singh, 2011; Elasha, Greaves ve Mba, 2018). 
Şekil 1’de planet dişli kutularının (redüktör) çeşitli sistemlerdeki uygulamaları 
gösterilmiştir. Öte yandan oldukça küçük boyutlardaki planet dişli ünitelerinin el 
aletleri gibi uygulamalarda kullanımı da söz konusudur.

Planet dişli üniteleri, otomotiv sektöründe yaygın kullanıma sahiptir. Konvansi-
yonel otomatik vites kutularının ana omurgasını oluşturur. Sürekli değişken vites 
kutusu (CVT) uygulama-larında geri vitesi oluşturmakta yararlanılır. Planet diş-
li üniteleri, hibrid elektrikli taşıtlardaki güç aktarma organlarının güç dağıtımlı 
konfigürasyonunda kullanılarak, içten yanmalı motorla elektrik motorunun tork 
ve hızlarının taşıtın sürüş gerekliliklerine göre ayarlanmasına olanak tanınır.

  
Şekil 1. Planet redüktörün çeşitli sistemlerde uygulamaları (Bonfiglioli, 2025).

Planet dişli sistemi, dört temel parçaya sahiptir. Bunlar; güneş dişli, planet (pin-
yon) dişlileri, planet taşıyıcısı (kolu) ve çember/çevre dişlidir (Şekil 2). Güneş 
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dişli merkez dişlidir. Planet (Pinyon) dişliler, pimleri ve yatakları (çoğu uygula-
mada iğne makaralı rulmanlar) vasıtasıyla planet taşıyıcısı tarafından belli bir 
pozisyonda tutulur. Çember dişli planet dişlilerin tamamını çevreleyen bir iç diş-
lidir (Talbot ve diğ., 2011; Demir ve Başeğmez, 2018). İç dişli mekanizma-larında 
iç bükey ve dış bükey iki yüzey birbirleriyle temas halinde olduğundan iç dişlinin 
içinde çalışan dişliyle birbirlerine yaslanmaları, dış dişli çiftinde olandan daha 
iyidir. Bu nedenle, yüzey basıncı daha düşük, mukavemeti daha yüksek, kavrama 
oranı daha büyüktür (Arslan, 2011). Dişliler sürekli kavraşmış durumdadır. Üni-
teyi oluşturan tüm dişliler düz dişli olabileceği gibi helisel dişli kullanımı oldukça 
yaygındır. Sistem iki serbestlik derecelidir. Planet dişli sisteminde dişli oranları, 
üç elemandan (güneş, çember ve planet taşıyıcısı) birinin (milinin) sabit tutul-
ması ile oluşturulur. Dişli oranı, tasarım parametrelerine göre dişlilerde profil 
kaydırma vd. yöntemlerle diş sayılarının değiştirilmesiyle değiştirilebilir (Demir 
ve Başeğmez, 2018). Planet dişli üniteleri tasarlanırken dişlilerin maruz kalaca-
ğı radyal ve eksenel yük değerleri öngörülmelidir. Dişlilerin kullanılan malzeme 
ve imal usulüne göre sağladığı mukavemet değeri, ünitenin çalışma koşullarında 
müsaade edilen yükleme değerlerini belirlemektedir.

Şekil 2. Planet dişli ünitesinin şematik gösterimi (a) (Smith, Deshpande, Ran-
dall ve Li, 2013) ve üniteyi oluşturan parçaların gösterildiği demonte hali (b) 
(Vergnano, Gherardini ve Leali, 2020).

Planet dişli sisteminde; planet dişliler, planet taşıyıcısına (koluna) bağlı olarak 
hareket ederler. Taşıyıcı üzerinde yaygın olarak 3 ya da 4 adet planet dişli bulu-
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nabilmekle beraber daha fazla sayıda da planet dişli bulunabilir; her bir planet 
dişlisi kendisini taşıyıcı ile irtibatlandıran pimin (milin) etrafında dönebilmekte-
dir. Planet dişlileri yataklamak için kaymalı yatak kullanımı hususu bir seçenek 
olarak değerlendirilebilse de yaygın olarak rulmanlar kullanılır. Planet (pinyon) 
dişliler, taşıyıcısının dönüş hızından farklı bir hızda dönerler (Talbot, Kahraman, 
Stilwell, Singh ve Napau, 2015). Planet taşıyıcısı, dişli ünitesinde üretilen giriş ve 
çıkış torklarını, planet dişlilerinin, millerin ve yatakların ağırlıklarını, kendi ağır-
lığını ve ayrıca dönme nedeniyle üretilen merkezcil kuvvet yüklerini destekler 
(Bakshi, Dhillon ve Maruvada, 2014). Rulmanların seçimi, dişli ünitesinin perfor-
mansı için dikkate alınması gereken önemli hususlardan biridir.

Planet dişli ünitelerinin standart dişli çiftleriyle oluşturulan güç aktarım eleman-
larına olan üstünlükleri aşağıdaki şekilde sıralanabilir;

• Planet ünitelerinin ağırlıkları ve boyutları, standart dişlilerle oluşturulan 
mekanizmalara göre daha düşüktür (Bakshi ve diğ., 2014; Kutay, 2013).

• Planet ünitesi, daha mukavemetlidir ve kompakttır.

• Dişlere etkiyen yükün fazla sayıdaki dişlere dağıtılmasıyla tek diş üzerine 
etkiyen yük, standart dişli çiftleriyle kaydedilen değerlerden daha düşüktür.

• Bir planet dişli ünitesi ile teorik olarak sekiz kademe (tahvil) oluşturulabilir. 
Tablo 1’de bir planet dişli ünitesiyle oluşturulabilecek kademe durumları ve 
hızlardaki değişim gösterilmiştir

• Dişliler sürekli kavraşmış vaziyette bulunduğundan kavraşma ve ayrışma es-
nasında oluşabilecek hasarlar söz konusu değildir.

• Tüm bileşenler aynı eksen etrafında dönerler. Bu sayede çıkış bileşeninin 
seçilmesi, yağlama ve kontrolde avantajlar sağlanır. Giriş mili ekseni ile çıkış 
mili ekseni aynıdır. 

• Dişli oranları değişimi, tork iletiminde kesintiye sebebiyet vermeden gerçek-
leştirilir (Stone ve Ball, 2004).

• Planet ünitelerinin birleşik konstrüksiyonuyla çok yüksek tahvil (dişli) oran-
ları elde edilebilir (Temiz, 2015; Neugart, 2025).

• Planet dişli ünitesinde güç, moment, hareket çeşitli tasarımlarla birkaç yöne 
dağıtılabilir (Kutay, 2013).

Tüm bu avantajlarına karşın, planet dişli ünitelerin çok parçalı olması ve hassas 
montaj gerekli-liği ise dezavantajı olarak öne çıkar (Güç Aktarım, 2024). Mühen-
dislik hesapları, tasarımı ve imalatı daha karmaşıktır (Temiz, 2015). Planet dişli 
ünitelerinde giriş torkunun her bir planet dişliye müsavi bölünmemesindeki so-
runlar tasarım aşamasında ele alınmalıdır. Taşıyıcı ve/ya dişlilerle ilişkili herhan-
gi bir küçük üretim hatası, dişli diş profillerinin teorik nominal konumlarından 
sapması dolayısıyla her planet dalının giriş torkunun farklı oranlarını taşıması-
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na neden olma potansiyeline sahiptir. Binaenaleyh, tasarım ve imalat esnasında 
toleranslara titizlikle bağlı kalınmalıdır (Boguski, Kahraman ve Nishino, 2012). 
Planet dişli üniteleri çabuk ısınır. Bunda yağın dolaşımı için yeterli boşluk olma-
yışı en önemli etkendir. Ek olarak yüksek hızlarda yüksek santrifüj kuvvetleri 
oluşur ve yataklama problemleri yaşanabilir (Kutay, 2013). Kontrol ve bakımları 
kısmen zordur, yağ daha sık değiştirilmelidir (Temiz, 2015).

Tablo 1. Planet dişli ünitesinde oluşturulabilen vites düzenleri (Demir ve Başeğ-
mez, 2018) (T: Tutulan, HV: Hareket Veren, HA: Hareket Alan)

Se
na

ry
o

Çevre dişli Planet 
taşıyıcısı

Güneş 
dişli

Hızdaki 
değişim Konfigürasyon açıklaması

1 HA HV T Artma

Güneş dişli sabit tutulup, planet taşıyıcısına tahrik 
verildiği hız artışı yaşanır. Taşıyıcı dönerken, pla-net 
dişliler de taşıyıcıyla birlikte döner. Çevre dişli taşı-
yıcıdan daha hızlı döner. Çıkışta, hız artırılır.

2 T HV HA Artma Çevre dişli sabit tutulur, taşıyıcıya tahrik verilirse 
güneş dişli taşıyıcıdan daha hızlı döner, hız artar.

3 HV HA T Azalma Güneş dişli sabit tutulur, çevre dişli döndürülürse pla-
net taşıyıcısı çevre dişliden daha yavaş döner.

4 T HA HV Azalma

Çevre dişli sabit tutulur ve güneş dişliye tahrik verilir-
se, taşıyıcı düşük hızda döner. Planet dişliler, taşıyıcı 
üzerinde döner fakat taşıyıcı güneş dişliden daha yavaş 
döner. Bu kademede, en büyük tork artışı sağlanır.

5 HV T HA Artma
Taşıyıcı sabit tutulur ve çevre dişliye hareket verilir. Pla-
net dişlileri avare olarak hareket ederek güneş dişliyi ters 
yönde ve çevre dişliden daha büyük bir hızla döndürür.

6 HA T HV Azalma
Taşıyıcı sabit tutulur ve hareket güneş dişliden veri-
lirse bu durumda çevre dişli ters yönde ve güneş diş-
liden daha yavaş döner.

7
Herhangi iki 

dişli tutu-
lursa

1:1

Planet dişlinin herhangi iki üyesi birlikte tutulursa ya 
da aynı hızda döndürülürse, planet dişli seti bir katı 
mil gibi hareket edebilir. Dişli setinin giriş ve çıkış 
milleri arasında, hızda ya da dönüş yönünde değişme 
olmaz (prizdirekt). Tahvil oranı 1:1’dir.

8
Bütün diş-
liler serbest 

kalırsa
Nötr

Kavramalar çalıştırılmadığı ve bantlara uygulan-ma-
dığında planet dişli ünitesinin hiçbir üyesi tutulma-
mış olur, hepsi serbesttir. Bu durumda güç iletilmez, 
nötr (boş) kademedir.

1.2 İğne Makaralı Rulman

Rulman, milin yataklanmasındaki sürtünme katsayısını azaltmak için kullanılan 
standartlaşmış makine elemanıdır. Yuvarlanma elemanları ve rulmanın diğer 
aksamı arasındaki yağ filmi sayesinde metal sürtünmeleri önlenerek hareket 
iletimi sağlanır. Rulman, yataklama sırasında kaybolan enerjiyi asgari seviyede 
tutarak verimin yükselmesini temin eder. Rulmanlar, mesnedi olduğu mile etki 
eden kuvvetleri taşır.
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İğne makaralı rulmanların radyal yük taşıma kapasitesi iyi düzeydedir. Buna 
karşın yapısı gereği, eksenel yük karşılama özellikleri iyi değildir. Bu rulmanlarla 
çalışmada eksenel kaçıklıkların azami ölçüde dengelenmesine ihtiyaç vardır. Bu 
husus doğrudan, çok parçalı planet mekanizmasının montajında toleranslara etki 
eder. İğne makaralı yatak türleri Şekil 3‘de görülebilmektedir. Alan kazanmak vd. 
nedenlerle rulman iç bileziğinin bulunmadığı tasarım; iğne makaralı burç da planet 
mekanizmasında kullanılabilir. Ayrıca, çift sıralı ve bileziksiz (yalnızca kafesli) iğne 
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Diğer bir uygulama ise planet dişli göbeği ile pimi arasına iğne makaraların yal-
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Şekil 3. İğne makaralı burç (a), iğne makaralı rulman (b), kafessiz, bileziksiz 
iğne makaralar (c) (Kurt, 2020a) çift sıra iğne makaralı rulman (d) ve bileziksiz 
iğne makaralar (e) (Rende, 2017).
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Şekil 4. Planet dişli, pimi ve çift sıralı kafesli iğne makaralı rulman (a) planet 
dişli, pimi ve iğne makaralar (b) (Talbot ve diğ., 2015).

Planet dişli ünitesinde planet dişliler arasındaki yük paylaşımı; dişli gürültü-
sünü azaltmak, dişlilerin, yatakların mukavemetini güvence altına almak için 
mümkün mertebe eşit olmalıdır (Suzuki, Aoyama, Sugiura, Inagaki ve Shimizu, 
2011). Radyal olarak yüklenen rulmanlar, genellikle termal genleşme veya geç-
me sağlamak için belirli boşluğa sahiptir. Ayrıca, çalışma sırasındaki aşınmalar 
nedeniyle çalışma boşluğu tasarlanan değerden daha büyük olabilir. Planet dişli 
ünitesi elemanlarından en az birinin yüzer eleman olarak seçilmesi, Bir planet 
dişli ünitesinin en az bir merkezi elemanının radyal olarak yüzdürülmesi, imalat 
hataları veya deformasyonlar nedeniyle planet (pinyon) dişli yük paylaşımını iyi-
leştirmek için sıklıkla kullanılan bir yöntemdir; aksi takdirde planet dişlilerinin 
döngüsel simetrisi bozulur ve eşit olmayan yük paylaşımı oluşur. Yüzer eleman, 
çalışma sırasında doğal merkezini bulabilir. Uygulamada, merkezi elemanlar için 
yatak desteklerinde kasıtlı bir açıklık, bu tür radyal olarak yüzmeyi sağlamanın 
bir yöntemidir (Guo ve Parker, 2012).

Planet dişli mekanizmasındaki kayıplar, dişli vd. elemanların yüzeylerindeki sür-
tünme ve dişliler arasındaki yağ filmi kayıpları haricinde yataklardaki kayıplar-
dan da kaynaklanır. Yatak elemanları arasındaki yağ filminin kayma ve yuvarlan-
ma hareketleri kaybı oluşturur. Çeşitli şekillerde yağ sıcaklığı ölçülerek kontrol 
altında tutulabilir (Talbot ve diğ., 2011). Boyutsal özellikleri, iyi titreşim direnci 
ve düzgün çalışma avantajları nedeniyle kaymalı yataklar da planet dişli sistem-
lerinde tercih edilebilir (Zhang, Wei, Wang, Hou, Zhang ve Lim, 2020).

Literatür incelendiğinde, dişliler ile ilgili oldukça çok sayıda yayın bulunması-
na karşın pek çok sektörde yaygın uygulaması bulunan planet dişli üniteleri ve 
özellikle yatakları hakkında gerçekleştirilen çalışmaların ve ulusal/uluslararası 
yayının görece yetersiz olduğu görülmüştür. Planet dişli ünitelerinin ve yatakla-
rının teorik ve deneysel incelemeleri bağlamında gerçekleştirilen çalışmalardan 
bazıları şu şekildedir. Kahraman ve arkadaşları, planet dişli ünitelerindeki yük 
paylaşımını ölçmek için geliştirdikleri yöntemde sabit bir taşıyıcıda birleştirilmiş 
planetlerin taşıdığı yükleri sürekli olarak ölçmek için doğrudan planet pimlerine 
monte edilmiş gerinim ölçerler (strain gage) kullanmışlardır (Boguski, Kahraman 
ve Nishino, 2012). Li Yuejin (1995), planet dişli ünitesinde kullanılan rulmanlar 
için arıza tespiti amacıyla gerçekleştirdiği çalışmada RMS seviyesi, şok darbesi, 
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akustik emisyon ölçümü gibi konvansiyonel yöntemlerden farklı olarak rulman-
daki titreşimleri planet pimleri vasıtasıyla halkalar üzerinden algılayan sensör-
ler yerleştirmiştir. Elasha ve arkadaşları (2018), titreşim ve akustik emisyonlar 
kullanılarak bir helikopter ana dişli kutusunun planet dişli modülündeki yatak 
arızalarının tespiti amacıyla dişli kutusu çalışırken geniş bantlı kablosuz iletim 
sensörü vasıtasıyla toplanan verilere sinyal ayırma tekniklerinin uygulanması-
nı araştırmış ve sonuçlarını raporlamışlardır. Yi Guo ve Robert G. Parker (2012) 
gerçekleştirdikleri çalışmada, rulman boşluğunun neden olduğu doğrusal olma-
yan etkilerin planet dişliler üzerindeki dinamiklerini ortaya koymuştur. Suzuki 
ve arkadaşları (2011) rulman boşluğunun yük paylaşımı üzerindeki etkisini; diş-
lilerin temas analizlerini ve yatak boşluklarının sayısal hesabını gerçekleştirerek 
ortaya koymuştur. Sayısal yöntem, planet dişli yatağına etkiyen yükleri ölçmek 
amacıyla gerinim ölçerler kullanarak gerçekleştirilen deneylerle doğrulanmıştır. 
Zhenxing Liu ve arkadaşları gerçekleştirdikleri çalışmada kaymalı yataklı planet 
dişlilerin modelini oluşturmuş ve planet dişli yatağı yağ filmi kuvvetlerini hesaba 
katmak için doğrusallaştırılmış kuvvet analizlerine dayalı sonuçlara ulaşmıştır 
(Liu, Liu ve Yu, 2017). Bu çalışmalarda yataklardaki boşlukların dişliler arasında 
dengesiz yük paylaşımını önemli ölçüde etkilediği doğrulanmaktadır. 

Gerekli yük kapasitesine sahip rulmanların seçimi, rulmanlara etkiyen kuvvetler 
hesaplanarak gerçekleştirilebilir. Yöntem başlığı altında bu hususa ilişkin denk-
lemler açıklanmıştır. Mekanik yönden yeterli şartları sağlayan rulmanın yağlama, 
montaj gibi diğer başlıkları da rulman seçiminde belirleyicidir. Şaft-yuva tolerans 
sınıfları, rulman boşluk sınıfı, sızdırmazlık parametreleri de göz önünde tutulur.

2. Yöntem

Planet dişli ünitelerinde iki milin dönüş hızıyla üçüncü milin dönüş hızı belirle-
nir. Tork oranları da aynı yolla benzer şekilde belirlenir. Kararlı durumda kayıp-
lar göz ardı edilerek, torkun birleştirildiği, yönlendirildiği planet dişli ünitesinde 
giren güç çıkan güce eşit olacağından k1 ve k2 tasarım esnasında belirlenen dişli 
oranları olmak üzere denklem 1 ve 2 yazılır.
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Burada T3 yük momenti (torku) iken, T1 ve T2 birbirinden bağımsız olan ve ba-
ğımsız biçimde kontrol edilebilen tahrik momentleridir (Ehsani, Gao, Longo ve 
Ebrahimi,2021) , mil devridir. Dişli (tahvil) oranıyla millerin dönüş hızları arasın-
da, denklem (3) belirleyicidir (Temiz, 2015).
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Güç üretim elemanın çıkış şaftındaki tork, planet dişli ünitesinin kullanıldığı çeşitli 
sistemlerdeki yapılara göre farklılıklar göstereceğinden diğer güç aktarma elemanları üzerinden 
iletilirken artırılmış ya da azaltılmış olarak planet dişli ünitesine ulaşmış olabilir. Torkun 
değişmeksizin iletildiği durumda da aktarım kayıpları var olduğundan güç üretim ünitesi 
çıkışındaki torkun ayniyle iletildiği söylenemez fakat aktarım sırasındaki kayıplar ihmal 
edilebilir. Öte yandan güç aktarma elemanları sisteminde motor çıkışı ile planet dişli ünitesi 
arasındaki ekipmanlarda tahvil söz konusu ise tork hesaplarına dahil edilmelidir.  
Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünitesinin kullanıldığı 
onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli üzerindeki tork, farklı 
senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak belirlenmiştir (Şekil 5). 
Tork değerleri seçiminde otomotiv başta olmak üzere giriş başlığı altında verilen farklı 
sektörlerdeki uygulamalar belirleyici olmuştur. Ağır hizmet sınıfında kullanılan büyük çaplı 
ünitelerin hesaplamalara dahil edilmemesi tercih edilmiştir.  
Seçilen tork değerlerinden yola çıkılarak planet dişli milinin (piminin) mukavemet kontrolü 
basma, kesme ve burulma gerilmeleri yönünden denklem (4) – (9)’a göre kontrol edilmiştir 
(Nash ve Potter, 2014). Gerilmeler eşdeğer gerilme denklemi yardımıyla milin emniyetli 
(müsaade edilebilir) dayanımıyla karşılaştırılmıştır (Kurt, 2020b; Budynas ve Nisbett, 2011). 
Mil malzemesi olarak Ç1050 çeliği seçilmiş, çentik faktörleri dikkate alınmıştır. 
Gerçekleştirilen hesaplamalarda emniyet katsayısının minimum 2 olması şart koşulmuştur.  

𝜎𝜎 = 𝑃𝑃
𝐴𝐴                                                                                                                                                 (4) 

𝜏𝜏 = 𝐹𝐹𝑠𝑠
𝐴𝐴                                                                                                                                              (5) 

𝜏𝜏 = 𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐽𝐽                                                                                                                                               (6) 

𝐽𝐽 = 𝜋𝜋
32 𝑑𝑑4                                                                                                                                          (7) 

𝜎𝜎′ = √𝜎𝜎2 + 3𝜏𝜏2                                                                                                                                              (8) 

𝑆𝑆𝑆𝑆 ≥ 2; 𝑆𝑆𝑆𝑆 = 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎
𝜎𝜎′                                                                                                                                    (9) 

Burada, 𝜎𝜎, basma-çekme gerilmesini, 𝑃𝑃, elemana etkiyen yükü, 𝐴𝐴, alanı, 𝜏𝜏, kayma gerilmesini, 
𝐹𝐹𝑠𝑠, kesme kuvvetini, 𝑇𝑇, tork, 𝜌𝜌, elemanın ekseninden en dış çeperine olan minimum uzaklık 
(miller için yarıçap), 𝐽𝐽, polar atalet momenti, 𝑑𝑑, mil çapı, 𝜎𝜎′, eşdeğer gerilme, 𝑆𝑆𝑆𝑆, emniyet 
katsayısı ve 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎, elemanın müsaade edilebilir gerilme değeridir.  
 

					     (3)



Mühendis ve Makina / Engineer and Machinery 66, 721, 736-761, 2025

747

Güç üretim elemanın çıkış şaftındaki tork, planet dişli ünitesinin kullanıldığı çe-
şitli sistemlerdeki yapılara göre farklılıklar göstereceğinden diğer güç aktarma 
elemanları üzerinden iletilirken artırılmış ya da azaltılmış olarak planet dişli 
ünitesine ulaşmış olabilir. Torkun değişmeksizin iletildiği durumda da aktarım 
kayıpları var olduğundan güç üretim ünitesi çıkışındaki torkun ayniyle iletildiği 
söylenemez fakat aktarım sırasındaki kayıplar ihmal edilebilir. Öte yandan güç 
aktarma elemanları sisteminde motor çıkışı ile planet dişli ünitesi arasındaki 
ekipmanlarda tahvil söz konusu ise tork hesaplarına dahil edilmelidir. 

Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünite-
sinin kullanıldığı onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli 
üzerindeki tork, farklı senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 
Nm olarak belirlenmiştir (Şekil 5). Tork değerleri seçiminde otomotiv başta ol-
mak üzere giriş başlığı altında verilen farklı sektörlerdeki uygulamalar belirleyici 
olmuştur. Ağır hizmet sınıfında kullanılan büyük çaplı ünitelerin hesaplamalara 
dahil edilmemesi tercih edilmiştir. 

Seçilen tork değerlerinden yola çıkılarak planet dişli milinin (piminin) muka-
vemet kontrolü basma, kesme ve burulma gerilmeleri yönünden denklem (4) – 
(9)’a göre kontrol edilmiştir (Nash ve Potter, 2014). Gerilmeler eşdeğer gerilme 
denklemi yardımıyla milin emniyetli (müsaade edilebilir) dayanımıyla karşılaş-
tırılmıştır (Kurt, 2020b; Budynas ve Nisbett, 2011). Mil malzemesi olarak Ç1050 
çeliği seçilmiş, çentik faktörleri dikkate alınmıştır. Gerçekleştirilen hesaplama-
larda emniyet katsayısının minimum 2 olması şart koşulmuştur. 

10 
 

Burada T3 yük momenti (torku) iken, T1 ve T2 birbirinden bağımsız olan ve bağımsız biçimde 
kontrol edilebilen tahrik momentleridir (Ehsani, Gao, Longo ve Ebrahimi,2021) 𝜔𝜔, mil devridir. 
Dişli (tahvil) oranıyla millerin dönüş hızları arasında, denklem (3) belirleyicidir (Temiz, 2015). 

𝑘𝑘12 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔2

; 𝑘𝑘13 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔3

; 𝑘𝑘23 = 𝜔𝜔2
𝜔𝜔3

                                                                                                (3) 

Güç üretim elemanın çıkış şaftındaki tork, planet dişli ünitesinin kullanıldığı çeşitli 
sistemlerdeki yapılara göre farklılıklar göstereceğinden diğer güç aktarma elemanları üzerinden 
iletilirken artırılmış ya da azaltılmış olarak planet dişli ünitesine ulaşmış olabilir. Torkun 
değişmeksizin iletildiği durumda da aktarım kayıpları var olduğundan güç üretim ünitesi 
çıkışındaki torkun ayniyle iletildiği söylenemez fakat aktarım sırasındaki kayıplar ihmal 
edilebilir. Öte yandan güç aktarma elemanları sisteminde motor çıkışı ile planet dişli ünitesi 
arasındaki ekipmanlarda tahvil söz konusu ise tork hesaplarına dahil edilmelidir.  
Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünitesinin kullanıldığı 
onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli üzerindeki tork, farklı 
senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak belirlenmiştir (Şekil 5). 
Tork değerleri seçiminde otomotiv başta olmak üzere giriş başlığı altında verilen farklı 
sektörlerdeki uygulamalar belirleyici olmuştur. Ağır hizmet sınıfında kullanılan büyük çaplı 
ünitelerin hesaplamalara dahil edilmemesi tercih edilmiştir.  
Seçilen tork değerlerinden yola çıkılarak planet dişli milinin (piminin) mukavemet kontrolü 
basma, kesme ve burulma gerilmeleri yönünden denklem (4) – (9)’a göre kontrol edilmiştir 
(Nash ve Potter, 2014). Gerilmeler eşdeğer gerilme denklemi yardımıyla milin emniyetli 
(müsaade edilebilir) dayanımıyla karşılaştırılmıştır (Kurt, 2020b; Budynas ve Nisbett, 2011). 
Mil malzemesi olarak Ç1050 çeliği seçilmiş, çentik faktörleri dikkate alınmıştır. 
Gerçekleştirilen hesaplamalarda emniyet katsayısının minimum 2 olması şart koşulmuştur.  

𝜎𝜎 = 𝑃𝑃
𝐴𝐴                                                                                                                                                 (4) 

𝜏𝜏 = 𝐹𝐹𝑠𝑠
𝐴𝐴                                                                                                                                              (5) 

𝜏𝜏 = 𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐽𝐽                                                                                                                                               (6) 

𝐽𝐽 = 𝜋𝜋
32 𝑑𝑑4                                                                                                                                          (7) 

𝜎𝜎′ = √𝜎𝜎2 + 3𝜏𝜏2                                                                                                                                              (8) 

𝑆𝑆𝑆𝑆 ≥ 2; 𝑆𝑆𝑆𝑆 = 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎
𝜎𝜎′                                                                                                                                    (9) 

Burada, 𝜎𝜎, basma-çekme gerilmesini, 𝑃𝑃, elemana etkiyen yükü, 𝐴𝐴, alanı, 𝜏𝜏, kayma gerilmesini, 
𝐹𝐹𝑠𝑠, kesme kuvvetini, 𝑇𝑇, tork, 𝜌𝜌, elemanın ekseninden en dış çeperine olan minimum uzaklık 
(miller için yarıçap), 𝐽𝐽, polar atalet momenti, 𝑑𝑑, mil çapı, 𝜎𝜎′, eşdeğer gerilme, 𝑆𝑆𝑆𝑆, emniyet 
katsayısı ve 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎, elemanın müsaade edilebilir gerilme değeridir.  
 

									         (4)
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Burada T3 yük momenti (torku) iken, T1 ve T2 birbirinden bağımsız olan ve bağımsız biçimde 
kontrol edilebilen tahrik momentleridir (Ehsani, Gao, Longo ve Ebrahimi,2021) 𝜔𝜔, mil devridir. 
Dişli (tahvil) oranıyla millerin dönüş hızları arasında, denklem (3) belirleyicidir (Temiz, 2015). 

𝑘𝑘12 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔2

; 𝑘𝑘13 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔3

; 𝑘𝑘23 = 𝜔𝜔2
𝜔𝜔3

                                                                                                (3) 

Güç üretim elemanın çıkış şaftındaki tork, planet dişli ünitesinin kullanıldığı çeşitli 
sistemlerdeki yapılara göre farklılıklar göstereceğinden diğer güç aktarma elemanları üzerinden 
iletilirken artırılmış ya da azaltılmış olarak planet dişli ünitesine ulaşmış olabilir. Torkun 
değişmeksizin iletildiği durumda da aktarım kayıpları var olduğundan güç üretim ünitesi 
çıkışındaki torkun ayniyle iletildiği söylenemez fakat aktarım sırasındaki kayıplar ihmal 
edilebilir. Öte yandan güç aktarma elemanları sisteminde motor çıkışı ile planet dişli ünitesi 
arasındaki ekipmanlarda tahvil söz konusu ise tork hesaplarına dahil edilmelidir.  
Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünitesinin kullanıldığı 
onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli üzerindeki tork, farklı 
senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak belirlenmiştir (Şekil 5). 
Tork değerleri seçiminde otomotiv başta olmak üzere giriş başlığı altında verilen farklı 
sektörlerdeki uygulamalar belirleyici olmuştur. Ağır hizmet sınıfında kullanılan büyük çaplı 
ünitelerin hesaplamalara dahil edilmemesi tercih edilmiştir.  
Seçilen tork değerlerinden yola çıkılarak planet dişli milinin (piminin) mukavemet kontrolü 
basma, kesme ve burulma gerilmeleri yönünden denklem (4) – (9)’a göre kontrol edilmiştir 
(Nash ve Potter, 2014). Gerilmeler eşdeğer gerilme denklemi yardımıyla milin emniyetli 
(müsaade edilebilir) dayanımıyla karşılaştırılmıştır (Kurt, 2020b; Budynas ve Nisbett, 2011). 
Mil malzemesi olarak Ç1050 çeliği seçilmiş, çentik faktörleri dikkate alınmıştır. 
Gerçekleştirilen hesaplamalarda emniyet katsayısının minimum 2 olması şart koşulmuştur.  

𝜎𝜎 = 𝑃𝑃
𝐴𝐴                                                                                                                                                 (4) 

𝜏𝜏 = 𝐹𝐹𝑠𝑠
𝐴𝐴                                                                                                                                              (5) 

𝜏𝜏 = 𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐽𝐽                                                                                                                                               (6) 

𝐽𝐽 = 𝜋𝜋
32 𝑑𝑑4                                                                                                                                          (7) 

𝜎𝜎′ = √𝜎𝜎2 + 3𝜏𝜏2                                                                                                                                              (8) 

𝑆𝑆𝑆𝑆 ≥ 2; 𝑆𝑆𝑆𝑆 = 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎
𝜎𝜎′                                                                                                                                    (9) 

Burada, 𝜎𝜎, basma-çekme gerilmesini, 𝑃𝑃, elemana etkiyen yükü, 𝐴𝐴, alanı, 𝜏𝜏, kayma gerilmesini, 
𝐹𝐹𝑠𝑠, kesme kuvvetini, 𝑇𝑇, tork, 𝜌𝜌, elemanın ekseninden en dış çeperine olan minimum uzaklık 
(miller için yarıçap), 𝐽𝐽, polar atalet momenti, 𝑑𝑑, mil çapı, 𝜎𝜎′, eşdeğer gerilme, 𝑆𝑆𝑆𝑆, emniyet 
katsayısı ve 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎, elemanın müsaade edilebilir gerilme değeridir.  
 

									         (5)
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Burada T3 yük momenti (torku) iken, T1 ve T2 birbirinden bağımsız olan ve bağımsız biçimde 
kontrol edilebilen tahrik momentleridir (Ehsani, Gao, Longo ve Ebrahimi,2021) 𝜔𝜔, mil devridir. 
Dişli (tahvil) oranıyla millerin dönüş hızları arasında, denklem (3) belirleyicidir (Temiz, 2015). 

𝑘𝑘12 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔2

; 𝑘𝑘13 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔3

; 𝑘𝑘23 = 𝜔𝜔2
𝜔𝜔3

                                                                                                (3) 

Güç üretim elemanın çıkış şaftındaki tork, planet dişli ünitesinin kullanıldığı çeşitli 
sistemlerdeki yapılara göre farklılıklar göstereceğinden diğer güç aktarma elemanları üzerinden 
iletilirken artırılmış ya da azaltılmış olarak planet dişli ünitesine ulaşmış olabilir. Torkun 
değişmeksizin iletildiği durumda da aktarım kayıpları var olduğundan güç üretim ünitesi 
çıkışındaki torkun ayniyle iletildiği söylenemez fakat aktarım sırasındaki kayıplar ihmal 
edilebilir. Öte yandan güç aktarma elemanları sisteminde motor çıkışı ile planet dişli ünitesi 
arasındaki ekipmanlarda tahvil söz konusu ise tork hesaplarına dahil edilmelidir.  
Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünitesinin kullanıldığı 
onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli üzerindeki tork, farklı 
senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak belirlenmiştir (Şekil 5). 
Tork değerleri seçiminde otomotiv başta olmak üzere giriş başlığı altında verilen farklı 
sektörlerdeki uygulamalar belirleyici olmuştur. Ağır hizmet sınıfında kullanılan büyük çaplı 
ünitelerin hesaplamalara dahil edilmemesi tercih edilmiştir.  
Seçilen tork değerlerinden yola çıkılarak planet dişli milinin (piminin) mukavemet kontrolü 
basma, kesme ve burulma gerilmeleri yönünden denklem (4) – (9)’a göre kontrol edilmiştir 
(Nash ve Potter, 2014). Gerilmeler eşdeğer gerilme denklemi yardımıyla milin emniyetli 
(müsaade edilebilir) dayanımıyla karşılaştırılmıştır (Kurt, 2020b; Budynas ve Nisbett, 2011). 
Mil malzemesi olarak Ç1050 çeliği seçilmiş, çentik faktörleri dikkate alınmıştır. 
Gerçekleştirilen hesaplamalarda emniyet katsayısının minimum 2 olması şart koşulmuştur.  

𝜎𝜎 = 𝑃𝑃
𝐴𝐴                                                                                                                                                 (4) 

𝜏𝜏 = 𝐹𝐹𝑠𝑠
𝐴𝐴                                                                                                                                              (5) 

𝜏𝜏 = 𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐽𝐽                                                                                                                                               (6) 

𝐽𝐽 = 𝜋𝜋
32 𝑑𝑑4                                                                                                                                          (7) 

𝜎𝜎′ = √𝜎𝜎2 + 3𝜏𝜏2                                                                                                                                              (8) 

𝑆𝑆𝑆𝑆 ≥ 2; 𝑆𝑆𝑆𝑆 = 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎
𝜎𝜎′                                                                                                                                    (9) 

Burada, 𝜎𝜎, basma-çekme gerilmesini, 𝑃𝑃, elemana etkiyen yükü, 𝐴𝐴, alanı, 𝜏𝜏, kayma gerilmesini, 
𝐹𝐹𝑠𝑠, kesme kuvvetini, 𝑇𝑇, tork, 𝜌𝜌, elemanın ekseninden en dış çeperine olan minimum uzaklık 
(miller için yarıçap), 𝐽𝐽, polar atalet momenti, 𝑑𝑑, mil çapı, 𝜎𝜎′, eşdeğer gerilme, 𝑆𝑆𝑆𝑆, emniyet 
katsayısı ve 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎, elemanın müsaade edilebilir gerilme değeridir.  
 

									         (6)
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Burada T3 yük momenti (torku) iken, T1 ve T2 birbirinden bağımsız olan ve bağımsız biçimde 
kontrol edilebilen tahrik momentleridir (Ehsani, Gao, Longo ve Ebrahimi,2021) 𝜔𝜔, mil devridir. 
Dişli (tahvil) oranıyla millerin dönüş hızları arasında, denklem (3) belirleyicidir (Temiz, 2015). 

𝑘𝑘12 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔2

; 𝑘𝑘13 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔3

; 𝑘𝑘23 = 𝜔𝜔2
𝜔𝜔3

                                                                                                (3) 

Güç üretim elemanın çıkış şaftındaki tork, planet dişli ünitesinin kullanıldığı çeşitli 
sistemlerdeki yapılara göre farklılıklar göstereceğinden diğer güç aktarma elemanları üzerinden 
iletilirken artırılmış ya da azaltılmış olarak planet dişli ünitesine ulaşmış olabilir. Torkun 
değişmeksizin iletildiği durumda da aktarım kayıpları var olduğundan güç üretim ünitesi 
çıkışındaki torkun ayniyle iletildiği söylenemez fakat aktarım sırasındaki kayıplar ihmal 
edilebilir. Öte yandan güç aktarma elemanları sisteminde motor çıkışı ile planet dişli ünitesi 
arasındaki ekipmanlarda tahvil söz konusu ise tork hesaplarına dahil edilmelidir.  
Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünitesinin kullanıldığı 
onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli üzerindeki tork, farklı 
senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak belirlenmiştir (Şekil 5). 
Tork değerleri seçiminde otomotiv başta olmak üzere giriş başlığı altında verilen farklı 
sektörlerdeki uygulamalar belirleyici olmuştur. Ağır hizmet sınıfında kullanılan büyük çaplı 
ünitelerin hesaplamalara dahil edilmemesi tercih edilmiştir.  
Seçilen tork değerlerinden yola çıkılarak planet dişli milinin (piminin) mukavemet kontrolü 
basma, kesme ve burulma gerilmeleri yönünden denklem (4) – (9)’a göre kontrol edilmiştir 
(Nash ve Potter, 2014). Gerilmeler eşdeğer gerilme denklemi yardımıyla milin emniyetli 
(müsaade edilebilir) dayanımıyla karşılaştırılmıştır (Kurt, 2020b; Budynas ve Nisbett, 2011). 
Mil malzemesi olarak Ç1050 çeliği seçilmiş, çentik faktörleri dikkate alınmıştır. 
Gerçekleştirilen hesaplamalarda emniyet katsayısının minimum 2 olması şart koşulmuştur.  

𝜎𝜎 = 𝑃𝑃
𝐴𝐴                                                                                                                                                 (4) 

𝜏𝜏 = 𝐹𝐹𝑠𝑠
𝐴𝐴                                                                                                                                              (5) 

𝜏𝜏 = 𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐽𝐽                                                                                                                                               (6) 

𝐽𝐽 = 𝜋𝜋
32 𝑑𝑑4                                                                                                                                          (7) 

𝜎𝜎′ = √𝜎𝜎2 + 3𝜏𝜏2                                                                                                                                              (8) 

𝑆𝑆𝑆𝑆 ≥ 2; 𝑆𝑆𝑆𝑆 = 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎
𝜎𝜎′                                                                                                                                    (9) 

Burada, 𝜎𝜎, basma-çekme gerilmesini, 𝑃𝑃, elemana etkiyen yükü, 𝐴𝐴, alanı, 𝜏𝜏, kayma gerilmesini, 
𝐹𝐹𝑠𝑠, kesme kuvvetini, 𝑇𝑇, tork, 𝜌𝜌, elemanın ekseninden en dış çeperine olan minimum uzaklık 
(miller için yarıçap), 𝐽𝐽, polar atalet momenti, 𝑑𝑑, mil çapı, 𝜎𝜎′, eşdeğer gerilme, 𝑆𝑆𝑆𝑆, emniyet 
katsayısı ve 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎, elemanın müsaade edilebilir gerilme değeridir.  
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Burada T3 yük momenti (torku) iken, T1 ve T2 birbirinden bağımsız olan ve bağımsız biçimde 
kontrol edilebilen tahrik momentleridir (Ehsani, Gao, Longo ve Ebrahimi,2021) 𝜔𝜔, mil devridir. 
Dişli (tahvil) oranıyla millerin dönüş hızları arasında, denklem (3) belirleyicidir (Temiz, 2015). 

𝑘𝑘12 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔2

; 𝑘𝑘13 = − 𝜔𝜔1
𝜔𝜔3

; 𝑘𝑘23 = 𝜔𝜔2
𝜔𝜔3
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Güç üretim elemanın çıkış şaftındaki tork, planet dişli ünitesinin kullanıldığı çeşitli 
sistemlerdeki yapılara göre farklılıklar göstereceğinden diğer güç aktarma elemanları üzerinden 
iletilirken artırılmış ya da azaltılmış olarak planet dişli ünitesine ulaşmış olabilir. Torkun 
değişmeksizin iletildiği durumda da aktarım kayıpları var olduğundan güç üretim ünitesi 
çıkışındaki torkun ayniyle iletildiği söylenemez fakat aktarım sırasındaki kayıplar ihmal 
edilebilir. Öte yandan güç aktarma elemanları sisteminde motor çıkışı ile planet dişli ünitesi 
arasındaki ekipmanlarda tahvil söz konusu ise tork hesaplarına dahil edilmelidir.  
Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünitesinin kullanıldığı 
onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli üzerindeki tork, farklı 
senaryolarda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak belirlenmiştir (Şekil 5). 
Tork değerleri seçiminde otomotiv başta olmak üzere giriş başlığı altında verilen farklı 
sektörlerdeki uygulamalar belirleyici olmuştur. Ağır hizmet sınıfında kullanılan büyük çaplı 
ünitelerin hesaplamalara dahil edilmemesi tercih edilmiştir.  
Seçilen tork değerlerinden yola çıkılarak planet dişli milinin (piminin) mukavemet kontrolü 
basma, kesme ve burulma gerilmeleri yönünden denklem (4) – (9)’a göre kontrol edilmiştir 
(Nash ve Potter, 2014). Gerilmeler eşdeğer gerilme denklemi yardımıyla milin emniyetli 
(müsaade edilebilir) dayanımıyla karşılaştırılmıştır (Kurt, 2020b; Budynas ve Nisbett, 2011). 
Mil malzemesi olarak Ç1050 çeliği seçilmiş, çentik faktörleri dikkate alınmıştır. 
Gerçekleştirilen hesaplamalarda emniyet katsayısının minimum 2 olması şart koşulmuştur.  

𝜎𝜎 = 𝑃𝑃
𝐴𝐴                                                                                                                                                 (4) 

𝜏𝜏 = 𝐹𝐹𝑠𝑠
𝐴𝐴                                                                                                                                              (5) 

𝜏𝜏 = 𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐽𝐽                                                                                                                                               (6) 

𝐽𝐽 = 𝜋𝜋
32 𝑑𝑑4                                                                                                                                          (7) 

𝜎𝜎′ = √𝜎𝜎2 + 3𝜏𝜏2                                                                                                                                              (8) 

𝑆𝑆𝑆𝑆 ≥ 2; 𝑆𝑆𝑆𝑆 = 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎
𝜎𝜎′                                                                                                                                    (9) 

Burada, 𝜎𝜎, basma-çekme gerilmesini, 𝑃𝑃, elemana etkiyen yükü, 𝐴𝐴, alanı, 𝜏𝜏, kayma gerilmesini, 
𝐹𝐹𝑠𝑠, kesme kuvvetini, 𝑇𝑇, tork, 𝜌𝜌, elemanın ekseninden en dış çeperine olan minimum uzaklık 
(miller için yarıçap), 𝐽𝐽, polar atalet momenti, 𝑑𝑑, mil çapı, 𝜎𝜎′, eşdeğer gerilme, 𝑆𝑆𝑆𝑆, emniyet 
katsayısı ve 𝜎𝜎𝑎𝑎𝑎𝑎, elemanın müsaade edilebilir gerilme değeridir.  
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						      (9)

Burada,σ, basma-çekme gerilmesini, P, elemana etkiyen yükü, A, alanı, �, kayma 
gerilmesini, Fs, kesme kuvvetini, T, tork, �, elemanın ekseninden en dış çeperine 
olan minimum uzaklık (miller için yarıçap), J, polar atalet momenti, d, mil çapı, 
σ', eşdeğer gerilme, SF, emniyet katsayısı ve σal, elemanın müsaade edilebilir ge-
rilme değeridir. 
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Şekil 5. Planet dişli şeması ve tasarımda kontrol edilen tork değerleri

Tork, dişli üzerinde teğetsel, radyal ve eksenel kuvvetlere dönüşür (Şekil 6). Bu 
kuvvetlere ait denklemler (10) – (12) şu şekildedir;
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𝐹𝐹𝑡𝑡 = 𝐹𝐹 cos𝜙𝜙𝑛𝑛 cos 𝛽𝛽                                                                                                                     (11) 
𝐹𝐹𝑎𝑎 = 𝐹𝐹 cos𝜙𝜙𝑛𝑛 sin 𝛽𝛽                                                                                                                            (12) 
Burada, 𝐹𝐹, bileşke kuvvet, 𝐹𝐹𝑟𝑟, radyal kuvvet, 𝐹𝐹𝑡𝑡, teğetsel kuvvet (aktarılan yük), 𝐹𝐹𝑎𝑎, eksenel 
kuvvettir. 𝜙𝜙𝑛𝑛, kavrama açısı, 𝛽𝛽, dişli helis açısıdır. Kavrama açısı Amerikan Dişli Üreticileri 
Birliği’ne (AGMA) göre 20, 22,5, 25 olabilmekle birlikte genel ve yaygın kullanım 20o’dir. 
Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda da 20 o kabul edilmiştir. Buna göre, 
diş üstü 1 modül ve diş dibi 1,25 modül olmalıdır. Dişliler üzerinde gerçekleştirilen analizlerin 
neticesinde yapılan kabule göre, diş dibi çapından diş göbeğine kadar olan en yakın uzaklık; 
diğer bir ifadeyle et payı, minimum 2,5 modül olmalıdır (Budynas ve Nisbett, 2011). Dişli helis 
açısı ise her uygulamada modül, eksen, diş profil kaydırma vd. parametrelere göre farklılık 
gösterir. Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda da 10 o ve 15o kabul 
edilmiştir. 
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Burada, F, bileşke kuvvet, Fr, radyal kuvvet, Ft, teğetsel kuvvet (aktarılan yük), Fa, 
eksenel kuvvettir. φn, kavrama açısı, β, dişli helis açısıdır. Kavrama açısı Amerikan 
Dişli Üreticileri Birliği’ne (AGMA) göre 20, 22,5, 25 olabilmekle birlikte genel ve 
yaygın kullanım 20o’dir. Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplama-
larda da 20 o kabul edilmiştir. Buna göre, diş üstü 1 modül ve diş dibi 1,25 modül 
olmalıdır. Dişliler üzerinde gerçekleştirilen analizlerin neticesinde yapılan ka-
bule göre, diş dibi çapından diş göbeğine kadar olan en yakın uzaklık; diğer bir 
ifadeyle et payı, minimum 2,5 modül olmalıdır (Budynas ve Nisbett, 2011). Dişli 
helis açısı ise her uygulamada modül, eksen, diş profil kaydırma vd. parametrele-
re göre farklılık gösterir. Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplama-
larda da 10 o ve 15o kabul edilmiştir.
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Şekil 6. Helisel dişliye etkiyen kuvvetler (Budynas ve Nisbett, 2011).

Planet dişlinin devri için sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000, 8000 devir/da-
kika değerleri seçilmiştir. Bu değerlerin tercihinde, güç üretim elemanı çıkışın-
dan sonra devrin aktarma organlarında iletimi sırasındaki değişimi göz önünde 
bulundurulmuştur. Rulman boyutları ile ilgili bilgiler ise üreticilerin katalogları 
üzerinden çekilmiştir. Planet dişli mili (pim), basma ve burulma gerilmelerine 
maruz kalacağından hesaplamalarda bu gerilmeler üzerinden eşdeğer gerilme 
(Von-Mises) bulunmuş ve Sonuçlar başlığı altında paylaşılmıştır. Rulman seçi-
minde, rulman ömür denklemleri (13,14) kullanılmıştır (Rende, 2017). Bu veri-
ler ışığında hesaplama programı olarak Excel yardımıyla matematiksel sonuçlara 
ulaşılmıştır. Bu çalışmada araştırma ve yayın etiğine uyulmuştur.
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𝐿𝐿ℎ =
106.(𝐶𝐶𝑃𝑃)

𝑝𝑝

60.𝑛𝑛                                                                                                                                     (13) 

𝑃𝑃 = 𝑋𝑋𝐹𝐹𝑟𝑟 + 𝑌𝑌𝐹𝐹𝑎𝑎                                                                                                                        (14) 
Burada, 𝐿𝐿ℎ, saat cinsinden rulman ömrü, 𝐶𝐶, dinamik yük değeri (N), 𝑃𝑃, dinamik eşdeğer yük 
değeri (N), 𝑝𝑝, katsayı (makaralı yataklar için 103 ), 𝑛𝑛, devir sayısıdır (dev/dak). 𝐹𝐹𝑟𝑟, rulmana 
etkiyen radyal kuvvet, 𝐹𝐹𝑎𝑎, rulmana etkiyen eksenel kuvvet, 𝑋𝑋, radyal faktör, 𝑌𝑌, eksenel 
faktördür (Rende, 2017). 
Planet dişlinin farklı sektörlerdeki yüzlerce farklı uygulaması düşünüldüğünde rulman ömrü 
için kesin bir alt değer belirlemek doğru olmayacaktır. Planet dişli ünitesinin çalışma saatine 
göre üniteyi oluşturan aksamın, dolayısıyla rulmanın ömrü değişkenlik gösterecektir. Rulman 
ömrü için sık çalıştırılan uygulamalar için 10000 saat alt sınır olarak belirlenebilmesine karşın 
nadir, belirli sürelerle çalıştırılan (örn. otomobillerdeki uygulamalar) uygulamalar da göz 
önünde bulundurularak her hal ve karda minimum 2000 saat ömrün gerekli olduğu kabulüyle 
iğne makaralı rulman seçimi gerçekleştirilmiştir. Hesaplama sonuçları Sonuçlar başlığı altında 
paylaşılmıştır. Bu çalışmada araştırma ve yayın etiğine uyulmuştur. 
3. Sonuçlar 
Belirlenen her bir tork değeri için planet dişlisi mili minimum çap değerlerini saptamak üzere; 
yöntem başlığı altında aktarılan gerilme, eşdeğer gerilme denklemleri ve emniyet katsayısına 
göre gerçekleştirilen hesaplamaların sonuçları Tablo 2,3,4 ve 5’te paylaşılmıştır. 250 Nm için 

							                     (13)

12 
 

 
Şekil 6. Helisel dişliye etkiyen kuvvetler (Budynas ve Nisbett, 2011). 
 
Planet dişlinin devri için sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000, 8000 devir/dakika değerleri 
seçilmiştir. Bu değerlerin tercihinde, güç üretim elemanı çıkışından sonra devrin aktarma 
organlarında iletimi sırasındaki değişimi göz önünde bulundurulmuştur. Rulman boyutları ile 
ilgili bilgiler ise üreticilerin katalogları üzerinden çekilmiştir. Planet dişli mili (pim), basma ve 
burulma gerilmelerine maruz kalacağından hesaplamalarda bu gerilmeler üzerinden eşdeğer 
gerilme (Von-Mises) bulunmuş ve Sonuçlar başlığı altında paylaşılmıştır. Rulman seçiminde, 
rulman ömür denklemleri (13,14) kullanılmıştır (Rende, 2017). Bu veriler ışığında hesaplama 
programı olarak Excel yardımıyla matematiksel sonuçlara ulaşılmıştır. Bu çalışmada araştırma 
ve yayın etiğine uyulmuştur. 

𝐿𝐿ℎ =
106.(𝐶𝐶𝑃𝑃)

𝑝𝑝

60.𝑛𝑛                                                                                                                                     (13) 

𝑃𝑃 = 𝑋𝑋𝐹𝐹𝑟𝑟 + 𝑌𝑌𝐹𝐹𝑎𝑎                                                                                                                        (14) 
Burada, 𝐿𝐿ℎ, saat cinsinden rulman ömrü, 𝐶𝐶, dinamik yük değeri (N), 𝑃𝑃, dinamik eşdeğer yük 
değeri (N), 𝑝𝑝, katsayı (makaralı yataklar için 103 ), 𝑛𝑛, devir sayısıdır (dev/dak). 𝐹𝐹𝑟𝑟, rulmana 
etkiyen radyal kuvvet, 𝐹𝐹𝑎𝑎, rulmana etkiyen eksenel kuvvet, 𝑋𝑋, radyal faktör, 𝑌𝑌, eksenel 
faktördür (Rende, 2017). 
Planet dişlinin farklı sektörlerdeki yüzlerce farklı uygulaması düşünüldüğünde rulman ömrü 
için kesin bir alt değer belirlemek doğru olmayacaktır. Planet dişli ünitesinin çalışma saatine 
göre üniteyi oluşturan aksamın, dolayısıyla rulmanın ömrü değişkenlik gösterecektir. Rulman 
ömrü için sık çalıştırılan uygulamalar için 10000 saat alt sınır olarak belirlenebilmesine karşın 
nadir, belirli sürelerle çalıştırılan (örn. otomobillerdeki uygulamalar) uygulamalar da göz 
önünde bulundurularak her hal ve karda minimum 2000 saat ömrün gerekli olduğu kabulüyle 
iğne makaralı rulman seçimi gerçekleştirilmiştir. Hesaplama sonuçları Sonuçlar başlığı altında 
paylaşılmıştır. Bu çalışmada araştırma ve yayın etiğine uyulmuştur. 
3. Sonuçlar 
Belirlenen her bir tork değeri için planet dişlisi mili minimum çap değerlerini saptamak üzere; 
yöntem başlığı altında aktarılan gerilme, eşdeğer gerilme denklemleri ve emniyet katsayısına 
göre gerçekleştirilen hesaplamaların sonuçları Tablo 2,3,4 ve 5’te paylaşılmıştır. 250 Nm için 

					                   (14)

Burada, Lη, saat cinsinden rulman ömrü, C, dinamik yük değeri (N), P, dinamik 
eşdeğer yük değeri (N), p, katsayı (makaralı yataklar için 10/3), η, devir sayısıdır 
(dev/dak). Fr, rulmana etkiyen radyal kuvvet, Fa, rulmana etkiyen eksenel kuvvet, 
X, radyal faktör, Y, eksenel faktördür (Rende, 2017).

Planet dişlinin farklı sektörlerdeki yüzlerce farklı uygulaması düşünüldüğünde 
rulman ömrü için kesin bir alt değer belirlemek doğru olmayacaktır. Planet dişli 
ünitesinin çalışma saatine göre üniteyi oluşturan aksamın, dolayısıyla rulmanın 
ömrü değişkenlik gösterecektir. Rulman ömrü için sık çalıştırılan uygulamalar 
için 10000 saat alt sınır olarak belirlenebilmesine karşın nadir, belirli süreler-
le çalıştırılan (örn. otomobillerdeki uygulamalar) uygulamalar da göz önünde 
bulundurularak her hal ve karda minimum 2000 saat ömrün gerekli olduğu ka-
bulüyle iğne makaralı rulman seçimi gerçekleştirilmiştir. Hesaplama sonuçları 
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Sonuçlar başlığı altında paylaşılmıştır. Bu çalışmada araştırma ve yayın etiğine 
uyulmuştur.

3. Sonuçlar

Belirlenen her bir tork değeri için planet dişlisi mili minimum çap değerlerini 
saptamak üzere; yöntem başlığı altında aktarılan gerilme, eşdeğer gerilme denk-
lemleri ve emniyet katsayısına göre gerçekleştirilen hesaplamaların sonuçları 
Tablo 2,3,4 ve 5’te paylaşılmıştır. 250 Nm için 24 mm, 500 Nm için 30 mm, 1000 
Nm için 37 mm, 2000 Nm için 47 mm, 4000 Nm için 59 mm ve 8000 Nm için 74 
mm minimum mil çapının uygun olduğu anlaşılmıştır. 

Tablo 2. 250 Nm tork değeri için minimum mil çapı ve gerilme değerleri

TORK 250,00 Nm
Maksimum (~) F 3700,00 N

l 24,00 mm
Ø D 24,00 mm

Min. mil çapı 23,21 mm

Atalet Momenti
I 16286,02 mm4

J 32572,03 mm4

Kesit Alanı A 452,39 mm2

M eğilme 88,80 Nm

Gerilme

Tao Burulma 92,10 N/mm2

Tao Kesme 8,18 N/mm2

Sigma Basma 12,85 N/mm2

Von-Mises Eşdeğer 160,67 N/mm2

Emniyet Katsayısı 2,24

Tablo 3. 500 Nm tork değeri için minimum mil çapı ve gerilme değerleri

TORK 500,00 Nm
Maksimum (~) F 7500,00 N

l 30,00 mm
Ø D 30,00 mm

Min. mil çapı 29,24 mm

Atalet Momenti
I 39760,78 mm4

J 79521,56 mm4

Kesit Alanı A 706,86 mm2

M eğilme 225,00 Nm

Gerilme

Tao Burulma 94,31 N/mm2

Tao Kesme 10,61 N/mm2

Sigma Basma 16,67 N/mm2

Von-Mises Eşdeğer 165,23 N/mm2

Emniyet Katsayısı 2,18
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Tablo 4. 1000 Nm tork değeri için minimum mil çapı ve gerilme değerleri

TORK 1000,00 Nm
Maksimum (~) F 15000,00 N

l 37,00 mm
Ø D 37,00 mm

Min. mil çapı 36,84 mm

Atalet Momenti
I 91997,66 mm4

J 183995,33 mm4

Kesit Alanı A 1075,21 mm2

M eğilme 555,00 Nm

Gerilme

Tao Burulma 100,55 N/mm2

Tao Kesme 13,95 N/mm2

Sigma Basma 21,91 N/mm2

Von-Mises Eşdeğer 177,18 N/mm2

Emniyet Katsayısı 2,03

Tablo 5. 2000 Nm tork değeri için minimum mil çapı ve gerilme değerleri

TORK 2000,00 Nm

Maksimum (~) F 20000,00 N

l 47,00 mm

Ø D 47,00 mm

Min. mil çapı 46,42 mm

Atalet Momenti
I 239530,78 mm4

J 479061,56 mm4

Kesit Alanı A 1734,94 mm2

M eğilme 940,00 Nm

Gerilme

Tao Burulma 98,11 N/mm2

Tao Kesme 11,53 N/mm2

Sigma Basma 18,11 N/mm2

Von-Mises Eşdeğer 172,05 N/mm2

Emniyet Katsayısı 2,09

Planet dişli göbek iç çapı ile mil arasına yerleştirilen rulmanın kaplayacağı hacim 
düşünülerek faraza dişli taksimat daireleri çapları belirlenmiş (Şekil 5) ve ilk du-
rumda seçilen tork değerlerinin belirlenen çaplarda oluşturacağı dişli kuvvetleri 
Tablo 6’da verilmiştir. Sonraki tablolarda yer alan iğne makaralı rulmanlar seçi-
lirken Tablo 6’da yer alan taksimat dairelerine göre olası modüllerdeki dişlilerin 
diş dibi ve diş dibi ile dişli göbeği arasındaki et payı da hesaba katılmıştır. 

Bilindiği üzere, rulman seçilirken rulmanın yatakladığı mildeki radyal ve ekse-
nel yükler; kuvvetlerin etki ettiği ve/ya etki ettiği kabul edilen nokta ile rulma-
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nın konumundan kaynaklanan, moment dengesi dolayısıyla oluşan yüklere göre 
kullanım yerine, çalışma süresine bağlı olarak gerekli rulman ömrü belirleyici 
parametrelerdir. Tablo 6’da yalnızca dişliden aktarılan tork sonucu ortaya çıkan 
dişli kuvvetleri yer almaktadır, planet dişlisi miline gelen diğer kuvvetler ihmal 
edilmiştir. Planet dişlisi milinin planet taşıyıcı ile bağlantı sağlayan kısa bir mil 
olması düşünülürse, dişliden aktarılan tork nedeniyle oluşan radyal kuvvet ha-
ricindeki radyal yüklerin ve dolayısıyla eğilme gerilmelerinin ihmal edilmesinin 
doğru olduğu anlaşılacaktır.

Yöntem başlığı altında verilen rulman ömür denklemine, bulunan veriler işlendi-
ğinde rulman ömürleri, çeşitli iğne makaralı rulmanlara göre belirlenen hızlarda 
saptanmıştır ve sırasıyla Tablo 7,8,9 ve 10’da verilmiştir. INA marka iğne makaralı 
rulmanlara ait verilerle (rulman dinamik yük katsayısı vd.) (Ina Rulman, 2025) ger-
çekleştirilen hesaplamalar sonucunda gerekli şartları sağlayan rulmanlar, iğne ma-
karalı burç, iç ve dış bileziksiz kafesli iğne makaralar ve iğne makaralı rulmanlardır.

Tablo 6. Farklı tork değerlerine göre çeşitli büyüklüklerdeki planet dişlileri üze-
rinde oluşan dişli kuvvetleri

 
 

Tablo 6. Farklı tork değerlerine göre çeşitli büyüklüklerdeki planet dişlileri üzerinde oluşan 
dişli kuvvetleri 
 Dişli kuvvetleri (N) Tork (Nm) 

250 500 1000  

D
işl

i t
ak

sim
at

 d
ai

re
si 

ça
pı

 (m
m

) 

50 

Fteğetsel 10000 20000 40000  
Fradyal   (𝛽𝛽=10 o) 3695,85 7391,70 14783,40  
Fradyal   (𝛽𝛽=15 o) 3768,10 7536,19 15072,39  
Feksenel  (𝛽𝛽=10 o) 1763,27 3526,54 7053,08  
Feksenel  (𝛽𝛽=15 o) 2679,49 5358,98 10717,97  

  250 500 1000 2000 

75 

Fteğetsel 6666,67 13333,33 26666,67 53333,33 
Fradyal   (𝛽𝛽=10 o) 2463,90 4927,80 9855,60 19711,20 
Fradyal   (𝛽𝛽=15 o) 2512,06 5024,13 10048,26 20096,52 
Feksenel  (𝛽𝛽=10 o) 1175,51 2351,03 4702,05 9404,11 
Feksenel  (𝛽𝛽=15 o) 1786,33 3572,66 7145,31 14290,62 

  1000 2000 4000 8000 

100 

Fteğetsel 20000 40000 80000 160000 
Fradyal   (𝛽𝛽=10 o) 7391,70 14783,40 29566,80 59133,61 
Fradyal   (𝛽𝛽=15 o) 7536,19 15072,39 30144,78 60289,55 
Feksenel  (𝛽𝛽=10 o) 3526,54 7053,08 14106,16 28212,32 
Feksenel  (𝛽𝛽=15 o) 5358,98 10717,97 21435,94 42871,87 

 
Tablo 7. Planet dişlinin 250 Nm torku taşıdığı durumda kullanılabilecek iğne makaralı 
rulmanlar (Bu durumda P (Eşdeğer Dinamik Rulman Yükü) 4458 N olarak bulunmuştur.) 
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Tablo 7. Planet dişlinin 250 Nm torku taşıdığı durumda kullanılabilecek iğne 
makaralı rulmanlar (Bu durumda P (Eşdeğer Dinamik Rulman Yükü) 4458 N ola-
rak bulunmuştur.)
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Tablo 8. Planet dişlinin 500 Nm torku taşıdığı durumda kullanılabilecek iğne 
makaralı rulmanlar (Bu durumda P (Eşdeğer Dinamik Rulman Yükü) 10147 N 
olarak bulunmuştur.)
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Tablo 9. Planet dişlinin 1000 Nm torku taşıdığı durumda kullanılabilecek iğne 
makaralı rulmanlar (Bu durumda P (Eşdeğer Dinamik Rulman Yükü) 20297 N 
olarak bulunmuştur.)
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250 500 1000 2000 4000 8000

Ru
lm

an
 K

od
u

SC
E 

28
24

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

62
00

0

Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 2757 1378 689 345 172 -

Ru
lm

an
 K

od
u

K
 4

5X
59

X3
6

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

76
00

0

Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 5435 2717 1359 679 340 170

Ru
lm

an
 K

od
u

K
 6

0X
66

X4
0 

ZW

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

58
00

0

Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 2207 1104 552 276 138 69

Ru
lm

an
 K

od
u

K
 6

0X
75

X4
2

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

11
80

00 Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 23555 11777 5889 2944 1472 -

Ru
lm

an
 K

od
u

K
 7

0X
78

X4
6 

ZW

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

78
00

0

Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 5926 2963 1482 741 370 -

Ru
lm

an
 K

od
u

N
A

 6
90

8

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

66
00

0

Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 3396 1698 849 424 212 106

Ru
lm

an
 K

od
u

N
A

 6
91

0

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

73
00

0

Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 4752 2376 1188 594 297 148

Ru
lm

an
 K

od
u

N
A

 6
91

1

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

90
00

0

Makaralı Rulman 
Ömrü (sa) 9549 4774 2387 1194 597 -



Mühendis ve Makina / Engineer and Machinery 66, 721, 736-761, 2025

758

Tablo 10. Planet dişlinin 2000 Nm torku taşıdığı durumda kullanılabilecek iğne 
makaralı rulmanlar (Bu durumda P (Eşdeğer Dinamik Rulman Yükü) 27062 N 
olarak bulunmuştur.)

Mil devri (d/d)

250 500 1000 2000 4000 8000

Ru
lm

an
 K

od
u

K
 6

0X
75

X4
2

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

11
80

00 Makaralı 
Rulman Ömrü 

(sa)
9029 4515 2257 1129 564 282

Ru
lm

an
 K

od
u

K
 7

0X
78

X4
6 

ZW

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

78
00

0 Makaralı 
Rulman Ömrü 

(sa)
2272 1136 568 284 142 -

Ru
lm

an
 K

od
u

N
A

 6
91

1

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

90
00

0 Makaralı 
Rulman Ömrü 

(sa)
3660 1830 915 457 229 -

Ru
lm

an
 K

od
u

N
A

 6
91

2

C 
(R

ul
m

an
 

D
in

am
ik

 Y
ük

 
K

at
sa

yı
sı

) (
N

)

94
00

0 Makaralı 
Rulman Ömrü 

(sa)
4231 2216 1058 529 264 -

4. Tartışma
Planet dişli ünitelerinin planet dişlilerinin rulmanlarının seçimi, rulmanlara etki 
eden kuvvetlerin hesaplanması ve gerekli yük kapasitesine, ömre sahip olan rul-
manların üretici firma verilerinden yola çıkılarak saptanması şeklinde gerçekleş-
tirilebilir. Bu çalışma kapsamında; dişliler ve miller mukavemet hesaplamalarına 
göre tasarlanmış ve emniyetleri kontrol edilmiştir. Eksenel kuvvet, farklı rulman-
larca karşılandığından, planet dişli milini yataklayan iğne makaralı rulmanlar ile 
ilgili gerçekleştirilen hesaplamalara dahil edilmemiştir. Bu temel parametrelerin 
yanı sıra seçilen rulmanın boyutlarının planet dişli göbeğine uygun olması ge-
rekliliği göz önünde tutulmuştur. Rulmanın yerleştirileceği ölçülerde (dış çapına 
göre) planet dişli göbeğinin maksimum çapı tasarlanırken, göbek ile diş dibi ara-
sında kalan et kalınlığının, dişli modülünün asgari iki buçuk katı olması gerekli-
liği dikkate alınmalıdır. Bu çalışmada; planetlerin taşıdığı yükleri sürekli olarak 
ölçmek için sensör uygulaması, sensörlerle rulmanlar için arıza tespiti gerçek-
leştirilmesi, helikopter ana dişli kutusunun planet dişli modülündeki yatak arı-
zalarının tespiti için sensör uygulamaları, planet dişli yatağına etkiyen yükleri 
ölçmek amacıyla sensör uygulaması konularındaki güncel uluslararası çalışma-
lar yol gösterici olmuştur. Gerçekleştirilen hesaplamalar neticesinde her bir tork 
değeri için sonuçlar başlığı altındaki tablolarda verilen değerler elde edilmiştir. 
Gerekli şartları sağlayan rulmanlar, iğne makaralı burç, iç ve dış bileziksiz kafesli 
iğne makaralar ve iğne makaralı rulmanlardır.
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Sonuçlar başlığı altında sonuçları paylaşılan hesaplamalarda planet dişli ünitesinin 
kullanıldığı onlarca farklı uygulama göz önünde tutulmuştur. Planet dişli üzerindeki 
tork, otomotiv vd. yüksek teknoloji gerektiren sektörler başta olmak üzere giriş baş-
lığı altında verilen farklı sektörlerdeki uygulamalar ışığında belirlenen farklı senaryo-
larda sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000 ve 8000 Nm olarak belirlenmiştir. Planet 
dişlinin devri için sırasıyla 250, 500, 1000, 2000, 4000, 8000 devir/dakika değerleri 
seçilmiştir. Rulman boyutları ile ilgili bilgiler üreticinin kataloğu üzerinden çekilmiştir. 
Planet dişli ünitelerinin planet dişlilerinin milleri üzerinde yataklanmasını sağlayan 
iğne makaralı rulmanların seçimi için yol gösterici bir yayın olması beklenen bu çalış-
ma sonucunda; belirlenmiş tork değerlerinde gerekli şartları sağlayan iğne makaralı 
burç, iç ve dış bileziksiz kafesli iğne makaralar ve iğne makaralı rulmanların kullanım 
ömrü bulunmuştur. Tasarım – mühendislik aşamasında planet dişli ünitesinin kullanı-
lacağı uygulamada hangi sıklıkta çalıştırılacağı göz önünde tutularak sonuçlar başlığı 
altında sunulan sonuçlara göre rulman seçimi gerçekleştirilebilecektir. Şekil 7’de iğne 
makaralı rulman çeşitlerinin aktardıkları torka göre ve 1000 devir / dakika hızda saat 
cinsinden ömürleri verilmiştir. Burada görüldüğü üzere yüksek torklarda rulman 
ömrü düşmektedir. Ağır sanayi, madencilik gibi sahalarda da kullanımı söz konusu 
olan planet dişli ünitelerinin çok yüksek torklarda çalışmak üzere tasarlanacak 
varyasyonlarında planet dişlilerin yataklanmasında iğne makaralı rulmanların uygun 
olamayacağı görülmektedir. İğne makaralı rulmanların çok yüksek hız ve tork için 
uygun olmadığı sonucu kanıtlanmıştır. İğne makaralı rulmanlar, kompakt sistemler 
için kullanıma uygundur. Sonuçlar başlığı altında sunulan sonuçlardan ve Şekil 7’den 
anlaşılacağı üzere, görece düşük tork değerlerinde yüksek kullanım ömrü sunar. Seçili 
tork değerleri, birçok farklı sektörün uygulamalarında yeterli olduğundan bu çalış-
manın sonucunda sunulan rulmanlardan tasarımdaki dişli boyutlarına ve öngörülen 
kullanım sıklığına göre uygun olanı seçilebilecektir. Bu çalışmanın, son teknoloji ürün-
leri de içine alan onlarca farklı sektörde kullanılan planet dişli ünitelerinin özellikle 
tasarım aşamasında yol gösterici olacağı beklenmektedir. 

Şekil 7. İğne makaralı rulman çeşitlerinin aktardıkları torka göre saat cinsinden 
ömürleri1 

1	  Şekil 7’deki ömür değerleri, rulmanların 1000 devir/dakika hızda çalıştığı duruma göredir. 
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NİSAN HAZİRAN 2025 719. SAYI

Otobüslerde Pasif Güvenlik Çözümlerinin Ls-Dyna ile Geliştirilmesi
Mikroyapısının ve Mekanik Özelliklerinin İncelenmesi
Bus Crashworthiness Improvement With Ls-Dyna
Namık KILIÇ

Traktör Şanzıman Dişlilerinin Geometrik Parametrelerinin
Değişimi ile Tekerlek Momentinin
Optimizasyonu
Optimization of Wheel Moment by Change of Geometrıc Parameters
of Tractor Transmission Gears
Ezgi KUBİLAY

Model Selection in The Non-Homogeneous Poisson Process For The Reliability of a Machine
Bir Makinenin Güvenilirliği İçin Homojen Olmayan Poisson Sürecinde Model Seçimi
Ayse T. BUGATEKİN

Strength Development Process of Windshield Wiper System Components of a Bus
Bir Otobüsün Ön Silecek Sistemi Elemanlarının Dayanım Olarak Geliştirilme Süreci
Ahmet Salih YILMAZ, Berkan CANPOLAT

Hibrit Elektrikli Taşıtlarda Batarya Performanslarının Simülasyonu 
Sımulation of Battery Performances in Hybrid Electrıc Vehicle
Şule KUŞDOĞAN, Büşra ÖZEN

Ege Bölgesi İçin Tek Eksenli Güneş Paneli Takip Sistemi Tasarımı 
Design of a Single-Axis Solar Tracking System for the Aegean Region
Furkan DOĞAN, Onur KALKAN, Hüseyin TOPAL

Elektrikli Araba Veri Kümesi Üzerinde Makine Öğrenmesi ve Derin Öğrenme Algoritmaları
Kullanarak Şarj Durumu Tahmini
State of Charge Prediction Using Machine Learning and Deep Learnıng Algorithms on Electric Car
Dataset
Durmuş Özkan ŞAHİN, Mustafa ÇANDIRLI, Abdulkerim ERŞEN, Mikail Hüseyin AKAR
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TEMMUZ-EYLÜL 2025 720. SAYI

Otonom Park Robotu Tasarımı
Autonomous Parking Robot Design

Soner KOÇAK, Abdullah DEMİR, Garip GENÇ, Abdullah AKYAR, Selim 
HORTAMACIOĞLU

Özgün Tiṗ Serbest Piṡton Lineer Genleştiṙiċiṅiṅ Deneysel 
Performans Analizi
Experimental Performance Analysis Of A Novel Type Free Piston 
Linear Expender
Furkan KODAKOĞLU, John NUSZKOWSKI

Optimization of Printing Parameters to Enhance The Mechanical Properties of Parts Produced 
With Peek Using Fused Deposition Modelling Method 
Eri̇yi̇k Yığma Modelleme Yöntemi̇ Kullanılarak Peek İle Üreti̇len Parçaların Mekani̇k Özelli̇kleri̇ni̇ 
İyi̇leşti̇rmek İçi̇n Baskı Parametreleri̇ni̇n Optimizasyonu
Oğuzhan NAZLIM:

Yeşil̇ Ulaşım Siṡtemleri ̇İçiṅ Hiḋrojen Yakıt İkmal İstasyonları Geniş̇letme Planlamasının 
Optiṁizasyonu
Optimal Planning Of Hydrogen Refueli̇ng Station Expansion For Green Transportation Systems
Duygu TAVŞANCI, Emrah BIYIK

Use of Life Cycle Analysis In Cable Production
Yaşam Döngüsü Anali̇zi̇ni̇n Kablo Üreti̇mi̇nde Kullanımı

Cemal Meran, Ömer Eren, Adnan Bahar, Duygu Lebeoğlu, Oğuzhan Öztürk, Ela Kılıç Kara

A Wide Perspective Review of Developments in Machine Tool Technologies From Past to Present
Geçmi̇şten Günümüze Takım Tezgahı Teknoloji̇leri̇ndeki̇ Geli̇şmeleri̇n Geni̇ş Bi̇r Perspekti̇fle İncelenmesi

Ayşegül ÇAKIR ŞENCAN
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EKİM-ARALIK 2025 721. SAYI

Siṁultaneous Tracking And Drive-Based Vibration Suppression 
Of Cnc Machine Tool Feed System
Cnc Tezgâh Besleme Si̇stemleri̇nde Eş Zamanli Yörünge Taki̇bi̇ Ve 
Tahri̇k-Tabanlı Ti̇treşi̇m Bastırma

İ. Sina Kuseyri

Effect Of Operating Environment On Volumetric Efficiency And 
Characteristic Parameters Of Heavy Vehicle Piston Compressors
Çalışma Ortaminin Ağır Vasıta Pi̇stonlu Kompresörleri̇n Haci̇msel 
Veri̇mli̇li̇ği̇ Ve Karakteri̇sti̇k Parametreleri̇ Üzerine Etkisi

Talha ÖZMEN, Mehmet Esat AYDIN, Yunus Emre TORUN, Mehmet 
BAĞCI
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Enerji ̇Poliṫik̇alari Ve Kamu Kabulü: Nükleer Sektördeki ̇Teknolojik̇ Yenil̇ik̇ler Üzeriṅe Biṙ Çalışma
Energy Poli̇ci̇es And Publi̇c Acceptance: A Study On Technologi̇cal Innovati̇ons İn The Nuclear Sector
Ahmet ELBİR*

Havacılık Uygulamalarında Emniẏet Kavramaları İçiṅ Poliṁer Matriṡli ̇Kompoziṫ Sürtünme 
Malzemeleriṅiṅ Geliş̇tirilmesi
Development Of Polymer Matrix Composite Friction Materials For Safety Clutches In Aviation Applications 
Orhan KARABULUT , Ceren ÇELİK, Caner EŞ, Sedat AKKURT, Mücahit Sütçü

Kozaklı Jeotermal Enerji ̇İle Bölgesel Konut Isıtma Siṡtemleriṅde Biṙeysel Biṙ Konutun 
Isıtmasının Ekonomik̇ Analiżi ̇Ve Çevresel Sorunlar
Economi̇c Analysi̇s Of Heati̇ng An Indi̇vi̇dual Resi̇dence Usi̇ng The Kozakli Geothermal Energy İn 
Di̇stri̇ct Heati̇ng Systems And Related Envi̇ronmental Issues
Dr. Öğr. Üyesi İbrahim ŞAFAK

Test Edil̇miş̇ Biṙ Tiċari ̇Yolcu Otobüsünün Sanal Araç Diṅamiğ̇i ̇Modelleriṅiṅ Optiṁiżasyon İle 
Doğrulanması
Verification Of Virtual Vehicle Dynamics Models Of Commercial Passenger Bus By Tests
Ahmet Salih YILMAZ , Erol Çifci, Berkan Canpolat, Umut Can Salman, Önder Türkan

Fluid-Structure Interaction-Based Numerical Simulation Of Elastic Deformation On A 
Cantilever Beam With Infinite Aspect Ratio
Sonsuz Kanat Açıklığına Sahi̇p Bi̇r Konsol Ki̇ri̇şi̇n Akışkan-Yapı Etki̇leşi̇mi̇ Kaynaklı Elasti̇k 
Deformasyonunun Sayısal Simülasyonu
Hüseyin Can Önel 

L-Ayaklı Spiṙal Kanatlı Borulu Isi Değiş̇tiṙiċiṡi ̇İle Kanatsız Borulu Isı Değiş̇tiṙiċiṡiṅiṅ 
Performanslarının Karşılaştırılması
Comparison Of The Performances Of L-Footed Spiral Fin-And-Tube Heat Exchanger And Unfinned 
Tube Heat Exchanger
Ramazan YILMAZ, Necdet ÖZBALTA

Analysis On Thermal And Hydraulic Performance Of Cpu Cooler Under Different Working 
Conditions
Farklı Çalışma Koşulları Altında Cpu Soğutucusunun Termal Ve Hi̇droli̇k Performansının Anali̇zi
Bayram KILIÇ, Osman İPEK, Emre ARABACI

Planet Diş̇li ̇Üniṫeleriṅde Kullanılan İğne Makaralı Rulmanların Seçimi
Selection Of Needle Roller Bearings Used In Planetary Gear Units
Beytullah BAŞEĞMEZ
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