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ONSOZ

Bu tez ¢alismasi Kara kuvvetleri Komutanliginin 1013. Ordu Donatim ATF fabrikasinda
tiretilmekte olan GTD model askeri Jeep’in sasisinin, on aksinin ve arka aksinin ¢esitli
zorlanma durumlari i¢in dinamik analizlerini yapmak amaci ile hazirlanmistir.

Analiz islemi bilgisayar ortaminda sundugu cesitli avantajlar nedeni ile “Sonlu elemanlar
analizi metodu” kullanilarak yapilmigtir. Jeep sasisinin, 6n aksin ve arka aksin sonlu
elemanlar modelleri CATIA V5 programinda tetrahedron tipinde elemanlar kullamilarak
olusturulmug ve hesaplamalar yapilmistir.

Analiz islemi sirasinda bilgi ve tecriibelerini esirgemeyen degerli hocalarim Prof. Necati
Tahrali ile Ar. Go6r. Cihan Demir’e, analizi yapilan jeep elemanlarn ile ilgili teknik
dokiimanlar1 saglayan Alb. Yiikk. Mith. Serdar Ayaroglu ile askeri fabrika personeline ve
analiz iglemi i¢in kullanilan bilgisayar yazilim ve donanimini temin eden Grup Otomasyon
Ltd. Sti.’ne tesekkiirli bir borg bilirim.

ix



OZET

Sonlu Elemanlar analizi metodu karmagik geometriye, malzeme 6zelliklerine ve yiiklenme
sartlarina sahip yapilarin ¢esitli tipteki analizlerini gergeklestirmek i¢in giderek artan oranda
kullanilmaktadirlar. Klasik hesaplama metotlar ile hesaplanmasi ¢ok zor olan yada imkansiz
problemlere ¢6ziim bulunabilmesi, incelenen yap1 hakkinda klasik yéntemlere gére daha fazla
bilgi verilebilmesi ve bilgisayar destekli tasarim sistemleri ile entegre edilebilmesi metodun
avantajlarindandir.

KKK.’Iigmm 1013. Ordu Donatim Ana Tamir Fabrikasinda tiretilen GTD model Jeep’in
sasisinin, on ve arka akslarinin dinamik analizleri de yukaridaki avantajlar1 nedeni ile sonlu
elemanlar metodu kullanilarak yapilmasgtir.

Analiz igslemi i¢in 6ncelikle incelenecek olan sasi, 6n ve arka aksin sonlu elemanlar modeli
bilgisayarda CATIA VS5 programi kullanilarak olusturulmustur. Daha sonra yine ayni paket
programin kullanilmas1 suretiyle adi gegen elemanlardaki gerilme, deformasyon ve dogal
frekans degerleri hesaplanmigtir. Caligmanin son asamasinda bilgisayar tarafindan hesaplanan
degerler Jeep fabrikasinda gerceklestirilen deney sonuglar1 ve dlgtimler ile karsilagtirilmigtir.

Anahtar Kelimeler : Sonlu elemanlar, Sasi, Dinamik analiz, Bilgisayar destekli tasarim



ABSTRACT

Finite Element Method (FEM) is a widely used method for structural analysis of complex
shaped parts, that having different material properties and loading conditions. One of the most
important advantages of the method is the fact that finite element method can calculate what
can not be calculated by classical methods. FEM also gives more information about the
analyzed structure and it can be integrated with Computer Aided Design (CAD) systems.

Analysis of chassis frame, front axle and rear axle of GTD type military jeep, produced in
1013.th main repair factory, is carried out by using finite element method because of it’s
advantages as mentioned above.

Finite element models of chassis frame, front axle and rear axle are created CATIA V5
program at first stage of the analysis. After stresses and deformations on the elements are
calculated by same computer software. At last stage calculated results, obtained by FEM
software and measured results at the jeep factory are compared.

Keywords : Finite elements, Chassis frame, Dynamic analysis, Computer aided design
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1. GIRIS

Fiziksel bir sistemin analizlerini yapabilmek amaciyla bir takim denklem ve esitlikler
kullanilarak olusturulmus modeline matematik model denilmektedir. Mekanik derslerinden
hatirlanacagi iizere bazi kabuller yaparak ¢esitli fiziksel sistemlerin analitik ifadelerini elde
etmek miimkiin olmaktadir. Bu analitik ifadeler dolayisiyla olusturulan matematik model
kismen basit ve kolay hesaplanabilir olmakta ancak ¢ok karmasik problemlerin
modellenmesinde yetersiz kalmaktadir. Bu durumda incelenen yapmin bilgisayarda
modellenmesi 6nemli bir ¢6ziim yolu olmaktadir. Bilgisayar yardimiyla olusturulan modeller
cok kompleks ve detaylt modeller olup binlerce hatta milyonlarca denklem takiminin bir

araya getirilmesi ile olusturulmaktadirlar.

Giinimiizdeki  bilgisayar programlarimin ¢ogu matematik modelleri olusturmak ve
¢Oziimlemek i¢in Sonlu Elemanlar Analizi (SEA) yada Sonlu Elemanlar Metodu (SEM) ismi
verilen yontemi kullanmaktadir. Karmagik geometriye, malzeme 6zelliklerine ve zorlanma
kosullarina sahip yapilarin analiz edilmesine olanak saglamas: ve bilgisayar destekli tasarim
programlan ile entegre edilebilmesi nedeni ile sonlu elemanlar metodu bir ¢ok miihendislik

dalinda kendine uygulama alan1 bulmaktadir.

Bu ¢alisma igerisinde 1013. Ordu Donatim Ana Tamir Fabrikasinda iiretilen GTD model
Jeep’in sasisinin, 6n ve arka akslarimin dinamik analizleri sonlu elemanlar metodu
kullanilarak yapilmistir. Genel olarak literatiirde goriilen sonlu elemanlar analizi
caligmalarindan farkli olarak bu caligmada incelenen yapilarin sonlu elemanlar modelleri
bilgisayarda olusturulan kat1 modeller kullanilarak analiz yazilimi tarafindan otomatik olarak

olusturulmus ve ti¢ boyutlu sonlu elemanlar kullanilarak analiz islemi gergeklestirilmisgtir.



2. SONLU ELEMANLAR ANALIiZi METODU

2.1 Giris

Sonlu elemanlar analizi metodu karmagsik geometrideki fiziksel sistemlerin tiimiinii bir biitiin
olarak incelemek yerine bu sistemi incelenmesi daha kolay olan elemanlara (Sonlu Elemanlar)

ayirarak incelemek amaciyla kullanilan bir metottur.

Metot ilk defa 1950°li yillarda havacilik endiistrisinde ugaklarin kanatlarindaki gerilmelerin
analizi i¢in kullanilmigtir. 1960’11 yillarda metodun matematik temelleri olusturulmaya
baglanmig ve ¢esitli miihendislik dallarinda avantajlart nedeniyle giderek artan oranda
kullamlmaya baglanmistir. Ik sonlu elemanlar terimi (Finite Element) 1960 yilinda Clough
isimli bilim adami tarafindan kullanilmistir. 1970°li yillarda metot 6zel bilgisayarlarda
kendine uygulama alan1 bulmustur. 1980°li yillara girerken mikro bilgisayarlarin gelistirilmesi
ile metodun uygulanmasi genislemistir.1990’11 yillara gelindiginde ise biiyiik 6lgekli yapilarin

analiz edilmesi miimkiin olmustur.

Sonlu elemanlar metodu bugiin bilgisayar destekli tasarim sistemleri ile entegre edilerek
gerilme, dogal frekans, 1si transferi, akiskanlar mekanigi, elektromanyetik, jeo mekanik ve

biyomekanik gibi sahalarda kendine uygulama alan1 bulmaktadr.

Analitik metotlara gore incelenen yapi hakkinda daha fazla bilgi verebiliyor olmasi, ¢ok
kompleks yapilarin goreceli olarak kolayca ¢6ziimiine olanak saglamasi, bilgisayar destekli
tasarim sistemleri ile entegre ¢alisarak daha tasarirm asamasinda yapinin analiz ve
optimizasyonuna olanak saglamasi, ¢ok kompleks yapilarda hesaplama zamanim kisaltmasi

gibi avantajlar1 nedeni ile metot giiniimiizde oldukga popilerdir.

2.2 Sonlu elemanlar metodunun temelleri

Tiim miihendislik problemlerinde bir fiziksel sistemin oldugu gibi analizlerinin yapilmasi ve
matematik modellerinin olusturulmasi1 miimkiin olmamaktadir. Bir ugak goévdesinin
aerodinamik analizlerinin yada bir otomobil karoserinin analizlerinin yapilmasi gibi
durumlarda klasik mekanik yontemleri ile problemlere ¢6ziim bulmak ¢ok zor yada imkansiz
olmaktadir. Bu gibi durumlarda yapimin tamamini analiz etmek yerine esas yapinin
ozelliklerini tagiyan ve analiz edilmeleri daha kolay olan sonlu elemanlar1 kullanmak

incelenen problem igin yaklagik bir ¢6ziim yolu olmaktadir.



Metodun ¢alisma prensibini incelemek igin Sekil 2.1°deki gibi F kuvvetine maruz birakilan
ankastre bir ¢ubugu g6z Oniine alalim. Cubukta meydana gelen deformasyon ve gerilmeleri
analitik olarak hesaplamak ¢ubuk kesiti uzunluk boyunca degistigi igin zor olacaktir. Bu
durumda ¢ubugu bir biitiin olarak incelemek yerine kesiti sabit olan silindirlerden olusmus bir

yap1 gibi diigiinerek analiz etmek daha pratik olacaktir.

d/

F

Sekil 2.1 Eksenel kuvvete maruz ankastre cubuk

Bu amagla inceleyecegimiz ¢ubugu caplar sabit olan 4 silindire bolelim (Sekil 2.2). Aslinda
sonsuz sayida elemandan olusan (siirekli bir sistem olan) ¢ubuk artik 4 adet sonlu sayidaki
elemandan olugmaktadir ve bu elemanlara Sonlu elemanlar (Finite Elements) denilmektedir.

Bu sonlu elemanlar birbirilerine diigiim noktalar1 vasitasiyla baglanmaktadirlar.

Ll Ly Sonlu eleman Z
Ny

Y
N
NN
AN
N

=]

Diigiim noktast

Sekil 2.2 Ankastre ¢gubugun sonlu elemanlara ayrilmasi



Bir boyutlu olarak inceledigimiz bu sistemde her digim noktasi sadece gubuk ekseni
boyunca hareket edebileceginden her bir diigiim noktasinin bir serbestlik derecesi vardir. Tiim
sistemin serbestlik derecesi 5 olmaktadir. Yap: artik basit sonlu elemanlara boliindiigiinden
her bir sonlu elemandaki deformasyon ve gerilme degerinin hesaplanmasi miimkiindiir.
Gerilme degerleri hesaplandig1 taktirde sonlu elemanlar metodu ile hesaplanan gerilmelerin

analitik olarak hesaplanan gerilme degerinden farkli oldugu goriilecektir (Sekil 2.3).

UL LG

Gerilme

SEM mectodu

ile hesaplanan
\ gerilme

N

—— Gergek
gerilme

Sekil 2.3 Cubuktaki SEM metodu ile hesaplanan ve gercek gerilmeler

Bu farklilifin nedeni yapinin artik siireksiz olmasidir. Cubugu modellemek igin kullamlan
sonlu eleman sayisinin artmasi ile birlikte gergek gerilme degerlerine yakin gerilme degerleri
elde edilebilir. Cubugun kuvvet etkisi altinda gostermis oldugu deformasyon her bir sonlu

elemanin kuvvet etkisi altinda gostermis olduklar1 deformasyonlarin toplamina esittir. Bagka

......

......

bagli olmas1” ilkesi gegerliligini korumaktadir.

Simdiye kadar anlatilanlari matematiksel olarak ifade etmek igin her bir sonlu elemanin
rijitligini [k] matrisi ile, eleman iizerindeki kuvvetleri [f] vektori ile ve deformasyonlar1 da

[d] vektorii ile gosterelim. Bu matrisler arasindaki iligki

[k].[d]=[f] (2.1)



......

monte ederek toplanmasi ile bulunmaktadir. Tiim yapiya etkiyen kuvvet ile deformasyonlar

arasindaki iligki (2.1) denklemine benzer tarzda asagidaki gibi yazilabilir.
[K].[D]=[F] - (2.2)

Burada [K] matrisi tiim yapinn rijitlik matrisini, [D] tiim yapinin deformasyon vektoriinii ve
[F] de c¢ubuga etki eden kuvvet vektorinii gostermektedir. Bu matrislerin nasil

hesaplandiklarina ve monte edildiklerine 2.4 nolu boliimde deginilecektir.

Simdi de biraz daha karmagik yapidaki ortasinda delik bulunan bir plakay1 g6z oniine alalim.
(Sekil 2.4). Yine burada da ¢eki zorlanmasina maruz kalan g¢ubuktaki gerilmeleri ve

deformasyonlar1 hesaplamak analitik olarak ¢ok kolay olmayacaktir.

/
P (D

Sekil 2.4 Ceki zorlanmas: altindaki delikli plak

Incelenen yapiy1 sonlu elemanlara bolerek bir ag yapisi olusturmak hesaplama agisindan

kolaylik saglayacaktir. (Sekil 2.5) Cubuk elemanda oldugu gibi burada da “uygulanan kuvvet

......

......

F = -
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Sekil 2.5 Delikli plak i¢in sonlu elemanlar ag1



Cubuk 6meginden farkli olarak plaka 6rneginde serbestlik derecesinin hassas sonuglar elde
edebilmek i¢in fazla tutulmasi nedeniyle sonlu elemanlar modelinin matematik hesaplamalari
cok zaman alacaktir. Bu durumda analiz islemi i¢in bilgisayar programlarinin kullanilmasi

gerekli olmaktadir.

Genel olarak bilgisayar programlari analiz islemini ii¢ asamada gergeklestirmektedir; On

islem, Hesaplama, Son iglem.

On islem (Pre processing) asamasi analizi yapilacak olan geometrinin bilgisayar programina
tanitilmasi olarak 6zetlenebilir. Yakin bir zamana kadar bu islemin yapilmasi amaciyla yapiy1
ve sonlu elemanlar agini1 tanimlayan bir bilgi dosyas:1 bilgisayar programina verilmekte idi.
Ancak giiniimiizde ¢ogu bilgisayar programi incelenen yapimin bilgisayarda tasarlanmis
modelini (CAD modeli) kullanarak sonlu elemanlar agim1 ve matematik modeli

olusturabilmektedirler.

Hesaplama (Processing) asamasi matematik hesaplamalarin gergeklestigi ve denklemlerin

coOziildiigii asamadir.

Son islem (Post processing ) asamasi hesaplama sonuglarinin kullaniciya verildigi agamadir.
Bu asamada bilgisayar progranmi analiz edilen yapidaki deformasyonlari, gerilmeleri, tahmini
hata dagilimi, mesnet tepkileri gibi parametreleri gesitli resimler ve skalalar kullanarak
gostermektedir. Gelismis bilgisayar programlari yapinin deformasyonunu animasyonlar

kullanarak da gésterebilmektedirler.

2.3 Sonlu eleman tipleri

Makine miihendisligi ve mukavemet biliminde incelenmekte olan yapilar sahip olduklar

geometrilere ve tasidiklar yiiklere gore farkli sekilde isimlendirilmektedirler.

Bu yapilarin en temel ve basit olam eksenlerine paralel olarak yiik tagiyan yapilardir. Bu tip
yapilarin sadece eksenel yiik tasiyabilen ve ¢ekme basma zorlamasina maruz kalabilenlerine
cubuk ismi verilmektedir (Sekil 2.6.a). Cubuklar iki boyutu iiglincii boyutlar1 yaninda
oldukga kiigiik elemanlardir ve bu nedenle eksenleri ile gosterilirler. Diger taraftan eksenel
kuvvet yani sira egilme momenti de tasiyan gubuk yapilara kiris adi verilmektedir (Sekil
2.6.b).

Ikinci tipteki yapilar iki boyutu digerine gére gok biiyiik olan plak ve kabuk yapilardir. Plak

yapilar biiyiik olan boyutlar1 yoniinde egilme momenti ve iigiincii boyutlarinda da eksenel



kuvvet tasiyan yapilardir (Sekil 2.6.c). Diger taraftan kabuk yapilar ise plaklar gibi egilme
momenti ile normal kuvvet tasimanin yam sira ilk iki boyutlar1 boyunca da eksenel kuvvet

tagtyabilen elemanlardir (Sekil 2.6.d)

Uclincii tip yapilar ise boyutsal olarak {i¢ boyutu da biri birine yakin elemanlarin olusturdugu
yapilardir (Sekil 2.6.e). Yukaridaki siniflandirmanin haricindeki tiim yapilar bu gruba
girmektedir. Bu tip yapilara 6zel bir isim verilmemis olup ¢dziim i¢in genel mukavemet

metotlart kullamlmaktadir.

Sekil 2.6 Mukavemet biliminde incelenen yapilar

Yukarida anlatilan ve sonsuz sayida elemanin bir araya gelmesi ile olusan (stirekli bir sistem
olan) yapilarin sonlu elemanlar modelleri olusturulurken yine yukaridakine benzer tarzda
simiflandirilmis olan ve bu yapilarin gerilme ve deformasyon 6zelliklerini modelleyecek sonlu

elemanlar kullanilmaktadir (Sekil 2.7).

Sekil 2.7.a’da gosterilen elemanlar bir boyutlu (line elements) sonlu elemanlardir. Bu tip

sonlu elemanlar kafes sistem, koprii vb.. gibi fiziksel sistemleri modellemede



kullanilmaktadirlar. Bu tipteki sonlu elemanlarin ¢ogunlugu sadece eksenlerine paralel
dogrultusunda kuvvet tasiyabilmektedirler. Dolayisiyla sadece eksenel deformasyon
durumunu incelemek ve gubuklart modellemek igin kullanilmaktadirlar. Sadece kirig eleman
eksenel deformasyonun yam: sira agisal deformasyonlarinda incelenmesine olanak

saglamaktadir.

Bir boyutlu sonlu elemanlar kuvvetleri sadece kendi eksenleri boyunca tasityabildiklerinden
bir boyutlu ismini almaktadirlar. Ancak 2 veya 3 boyutlu uzayda c¢esitli sekilde
konumlandirilabilirler. Sekil 2.8’de bir kafes yapinin ¢ubuk (Bar) elemanlar kullanilarak

olusturulmusg sonlu elemanlar modeli gosterilmektedir.

e —~

a)

Sekil 2.8 Bir kafes sistemin ¢ubuk elemanlarla olusturulmus sonlu elemanlar modeli

Sekil 2.7.b ve 2.7.¢’de gosterilen elemanlar iki boyutlu sonlu elemanlar (Plane elements) ol

iki eksenli gerilme ve deformasyon halini modellemede kullanilmaktadirlar. Bu é@t
P

&

&



elemanlarin ¢ogu sadece dteleme deformasyonuna maruz kalabilirken kabuk (Shell) elemanlar
acisal deformasyona maruz kalip egilme momenti tasiyabilmektedirler. Genel olarak
kalinliklar1 diger boyutlarinin yaninda ¢ok az olan otomobil karoseri, basingli kaplar, plaklar
ve kabuk gibi fiziksel elemanlarin sonlu elemanlar modelini olusturmada kullanilmaktadirlar.
Sekil 2.9’da bir otomobil kaputuna ait tiggensel elemanlar kullanilarak olusturulmus ag yapi

goriilmektedir.

Sekil 2.7.d’de gosterilen elemanlar ii¢ boyutlu elemanlar olup ti¢ eksenli gerilme halleri
modellemek i¢in kullamlmaktadirlar. Bir boyutlu ve iki boyutlu sonlu elemanlarin aksine bu
elemanlarda gerilmeler tamamen ii¢ bilesenlidir. Dolayisiyla incelenecek yapiyr tim

ayrintilariyla modellemek i¢in kullanilmaktadirlar.

Sekil 2.9 Bir otomobil kaputunun ag yapisi

Sekil 2.10°da bir biyel kolunun tetrahedron elemanlar kullanilarak olusturulmus sonlu

elemanlar modeli goriilmektedir.

DTS
DT
AN L
A T

Sekil 2.10 Bir biyel koluna ait ag yap1
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Sonlu elemanlar gerilmenin ka¢ eksende meydana geldiginin yam1 sira kdse noktalar
haricinde diigiim noktas: icerip icermediklerine gore de siiflandirilabilmektedirler. Sadece
kose noktalarinda diigiim noktasi bulunan elemanlara Lineer elemanlar, kenar egrileri
izerinde de diigiim noktasi i¢eren elemanlara Parabolik eleman denilmektedir (Sekil 2.11).
Yapilarinin daha karmasik olmasi nedeniyle parabolik elemanlarin matematiksel ifadeleri
lineer elemanlara gére daha karmagik olmaktadir. Ancak aynt sonlu eleman biiyiikliigii i¢in

parabolik elemanlar lineer elemanlara gore daha hassas sonuglar vermektedirler.

a)

Sekil 2.11 Lineer (a) ve parabolik (b) tetrahedral elemanlar

Yukarida bahsedilen klasik sonlu elemanlarin yam sira giiniimiizde kullanilmakta olan sonlu
elemanlar analizi yazilimlar 6zel durumlari modellemek i¢in kendilerine ait sonlu elemanlari
da kullanmaktadirlar. Bu sonlu elemanlar genellikle parcalar arasindaki gecis yapiy1
olusturmak ve modellenmeyecek olan bir parganin sonlu elemanlar ag1 tizerindeki etkisini

modellemek i¢in kullanilmaktadirlar.

2.4 Metodun matematik esaslar:

2.4.1 Elastisite teorisi

Metodun matematik temellerini daha kolay anlayabilmek igin elastisite teorisinin bagintilarini
tekrar gozden gegirelim. Sekil 2.12°de ¢esitli kuvvetlerin etkisi altinda bulunan rijit bir kat1

cisim ve igerisindeki bir elemanter eleman gosterilmistir.

Kat1 cisim x,y,z kartezyen eksen takiminda sekildeki gibi durmaktadir ve bazi bslgelerinden
uzayda sabitlenmistir. Kuvvet etkisi altinda iken rijit kat1 cisim deforme olmakta ve kati
cismin herhangi bir noktasinin deformasyonu global eksen takimindax =[x, y, z 1" seklinde

ii¢ bilesenle ifade edilmektedir. Lokal eksen takiminda ise deformasyonlar agagidaki gibidir;
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u=[u,v,w]’ | (2.3)

Kat1 cismin uzayda sabitlendigi sinirlarinda deformasyon degeri u = 0 olacaktir. Herhangi bir
noktada deformasyon sifirdan farkli bir a degerinde ise u = a degerini alacaktir. Katt cismin

birim hacmine etki eden kuvvetler (6rnegin agirlik kuvveti) asagidaki f vektori ile ifade
edilebilir.

SR ¥
T 7
T T
y
T,
£ -

sz T

. X, U

Sekil 2.12 Kuvvet etkisi altindaki rijit cisim

f={f. 5. L] (24)

Kati1 cismin birim yiizeyine etki eden kuvvetler (6rnegin siirtiinme, basing kuvveti vb.)

asagidaki T vektoril ile ifade edilebilir.
T=[T.. T, TI.]1" (2.5)

Kati cismin herhangi bir i noktasina etki eden noktasal kuvvetler ise P; vektori ile

gosterilebilir.
P,=[P., P, P.]" (2.6)

Elemanter elemanda bu kuvvetler etkisi altinda olusan gerilmeler asagidaki gibi alt1 bilesen ile

ifade edilmektedir.
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T
6=[03C) O_-y: O-Zy z}z; sz: rxy] (2.7)

(2.7) denklemindeki oy, o;, o, ifadeleri normal gerilmeler ve 7, 7., %, ifadeleri de kayma
gerilmeleridir, Elemanter elemanin hacminin  dV = dx dy dz oldugunu dikkate alarak
elemanin yiizeylerindeki kuvvetlerin dengesini ( 2Fy=0, 2F,=0 , 2F.=0 ) yazarsak hacimsel

kuvvetler ile bu gerilmeler arasindaki iliskileri veren (2.8) denklemine ulasabiliriz.

Jo. Or o

L T +f, =0
& & x
o, Jdo, or,

Al N LI (2.8)
175 & & 7

1%

O &y . +f.=0
& & 074

Simdi de kat1 cismin yiizeyinde bulunan Sekil 2.13’teki gibi bir tetrahedron elemam goz
Oniine alalim. Tetrahedron elemanin DA, DB, ve DC Kkenarlan x, y ve z eksenlerine paralel
olsun. Bu durumda ABC ii¢geni ( d4 alani) kati cismin yiizeyindeki alan olmaktadir. Eger
n = [nyny,n;] T vektorii ABC alanmnin normal vektérii ise bu durumda tetrahedronun yan
ylizeyleri; BDC=n.dA, ADC =n, dA ve ADB = n.dA olmaktadir. Bu degerler dikkate alimip ii¢
eksen dogrultusunda kuvvetlerin esitligi g6z oniine alinirsa yiizeysel kuvvetler ile gerilmeler

arasindaki iligkiyi veren (2.9) denklemine ulagilabilir.

on +trn, +7,n, =T

X

Ty, to,n, +r.n, =T, (2.9)

T, tr,n, +o.n, =T

z

)

¢,
'
/:>< o o 0=y, n]T
: /
1}
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Sekil 2.13 Kat1 cismin icerisindeki bir elemanter tetrahedron

Elemanter elemanda gerceklesen gerinimler ise yine 2.7 denklemine benzer tarzda altt
degiskenli bir vektor olmaktadir (2.10). Buradaki & , & ve & degerleri normal gerinimler

olmakta, %., ). Ve ), degerleri ise kayma gerinimleri olmaktadir.
g:[gx’€y9gz’yyzﬂ}/xz>}/xy]T (210)

£.5E,,8,,Y Yy Y, degerleri ile deformasyonlar arasindaki iligkileri yazip (2.11 denklemi)

yukaridaki denklemde yerine koyacak olursak kiigitk deformasyon degerleri igin gerinim ve

deformasyon degerleri arasindaki iligki asagidaki gibi bulunmus olur.

_om v

x dC yxy @) &
n u  ow

A A w 2.1

£, ) Vo=t (2.11)
aw M Ov

& =— y:-————+——

Ta G &
M d v Bw v u ow u v |

e=|—,6 = = Ty X4 7 T4 (2.12)
&'y & & & a &' & &

Gerilme ve gerinim arasindaki iliskiyi bulmak i¢in Hook kanunu kullamlabilir. Lineer elastik

malzemeler i¢in gerinim ve gerilme degerleri arasindaki iliski asagidaki gibidir.

O-x O.y O-: TW
€,= -v—=2~-v-—= V= —
E E E G
o Yy 0-7 sz
&g =—-0 X + — — p— . = 2.13
’ E E E e 2.13)
g, g, o Ty
g,.= —v—=-v—>x 4+ = =
E E E =G

Bu denklemlerdeki £ degeri malzemenin Elastiklik (Young) modiilii, v degeri malzemenin

Poisson oran1 ve G’de kaymadaki elastiklik modiilii olmaktadir. G degeri asagidaki gibi ifade
edilmektedir.

E
G=———
2(1+v)

(2.13) denklemindeki ifadelerin sag ve sol taraflari toplanacak olursa ;
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gﬁgﬁg;%(aﬁaﬁaz) 2.15)

denklemi elde edilebilir. Kayma gerinimlerine ait ifadelerinde benzer tarzda toplanmasi ve
(2.14) denkleminin de goz oniine alinmas: suretiyle gerilme ve gerinim degerleri arasindaki

iliski matris formunda asagidaki gibi yazilabilir.

o, 1-v v 1% 0 0 g
o, 1% 1-v v 0 0 )
o, E v 14 1-v 0 0 g,
S ] (2.16)
r.| (Q+v)i-2v)| 0 0 0 05-v 0 0 ||7,
T, 0 0 0 0 0.5-v 0 Y
Ty | 0 0 0 0 0 0.5-v |7y
veya ;
o=D¢ (2.17)
1-v v 0 0 0 |
v 1-v 0 0 0
E 1% 1% l-v 0 0 0
D= —0F— (2.18)
(1+v)1-2v)| © 0 0 05-v 0 0
0 0 0 0 0.5-v 0
0 0 0 0 0 05-v]

Buradaki D matrisi 6x6 boyutlarinda bir matris olup malzeme &6zelliklerini tanimladigindan

malzeme matrisi adint almaktadir.

2.4.2 Bir boyutlu ¢cubuk eleman i¢in rijitlik matrisinin olusturulmasi

Bolim 2.2°de deginildigi tizere bir yapiyr olusturan sonlu elemanlarin her birinde olusan
Analiz islemlerinin baglangi¢ noktasi bu denklemde gériilen her bir elemana ait rijitlik matrisi
[k]’nin olusturulmasi olmaktadir. Kolay olmasi bakimindan ilk 6nce bir boyutlu gubuk

elemanda bu matrisler olusturulacaktir.

Bir boyutlu gerilme durumunda (2.3), (2.4) ve (2.10) denklemleri sadece x koordinatina
bagimli olup asagidaki gibi yazilmaktadirlar.
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u =u(x)
o=0(x) (2.19)
e=¢&(x)

Yine gerilme-gerinim ve gerinim-deformasyon iligkileri bir boyutlu gerilme durumunda

asagidaki gibi olmaktadir.

o=~FE¢

du (2.20)
&E=—

dx

Elemanter elemanin hacmi ise kesiti sabit oldugundan agagidaki gibi yazilabilir;
dv = Adx (2.21)

Bir boyutlu gerilme durumunda bir yapinin sonlu elemanlar modelini olusturmak i¢in Sekil
2.14°deki gibi bir yapiy1 géz Oniine alalim. Yapinin sonlu elemanlar modelini ¢ubuk (Bar)
elemanlar kullanarak olusturdugumuz taktirde model sekildeki gibi olacaktir. 4 adet ¢ubuk
eleman kullanarak sonlu elemanlar modelini olusturalim. Her bir eleman diigiim noktalar
vasitasiyla diger elemanlara baglanmaktadirlar. Diigiim noktalar1 sadece x yoniinde hareket
edebileceklerinden her bir diigiim noktasinin bir serbestlik derecesi vardir. Bes adet diigiim

noktasi i¢in tiim sistemin serbestlik derecesi bes olmaktadir.

Eleman No

— — X
2 3 4 y Digiim
& = £ —_— noktasi No

— > —b
q:

Sekil 2.14 Bir yaptmin ¢gubuk elemanlar kullanilarak modellenmesi
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Global olarak diiglim noktalarindaki deformasyonlar ve kuvvetler vektorel olarak asagidaki

gibi yazilabilir.

0=[0.0,.0,.0,.0,]

(2.22)
F= [FlstaFyFMFS]T

Tek bir sonlu elemam kullanacak olursak deformasyonlar ve kuvvetler asagidaki gibi

olacaktir.

qe = [qel b qe2 ]T

2.23
£ =l saT 22

Bir ¢ubuk eleman boyunca deformasyonlar1 bulmak i¢in Sekil 2.15°deki gibi hem kartezyen

(x) hem de dogal (&) koordinat sistemindeki bir cubugu gz 6niine alahm.

fi 1 2 f2
a) : :

X1

X2

b)

£=-1 g=+1

Sekil 2.15 Kartezyen ve dogal koordinat sistemindeki bir gubuk eleman

Dogal koordinat sistemi sekil fonksiyonlarini tanimlamada kullanilacak olup agagidaki gibi

ifade edilecektir.

f=—2 (x-x)-1 (2.24)
X, =X

(2.24) denkleminden goriildiigi tizere gubugun 1. noktasinda &= -1 ve 2. noktasinda ise &= +1
olmaktadir. Bu koordinat sisteminin kullanilmasiyla sekil fonksiyonlar1 asagidaki gibi

tanimlanabilir.



17

2.25
£ (2.25)

2

Bu sekil fonksiyonlari eleman boyunca bilinmeyen yerdegistirme degerlerini eleman
uclarindaki  deformasyonlar cinsinden ifade etmeye yarayacaklardir. Lineer sekil
fonksiyonlarimin kullanilmasi sureti ile eleman igerisindeki deformasyonlarin lineer olarak

oo

degistigi kabul edilmistir.

qz
U di
U

a) b)

Sekil 2.16 Bir elemandaki gergek (a) ve lineerlestirilmis (b) deformasyonlar

Sekil 2.16’dan goriildiigi lizere &= -1 igin Ni=1 ve N»=0 ayrica &= +1 igin N;=0 ve Ny=1
olmaktadir. Sekil fonksiyonlar1 tanimlandiktan sonra eleman boyunca yerdegistirme eleman

uclarindaki deformasyonlar q; ve q’ye bagh olarak asagidaki gibi yazilabilir.

u=Nq, +N,q,

veya (2.26)
u=Ngq

N:[NI’NZ] (2 27)
a=[a,.9,]"

(2.26) denkleminde N sekil fonksiyonlar1 matrisi, q ise eleman deformasyon vektorii

olmaktadir. Denklem (2.20)’deki gerinim deformasyon matrisini tekrardan asagidaki gibi

yazabiliriz.

e= (2.28)
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Tiirev operatorlerini degistirecek olursak ;

o du_dudé (2.29)
dx dé& dx
. N /] aé | . .. . . e
denklemi elde edilir. ;'E ve & degerleri ise asagidaki gibi hesaplanabilir.
dg __ 2 (2.30)
e x,—x,

_l-e 146 2.31
u= 5 9+ ) 1, ( )
CLA T £ (2.32)
dé 2

(2.30), (2.31), (2.32) denklemlerinin (2.29) denkleminde yerine konulmas:i ile eleman

buyunca gerinim dagilimini veren ifade bulunmus olur.

1 .
&= x2 _ xl (_ql + q2) (2.33)

£=Bq

Bu ifadedeki B matrisi elemanin gerinim deformasyon matrisi olmaktadir.

B=—1 1 1] (2.34)

Xy — X

Gerinim degeri bulunduktan sonra elemandaki gerilmeler Hook kanunu uyarinca agagidaki

gibi ifade edilebilir;
o = EBq (2.35)

Gerilme ifadesini de bulduktan sonra simdide ¢ubuk elemanin rijitlik matrisini ¢gikartmaya

¢alisalim. Bunun i¢in 6ncelikle deforme olan yapinin potansiyel enerjisini ( IT ) yazalim.
I1 = Gerinim enerjisi + Is potansiyeli (WP)
Incelemekte oldugumuz c¢ubuk igin gerinim enerjisi ve is potansiyeli sirasi ile asagidaki

gibidir.

- 1 T
U—E_[a € Adx (2.36)
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WP=—jquAdx—J'uTde—Zu,.p,. (2.37)

Incelenen yapr artik bir biitiin olmayip sonlu elemanlardan olustugundan yukaridaki ifadeler

sonlu elemanlarin toplam enerjisi cinsinden asagidaki gibi yazilabilir.
O=YU-Y [u"fAdc-) [u'Tdc-Y OP, (2.38)
Her bir cubuk eleman igin gerinim enerjisi artik asagidaki gibi ifade edilebilir.

—_ 1 T
U, = Ja & Adx (2.39)

o = EBq ve £ = Bqoldugu dikkate alinirsa;

U, =% qu.BT.E.B.q.A.dx (2.40)
_ 1 o
U.=4 [|B".E.B.Adx]q (2.41)
X, — X, [, h -
dx = ———d& =-=d¢& degerlert ile;
2 2
U =Lg7 4 l—eE BTBljdg (2.42)
. 2q ey b ._1 q .
-1
U, =qu.Ae.leEe.l2 [-1 1]q (2.43)
2 2] 1
1 ; AE[ 1-1
=21 T 1 |?
- (2.44)
1
U,=—q" k,.
=54 kg

(2.44) denklemindeki k. ifadesi ¢ubuk elemanin rijitlik matrisi olup asagidaki gibi yazilabilir;

EA[ 1 -1
e = EeA (2.45)
L, |-1 1

e

(2.45) denklemi yardimiyla her bir sonlu elemanin rijitlik matrisleri hesaplanabilmektedir.

Hesaplama sonras1 bu matrislerin tiim yapiya ait rijitlik matrisini olusturmak iizere bir araya



getirilmesi gerekmektedir. Bu islem kisaca asagidaki gibi yapilmaktadir.
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Oncelikle tiim [k.] matrislerinin elemanlan global rijitlik matrisi igerisinde kendilerine ayrilan

satir ve siitunlara yazilmaktadir. Daha sonra aym satir ve siitunda bulunan elemanlar

toplanmaktadir. Asagida incelemekte oldugumuz 4 ¢ubuktan olusan sonlu elemanlar modeline

ait global rijitlik matrisi gozitkkmektedir.

A4 A 0 0
Ll LI
A (4 4 4 0
Ll Ll L2 LZ
K=| 0 A A 4 A
LZ L2 L3 L3
0 0 4 4 + 4
L, L, I,
0 0 0 - A
L L,

(2.46)

Serbestlik derecesi bes oldugundan [K] matrisinin boyutu 5x5°tir. Serbestlik derecesinin

artmasi ile beraber hesaplamalarin da artiyor olmasi nedeni ile bilgisayarda hesaplama

yapmak gerekli olmaktadir. [k] matrisini elde etmek i¢in giiniimiizdeki sonlu elemanlar

analizi yazilimlar1 kendilerine 6zgii algoritmalar1 kullanmaktadirlar.

[K] matrisinin olusturulmasini takiben incelenen sisteme ait denge denklemi asagidaki gibi

yazilabilir.
[ 4, A 0 0
L] Ll
- ﬁ 4, + ﬁ - ﬁ 0
L] L] L2 LZ
0 A (A A A
L2 L2 L3 L3
0 0 4 A A
L, L, L,
0 0 0 A
L L4
veya ;
[K] [Q] = [F]

[

S I}

o,

Q,

o,

0,

Qs

(2.47)

(2.48)

Artik [K] ve [F] matrisleri bilindiginden yukanidaki denklem kullamlarak [Q] deformasyon



21

matrisi dolayisiyla gerilmeler hesaplanabilir.

2.4.3 Tetrahedron eleman i¢in rijitlik matrisinin olusturulmasi

Cogu miihendislik problemi {i¢ boyutlu olup analiz edilecek yapilar i¢in {i¢ boyutlu sonlu
elemanlarin kullamlmas: gerekli olmaktadir. Ug eksenli gerilme halinden hatirlanacag: tizere

deformasyon, gerilme, gerinim degerleri asagidaki gibidir.

u=[u,v,w]' (2.49)
c=[o, 0,0, 5, z'xz,z'xy]T (2.50)
e=l6,,6,.86,,7p 7wV (2.51)
c=De¢ (2.52)

Simdi analiz etmek istedigimiz yapiyr Lineer tetrahedron elemanlar kullanarak
modelleyecegimizi diisiinelim ve Sekil 2.17°deki gibi bir tetrahedron elemam g6z Oniine
alalim. Lineer tetrahedron elemanin doért adet diigiim noktasi bulunmakta olup her bir diigiim
noktasinin 3 oOteleme serbestlik derecesi bulunmaktadir. Dolayisiyla lokal ve global

koordinatlarda deformasyon vektorii agsagidaki gibidir.

X

Sekil 2.17 Kartezyen ve dogal koordinat sistemindeki tetrahedral eleman
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q=[g.4p . ,qIZ]T (2.53)
0=[0.0,......0,]

(2.53) denklemindeki N toplam serbestlik derecesini gostermektedir. Eleman boyunca

deformasyonlar1 tanimlamak igin artik 4 sekil fonksiyonu asagidaki gibi tanimlanabilir.

le‘f

N,=n

N, =¢ (2.54)
N, =1-£-n-¢

Tetrahedral elemanin herhangi bir noktasindaki yer degistirmeler sekil fonksiyonlart

kullanilarak agagidaki gibi ifade edilebilir.

u=Ngq (2.55)

N,

=2

1 4

0 0 0 N
N, N, 0 0
0 N, 0

0 0 0 0
N, 0 N, 0 (2.56)
N 0 N, 0 N

0

Z © o

N
N=|0 0
0 0

o O

1 2 4

(2.54) denklemindeki sekil fonksiyonlar1 aynt zamanda yerdegistirme degerinin arandigi

noktalarin x, y, z koordinatlarini tanimlamada da kullanilabilmektedirler.

x=Nx, +N,x, + N.x, + Nx,
y=Ny+Ny, + Ny + Ny, (2.57)

z=N;z; +N,z,+N;z; + N,z,

(2.54) denkleminden sekil fonksiyonlarinin degerlerini alip (2.57) denklemine koyup, daha
sonra bu denklemi x; = x;— x;, yy = yi — ), zyj = z; — z; ifadeleri ile sadelestirirsek kartezyen

koordinatlar ile dogal koordinatlar arasindaki iligkiyi veren agagidaki denkleme ulasabiliriz.

X =X, + X8+ X5, + X508
Y=Y+ Vb + Vol + Vsl (2.58)
2=2z,+2,5+ 2N+ 2§

Yukaridaki denklemde kismu tiirevlerin alinmasi ve tiirev operatdrlerinin degistirilmesi sureti
ile kartezyen ve dogal koordinat sistemlerindeki gerinim ifadeleri arasindaki iligki bulunmus

olur. Ornegin u deformasyon degeri icin gerinim ifadeleri arasindaki iliski asagidaki gibidir.
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(a_u ou |
o¢ Y

sa—u>=J<a—u (2.59)
on o
ou ou

oc) ez

Yukaridaki denklemdeki J ifadesi dogal ve kartezyen koordinat sistemleri arasindaki

doéniisiim matrisi olup (Jacobian matrisi) asagidaki gibi ifade edilmektedir.

& o oz
0§ o0& o0&
J= 6_x Q 6—2 (2.60)
on on on
x o &
| 0¢ 04 o< |
_x14 Ve 2
J =Xy Yo Zy (2.61)
| X34 Vi 2y

(2.59) denklemindeki ifadede doniisiim matrisinin tersi denklemin sol tarafina atilacak olursa
(2.62) denklemi elde edilir.

ou ou
ox o¢
Jul_ a0l 2.62)
y on
|
0z o¢ |
Bu denklemde A doniisiim matrisinin tersi olup asagidaki gibi ifade edilmektedir.
YouZ3 T V2 VuZuy —VuZu YuZu — VuZy
1 1
=J7 =l 2y Xy — 23Xy, Z34X14 T 21y Xy Z14Xs T 24Xy (2.63)
detJ

XouVis = XulVu XV —Xulis XV —Xudi

Denklem (2.51)’deki gerinim deformasyon iligkilerinin kullanilmasi, kartezyen koordinat
sistemi ile dogal koordinat sistemi arasindaki (2.62) denklemindeki doéniisiimiin dikkate

alinmasi1 ve deformasyon degerlerinin u = Nq olarak ifade edilmesi ile sureti ile gerinim
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matrisi artik agagidaki gibi ifade edilebilir.

£=Bq (2.64)
(4, 0 0 4, O 0 4, 0 0 -4 0 0
0 4, 0 0 4, 0 0 A4, 0 0 -4 0
B 0 0 4, 0 0 4, 0 0 4, 0 0 ] —A{ (2.65)
0 A31 A21 0 A32 Azz 0 A33 A23 0 - A3 - Az
A31 0 A11 A32 0 A12 A33 0 A13 - A; 0 - Af
_A21 4, 0 4y A 0 Ay Ay 0 -4, - A,N 0 ]

4 = Au + A12 + A13
A =4, + 4, + A23 (2.66)
A; = A31 + Aaz + A33

Tetrahedral elemanin rijitlik matrisini elde etmek ic¢in gerinim enerjisini asagidaki gibi

yazabiliriz.
U, = 1 ISTngV
2 e

_1 T pT
U,=74'B DqujdV

(2.67)
U.=4'V.B' DB
U _ l Tke
e =5 qgrq
yukaridaki denklemde %, elemanin rijitlik matrisi olup asagidaki gibi ifade edilebilir.
k,=V.B'DB (2.68)

(2.68) denklemindeki V, ifadesi elemanin hacmi olup %1detJ| olmaktadir. Her bir tetrahedron

eleman i¢in rijitlik matrisi hesaplandiktan sonra bu rijitlik matrisleri tiim yapiya ait rijitlik
matrislerini elde etmek iizere bir araya getirilmelidirler. 4 noktali tetrahedron elemanin 12
serbestlik derecesi bulundugundan her bir rijitlik matrisinin boyutu 12x12°dir. Bu durumda
hesaplamalar uzayacagindan tiim yapin rijitlik matrisini elde etmek i¢in bilgisayar

yazilimlarinin kullanilmasi gerekli olmaktadir.

Tim yapiya ait rijitlik matrisinin olusturulmasi ve sinir kosullarinin uygulanmasim takiben
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yaptya etki eden kuvvetler ve olusan deformasyonlar arasindaki iligki asagidaki gibi

yazilabilir.
KQ=F (2.69)

Yukaridaki denklem takiminin ¢oziilmesi ve deformasyonlarin bulunmasi sonucu

elemanlardaki gerilmeler agagidaki gibi hesaplanabilir.

o= De¢
£=Bg (2.70)
c=DBq

2.4.4 Dinamik inceleme

Simdiye kadar sonlu elemanlar analizi yontemi ile ¢esitli yapilarin statik analizlerini yaparak
elemanlardaki gerilme ve deformasyonlarin nasil hesaplandigini gorditk. Gerilme ve
deformasyonlarin yani sira incelenen yapinin zamana baghlik gosteren karakterleri ve dogal
frekans degerleri de analiz edilmesi gereken 6zelliklerdir. Keza bir makine elemani kendi
dogal frekans degerleri ile ¢akisan frekanstaki bir zorlanmaya maruz birakilirsa sistemde

genlikler sonsuza gidecek ve rezonans olay1 meydana gelerek eleman tahrip olacaktir.

Sonlu elemanlar metodu ile bir sistemin dogal frekans analizlerinin nasil yapildigin
arastirmak icin ilk 6nce Sekil 2.18deki gibi iki serbestlik dereceli bir kiitle yay sistemini g6z

Oniine alalim.

m, l XX

Sekil 2.18 Iki serbestlik dereceli bir kiitle yay sistemi
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Yaylarin kiitlesiz oldugu kabulii yapilarak yaylara asilmig kiitlelere etki eden kuvvetlerin
dengesini asagidaki gibi yazarsak kiitlelerin hareketlerinin diferansiyel denklemini elde etmis

oluruz.

mlxln = —klxl + k2 (x2 _xl) (2 71)

myx,” = —k, (xz - xl)

Yukaridaki denklemleri bilgisayar ortaminda daha kolay tamimlamak i¢in matris formunda

yazabiliriz.

3 g -
o mlxrfTl -k & |l

[M]x +[K]x=0 (2.73)

(2.73) denklemindeki [M] matrisi bu sistemin kiitle matrisi, [K] matrisi ise rijitlik matrisi
olmaktadirlar. Simdi de genel olarak rijitlik matrisinin nasil hesaplandigini gormek i¢in sekil

2.19daki gibi bir katiy1 goz oniine alalim.

Sekil 2.19 Kiitlesi homojen olan bir kati ve i¢indeki elemanter eleman

p elemanin yogunlugu, u°elemanin herhangi bir x noktasindaki hiz vektorii olmak {izere kati

cismin kinetik enerjisi agagidaki gibi formiile edilebilir.

T={u"upd, (2.74)

14
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u=Ngoldugu ve sekil fonksiyonlarinin zamandan bagimsiz oldugu diisiiniiliirse her bir

sonlu eleman i¢in enerji denklemi asagidaki gibi yazilabilir.

T - %q'TI: [pN'Na, }q' 2.75)

Yukaridaki denklemde koseli parantezin igindeki ifade elemanin kiitle matrisinin genel ifadesi

olmaktadir.

m,=[pN'Nd, (2.76)
Bir boyutlu ¢ubuk eleman igin ¢= [¢,,q,]" ve N=[N,,N ,| oldugu dikkate alimrsa kiitle
matrisi agagidaki gibi hesaplanabilir.

m*=p [N'N ddx
e _ pAele 1 T
m _—2—[11\7 Ndé& 2.77)

me____pAelez 1
2 |1 2

Tetrahedral eleman igin yerdegistirme ve sekil fonksiyonlarmin asagidaki gibi olduklari
hatirlanip (2.76) denklemindeki integral alinirsa kiitle matrisi (2.80) denklemindeki gibi

hesaplanmis olur.

u=[u,v,w}’ (2.78)
N O 0N, 0O ON, 0 0 N, 0 0

N={0 N, O 0 N, 0 0 N, 0O 0 N, 0 (2.79)
0 0N O O N, 0 O N, O 0 N

1 2 3 4

Tiim elemanlar i¢in kiitle matrisinin hesaplanmasindan sonra hesaplanan bu matrisler monte
edilerek global kiitle matrisi elde edilebilir. Kiitle matrisinin elde edilmesini takiben incelenen

yapinin hareketinin diferansiyel denklemi (2.81) denklemindeki gibi yazilabilir.

%
é‘*ﬁ"@

¥ N

&
L



N
=]

2 0 01 0 0 1 0 0 1 0 0
0 2 0 0 1 0 0 1 0 0 1 0
0o 0 2 0 0 1 0 0 1 0 0 1
I 0 0 2 0 0 1 0 0 1 0 0
0o 1 0 0 2 0 0 1 0 0 1 0
CprJo 0 1 0 0 2 0 0 1 0 0 1
"1t 0o 0o 1 0 0 2 0 0 1 0 0 (2.80)
0o 1 0 0 1 0 0 2 0 0 1 0
0o 0 1 0 0 1 0 0 2 0 0 1
I 0 0 1 0 0 1 0 0 2 0 0
0o 1 0 0 1 0 0 1 0 0 2 0
0 0o 1 0 0 1 0 0 1 0 0 2
MO™ +KQ=F 2.81)

Serbest titresim hareketi durumunda sisteme etki eden kuvvet F=0 olacagindan hareket

denklemi agagidaki gibi olacaktir.
MO™ +KQ =0 (2.82)

(2.78) denkleminin ¢oziimiinii elde etmek icin Q yerdegistirme degerinin asagidaki gibi
degistigini kabul edelim.

Q=Usinwt (2.83)

Bu denklemde U titresim hareketinin genligi ve o titresim hareketinin dairesel frekansidir. Bu
denklemde tiirevlerin alinmast ve (2.83) denkleminin (2.82) denkleminde yerine konulmasi

suretiyle agagidaki denkleme ulasilabilir.

K -o*M|U=0 (2.84)
Titresim hareketi i¢in U0 olacagindan (2.84) denklemi artik asagidaki gibi yazilabilir.

|k -0*M]=0 (2.85)

Bu denklemin ¢6ziilmesi sureti ile aranilan © degerleri bulunabilir. Boyutu nx»olan bir rijitlik
matrisi (2.85) denklemi i¢in n adet kok veya dogal frekans degeri vermektedir. (2.72)
denklemi g6z Oniine alimirsa bu denklemin ¢oziilmesi ile 2 adet dogal frekans degerinin

hesaplanabilecegi goriilebilir.
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Hesaplana n adet dogal frekans degerinden en kiiciik olan1 o, ile gosterilip temel frekans adim
almaktadir. Her bir o; degerine karsilik (2.84) denkleminde U; yer degistirmesi yada mod

sekli hesaplanabilmektedir. Bu mod sekilleri titresim hareketi esnasinda hareketin seklini

belirtmektedir.
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3. CESITLI ZORLANMA DURUMLARI iCiN JEEP SASiSiNIN STATIK VE
DINAMIK ANALIZLERININ YAPILMASI

3.1 Jeep sasisine ait sonlu elemanlar aginin hazirlanmasi

Giiniimiizde kullantlmakta olan sonlu elemanlar analizi yazilimlar1 bilgisayar destekli tasarim
programlar ile entegre calisabildiklerinden incelenmek istenen yapinin bilgisayarda modeli
tasarlanmis ise bu modeli kullanarak sonlu elemanlar agim olusturabilmektedirler.
Incelemekte oldugumuz jeep sasisinin bilgisayardaki modeli CATIA V5 programi

kullanilarak kati ve montaj modelleme metotlar ile Sekil 3.1°deki gibi olusturulmustur.

Sekil 3.1 Jeep sasisinin CATIA V5 programinda olusturulmus montaj modeli

Olusturulan bu montaj modeli ve montaj modellemede tanimlanan sinirlamalar kullanilarak
sasinin sonlu elemanlar modeli ve her bir parganin sonlu elemanlar ag1 CATIA programi

tarafindan otomatik olarak olusturulmustur (Sekil 3.2, Sekil 3.3).

Gerilmelerin az oldugu pargalarda hesaplama zamanimi azaltmak ve bilgisayar kapasitesini
optimum kullanmak i¢in ti¢ boyutlu sonlu elemanlardan 4 noktali (lineer) tetrahedron eleman
kullamilmistir. Gerilmelerin yiiksek oldugu civata, per¢in gibi pargalarda ise 10 noktali

(parabolik) tetrahedron elemanlar kullanilmigtir.

CATIA VS5 program ile ag yapilar olusturulurken farkli pargalarin ag yapilarimi biri birine
baglamak i¢in program gecis bolgesinde bir ag yapi (Spider) olusturmaktadir. Kullanilan

pargalar aras1 gec¢is (Connection) tipine gére Spider isimli yap: degismektedir. Jeep sasisinin,
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Sekil 3.2 Jeep sasisinin sonlu elemanlar modeli

Sekil 3.3 Jeep sasisinin tetrahedron elemanlar kullanilarak olusturulmus ag yapisi

On aksin ve arka aksin sonlu elemanlar modellerini olustururken 3 tip gecis kullamlmastir;

Rijit baglanti, kayar baglant1 ve gercek civata baglantisi.

Rijit baglant1 (Fastened Connection) birbirine baglanacak ag yapilarin baglandiklar1 diigiim
noktalarinda tlim hareket yonleri i¢in hareket miktarlarimi her iki parcada da aym yapacak
sekilde ¢alisan bir sinirlamadir. Dolayisiyla bu baglantinin kullanilmasi suretiyle iki parga biri

birilerine temas eden diiglim noktalarindan sabitlenmis olmaktadirlar.
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Kayar baglanti (Slider Connection ) birbirine baglanacak ag yapilarin baglandiklar1 digiim
noktalarinda baglanan yiizeylerin sadece normalleri dogrultusundaki hareket i¢in pargalar
siirlandirmaktadir. Dolayisiyla bu tip sinirlama kullamlmasi suretiyle pargalarin  biri
birilerine dokunan yiizeylerinden diger par¢anin igine giremeyecekleri ancak yiizeylere teget

dogrultuda kayabilecekleri tanimlanmig olmaktadir.

Gergek civata baglantis1 (Bolt Tightening Connection) civata ve somun arasinda rijit
baglant1 tipinde bir sinirlama olugsmasini saglamaktadir. Ancak bu baglanti tipinde rijit
baglantidan farkli olarak civata ve somun arasindaki On gerilme kuvveti de verilerek

hesaplamalar yapilabilmektedir.

Sekil 3.4’te bu baglantilarin jeep sasisindeki kullanimina ait 2 6rnek goriilmektedir. Sekil
3.4.a’da gorildiigi gibi percin basi ile kirisler arasindaki siirtinme baglantisini
tanimlayabilmek igin rijit baglanti, diger taraftan deforme olmus yapida per¢in gévdesinin
delik yiizeylerinden igeri girmesini engellemek i¢in kayar baglanti kullanilmistir. Benzer
tarzda Sekil 3.4.b’de goriildiigii gibi somun ile civata arasindaki baglantiyr tanimlamak igin
gercek civata baglantisi, diger elemanlar arasindaki baglantiy1 tanimlamak i¢in rijit ve kayar

baglantilar kullanilmiglardir.

w & F

VATA = e

N \wl ayar baglant
==

\

a)
v r ] , —— TV T El e}
/ meeem K ayar baZlantt
w— Gergek civata
baglantis:
b) -

Sekil 3.4 CATIA programinda parcalar aras: gegis tanimlanmast

Diger taraftan bilgisayarda modellenmemis olan siispansiyon sisteminin modellenmesi igin

CATIA programinda yay elemanlar ( Smooth spring virtual part) kullanilmiglardir. Programa



33

es deger yay katsayilar girilirken hem yaylarin (6nde 76000 N/m, arkada 80000 N/m) hem de

pnomatik tekerlegin yay sabitleri g6z 6niinde tutulmugtur.

3.2 Statik agirhk etkisi altinda iken sasinin analizi

GTD model jeep sasisi ilk asamada kendi agirhig1 (Yiiksiiz halde iken tasitin agirligi 3000
daN) ve tasimis oldugu ylikten (maksimum 2000 daN) kaynaklanan diisey statik yiike (F;)
karst kontrol edilmigtir. Statik yiik ve taginan yiikiin agirlig: etkisi altinda iken saside bulunan
gerilmelerin akma sinirina gore oldukga diisiik olmasi nedeni ile analiz sirasinda bu agirhigin
yam sira gasisin akma sinirina gelinceye kadar ne kadarlik bir kuvvete dayanabilecegi test

edilmistir. Sasinin analizi i¢in kullanilan matematik model Sekil 3.5’deki gibi hazirlanmigtir.

Sekil 3.5 Sasinin analizi i¢in kullanilan matematik modeli

Akma smirma gelinceye kadar, yayili olarak toplamda 170000N kuvvet etkisi altinda
birakilan jeep sasisinde CATIA programinca hesaplanan maksimum gerilme 211 N/mm?
olmustur (Sekil 3.6). Dolayisiyla sasinin gerilmeler bakimindan tehlikeli b6lgede olmast i¢in
170000N’dan daha biiyiik bir kuvvetle zorlanmas: gerekmektedir.

Analiz iglemi sonucu bulunan maksimum deformasyon degeri 785mm’dir (Sekil 3.7). Bu
kadar yiiksek bir deformasyon degeri 170000 N kuvvet etkisi altinda siispansiyon sisteminin
¢okmesinden kaynaklanmaktadir. Pratikte bu siispansiyon sisteminin bu kadar deforme
olmasina miisaade edilmeyeceginden sasi diisey ylikleme sonucu statik durumda akma

sinirina ulagmayacaktir.
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Von Mises Stress (nodal value)
N_m2
2,11e+008
1,9e+008
1,69+008
1,47e+008
1,26e+008
1,05e+008
8,43e+007
6,32e+007
4,21e+007
2,11e+007
0,0167

©On Boundary

Sekil 3.6 Diisey yiikleme sonucu sasi bulunan gerilmeler

Translational displacement magnifide
mm
785

I 706
628

392

314

235

157

78,5
0

On Boundary

Sekil 3.7 Diisey yiikleme sonucu siispansiyon sisteminin deformasyonu
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3.3 Tek bir on tekerlegin bir darbeye maruz kalmasi durumunda sasinin analizi

Hareket halinde iken GTD model jeep’in sasisini zorlayacak olan kuvvetlerden biri de arag
tekerleklerinden bir veya birkag tanesinin ¢ukura girmesi , bir tiimsege ¢arpmast sonucu
olugan darbe kuvvetidir. On tekerleklerden birinin bu sekilde darbeye maruz kalmasi sonucu

on tekerlek ve dolayist ile sasi Sekil 3.8”deki gibi bir Iy kuvvetine maruz kalacaktir.

Sekil 3.8 On tekerlege etki eden darbe kuvveti

F; kuvvetinin degeri degisik yol sartlarinda farkli olacagindan analiz islemi sirasinda bu
kuvvetin degerinin 2000 daN oldugu ve zeminle 30”lik bir ag1 yapacak sekilde etkidigi kabul
edilmistir. Bu kuvvet arag yaklagik 20 km/h hizda hareket etmekte iken tekerlek 20 cm’lik bir
tiimsege carptiginda olugmaktadir. Sasinin analizi i¢in kullanilan matematik model Sekil

3.9’daki gibi olusturulmustur.

Darbe kuvvetinin yani sira aracin statik durumdaki 3000 daN agirhgr da sasiye etki
ettirildikten sonra yapilan hesaplama sonucu bulunan gerilme degerleri Sekil 3.10°daki gibi
olup maksimum gerilme 140 N/mm® dir. Diger taraftan deformasyon dagilimi Sekil 3.11°deki

gibi olup siispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu 123mm’dir.



36

S

Sekil 3.9 On tekerlege gelen darbe kuvvetini tanimlamak igin kullamlan matematik model

Yo Mises Stress (nodal value)
N_m2
1,4e+008

I 1,26e+008

8,42e+007
7,02e+007
5,61e+007
4,21e+007
281e+007
1,4e+007
0,00172
On Boundary

Sekil 3.10 Tek bir 6n tekerlege darbe gelmesi durumunda sasideki gerilmeler
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Translational displacement magnitude

mm
=123
122
121
120
119
118
117
116
115
114
0
On Boundary

Sekil 3.11 Tek bir 6n tekerlege darbe gelmesi durumunda deformasyonlar

3.4 ikion tekerlegin bir darbeye maruz kalmasi durumunda sasinin analizi

Sekil 3.8’ benzer tarzda GTD model jeep’in her iki on tekerlegine birden darbe kuvveti
gelmesi durumunda jeep sasisi tek tekerlege darbe gelmesine gore daha kritik bir durumda

bulunacaktir.

Her iki tekerlege de 2000 daN darbe kuvveti ve tasit agirhigr olan 3000 daN’luk kuvvetin
uygulanmasi durumunda sasideki gerilmeler Sekil 3.12°de goriilmekte olup bu yiikleme
durumu i¢in maksimum gerilme 166 N/mm? olmaktadir. Deformasyon degerleri ise Sekil

3.13 de goriilmekte olup siispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu 102mm’dir.



Von Mises Stress (nodal value)
N_m2
166e+008
1,49e+008
1,33e+008
1,16e+008
9,96€+007
8,3e+007
6,64+007
4,98e+007
26+007
B6e+007
0,00221

on Boundary

Sekil 3.12 iki 6n tekerlege darbe gelmesi sonucu sasideki gerilme dagilimi

Translational displacement magnitude
mm
102
916
81,5
713
61,1
50,9
40,7
30,5
20,4
10,2
0
On Boundary

Sekil 3.13 iki 6n tekerlege darbe gelmesi sonucu siispansiyon sisteminin deformasyonu
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3.5 Tek bir arka tekerlegin darbeye maruz kalmasi durumunda sasinin analizi

Jeep sasisini zorlayan diger bir durumda arka tekerleklerin bir darbe kuvvetine maruz
kalmasidir. Bu durumda da tekerleklere gelen kuvvetin 2000 daN oldugu kabul edilmis ve

jeep agirhigi olan 3000 daN’luk kuvvet sasiye etki ettirilmistir. (Sekil 3.14)

) . : B el 5
Analiz sonucu bulunan maksimum gerilme 122 N/mm~ (Sekil 3.15) ve maksimum

deformasyon 124 mm’dir. (Sekil 3.16)

=y

Sekil 3.14 Arka tekerlege gelen darbe kuvvetini tanimlamada kullanilan matematik model

Von Mises Stress (nodal value)
N_m2

1,22e+008

1,1e+008
3,74¢+007

8,52e+007
7,3e+007
6,09¢+007
4,87e+007
3,65e+007
2,43e+007
1,22e+007
0,00185
©On Boundary

Sekil 3.15 Tek bir arka tekerlege darbe gelmesi durumunda sasideki gerilmeler
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Translational displacement magnitLide
mm

I 112
99

373
248
124
0
On Boundary

Sekil 3.16 Tek bir arka tekerlege darbe gelmesi durumunda deformasyonlar

3.6 iki arka tekerlegin bir darbeye maruz kalmasi durumunda sasinin analizi

iki arka tekerlegin birden darbeye maruz kalmasi durumunda yine tekerleklere ayri ayri 2000

daN kuvvet uygulanmis ve analiz islemi gergeklestirilmistir.

Sonugta bulunan maksimum gerilme degeri 262 N/mm? olup arka braketi sasiye baglayan
sasty glay:

civatada ortaya ¢ikmustir (Sekil 3.18). Siispansiyon sisteminin maksimum deformasyon degeri
ise 94,7mm’dir. (Sekil 3.19)
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Von Mises Stress (riodal value)

Locked

Sekil 3.17 1ki arka tekere de darbe gelmesi durumunda maksimum gerilmeler

Yon Mises Stress (nodal value)
N_m2

2,62e+008
2,33e+008
2,1e+008
1,9e+008
1,45e+008
1,16e+008
8,73e+007
5,82e+007

| 2,91e+007
0,00123

On Boundary

Sekil 3.18 iki arka tekere de darbe gelmesi durumunda saside meydana gelen gerilmeler
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Translational displacement magnitude
mm
94,7
I 853
758
B 66,3
56,8
474
379
284
18,9
947
0
©On Boundary

Sekil 3.19 Tki arka tekerlege darbe gelmesi durumunda deformasyonlar

3.7 Jeep diiz yolda fren yaptiginda sasinin analizi

GTD model Jeep’in sasisini zorlayacak bir diger kuvvette jeep diiz yolda fren yaptig: taktirde
olusacak atalet kuvvetidir. Bu frenleme durumunda ve en uygun yol sartlarinda Jeep’in
ulagabilecegi maksimum frenleme ivmesi yapilan denemeler sonucunda 7,153 m/s” olarak
tespit edilmistir. Bu durumda yiiklii halde arag kiitlesinin 3000 kg kabul edilmesi suretiyle

sasiye etkimesi gereken atalet kuvveti 21459 N olarak bulunur.

Bu kuvvetin yani sira statik agirlik kuvvetinin de sasiye yayili olarak uygulanmasi sonucu
analiz igin  olusturulan matematik model Sekil 3.20°deki gibidir. Bu modelde atalet
kuvvetinin agirlik merkezinden etkidigi diigiiniilmiis ve agirhk merkezi diisey dogrultuda

yaklasik olarak sasi tizerinde bulundugundan sasiye egilme momenti uygulanmamistir.

Analiz islemleri sonucu sasideki maksimum gerilme 43 N/mm? (Sekil 3.21) ve siispansiyon

sisteminin maksimum deformasyonu 138 mm olarak bulunmustur ($ekil 3.22).
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Sekil 3.20 Jeep diiz yolda fren yaptiginda sasiyi analiz etmek igin kullanilan model

Von Mises Stress (nodal value)
N_m2
4,3e+007
3,87e+007
3,44e+007
3,01e+007
2,58e+007

2,15e+007
1,72e+007
1,29e+007
8,59e+008

4,3e+006
0,00264
On Boundary

Sekil 3.21 Jeep diiz yolda fren yaptiginda saside olusan gerilmeler
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Translational displacement magnitude
mm
138

125
111

96,9
83
69,2
554
41,5
28,2
138
0
On Boundary

Sekil 3.22 Jeep diiz yolda fren yaptiginda stispansiyon sisteminin deformasyonu

3.8 Jeep sasisine ait dogal frekans degerlerinin hesaplanmasi

Simdiye kadar sonlu elemanlar analizi yontemi ile jeep sasisin statik analizlerini yaparak
sasiyi olusturan elemanlardaki gerilme ve deformasyonlar hesaplandi. Gerilme ve
deformasyonlarin yani sira incelenen yapinin zamana baghlik gosteren karakterleri ve dogal
frekans degerleri de analiz edilmesi gereken ozelliklerdir. Keza bir makine elemani kendi
dogal frekans degerleri ile gakisan frekanstaki bir zorlanmaya maruz birakilirsa sistemde
titresim genlikleri sonsuza gidecek ve rezonmans olayr meydana gelerck ecleman tahrip

olacaktir.

GTD model dizel jeep sasisinin dogal frekans degerlerini bulmak tizere CATIA programinda
olusturulan sonlu elemanlar modeli Sekil 3.23’teki gibidir. Bu modelde 6n aks, arka aks ve
tekerleklerin agirliklar da dikkate alinmis ve yapiya ilave kiitleler asilarak modellenmislerdir.
Bunun yam sira bilgisayarda modellenmemis olan siispansiyon sisteminin modellenmesi i¢in
CATIA programinda yay elemanlar ( Smooth spring virtual part) kullamlmislardir. Programa
es deger yay katsayilari girilirken hem yaylarin (6nde 76000 N/m, arkada 80000 N/m) hem de

pnomatik tekerlegin yay sabitleri goz 6niinde tutulmustur.



45

Sekil 3.23 Jeep sasisinin dogal frekanslarini bulmak i¢in kullanilan sonlu eleman modeli

Hesaplama sonucu CATIA programinca bulunan dogal frekans degerleri Cizelge 3.1°deki

gibidir.

Cizelge 3.1 Jeep sasisinin CATIA programinca hesaplanan dogal frekans degerleri

Frekans

Hz

Mod

—

3.4125e+000

1.8804¢+001
1.9317e+001

2.9687¢+001
6.7495e+001

7.7248e+001

7.9944e+001
8.9642¢+001

Clow| N v & W |

9.0089¢+001
9.4441e+001

—
(=
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Bu frekans degerlerinden 1. frekans degeri sasinin diisey titresimindeki, 2. frekans degeri
yalpa hareketindeki ve 3. frekans degeri de kafa vurma hareketindeki dogal frekans degerleri

olmaktadir.

Bilgisayarda CATIA programi yardimi ile dogal frekans degerlerinin hesaplanmasimi takiben
1013. Ordu donatim ana tamir fabrikasinda jeep sasisini, 6n aks, arka aks ve tekerlekler gibi
diger aktarma organlarimi i¢eren bir model lizerinde BK 2515 marka bir titresim analizorii

kullanilarak sasinin dogal frekans degerleri Sl¢tilmiustiir (Sekil 3.24).

TN

= TIIEH]

i
pupp

[ - | BN e B9 &
Transdiiser

BK 2515 fQi

. d KISISEL
Titrcgim . BilS.GiSAYAR
analizorii

Sekil 3.24 Jeep sasisinin dogal frekans degerlerinin 6l¢timii

Ol¢tim esnasinda sasinin degisik noktalarinda transdiiserler kullamilarak frekans ve zaman
domeninde Olglimler yapilmig ve Olgim sonuglari bilgisayara aktarilmigtir. Sekil 3.25°te
frekans domeninde ve Sekil 3.26’da da zaman domeninde yapilmis 6lglim sonuglarina ait
ornekler goriilmektedir. Cizelge 3.2°de ise Ol¢iim sunucu bulunan sasiye ait dogal frekans

degerleri goriilmektedir.



47

11 ivme -frekans degisimi

v 1
bt o J o T B Bl el i |
T 1

(Bw) awaAl

f (Hz)

Sekil 3.25 Jeep sasisinin frekans domeninde 6l¢iilen dogal frekans-ivme grafigi

7 ivme-zaman degisimi

(s/ul) swa

t(s)

Sekil 3.26 Jeep sasisinin zaman domeninde dlgiilen darbe cevabi
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Cizelge 3.2 Jeep sasisinin 6l¢iim yapilarak bulunan dogal frekans degerleri

Mod | Frekans (Hz)
3,6
5,2
6,4
92
11,2
12,4

[

14,4
18
18,4
19,6

NO | R N N | B W]

—
o
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4. CESITLI ZORLANMA DURUMLARI iCIN JEEP ON AKSININ STATIK VE
DINAMIK ANALIZLERININ YAPILMASI

GTD model jeep’in sasisinin yani sira 6n aksi da diiz veya egimli yolda hizlanma, yavaslama,
tiimsekten gegme ve viraj donme gibi gesitli zorlanmalara maruz kalmaktadir. Bu zorlanmalar
altinda 6n aksin gerilme analizleri ile dogal frekans degerlerin hesaplanmasinda yine CATIA

V5 programi kullamlmustir.

On aksin sonlu elemanlar modeli hazirlanirken bilgisayarda modellenmemis olan siispansiyon
sisteminin modellenmesi i¢in CATIA programinda yay elemanlar ( Smooth spring virtual
part) kullanilmiglardir. Programa es deger yay katsayilar: girilirken 6nde 76000 N/m olan yay
sabiti ile pnomatik tekerlegin 180000 N/m olan yay sabiti goz 6niinde tutulmustur. On aks

elemanlarin1 modellemek i¢in lineer tetrahedron elemanlar kullanilmiglardir (Sekil 4.1).

Sekil 4.1 On aks sonlu elemanlar modeli

4.1 Inis egimli yolda jeep’in fren yapmas: durumunda 6n aksin analizi

GTD model jeep’in 6n aksint simetrik olarak en fazla zorlayan durum inig egimli yolda aracin
fren yapmasi durumudur. Bu durumda 6n akstaki braketlere etki eden kuvvetlerin degerleri
birbirine esit olup 8311,5 N olmaktadirlar [8]. Bu duruma ait matematik model Sekil 4.2’deki
gibidir.
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Gy =831L5N Gy=8311,5N

Sekil 4.2 Inis egimli yolda frenleme durumuna ait matematik model

Analiz islemi sonucu bulunan maksimum gerilme 53,1 N/mm?’dir (Sekil 4.3).

Von Mises Stress (nodal value)
N_m2

¥ 106e+007
5,34e+006

2, +004
On Boundary

Sekil 4.3 Inis egimli yolda frenlemede 6n akstaki gerilme dagilimi

Siispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu ise 311mm’dir (Sekil 4.4)



5

Translatonal displacement magrituide
mm
m
280
249
218
187

on Boundary

Sekil 4.4 Siispansiyon sisteminin deformasyonu

4.2 Yan egimli yolda jeep’in fren yapmasi durumunda 6n aksin analizi

GTD model jeep’in 6n aksini asimetrik olarak en fazla zorlayan durum yan egimli yolda
aracin fren yapmasi durumudur. Bu durumda 6n akstaki braketlere etki eden kuvvetlerin
degerleri birbirinden farkli olup sirast ile 14057 N ve —3659 N olmaktadirlar [8]. Bu duruma
ait matematik model Sekil 4.5deki gibidir.

Gy =14057N Gs=-3659 N

0

Sekil 4.5 Yan egimli yolda frenleme durumuna ait matematik model
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Analiz iglemi sonucu bulunan maksimum gerilme 251 N/mm?dir (Sekil 4.6)

2,566+007
56524005

on Boundary

Sekil 4.6 Yan egimli yolda frenlemede 6n akstaki gerilme dagilimi

Siispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu ise 198mm’dir (Sekil 4.7)

Translational displacement magrituide
mm

l 179
159
139
119
99,2
794
595
39,7
198

0

On Boundary

Sekil 4.7 Siispansiyon sisteminin deformasyonu
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4.3 Virajda hareket esnasinda 6n aksin analizi

GTD model jeep’in 6n aksini zorlayan bir diger durum aracin maksimum agisal ivme ile bir
viraji donmesi durumudur. Bu durumda 6n akstaki braketlere etki eden kuvvetlerin degerleri
birbirinden farkli olup sirast ile -1703 N ve 7800 N olmaktadirlar [8]. Bunun yan: sira viraji
donerken 9504 N degerinde bir atalet kuvveti ve bu kuvvetten kaynaklanan 2594592 N.mm
egilme momenti 6n aksa etki etmektedir.Bu duruma ait matematik model Sekil 4.8"deki

gibidir.

Gy=1703 N Fai=9054 N G=7800 N

Med=2594592 N.mm

Sekil 4.8 Virajda hareket durumuna ait matematik model

Analiz islemi sonucu bulunan maksimum gerilme 133 N/mm?> dir (Sekil 4.6).

Yon Mises Stress (nodal value)
N_m2
1,33e+008
1,19e+008
1,06e+008
9,29e+007
7,97e+007
6,65e+007
5,33e+007
4e+007
2,68e+007
1,36e+007
4,19e+005
On Boundary

Sekil 4.9 Virajda hareket durumunda olusan gerilme dagilimi
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Siispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu ise 30 Imm’dir (Sekil 4.10).

Translational displacement magnitLide

mm
301
271
241
211
180
150
120
90,2
60,2
30,1
o]
On Boundary

Sekil 4.10 Stispansiyon sisteminin deformasyonu

4.4 On aksa ait dogal frekans degerlerinin bulunmasi

On aksa ait dogal frekans degerlerinin bulunabilmesi igin &n aksin sonlu elemanlar modeli
yine CATIA V5 programinda modellenmistir. On aksin sadece kendi frekans degerlerini elde

edebilmek igin yay kullanilmamustir.

Hesaplama sonucu CATIA programinca bulunan dogal frekans degerleri asagidaki gibidir.

Cizelge 4.1 On aksin CATIA programinda hesaplanan dogal frekans degerleri

Frekans

Hz

Mod

1.3537e+002

1.7122e+002

2.8453e+002

SN BV I N )

3.8868e+002
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5.4840e+002

7.4586¢+002

8.9345e+002

1.0442¢+003

O | 0| Q| | »n

1.3742¢+003

1.4465e+003
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5. CESITLi ZORLANMA DURUMLARI ICIN JEEP ARKA AKSININ STATIK VE
DINAMIK ANALIZLERININ YAPILMASI

GTD model jeep’in sasisinin yam sira arka akst da diiz veya egimli yolda hizlanma,
yavaglama, tiimsekten ge¢gme ve viraj donme gibi ¢esitli zorlanmalara maruz kalmaktadir. Bu
zorlanmalar altinda arka aksin gerilme analizleri ile dogal frekans degerlerin hesaplanmasinda

yine CATIA V5 programi kullanilmustir.

Arka aksin sonlu eclemanlar modeli hazirlanirken bilgisayarda modellenmemis olan
siispansiyon sisteminin modellenmesi igin CATIA programinda yay elemanlar ( Smooth
spring virtual part) kullamlmuglardir. Programa es deger yay katsayilari girilirken arkada
80000 N/m olan yay sabiti ile pnomatik tekerlegin 180000 N/m olan yay sabiti goz 6niinde
tutulmustur. Arka aks elemanlarini modellemek igin lineer tetrahedron elemanlar

kullanilmislardir (Sekil 5.1).

Sekil 5.1 Arka aksa ait sonlu elemanlar modeli
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5.1 Tirmanma egimli yolda hizlanma durumunda arka aksin analizi

GTD model jeep’in arka aksini simetrik olarak en fazla zorlayan durum egimli yolda aracin
hizlanmasi durumudur. Bu durumda arka akstaki braketlere etki eden kuvvetlerin degerleri

birbirine esit olup 8171 N olmaktadirlar [8]. Bu duruma ait matematik model Sekil 5.2’ deki
gibidir.

G, =8171 N G,=8171 N

Sekil 5.2 Tirmanma egimli yolda hizlanma durumuna matematik model

Analiz iglemi sonucu bulunan maksimum gerilme 114 N/mm?’dir (Sekil 5.3)

Yon Mises Stress (nodal value)
N_m2
1,14e+008
' 1,03e+008
9,12e+007
7,98e+007
6,84e+007
5,7e+007
4,56e+007
3,42e+007
2,28e+007
1,15e+007
7,03e+004
On Boundary

Sekil 5.3 Tirmanma egilimli yolda hizlanma durumunda gerilme dagilimi
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Stispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu ise 296mm’dir (Sekil 5.4).

Translational displacement magnituide
mm

266
5y

88,7
591
296
0
On Boundary

Sekil 5.4 Stispansiyon sisteminin deformasyonu

5.2 Yan egimli yolda hizlanma durumunda arka aksin analizi

GTD model jeep’in arka aksini asimetrik olarak en fazla zorlayan durum yan egimli yolda
aracin hizlanmast durumudur. Bu durumda arka akstaki braketlere etki eden kuvvetlerin
degerleri birbirinden farkli olup sirasi ile 14732 N ve —3410 N olmaktadirlar [8]. Bu duruma
ait matematik model $ekil 5.6’daki gibidir.

G,~14732N G=-3410N

Sekil 5.5 Yan egimli yolda hizlanma durumuna ait matematik model
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Analiz islemi sonucu bulunan maksimum gerilme 336 N/mm*dir (Sekil 5.6).

Von Mises Stress (nodal value)
N_m2
3,36e+008
3,03e+008
2,69e+008
2,36e+008
2,02e+008
1,68e+008
1,35e+008
1,01e+008
6,78e+007
3,42e+007
6,47e+005
On Boundary

Sekil 5.6 Yan egimli yolda hizlanma durumunda gerilme dagilimi

Siispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu ise 210mm’dir (Sekil 5.7).

Translational displacement magnitide
mm
210
I 189
168

147

21,
0
On Boundary

Sekil 5.7 Stispansiyon sisteminin deformasyonu
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5.3 Virajda hareket esnasinda arka aksin analizi

GTD model jeep’in arka aksini zorlayan bir diger durum aracin maksimum agisal ivme ile bir
viraji donmesi durumudur. Bu durumda arka akstaki braketlere etki eden kuvvetlerin degerleri
birbirinden farkli olup sirast ile -2664 N ve 11759 N olmaktadirlar [8]. Bunun yani sira viraji
donerken 13837 N degerinde bir atalet kuvveti ve bu kuvvetten kaynaklanan 3777501 N.mm
egilme momenti arka aksa etki etmektedir.Bu duruma ait matematik model Sekil 5.8 deki

gibidir.

G,=2764N  F,=13837N  G,=11759N
=

M, =3777501 N.mm

Sekil 5.8 Virajda hareket durumuna ait matematik model

Analiz islemi sonucu bulunan maksimum gerilme 242 N/mm**dir (Sekil 5.9).

yon Mises Stress (nodal value)
N_m2
2,42e+008
2,18e+008
1,94e+008
1,7e+008
1,46e+008

1,21e+008
9,72e+007
7,3e+007

4,88e+007
2,46e+007

4,24e+005
On Boundary

Sekil 5.9 Virajda hareket durumunda olugan gerilme dagilimi
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Siispansiyon sisteminin maksimum deformasyonu ise 170mm’dir (Sekil 5.10).

Translational displacement magnitude
mm
170

153
W 13

0
On Boundary

Sekil 5.10 Siispansiyon sisteminin deformasyonu

5.4 Arka aksa ait dogal frekans degerlerinin bulunmasi

Arka aksa ait dogal frekans degerlerinin bulunabilmesi igin arka aksin sonlu elemanlar modeli
yine CATIA V5 programinda olusturulmustur. Arka aksin sadece kendi frekans degerlerini

elde edebilmek i¢in yay kullaniimamustir.

Hesaplama sonucu CATIA programinca bulunan dogal frekans degerleri asagidaki gibidir.

Cizelge 5.1 Arka aksin CATIA programinda hesaplanan dogal frekans degerleri

Nisid Frekans
Hz
1 1.2288e+002

1.2856e+002
2.3764e+002
3.7134e+002

W | | W]

3.9805e+002




62

6 9.1212e+002
7 9.5262e+002
8 9.7613e+002
9

1.0610e+003 |

1.2143e+003
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SONUCLAR

Analizi yapilan GTD model jeep’in sasisinin en ¢ok zorlandifi durum bélim 3.6’da
deginildigi iizere jeep’in her iki arka tekerine de darbe gelmesi durumudur. Bu durumda
maksimum gerilme 262 N/mm?® olup (Sekil 3.17) yaprak yay braketlerini sasiye baglayan
civatada meydana gelmektedir. Malzemesi 8.8 kalitede olan civata igin akma s 640
N/mm? (DIN ISO 898T1) oldugundan olusan maksimum gerilme akma sinirin1 asmamaktadir,
dolayisiyla belirtilen zorlanma durumu igin jeep sasisi emniyetli durumdadir. Ancak
maksimum gerilmenin civatada meydana gelmesi gergekte jeep sasisi daha fazla bir kuvvet ile

zorlandiginda kopmanin neden civatalarda oldugunu agiklamaktadir.

On aksin en fazla zorlanmaya maruz kaldigi durum ise jeep’in yan egimli yolda frenleme
yapmast durumudur. Bu durumda gerilmenin en yiiksek oldugu eleman 6n kovan kisa tastyici
borusu olup olugan maksimum gerilme 251 N/mm? olmaktadir (Sekil 4.6). Malzemesi St 37-2
olan tasiyici boru i¢in akma smir1 235 N/mm? (DIN EN 10 025) oldugundan bu zorlanma
altinda tasiyic1 boru akma simirim gececek ve plastik bélgedeki deformasyonlar olusacaktir.
Tasiyict borunun plastik deformasyonunu ve hasara ugramasini engellemek i¢in bu durumda
elemanmin geometrisini degistirerek mukavemetini artirmak yada St 37-2 yerine daha

mukavemetli bir malzeme kullanmak gerekli olmaktadir.

Diger taraftan arka aksta maksimum gerilmenin olugsmasina sebep olan durum aracin yan
egimli yolda hizlanmasi1 durumudur. Bu durumda maksimum gerilme aks basi flansinda
meydana gelmis olup degeri 336 N/mm?*dir (Sekil 5.6). 42CrMo4 malzemesinden yapilan
flans i¢in akma siur1 750 N/mm? oldugundan ( DIN EN 10 083) bu zorlanma hali i¢in aks

bag1 flang1 emniyetli durumdadir.
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