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Ozet

Aracin, dort serbestlik derecede hareketi incelenmistir. Modal analiz metodu uygulanmis, hesaplamalar i¢in MATLAB
da bir program yazilmistir. Aragtaki kiitlenin artisi, titresim genliginin azalmasina sebep olmustur. Soniim sabitinin
artmasi, soniim oranini artiracagindan dolay: kritik soniimlemeye yaklasilmistir. Aracin iletim orani soniim oraninin
artistyla ters orantilidir. Soniim orani azaldik¢a frekanslar oraninin (r =1) degeri de maksimuma ulagmaktadir.
Frekanslar oraninin (r=1,4) ten biiyiik degerleri i¢in iletimin 1’in altinda oldugu gériilmiistiir.

Anahtar Kelimeler: Siispansiyon sistemi, modal analiz, séniimleme

Determination By Using Modal Analysis To Measure The Effect
Of Mass On The Vibration Of A Vehicle

Abstract

Movement of a vehicle was investigated at four degree of freedom. Modal analysis method was applied, and a program
was written for calculations at MATLAB. Increase of the mass in the vehicle caused a decrease in the vibration
amplitude. Since an increase of damping constant will increase damping ratio, it is almost reached to the critical
damping Conductivity ratio of the vehicle is inversely related with the increase of damping ratio. While damping ratio
decreases, the value of frequencies ratio reaches maximum (r=1). For the frequencies ratios greater than 1,4, the
conductivity was observed below 1.
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1. GIRiS

Seyir halindeki tasitlar yol piiriizliiligiinden gelen uyarilarla titresime maruz kalirlar. Seyir halinde belli
bir hiza ulastig1 zaman tekerlegin dengesizligi durumunda da titresim meydana gelir. Yiiksek frekanslarda
onemli boyutlara ulasir. Bugiline kadar yapilan ¢aligmalarda yoldan kaynaklanan titresimler 0-25 Hz
arasinda incelemenin yeterli oldugunu ortaya konmustur. Titresimler siirliciiye tasit govdesinden ulagir ve
stirliciiyli rahatsiz eder. Siispansiyon sistemi, titresimlerin sebep oldugu govdedeki gerilmeleri, ivmeleri,
tekerlek yiikii salinimlarini ve siirlicii rahatsizligint minimize etmektir[1]. Tasit titresimlerinin yol
plriizliliigiinden meydana gelen titresimleri azaltacak tasit siispansiyon sistemlerinin iyilestirilmesi
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yapilmistir[2]. Fisher ve Isermann, aktif ve pasif siispansiyon kontrolii izerine ¢aligsmalar yapmis dinamik
soniimleyicileri kullanarak tasit titresimlerinin azaltilmasi i¢in ¢esitli arastirmalar yapmislardir[3], Fiihrer,
tasit dinamigi uygulamalarinda sistemdeki benzer fiziksel elemanlar nedeniyle coklu &zdegerlerle
karsilasildigini ifade etmis ve sifira esit ¢oklu 6zdegerlerin matrisleri tekillige yaklastirdigini tespit
etmistir[4]. Bir¢ok arastirmaci tasiti, rijit govde, aks, siispansiyon elemanlar1 ve lastiklerden olusan
dinamik bir model olarak ele almistir[5], bu giline kadar yapilan ¢alismalarin ¢ogunda tasit simetrisi
oldugundan dortte bir olarak modellenmistir[5,6]. Bu modelleme yaklagiminin (¢eyrek tasit modeli) ¢ok
basit olmasi tasit titresimi hakkinda yeterli bilgi vermesi i¢in 6nemli bir yere sahiptir.

Siispansiyon sisteminin ana gorevi, tasit gévdesini yoldan gelen etkilere kars1 izole etmektedir. Elbeheiry
ve digerleri, ¢ceyrek model olarak bilinen yaklasimla rasgele titresimler karsisinda tasit titresimlerini
minimize edecek, optimum siispansiyon deplasmanini bulmuslardir[7]. Tabi Frekans ve kiitle matrisi
Olgiilen mode sekillerinin bir fonksiyonu oldugu ve kiitle matrisi, 6zdeger esitliklerin yerine
getirilmesinde matematiksel kavramlari incelemistir[9].

Bazi tasitlarda klasik rijit govde anlayisi cogu dinamik problemlerin ¢6ziimii i¢in yetersiz kalmaktadir. Bu
gibi yapilarda karkas yap1 kiris elemanlarindan olustugu i¢cin modellemelerde govde elastikligi ihmal
edilemez boyutlardadir. Elastik govde modelleme yaklasimi bu gibi durumlarda kaginilmazdir. Bu
modellemede iki yaklasim vardir. Birinci yaklasimda, govde elastik alt parcalara ayrilarak ¢éztiime gidilir.
Ikinci yaklasimda da gdvde homojen bir cubuk gibi diisiiniilerek ¢dziim yapilir. Demir’in yaptig1 bir
calismada, alt1 tekerleginden tahrikli bir tasitin rezonans frekanslari sayisal ve deneysel olarak elde
edilmistir[8].

Bu calismada, tasitin yaris1 géz oniine alinmis, agirlik merkezine gore acisal hareket yapmakta ve diisey
yonde de dogrusal hareket yapmaktadir. Dort serbestlik dereceli titresim hareketi modal analiz
kullanilarak kiitlenin soniimlemeye etkisi incelenmistir. Bulunan sonuglar karsilastirilmis ve grafikler
cizilmistir.

2. YARIM TASIT MODELI

Tasitin yarisin gosteren kismudir. On ve arka siispansiyon ve tekerlekleri gosterir fiziksel modeli Sekil 1
de gosterilmistir. Tasit kiitlesine hareket siispansiyon sistemi ve lastikler iizerinden iletilmektedir. Tagit
toplam alt1 yonde hareket yapmaktadir. Diisey yondeki hareketi ve agisal hareketi incelenecektir.

Sekil 1. Yarim tasit modeli
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Tasit 6n ve arka lastikler ile govde arasinda siispansiyon sistemi bulunmaktadir. Lastikler ve aks
arasindaki soniim sabiti kii¢iik oldugu icin dikkate alinmamustir. Tasitin toplam kiitlesinin yarist alinmig
olup “M” ile gosterilmistir. Tasitin govdesindeki esnemeler dikkate alinmamistir. Tasit lizerinde dort
kiitle hareketi olmasindan tasit dort serbestlik derecesine sahiptir.

3. MODAL ANALIZ

Modal analiz metodu titresim problemlerinin ¢6zlimiine uygulanir. Matematigin giliclinii arttirir ve
matematigi kullanigh hale getirir. Cok serbestlik dereceli sistemlerde gerekli olan alt yapiy1 kurar. Ayrica,
Mode sekillerini ve tabi frekans kavramlarin1 6zdeger problemlerine baglant1 kurarak boyutsuzlastirabilir.
Sistemdeki kiitle yardimiyla hareketin esitligi boliinlir, esdeger olan koordinat doniisiimiini
saglamaktadir. Bu esitlikler ikinci dereceden tek serbestlik dereceli esitlikler gibi ¢oziilebilir.

Oz vektorler matrisi [P] ve kiitle matrisi [M]’in diagonal matrisi tersi [M]'l/2 orijinal koordinat
sistemindeki ¢oziime déniisiimii gerceklestirir. [P] ve [M]"? matrisleri déniistiiriicii olarak isimlendirilir.
Farkli koordinat sistemleri arasinda titresimin iletimini saglar. Bu kurala modal analiz denir. Cok
serbestlik dereceli bir sistemin zorlanmis cevabi i¢in modal analiz kullanilabilir. S6ntimlii zorlanmis bir
titresimin diferansiyel esitligi,

[MIE +[CTE LK = F(E) oo (1)

Burada, F(t) = [F (1) M@) F,(1) F, (t)]T tanimlanir. Coziim x(¢) =[M]"?q(t) seklinde olsun. Esitlik
(1) de yerine konursa

[11G(6) + [C1GE) +TRIGE) = IMT 2 ()« . )

Burada, [6’] =[M]T"?[CIIM]"* esitligi mevcuttur. ¢(¢) =[P]r(t) esitligi, esitlik (2) de yerine
konursa,

t(t) + diog[2&,0, Ji(t) + AT(t) = [PT IMT 2 F(L) ©uviiiineiiii et (3)

Burada, [P]'[M]"?F(t) vektoriiniin f,(¢) tane elemam vardir. Her bir kiitleye uygulanan

F. kuvveti vardir. Boylece modal analiz esitliklerinin ayristirilma formu

B (1) 26,08 (1) 4 0L (1) = T, (1) 1o veeee e (4)

it

Seklinde olusturulur. Coziimii ise,

t
r.(t) =d.e " sin(o it + )+ /o, e = + j £,(1)e" ™ sin®y (t=T)AT ..oveeiiie e (5)
0

Seklindedir. Burada, d,ve ¢, modal baslangi¢ sartlarindan bulunur.
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4. MATEMATIKSEL MODELLERIN OLUSTURULMASI

Sekil 1 de gosterilen yarim tasit modeli géz Oniine alinir. Tasit diisey yonde x(t) bagil 6teleme hareketi,
agirlik merkezine gore 0(t) donme hareketi ayrica m; ve m; kiitlelerinin diisey yonde yer degisimi ile
toplam dort serbestlik dereceli hareket yapacaktir. Lagrange esitligi uygulanarak asagidaki diferansiyel
esitlikler elde edilir. Aracin kiitlesinin diisey yondeki hareketi,

MS + ¢, (% +01,) = %, [+ ¢, [(x = 01,) =, |+ K, [(x +01) = x, ]+ K, [(x =01, =X, ]=0 oo, (6)

agirlik merkezine gore tasit govdesinin donmesi,
10+ ¢, [(x+01) =%, |- e, L, [(x = 01,) = %, |+ k L, [(x +1,0) = x, ]~ K, L, [(x = 1,0) = x,] = 0 ..o (D)

On lastik ve aksin birlikte yaptig1 diisey hareketi

m &%, — ¢, [(X+01) =%, | K, [(x = 1,0) = %, 4 K5 (X,) = 0o, (8)

arka lastik ve aksin birlikte yaptig1 diisey hareketi

m, K, — ¢, |(k —01,) = %, | K, [(x = 1,0) = X, ] K4 (X)) = 0o ©9)

Dort hareket olmasindan x vektoriinin =~ x(t) = [x(t) 0(t) x,(t) xz(t)]T

olarak yazilir. Diferansiyel esitliklerin katsayilarindan ivme hiz ve yer degistirmenin katsayilari igin
asagidaki matris olusturulur.

M 0 0 O c,+c, ¢l —-c,l, —-¢ -—c,
0 I 0 O01. |¢ly—-c,, ¢li+c, 53 0 0 |,
X + X

0 0 m O -c, —c,l, c, 0
0 0 0 m, —-C, c,l, 0 ¢,

k,+k, k]l -k,l, -k, -k,

fllimleh kvl —al-kilob el o (10)
-k, k1, k, +k, 0
-k, k,l, 0 k, +k,

Tasitin matrisi olusturulduktan sonra modal analiz metodu kullanilarak MATLAB da bir program
yazilmistir. Yer degistirme ve ivme degerleri icin grafikler ¢izilmistir.
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4.1 Analitik Coziimler

Aracin kiitlesinin zamana bagli hareketini x(t) esitligi verecektir. Yine agirlik merkezine goére donme
hareketini 0(t) esitligiyle elde etmek miimkiindiir. Modal analiz kullanilarak birbirine bagh farkl kiitle
hareketlerinin ¢ok dereceli sistemlerin, yer degistirme hiz ve ivme esitlikleri bulundu ve gerekli egriler
cizildi. Analitik ¢oziimlere ulasildi. Saglikli sonuglar elde edildi diger ¢6ziim metotlar1 kullanilarak bu
sonugclari elde etmek oldukc¢a zordur. (6) ve (7) esitliklerinin analitik ¢6zimii,

x(t) = 6,4.10 e """ 5in(6,8435t) — 8.10 e >"** 5in(8,3921t)

................................................ (11)
—6,7.107¢ 77" 5in(56,07t) — 6,5.10 ° e ~"**" 5in(56,1 8t)
0(t) =1,4.10 " e """ sin(6,8435t) —1,2.10* e >"***' 5in(8,3921t) 12)
6,10 e Sin(56.070 55,10 e singse gy e
seklindedir.
4.2 Hareket Egrileri

Yol yiizeyden 6n ve arka lastiklere gelen uyarilardan tasit titresime zorlanmaktadir. Bu ¢alismada 6n
lastige 50 N siddetinde bir kuvvet uygulayarak soniim sisteminin tepkisi incelenmistir. Arag gévdesinin
diisey hareketi, agirlik merkezine gore donme hareketi, lastik ile birlikte 6n aks ve arka aks diisey hareketi
olusturdugu toplam dort serbestlik dereceli hareketi incelenmistir. Dort diferansiyel esitlik olusturuldu
matris modunda yazildi, modal analiz uygulanarak MATLAB da bir program yazild1 ve esitliklerin
¢ozlimil yapilarak agagidaki grafikler ¢izildi.

x 10

S0 o5 1 15 2 25 8 85 4 45 0 o1 02 03 04 05 06 07 08 09 1
t

Sekil 2. Farkli kiitleler i¢in yer degisiminin zamana  Sekil 3. Farkli kiitleler i¢in ivmenin zamana

gore degisimi gore degisimi

Siinlim sabitini 1800 Ns/m kabul edilmistir. Kiitlenin miktar1 artmasi durumunda genli degeri diismiistiir.

Aracin sOniimli tabi frekansi kiitle miktariyla orantili olarak azalmaktadir. Sekil 2 de goriildiigii gibi,

aracin salinim siiresi uzamistir. Bunlara bagli olarak tasit titresim etkisi azalmigtir. Kiitlenin artig1 sonucu
21
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sontim oram1 {, kiiciilmektedir. Titresim konusunda ivme etkileyici bir biyiikliktiir. Sekil 3 de kiitle
miktariin artmasiyla ivme degerinin distiigii goriilmektedir. Bu da tasit konforunu artirmaktadir.

x 10%

¢=1800 Ns/m

¢=3500 Ns/m

I I I I I I I I I
0.1 02 03 04 05 06 07 08 09 1
t t

Sekil 4. Farkli soniim sabitleri i¢in yer degisim Sekil 5. Farkli soniim sabitleri i¢in ivme

Kiitle miktar1 1200 kg kabul edilmistir. Soniim sabiti ¢ degerinin artis1, yer degisimi ve hareketin durma
stiresini etkilemektedir Sekil 4 de goriildiigii gibi, soniim sabiti arttikca genligin azaldigi goriilmektedir.
Ancak sonlim orani { degeri de artig gostereceginden kritik soniimlemeye yaklasildik¢a aracin titresim
hareketi yapmadan dengeye geleceginden lastige gelen uyar1 kuvvetlerinin tamamina yakinini stiriiciiye
iletecektir. Bu istenmeyen bir durum olmasindan, séniim oraninmi belli degerde tutmaya calisan soniim
sabitini bulmak gereklidir. Sekil 5 de sOniim sabitinin artmasi ivme hareketinin kesilme siiresini
azaltmastir.

25
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t r

Sekil 6. Agirlik merkezine gére aracin donmesi Sekil 7. Tletkenlik orani

Arag lastigin birisine uygulanan kuvvetten dolay: agirlik merkezine gore 0 agis1 kadar doner. Siispansiyon
sistemi paralel bagh sistem gibi ¢alistig1 i¢in, yaklasik bir buguk peryot sonra tasit dengeye gelmektedir
(Sekil 6).

Iletim boyutsuzdur ve frekans oranlarinin bir fonksiyonudur. Yol piiriizliiliigiinden kaynaklanan etkiler
lastigi y kadar diisey yonde yer degistirir buna kars1 aracin kiitlesi x kadar yer degistirir, hareket iletimi
X/Y nin frekanslar oranina gore li¢ farkli sénlim orani i¢in iletimin degisimi Sekil 7 da goriilmektedir. r
=1 i¢in iletim maksimuma ulagmaktadir. { degeri azaldik¢a iletim degeri artmaktadir. r>1,4 de soniim
oraninin biitiin degerleri i¢in aracin genligi lastigin alt tabaninin genliginden kiigiiktiir.
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5. SONUC

Dort serbestlik dereceli aracin hareketi incelenmistir. Langrange esitlikleri kullanilarak dort diferansiyel
denklem elde edilmis matris modun da yazilmigtir. Modal analiz metodu uygulanmistir. Gerekli sayisal
degerler elde edilerek grafikleri c¢izilmistir. Aragtaki kiitlenin artis1 titresim genligini azalttig1
goriilmistiir. Aynt zamanda soniimli frekansin azaldigi goriilmistiir. Kiitlenin artis1 ivme degerinde de
azalamaya sebep oldugu goriilmiistiir. Soniim sabitinin artmasi, soniim oranini artiracagindan dolay1 kritik
sontimlemeye yaklagilmistir. soniim sabiti belirtilen biiylik degerler alinmast uygun olmadig
gorilmistlir. Aracin titresim iletimi orani soniim oraninin artisiyla ters orantilidir. S6niim oran1 azaldikga
frekanslar oraninin (r =1) degerinde maksimuma ulasmaktadir. Frekanslar oraninin (r=1,4) ten biiytlik
degerleri i¢in iletim 1’ in altinda oldugu gorilmiistiir.

SEMBOLLER

x=yer degistirme, m

Y= yer yiizeyinin genligi, m

¢ =sOniim sabiti, kg/s

k= yay katsayisi, N/m

m= kiitle, kg

0= acisal donme, rad.

[M]=kiitle matrisi

[C]=s6niim sabiti matrisi
[K]=yay katsayist matrisi
[P]=modal matris

M "2=kiitle matrisinin karekokiiniin tersi
1= birim matris

[=atalet momenti, m*

q(t), r(t)=doniisiim parametreleri
o= tabi frekans, rad/s

E=sOniim orani

T=peryot, s

®d=faz agis1, rad.
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