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Bu calismada, agir hizmet araglarinda kullanilan biitiinlesik yapidaki
tekerlek poyrasinin yorulma dayaniminin arttirilmast amaciyla
onerilen tasarim degisikliklerinin sayisal ve deneysel sonuglar
lizerindeki etkileri incelenmistir. Oncelikle ¢ift eksenli yorulma testi
standardindaki sinir kosullar1 géz éniinde bulundurularak referans
biitiinlesik  poyra tasarimina ait sonlu elemanlar analizi
gergeklestirilmistir. Referans biitiinlesik tekerlek poyrast iizerindeki
kritik gerilme bélgeleri belirlenmistir. Referans tekerlek poyrasi
prototipine uygulanan cift eksenli yorulma testi sonuglart (yorulma
testi cevrimi ve hasar bolgeleri) ile sonlu elemanlar analizinde elde
edilen sayisal sonuglar (kritik gerilme bélgeleri ve gerilme degerleri)
karsilastirilmistir.  Sonrasinda yorulma dayaniminin  arttirllmasi
amaciyla iki farkl tasarim degisikligi icin sonlu elemanlar analizleri
gergeklestirilmistir. Onerilen tasarim degisikliklerinin uyarlandig
prototiplere uygulanan c¢ift eksenli yorulma testleri sonuclari
degerlendirilmistir. Onerilen biitiinlesik tekerlek poyrasi tasarimi ile
referans tasarim karsilastirildiginda yorulma dayanimi %25 oraninda
iyilesme elde edilmistir.

Anahtar kelimeler: Biitiinlesik tekerlek poyrasi, sonlu elemanlar
analizi, ¢ift eksenli yorulma testi, agir hizmet araci

Abstract

In this study, the effects of the proposed design changes on the
numerical and experimental results were investigated to increase the
fatigue strength of the integrated wheel hub used in heavy-duty
vehicles. Firstly, finite element analysis of the reference integrated
wheel hub design was conducted by considering the boundary
conditions of biaxial fatigue test standard. Critical hot-spot stress
regions on the reference integrated wheel hub have been determined.
The results of biaxial fatigue test applied to the reference wheel hub
prototype (fatigue test cycle and damage regions) were compared with
numerical results (hot-spot stress regions and stress values) obtained in
finite element analysis. Afterwards, finite element analyses of two
different design changes were carried out to increase the fatigue
strength. The results of biaxial fatigue tests applied to the prototypes
which the proposed design changes were adapted were evaluated. In
comparison of the proposed integrated wheel hub design with the
reference design the fatigue strength was improved by 25%.

Keywords: Integrated wheel hub, finite element analysis, biaxial
fatigue test, heavy-duty vehicle.

1 Giris
Giiniimiizde yaylanmayan arag kiitlesini olusturan pargalarin
agirhiginin azaltilmasina yonelik ¢aligmalar performans, siirtis
konforu ve giivenliginin arttirilmasinda; yakit sarfiyatinin ve
zararll gaz emisyonlarinin azaltilmasinda 6nemli oldugu igin
birgok arastirmacinin ilgisini ¢eken bir konu olmaktadir.
Bilimsel yazindaki yaylanmayan arag kiitlesini olusturan dingil,
kovan, salincak kollari, kampanali ve disk frenlerin dékiim
parcalarinin agirhiginin azaltilmasina yonelik sayisal ¢alismalar
dikkat cekmektedir [1]-[7]. Agir ticari araglarda yaylanmayan
arag Kkiitlesinin azaltilmasina yonelik geleneksel fren diski ve
tekerlek poyralarinin yerini agirlik ve maliyet avantaji saglayan
biitlinlesik yapidaki fren diski ve poyra tasarimlari almaktadir
[8]-[10]. Biitlinlesik yapidaki yeni tasarimlarda, baglanti flansi
fren diski kiitlesini azaltacak sekilde disk siirtlinme
ylzeylerinin ara diizlemine yakin bir bdlgeye tasinmakta olup,
tekerlek poyrasinin baglanti ara yiizii fren diskine dogru
tasinmaktadir. Tekerlek poyrasi malzemesi mekanik 6zellikler
acisindan daha Ustlindiir. Geleneksel tasarimda baglanti
cwvatalart fren diski baglanti flansindaki deliklerdeki vida
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disleri ile irtibathdir. Dislerin bulundugu malzemenin mekanik
dayanimi nedeniyle servis sirasinda dis siyirma problemi ile
fren diskleri hasar gérmektedir. Biitiinlesik yapidaki tasarim ile
beraber baglanti flansindaki vida disleri bulunan delikler
tekerlek poyrasi lizerine tasinabilmektedir. Tekerlek poyrasi
malzemesi servis yiiklerine tasimaya daha uygun oldugu i¢in
poyra iizerindeki baglant1 bélgesi adacikli ve daha ince kesitli
bir yapida sekillendirilebilmektedir (Sekil 1). Fren diski
tarafindaki agirlik avantajina, tekerlek poyrasinin ince kesitli
tasarimi da katki saglamaktadir. Biitiinlesik yapi, geleneksel
fren diski ve tekerlek poyrasi ¢iftine gore toplamda %12.6 (8.3
kg) avantaj saglamaktadir. Bu nedenle ince cidarli olarak
tasarlanan  bitlinlesik  tekerlek  poyrasinin  mekanik
dayaniminin sayisal ve deneysel olarak ele alinmasi gereklidir.

Bilimsel yazindaki agir hizmet araci tekerlek poyrasi konulu
¢alismalar sinirhidir [8], [11]. Lee ve Lee ¢alismasinda, tekerlek
poyrasindaki rulmanlarin 1s1l dmriiniin iyilestirilmesi ve dingil
ucu agirliginin azaltilmasi amaciyla yeni bir biitiinlesik tekerlek
poyrasi tasarimi énerilmektedir. Onerilen biitiinlesik yapidaki
tasarim, test linitesi izerinde ve arag seviyesi testleri ile rulman
sicakligi verileri toplanmistir. Deneysel olarak elde edilen



sicaklik verileri yaygin olarak kullanilmakta olan agir hizmet
araci tekerlek poyrasi tasarimlarinin rulman sicakliklar ile
karsilastirlmigtir. Onerilen tekerlek poyrasi tasariminin SAE ]
1095 standardinda belirtilen yiikleme kosullar1 géz oniinde
bulundurularak, LBF Hub.Strength/Wheel.Strength yazilimu ile
yorulma analizleri gergeklestirilmistir. Sayisal analiz
sonucunda parga lizerindeki en kritik bolge tekerlek poyrasi
iizerindeki bijon oturma yiizeylerinin etrafindaki isleme
ylzeyler olarak degerlendirilmistir. SAE ] 1095e gore
standartlagtirilmis  yiikleme  kosullar1  géz  Onilinde
bulundurularak onerilen tasarimin 10 ton aks yiiki icin ¢ift
eksenli yorulma testleri gerceklestirilmistir. Test sonunda
tekerlek poyrasi lizerinde gergeklestirilen penetrant ile ¢atlak
kontroliinde parg¢a iizerinde herhangi bir yapisal hasara
rastlanmamustir [8]. ilgili calismada tekerlek poyrasinin gift
eksenli yorulma analizleri ve testleri ile ilgili detaylara
deginilmemistir.

Ceyhan vd. agir hizmet araclarinin arka dingillerinde
kullanilmakta olan tekerlek poyrasinin sonlu elemanlar
yontemi yardimiyla ¢ift eksenli yorulma analizlerini
gerceklestirmistir. Sayisal modele tekerlek poyrasi ile tekerlek
rulmanlary, muylu ve ilave dingil ucu dahil edilmis olup,
tekerlek poyrasi ile tekerlek rulmanlar: arasindaki siki gegme
kosulu tamimlanmistir.  Sayisal analizler siispansiyon
(mekanik/havali), dingil (6n/arka/ilave) ve arag¢ tipi (4x2
cekici/6x2 yol kamyonu) gibi degiskenler g6z Oniinde
bulundurularak genisletilmistir. Tekerlek poyrasi tizerindeki
kritik bir digim noktas1 iizerindeki hasar degerleri
hesaplatilarak farkl siispansiyon ve dingil
konfigiirasyonlarinin ~ yorulma omriine olan etkileri
degerlendirilmistir. Sayisal c¢alismaya dahil edilen tekerlek
poyrasi arka dingillerde kullanilan bir tasarim oldugundan én
dingil siir kosulu i¢in hesaplatilan hasar miktarinin diger
konfigiirasyonlara gore daha diisiik oldugu, 6n dingillerde
kullanilan tekerlek poyrasimmin direngenlik ve yorulma
yoniinden daha zayif oldugu raporlanmistir. Bu nedenle de 6n
dingillerdeki tekerlek poyralarinda sayisal olarak hesaplanan
degerlerden daha fazla yapisal hasar beklendigi yorumu
yapilmistir [11]. Sayisal analiz modeline jant, bijon ve bijon
somunlar1 gibi pargalar dahil edilmemistir. Ayrica bu ¢alisma
sayisal analizler ile sinirli olup, raporlanan bulgularin cift
eksenli yorulma testleri ile desteklenmesi gereklidir.

Giileryiliz ve Karadeniz ¢alismasinda agir hizmet araglarinda
kullanilan geleneksel ve biitiinlesik yapidaki fren diski ve
tekerlek poyrasi tasarimlarinin zamana bagh termal
analizlerini gergeklestirilmistir. Bu termal analizler ile farkl
tasarimlarin fren diski soguma siiresi ve tekerlek poyrasi
rulman sicakligr tzerindeki etkileri arastirilmistir. Termal
analizler 6ncesinde hesaplamali akiskanlar dinamigi analizleri
gerceklestirilerek, fren diski ve tekerlek poyrasi ciftlerinin
ortalama tasimim Kkatsayis1 degerleri hesaplatilmistir. Sayisal
ortalama tasimim katsayilari zamana bagl termal analizlerde
sinir kosulu olarak girilmistir. Geleneksel tasarima ait sayisal
analiz sonuglari atalet dinamometresi iizerinde gerceklestirilen
test sonuglar1 ile Kkarsilastirilarak Onerilen yontem
dogrulanmistir. Sonrasinda farkli tasarimlarin fren diski
soguma siiresine ve tekerlek poyrasi rulman sicakligina olan
etkileri degerlendirilmistir [9]. Giileryiiz ve Yilmaz
calismasinda agir hizmet araglarinda yer alan iki ayr1 fren diski
ve poyra cifti lizerinde atalet dinamometresi iizerinde fren diski
soguma siiresi testlerini gergeklestirmistir. Bu sayede ¢alisma
kapsaminda o©nerilen termal analiz modelinin genel
gecerliliginin detayli olarak arastirilmasina olanak saglanmistir
[10]. Bu ¢alismalarin kapsam fren diski soguma basarimi ve

tekerlek rulman sicakliklarinin arastirilmas1 ile smirh
tutulmustur.

Bilimsel yazinda tekerlek poyrasi ile irtibatl olan diger dingil
ucu bilesenleri (jant, tekerlek poyrasi rulmanlari vb.) ile ilgili
calismalar dikkat ¢ekmektedir [12]-[16]. Topa¢ vd. radyal
yorulma testlerinde havalandirma deligi etrafinda hasar
gorilen, agir hizmet araclari i¢in tasarlanmis bir jantin hasar
nedenini sonlu elemanlar analizleri ile arastirmistir. Jant
malzemesi modeli fiziki par¢a lizerinde gergeklestirilen ¢ekme
ve sertlik testlerinden elde edilen 6l¢iimler ile olusturulmustur.
Radyal yorulma testlerinde hasar goriilen bélgelerin sonlu
elemanlar analizlerinde gerilme yigilmasi goriilen bolgeler
oldugu tespit edilmistir. Hasar goren jantin yorulma omri
gerilme-6miir (S-N) yaklasimi ile elde edilmistir. Jantin disk
bolgesindeki et kalinliginin ve gecis radyusunun arttirilmasi
gibi tasarim degisikliklerinin kritik gerilme bolgesindeki von-
Mises gerilmelerini azalttigl ve yorulma omrii gereksinimini
karsiladig1 gortlmistiir [12], [13].

Ayran ve Pekedis, alliminyum jantlardan ¢ikarilan ¢ekme testi
numunelerini farklh sekil degisim hizlarinda test ederek,
Johnson-Cook malzeme modellerini olusturmustur.
Sonrasinda, standart ve sekil degisim hizi etkisinin tanimli
oldugu malzeme  modelleri ile darbe analizleri
gerceklestirilerek, darbe testi sonuglar ile karsilastirilmistir.
Sekil degisim hiz1 taniml olan analizlerin test verileri ile daha
uyumlu oldugu goriilmiistiir [14]. Ceylan ve Aydogan, binek
araclarda kullanilan bir 1s1l islemli aliminyum jantin tek eksen
yorulma davranisini sayisal ve deneysel olarak incelemistir.
Sayisal calismada malzeme modeli tanimlamasi igin fiziki
pargalardan ¢ikartilmis numuneler ile S-N egrisi elde edilmistir.
Diisiik ve yliksek yilik altinda sonlu elemanlar analizleri
gerceklestirilmistir. Catlak bolgesi ve cevrimlerinin sonlu
elemanlar analizleri ile uyumlu oldugu goériilmiistiir [15].

Nikhil vd. agir hizmet araglarinda kullanilan tekerlek poyrasi
rulmanlarininin ¢ift eksenli yorulma testi i¢in 6zellestirilmis bir
test yontemi gelistirmistir. Hindistan’daki yol profili ve agir
hizmet araci kullanim kosullari, yatay ve diisey yiik dagilimlari
ve yataklama yiizeylerindeki ylizey gerilmeleri géz o6niinde
bulundurularak, tekerlek poyrasi rulmanlari i¢in hizlandirilmas,
yerel bir test yontemi 6nerilmistir [16].

Bilimsel yazindaki agir hizmet araglar1 6zelindeki tekerlek
poyras1 lizerine gerceklestirilen sayisal ve deneysel
calismalarin azlig1 bu calismanin kapsamini gliclendirmektedir.
Bu ¢alismada agir hizmet araglar igin gelistirilen biitiinlesik
tekerlek poyrasinin mekanik dayaniminin arttirilmasi amaciyla
Onerilen tasarim degisikliklerinin par¢anin ¢ift eksenli yorulma
dayanimi tUzerinde etkileri sayisal ve deneysel olarak
arastirilmistir. Agir hizmet araci jantlarinin ¢ift eksenli yorulma
testi standardi smir kosullar1 g6z o6nilinde bulundurularak
biitlinlesik yapidaki referans tekerlek poyrasinin sonlu
elemanlar analizleri gerceklestirilerek parca tizerindeki kritik
gerilme bodlgeleri tespit edilmistir. Referans tasarimin cift
eksenli yorulma testi sonuglari ile sayisal sonuglar arasindaki
iliski degerlendirilmistir. Biitiinlesik yapidaki tekerlek
poyrasinin yorulma dayaniminin arttirilmasi amaciyla iki farkl
tasarim degisikligi onerilerek, bu tasarimlara ait sonlu
elemanlar analizleri gergeklestirilmistir. Onerilen tasarim
degisikliklerinin yansitildig1 prototiplerin ¢ift eksenli yorulma
testleri uygulanarak sonuclar degerlendirilmistir. Cift eksenli
yorulma testleri referans tasarim disinda iki farkl biitiinlesik
tekerlek poyrasi tizerinde yapilmasi ile bu ¢alisma kapsaminda
onerilen sayisal analiz modelinin gecerliliginin arastirilmasina
imkan saglamistir. Calismanin genel diizeni su sekildedir:



Bolim 2’de ¢ift eksenli yorulma testi standardina gore
gerceklestirilen referans biitiinlesik tekerlek poyrasinin sonlu
elemanlar analizleri ve ¢ift eksenli yorulma testlerine iliskin
detaylar verilmektedir. Sayisal ve deneysel sonuglar
degerlendirilerek, biitiinlesik tekerlek poyrasinin yorulma
Omriiniin arttirilmasi icin tasarim onerileri paylasilmaktadir.
Boliim 3 kapsaminda biitiinlesik yapidaki tekerlek poyrasinin
yorulma Omriiniin arttirilmast i¢in  Onerilen tasarim
degisikliklerinin yansitildig1 sonlu elemanlar analizlerine ve cift
eksenli yorulma testlerine ait bulgular degerlendirilmistir.
Bo6liim 4 ¢alismanin genel sonucunu icermektedir.

Bijonlar

Baglanti adaciklar Fren diski

Baglanti civatalan

Tekerlek poyrasi / s ~
\%3

Mesafe pargast

Sekil 1. Agir hizmet araci biitlinlesik poyra ve disk: (a) Montaj
goriiniisi, (b) patlatilmis goriints.

Figure 1. Heavy-duty vehicle integrated hub and disc: (a)
Assembly view, (b) exploded view.

2 Materyal ve metod

2.1 (Cift eksenli yorulma testi

Cift eksenli yorulma testi lastik, jant ve tekerlek poyrasi
grubuna gerc¢ek yol kosullarinda etki edebilecek yatay ve diisey
kuvvetlerin 98 farkli kombinasyonda tekrarli bir sekilde
uygulanmasi ile gerceklestirilen uluslararasi kabul géren bir
test yontemidir. Bu test yontemi Fraunhofer LBF tarafindan
gelistirilmis olup, giinlimiizde Daimler, Volvo, MAN gibi bir¢ok
agir ticari arag Ureticisi tarafindan tercih edilmektedir [17]. Bu
test yontemi jant disinda tekerlek poyrasinin da mekanik
dayaniminin dogrulanmasi amaciyla kullanilmaktadir [8], [11].
Cift eksenli yorulma testinde, teker gobegi diisey ve yanal
eyleyiciler ile gercek siiriis kosullarin1 simiile edecek sekilde
yiiklenmektedir. Avrupa Jant Ureticileri Birligi (EUWA)
tarafindan yayinlanan ES 3.23 kamyon jantlari i¢in ¢ift eksenli
yorulma test standardinda tanimlanan test linitesinin sematik
goriintiisii Sekil 2’de verilmektedir. Bu standart jant ¢ap1 17.5”
ve lzeri olan kamyon jantlarinin testi icin gecerlidir. Test
linitesi ana sasiye rulmanlar vasitasiyla baglanan bir
tamburdan, ana sasi lizerine montajlanan ve yiikleme sasisine
baglanan yatay ve diisey eyleyicilerden meydana gelmektedir.
Yiikleme sasisi lizerine teker ucu sabitlemesi ile uyumlu arag
dingilini temsil eden bir yap1 yer almaktadir. Eyleyiciler
birbirine dik olarak konumlandirilmis olup, yatay ve diisey
yonlerde tahrik edilmektedir. Diisey eyleyici, bir mafsal
yardimiyla yiikleme sasisine baglanirken, ana sasiye sabitlenen
yatay eyleyici bir biyel kolu yardimiyla ytlikleme sasisine
baglanmaktadir. Tekerlek eyleyiciler tarafindan yiiklendigi
sirada tamburun igerisinde déonmektedir. Yatay dogrultuda

kuvvet uygulanirken tamburun igerisinde yer alan tambur yan
halkasi lastige reaksiyon uygulamaktadir. Tekerlek, eyleyici
kuvvetlerine ve biyel kolunun konumuna goére egilmeye
zorlanmaktadir. Test bilgisayar1 tarafindan yatay ve diisey
yiklerin tanimli oldugu bir blok hedeflenen test ¢evrimi
tamamlanana kadar tekrarlanmaktadir. Tablo 1'de yatay ve
diisey ytklerin tanimlandig1 98 adimdan olusan temel yilikleme
programi verilmektedir. Temel yiikleme programini test
edilecek jant, lastik ve teker ytikii verisine gore belirli bir araca
uyarlamak i¢in temel programda yer alan yatay ve diisey yik
degerleri (Fi, Fv) Tablo 2’'de yer alan yatay ve diisey kuvvet
katsayilar1 (C, Cv) ile carpilmaktadir [18].

Bu ¢alismada 4x2 ¢ekici sinifi bir agir hizmet aracinin 6n
akslarinda kullanilan biitlinlesik yapidaki tekerlek poyrasi
konu edilmektedir. Bahsedilen tekerlek poyrasinin beraber
calistigl jant ve lastik bilgileri sirasiyla 22.5”x11.75 ve 385/65
R22.5 olarak yer almaktadir. Bu nedenle 45 kN statik teker
ylkiine karsilik gelen yatay ve diisey kuvvet katsayilari (Ci, Cv)
g6z 6niinde bulundurulmustur. Bu katsayilara gore diizenlenen
test yiikleme programi Tablo 3’de verilmektedir. Cift eksenli
yorulma testi 98 adimdan olusan yiikleme programinin
hedeflenen test c¢evrimine ulasana kadar tekrari seklinde
gerceklesmektedir. Cift eksenli yorulma testi agir ticari arag
jant tasarimlarinin dogrulanmasinda kullanilan bir test
yontemi oldugu i¢in test standardinda dogrudan tekerlek
poyrast ile ilgili hedef test ¢evrimi bilgisi yer almamaktadir. ES
3.23 standardindaki 17.5” jant ¢apindan biiyik aliiminyum
alasimi jantlar icin hedeflenen test ¢evrimi 20 000 km olarak
yer almaktadir. Bu test ¢cevriminde jantin tam islevsel olmasi ve
jant iizerinde sadece tekerlek poyrasi temas ¢apinda ES-3.25 ile
tariflenen teknik yorulma catlaklarina izin verilmektedir [18],
[19]. Bu nedenle, bu testin tekerlek poyrasinin yorulma
dayanimi agisindan basarili sayilabilmesi i¢in tekerlek poyrasi
tizerinde 20 000 km test ¢evriminde herhangi bir yorulma
hasar1 goriilmemesi hedeflenmistir. Sekil 3’te biitiinlesik fren
diski ve tekerlek poyrasinin cift eksenli yorulma test iinitesi
uzerindeki yerlesimi yer almaktadir.

T2 T T T
Sekil 2. Cift eksenli yorulma test iinitesi - sematik goriiniim
[18]: (1) tambur, (2) yatay eyleyici, (3) diisey eyleyici, (4)
yukleme sasisi, (5) biyel kolu, (6) baglanti1 mafsali, (7) tambur
yan halkasi, (8) arag dingili, (9) teker ucu, (10) ana sasi.

Figure 2. Biaxial fatigue test rig - schematical representation
[18]: (1) drum, (2) lateral actuator, (3) vertical actuator, (4)
loading frame, (5) connecting rod, (6) connecting rod pivot,
(7) drum side ring, (8) dummy vehicle axle, (9) wheel end,
(10) main frame.

Tablo 1. Cift eksenli yorulma testi temel ytikleme programi [18].



Table 1. Basic loading program of biaxial fatigue test [18].

Test adimi Cevrim Fv [kN] Fi [kN] Test adimi Cevrim Fv [kN] Fi [kN]
1 100 37.50 0.00 50 35 25.00 -10.00
2 40 50.00 27.50 51 70 37.50 0.00
3 85 25.00 7.50 52 30 85.00 39.00
4 230 37.50 0.00 53 105 34.00 -7.50
5 40 62.50 29.00 54 30 55.00 25.00
6 40 37.50 0.00 55 40 42.50 10.00
7 30 58.00 32.00 56 25 50.00 28.00
8 95 32.50 -7.50 57 15 25.00 -10.00
9 80 52.50 24.00 58 35 35.00 0.00
10 95 25.00 -7.50 59 25 25.00 -10.00
11 85 50.00 27.50 60 15 40.00 18.00
12 300 37.50 0.00 61 55 30.00 -10.00
13 195 38.75 15.00 62 30 55.00 27.50
14 75 31.00 0.00 63 15 30.00 -10.00
15 75 46.00 21.00 64 80 40.00 0.00
16 55 25.00 -10.00 65 55 30.00 -10.00
17 205 37.50 10.00 66 45 55.00 27.50
18 60 70.00 20.00 67 25 25.00 -10.00
19 80 50.00 23.00 68 60 40.00 0.00
20 55 22.50 -7.50 69 30 25.00 -10.00
21 170 37.50 2.50 70 50 40.00 0.00
22 70 55.00 25.00 71 20 55.00 27.50
23 20 55.00 25.00 72 45 30.00 0.00
24 110 35.00 -3.70 73 50 60.00 27.50
25 30 35.00 10.00 74 130 42.50 0.00
26 25 50.00 30.00 75 65 65.00 12.00
27 150 35.00 -6.20 76 65 65.00 -12.00
28 20 70.00 32.00 77 65 45.00 6.00
29 150 35.00 0.00 78 65 45.00 -6.00
30 50 65.00 30.00 79 65 65.00 0.00
31 130 42.50 0.00 80 65 42.50 0.00
32 65 65.00 12.00 81 65 40.00 0.00
33 65 65.00 -12.00 82 45 25.00 -10.00
34 65 45.00 6.00 83 70 50.00 23.00
35 65 45.00 -6.00 84 240 35.00 10.00
36 65 65.00 0.00 85 40 55.00 25.00
37 65 42.50 0.00 86 4300 54.00 0.00
38 4325 35.00 0.00 87 15 70.00 32.00
39 35 55.00 25.00 88 75 40.00 10.00
40 115 35.00 -10.00 89 105 25.00 -10.00
41 130 40.00 7.50 90 600 35.00 0.00
42 20 40.00 18.00 91 40 40.00 15.00
43 65 32.50 0.00 92 50 40.00 0.00
44 30 40.00 22.50 93 30 50.00 15.00
45 250 32.50 0.00 94 40 35.00 -10.00
46 45 50.00 27.00 95 20 40.00 20.00
47 75 37.50 5.00 96 15 25.00 -10.00
48 35 30.00 -10.00 97 15 45.00 21.00
49 60 37.50 5.00 98 170 37.50 0.00

Tablo 2. Cift eksenli yorulma testi yatay ve diisey kuvvet katsayilar1 (Ci, Cv) [18].
Table 1. Lateral and vertical force coefficients of biaxial fatigue test (C;, Cv) [18].

I e Statik teker
Jant bilgisi Lastik bilgisi yiikii [kN] Cv G
22.5"x11.75 385/65 R22.5 45.0 1.46 1.41

Tablo 3. 22.5”"x11.75 jant ve 385/65 R22.5 lastik bilgisi icin hesaplanan c¢ift eksenli yorulma testi yiikleme programai.



Table 3. Biaxial fatigue test loading program for 22.5"x11.75 wheel and 385/65 R22.5 tire.

Test adimi Cevrim Fv.45 [KN] | Fi4s5 [KN] Test adim Cevrim Fv-45 [KN] | Fias [kN]
1 100 54.75 0.00 50 35 36.50 -14.10
2 40 73.00 38.78 51 70 54.75 0.00
3 85 36.50 10.58 52 30 124.10 54.99
4 230 54.75 0.00 53 105 49.64 -10.58
5 40 91.25 40.89 54 30 80.30 35.25
6 40 54.75 0.00 55 40 62.05 14.10
7 30 84.68 45.12 56 25 73.00 39.48
8 95 47.45 -10.58 57 15 36.50 -14.10
9 80 76.65 33.84 58 35 51.10 0.00
10 95 36.50 -10.58 59 25 36.50 -14.10
11 85 73.00 38.78 60 15 58.40 25.38
12 300 54.75 0.00 61 55 43.80 -14.10
13 195 56.58 21.15 62 30 80.30 38.78
14 75 45.26 0.00 63 15 43.80 -14.10
15 75 67.16 29.61 64 80 58.40 0.00
16 55 36.50 -14.10 65 55 43.80 -14.10
17 205 54.75 14.10 66 45 80.30 38.78
18 60 102.20 28.20 67 25 36.50 -14.10
19 80 73.00 3243 68 60 58.40 0.00
20 55 32.85 -10.58 69 30 36.50 -14.10
21 170 54.75 3.53 70 50 58.40 0.00
22 70 80.30 35.25 71 20 80.30 38.78
23 20 80.30 35.25 72 45 43.80 0.00
24 110 51.10 -5.22 73 50 87.60 38.78
25 30 51.10 14.10 74 130 62.05 0.00
26 25 73.00 42.30 75 65 94.90 16.92
27 150 51.10 -8.74 76 65 94.90 -16.92
28 20 102.20 45.12 77 65 65.70 8.46
29 150 51.10 0.00 78 65 65.70 -8.46
30 50 94.90 42.30 79 65 94.90 0.00
31 130 62.05 0.00 80 65 62.05 0.00
32 65 94.90 16.92 81 65 58.40 0.00
33 65 94.90 -16.92 82 45 36.50 -14.10
34 65 65.70 8.46 83 70 73.00 32.43
35 65 65.70 -8.46 84 240 51.10 14.10
36 65 94.90 0.00 85 40 80.30 35.25
37 65 62.05 0.00 86 4300 78.84 0.00
38 4325 51.10 0.00 87 15 102.20 45.12
39 35 80.30 35.25 88 75 58.40 14.10
40 115 51.10 -14.10 89 105 36.50 -14.10
41 130 58.40 10.58 90 600 51.10 0.00
42 20 58.40 25.38 91 40 58.40 21.15
43 65 47.45 0.00 92 50 58.40 0.00
44 30 58.40 31.73 93 30 73.00 21.15
45 250 47.45 0.00 94 40 51.10 -14.10
46 45 73.00 38.07 95 20 58.40 28.20
47 75 54.75 7.05 96 15 36.50 -14.10
48 35 43.80 -14.10 97 15 65.70 29.61
49 60 54.75 7.05 98 170 54.75 0.00
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Sekil 3. (a) Cift eksenli yorulma testi iinitesi [17], (b) test
diizeni.

Figure 3. (a) Biaxial fatigue testrig [17], (b) test setup.

2.2 Sonlu Elemanlar (SE) Analizleri

Bu béliimde, Boliim 2.1’de detaylari verilen ¢ift eksenli yorulma
testi yontemi ve tekerlek poyrasi ile etkilesimde bulunan diger
teker ucu pargalari goz 6niinde bulundurularak gergeklestirilen
sonlu elemanlar (SE) analizlerine iliskin detaylar verilmektedir.
Tekerlek poyrasi iizerindeki kritik gerilme bédlgelerinin
belirlenebilmesi icin gergeklestirilen SE analizleri Ansys
Mechanical 2021 R2 yazilimi ile gergeklestirilmistir. Mekanik
yukler altinda parca tizerindeki kritik gerilmelerin tespiti
amaglandigl i¢in SE analiz tipi olarak yapisal analiz secilmistir.
SE analiz modelinde montaj ve hizmet kosullar1 géz éniinde
bulundurularak tekerlek poyrasi, fren diski, mesafe parcasi,
fren diski baglant1 civatalary, jant, bijonlar ve bijon somunlari,
tekerlek poyrasi rulmanlari, abs sensor ringi ve baglanti
cwvatalar1 dahil edilmistir. SE analiz modelinin detay1 Sekil
4(a)’da verilmektedir. Rulmanlar tekerlek poyrasina siki gegme
olarak montajlanmaktadir. Rulmanlarin tekerlek poyrasi
lizerinde olusturdugu 6n gerilmenin yansitilmasi ic¢in ilgili
caplar birbirine girisimli sekilde modellenmistir. Civatali
baglantilarda civatalar ve delikler tlizerindeki vida disleri
basitlestirilmistir.

Tekerlek poyrasi malzemesi olarak EN-GJS-500 kiiresel grafitli
dokme demir, fren diski malzemesi olarak EN-GJL-150 lamel
grafitli dokme demir ve diger pargalar icin yapisal celik
malzeme modeli secilmistir. Se¢imi yapilan malzemelere ait
elastisite modiilii (E) ve poisson orani (v) degerleri Tablo 4'de
verilmektedir. Tekerlek poyrasi i¢cin dogrusal olmayan
malzeme modeli tanimlamasi i¢cin dokiim pargalardan ¢ikarilan
numune tizerinde ¢ekme deneyi gerceklestirilmistir. Sekil 5’'te
verilen gerilme - plastik sekil degistirme egrisi Ansys
Mechanical malzeme kiitiiphanesine tanimlanmistir. Tekerlek
poyrasit disindaki parcalara dogrusal malzeme modeli
tanimlamasi gercgeklestirilmistir.

SE analizi yiikleme kosullarinin fiziksel testleri yansitmasi i¢in
par¢a geometrisinin simetrisi géz oniline alinarak yatay ve
disey kuvvetlerin farkl acisal oryantasyonlarda uygulanmasi
gerekmektedir. Bunun i¢in tekerlek poyrasma gore yatay ve
diisey kuvvetlerin tanimlandigl eksen takimi tekerlek dénme
ekseninde dondirilmiistiir. Diisey ve yatay kuvvetler 90°lik
bir donme hareketini simiile edecek sekilde yedi farkli analiz
adiminda uygulanmaktadir. SE analizi sekiz adimda
gerceklestirilmis olup, ilk adimda jant - poyra ve fren diski -
poyra civatal birlestirmelerinin stkma torklarinin olusturdugu
civata ©6n gerilme kuvvetleri; diger adimlarda farkh
oryantasyonlarda uygulanan yatay ve diisey yondeki test
yukleri uygulanmistir. Sekil 6’da SE analizine ait sinir kosullari
ozetlenmektedir. Fren diski - tekerlek poyrasi baglanti
cwvatalarina ve jant - tekerlek poyrasi birlestirmesi icin
bijonlara 6n gerilme kuvveti tamimlanarak; diger analiz
adimlarinda kilitlenmistir. ik analiz adiminda civata 6n gerilme
kuvvetlerine ek olarak, birbirine girisimli sekilde modellenen
siki gecme birlestirmeler kaynakli 6n gerilme ¢6ziimlemeleri de
gerceklestirilmektedir.

Jant Mesafe pargasi

Tekerlek poyrasi
rulmanlar1

Bijon somunlari

Baglant: civatalari

Bijonlar

Sekil 4. (a) SE analiz modeli, (b) SE ag yapisi.

Figure 4. (a) FE analysis model, (b) FE mesh.
Tablo 4. Malzeme o6zellikleri [5], [20], [21].
Table 4. Material properties [5], [20], [21].

Malzeme E (GPa) v ()
EN-GJS-500 170 0.29
EN-GJL-150 120 0.26
Yapisal celik 200 0.30




Multilinear Isotropic Hardening AN

Temperature : 7,8886E-31 [C] mmpmg

— .
650 _/_/-/

500 /

550 /

500 /
450 /

we /

0 0,01 0.02 0,03 0,04 0,05 0,06 0.07 0,08 0,09 0.1
Plastic Strain [m m~-1]

Stress [MPa]

Sekil 5. EN-GJS-500 gerilme - plastik sekil degistirme egrisi
[51, [20], [21].

Figure 5. EN-GJS-500 stress - plastic strain curve [5], [20],
[21].

En kotii ylikleme durumu senaryosu icin Tablo 3’de belirlenen
cift eksenli yorulma testi ylikleme programinin 52. adimdaki
yatay ve diisey kuvvet degerleri (Fi=54.99 kN, Fv=124.1 kN) g6z
oniinde bulundurulmustur. Yatay kuvvet; jant tizerindeki jant -
lastik oturma ara yiizeylerinden, -y dogrultusunda, kuvvet etki
merkezi donme ekseninden tekerlek yuvarlanma yarigapi
kadar mesafede ve eksenel dogrultuda jant orta diizlemi ile
cakisik olan bir noktadan uygulanmaktadir. Benzer sekilde
diisey kuvvet; jant izerindeki jant - lastik oturma ara
ylizeylerinden, -x dogrultusunda, kuvvet etki merkezi dénme
ekseni ile jant orta diizleminin kesisim noktasinda olacak
sekilde uygulanmaktadir. Rulman dis bileziklerinin i¢ yiizeyleri
“compression only support” ile sinirlandirilmistir. Bu sinir
kosulu sadece basi durumuna kars1 yonde direng gostererek
pargayl sinirlandirmaktadir. Tekerlek donme eksenindeki (y
dogrultusu) dénme hareketinin sinirlandirilmasi i¢in dis tarafta
yer alan rulman dis bileziginin i¢ yilizeyine “remote
displacement” tanimlanmuistir.

Fren diski baglanti civatalar1 - fren diski arasinda ve bijon
somunlart - jant arasinda siirtiinme Kkatsayist 0.2 olan
slirtiinmeli temas (frictional contact) tanimlanmistir. Bijonlar -
bijon somunlari, tekerlek poyrasi - baglanti civatalari ve bijon
kafalar1 - tekerlek poyrasi arasinda yapisik temas (bonded
contact) tanimlanmistir. Fren diski - mesafe pargasi, mesafe
parcasi - tekerlek poyrasi, tekerlek poyrasi - jant ve rulman dis
bilezikleri - tekerlek poyrasi arasinda siirtiinme katsayisi 0.3
olan siirtiinmeli temas (frictional contact) tanimlanmstir.

SE analizinin uygun SE ag1 eleman boyutu ile gerceklestirip,
gerceklesmedigini anlasilabilmesi i¢in referans alinan tekerlek
poyrasinin agdan bagimsizlik analizleri gerceklestirilmistir.
Sekil 8’de referans tekerlek poyrasinin P3 bolgesindeki esdeger
(von-Mises) gerilme ile SE ag1 yiizey eleman boyutu arasindaki
iligki verilmektedir. Buna gore, 4.0 mm’den biiylik eleman
boyutu tanimli analizlerde P3 bélgesindeki maksimum gerilme
degerlerinin daha diisiik olduguy, istenilen ¢6ziim hassasiyetine
ulasmadig1 goriilmektedir. Eleman boyutu kii¢iiltiildiigiinde P3
bolgesinde maksimum gerilme degerlerinin 1.5 mm - 4.0 mm
eleman boyutu arasinda kararli duruma gelmektedir. 1.5 mm -
4.0 mm eleman boyutu taniml analizler arasinda P3
bolgesindeki maksimum gerilme farkinin %3’{in altinda oldugu
goriilmektedir. Coziim stiresinin diisiik tutulabilmesi amaciyla
tekerlek poyrasi yiizeyleri i¢in uygun olan genel eleman boyutu

3.0 mm olarak secilmistir. 1 370 000 diigiim noktasi ve 776 000
elemandan olusan tetrahedral yapidaki SE ag1 Sekil 4(b)’de yer
almaktadir.

Referans alinan tekerlek poyrasinin (Tasarim-A) SE analizleri
sonucunda parca ilizerindeki esdeger (von-Mises) gerilme
dagilimlari elde edilmistir (Sekil 7).

- Bolt pretension
- Compression only support

J  Remote displacement

(a)

B = 2e0e003N
. Fy: 54.99e+003 N

(b)

D™

Sekil 6. SE analizi sinir kosullari: (a) 1. adim, (b) diger adimlar.

Figure 6. Boundary conditions of FE analysis: (a) 1st step, (b)
other steps.
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Sekil 7. Referans tekerlek poyrasi tasarimina (Tasarim-A) ait
esdeger (von-Mises) gerilme dagilimu.

Figure 7. Equivalent (von-Mises) stress distribution of
reference wheel hub design (Design-A).

2.3 Tasarim lyilestirme Onerileri

Sekil 7’deki Tasarim-A (referans alinan tasarim) tekerlek
poyrasimnin SE sonuglari incelendiginde tekerlek poyrasi
tizerinde gerilme yogunlugunun arttigi ve mekanik hasar
goriilmesi beklenen baslica bélgeler: bijon oturma diizlemine
teget olan isleme radyusu (P1), abs sensor ringi delikleri (P2)
ve rotor baglanti adaciklarinin jant baglanti flansina baglandig
gecis radyusu (P3) olarak degerlendirilmektedir. Tablo 5’te
kritik bolgelerdeki esdeger (von-Mises) gerilme degerleri

ozetlenmektedir. Sayisal degerlere gore en kritik bolge P1
boélgesi olarak yorumlanmaktadir. Lee ve Lee calismasinda da,
tekerlek poyrasi tizerindeki en kritik bijon oturma ytizeylerinin
etrafindaki isleme yiizeyler olarak degerlendirilmisti [8].

Bolim 2.1'de detaylar1 verilen test yontemi goéz Oniinde
bulundurularak gergeklestirilen ¢ift eksenli yorulma testinin
16 000 km kontroliinde tekerlek poyrasi lizerindeki P1
bolgesinde yorulma c¢atlagi tespit edilmistir. Yorulma
testlerinde dokiim veya ddévme parcalar iizerinde ¢atlak
olusumunu tespit edebilmek amaciyla test numuneleri
tahribatsiz muayene yontemlerinden biri olan penetrant
kontroliine tabi tutularak incelenmektedir. Sekil 9’da penetrant
kontroliinde tespit edilen yorulma c¢atlagi goriintiileri
verilmektedir. SE analizinde belirlenen diger kritik gerilme
bolgelerinde herhangi bir c¢atlak veya yorulma hasari
bulgusuna rastlanmamaistir.

400

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Eleman Boyutu (mm)
——r3

Sekil 8. Maksimum esdeger (von-Mises) gerilme ile SE ag1
eleman boyutu arasindaki iligki.

Figure 8. Relation between maximum equivalent (von-Mises)
stress and element size of FE mesh.

yorulma c¢atlagi - 16 000 km.

Figure 9. Fatigue crack detected on Design-A wheel hub - 16
000 km.

Cift eksenli yorulma testi hedef ¢cevrimi olan 20 000 km’nin
tekerlek poyrasi iizerinde herhangi bir yorulma hasari
meydana gelmeden tamamlanmasi igin tekerlek poyrasi
tizerinde tasarim degisiklikleri gereklidir. Sekil 10’da 6nerilen
tasarim degisiklikleri (Tasarim-B, Tasarim-C) yer almaktadir.
Tasarim-B’de Tasarim-A testlerinde catlak tespit edilen P1



bolgesinin cidar kalinhigimin arttirilmasi icin bijon oturma
diizlemleri rondela yatag: (spot face) formunda olacak sekilde
diizenlenmistir. Tasarim-C kapsaminda, abs sensor ringi
baglantis1 deliklerindeki kritik gerilmelerin bertaraf edilmesi
icin tekerlek poyrasi - abs sensoér ringi baglantisi civatali
birlestirme yerine siki ge¢me birlestirme olacak sekilde
diizenlenmistir. Bu degisiklige ek olarak Tasarim-B
kapsaminda oOnerilen bijon oturma diizlemi bdlgesindeki
degisiklik de Tasarim-C’ye tasinmustir. Onerilen iki tasarimin da
SE analizleri ve ¢ift eksenli yorulma testleri Boliim 2.1 ve Bolim
2.2’deki yonteme uygun olarak gerceklestirilmistir.

Tasarim-A, Tasarim-B

Sekil 10. Tasarim iyilestirme o6nerileri: (a) Bijon bolgesi, (b)
Abs ringi montaj bolgesi.

Figure 10. Design improvement proposals: (a) Stud region, (b)
Abs ring mounting region.

3 Bulgular ve degerlendirme

Onerilen iki tasarima ait esdeger (von-Mises) gerilme
dagilimlan Sekil 11’'de verilmektedir. Tiim tasarimlar i¢in ortak
olan kritik gerilme bdlgeleri abs sensor ringi delikleri/montaj
cap1 (P2) ve rotor baglanti adaciklarinin jant baglanti1 flansina
baglandigl gecis radyusu (P3) olarak degerlendirilmistir.
Tasarim-A’nin yorulma testlerinde ¢atlak goriilen bijon oturma
diizlemine teget olan isleme radyusu (P1) bolgesindeki tasarim
degisikligi sonrasinda oOnerilen tasarimlarda bu bolgedeki
esdeger (von-Mises) gerilmelerde o6nemli bir diistis elde
edildigi icin kritik bolge degerlendirmesinden ¢ikartilmistir.
Sayisal sonuglar incelendiginde; Tasarim-B i¢in en kritik bélge

P2 olarak degerlendirilirken, Tasarim-C i¢in en riskli bolge P3
olarak yorumlanmaktadir. Her ii¢ tasarima ait sayisal gerilme
Tablo 5’te karsilastirmali olarak yer almaktadir.

Tasarim-B ile gergeklestirilen ¢ift eksenli yorulma testinin 13
400 km c¢evriminde gergeklestirilen penetrant sivisi
kontroliinde abs sensor ringi baglant1 deliklerinde yorulma
catlagr tespit edilmistir (Sekil 12). Tasarim-B tekerlek
poyrasinin hasar bolgesi SE analizlerinde tahminlenen en kritik
bolge ile uyumlu oldugu goriilmektedir. Ancak tekerlek poyrasi
izerinde abs sensdr ringi baglanti delikleri i¢ rulman
bolgesindeki montaj ve servis yliklerine karsilik hedef test
cevrimini karsilayamamaktadir. Bu nedenle, tekerlek poyrasi-
abs sensor ringi birlestirmesinin civatali baglantidan siki
gecme baglant1 olarak revize edilmesi gereklidir. Siki gegme
birlestirmeye uygun olarak diizenlenen tekerlek poyrasi
tasarimi (Tasarim-C) tizerinde, hedef test ¢evrimi olan 20 000
km’de herhangi bir hasar veya catlak tespit edilmemistir.
Tasarim-C lizerinde en kritik gerilme bolgesi 357.18 MPa ile P3
bolgesi olmaktadir. Tasarim-C kapsaminda Onerilen tasarim
degisiklikleri ile hedeflenen test ¢evriminde tekerlek poyrasi
tizerinde herhangi bir hasar veya catlak goriilmemis olup, test
basar ile sonu¢lanmistir. Onerilen tasarim (Tasarim-C) ile ilk
revizyon (Tasarim-A) tekerlek poyrasi tasarimina gore
yorulma dmriinde %25 iyilesme elde edilmistir.

Sekil 13’te her {li¢ tasarima ait maksimum gerilme degerine
karsilik, S-N egrisi (Wohler egrisi) tlizerinden hesaplanan
yorulma cevrim sayilar1 yer almaktadir. S-N egrisi EN-GJS-500-
7 malzemesinden ¢ikarilan 60 numunenin 19 farkl yiikleme
kosulunda ASTM E466-15 standardina gore test edilmesi ile
elde edilmistir [22]. Buna gore, Tasarim-B’deki maksimum
gerilme degerindeki %0.9 oraninda artisa karsilik olarak, S-N
egrisine gore hesaplanan c¢evrim sayisinin %9.3 oraninda
azalmas: beklenmektedir. Tasarim-C'de maksimum gerilme
degerinde %9.3 oranindaki iyilesmeye karsilik, S-N egrisine
gore hesaplanan c¢evrim sayist %168.4 oraninda artis
gostermektedir.

Tablo 6’da her bir tasarima ait maksimum gerilme degerleri,
buna karsiik S-N egrisi yardimiyla hesaplanan yorulma
cevrimleri ve cift eksenli yorulma testlerinde elde edilen test
cevrimleri karsilastirilmaktadir. Tasarim-B ve Tasarim-C ‘nin S-
N egrisine gore hesaplanan c¢evrim sayilarindaki iyilesme
oranlar1 goéz oniinde bulundurularak ve Tasarim-A'min cift
eksenli yorulma testi sonucu tizerinden; Tasarim-B ve Tasarim-
C'nin ¢ift eksenli yorulma cevrimleri hesaplanmistir. Tasarim-B
ve Tasarim-C i¢in hesaplanan gift eksenli yorulma ¢evrimleri
sirastyla 14 511 km ve 26 938 km olarak hesaplanmaktadir.
Tasarim-B i¢in hesaplanan ve gerceklesen (test sonucu) cift
eksenli yorulma c¢evrimleri arasindaki fark %8.3 olarak elde
edilmektedir. Tasarim-C'nin testi hasarsiz olarak test ¢evrim
hedefi olan 20 000 km’'de tamamlanmistir. Tasarim-C i¢in
hesaplanan cift eksenli yorulma ¢evrimi hedeflenen test
cevriminin ilizerinde yer almaktadir. Bu nedenle, Tasarim-B ve
Tasarim-C i¢in hesaplanan cift eksenli yorulma ¢evrimlerinin
testler sonucunda ulasilan test ¢evrimleri ile uyumlu oldugu
gorillmektedir.
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Sekil 11. Onerilen tekerlek poyrasi tasarimlarina ait esdeger (von-Mises) gerilme dagilimlari: (a) Tasarim-B, (b) Tasarim-C.

Figure 11. Equivalent (von-Mises) stress distributions of the proposed whel hub designs: (a) Design-B, (b) Design-C.

Tablo 5. Sayisal olarak hesaplanan esdeger (von-Mises)
gerilme degerleri (*hasar bolgesi).

Table 5. Numerically calculated equivalent (von-Mises) stress
values (*damage region).

Tasarim Esdeger (von-Mises) Gerilme (MPa)
Revizyonu P1 P2 P3
Tasarim-A 393.66* 387.64 352.07
(Referans)

Tasarim-B - 397.27* 352.16
Tasarim-C - 258.02 357.18

Tablo 6. Sayisal olarak hesaplanan yorulma gevrimleri ile cift
eksenli yorulma testi ¢evrimlerinin karsilastirilmasi
(**hasarsiz tamamlandi).

Table 6. Comparison of numerically calculated fatigue cycles
with biaxial fatigue test cycles (**completed without damage).

Sekil 12. Tasarim-B tekerlek poyrasi lizerinde tespit edilen Esdeger (von- Hesaplanan Test Gevrimi (km)
Ima catlaklari Tasarim Mises) Gerilme Cevrim Sayisi
yoru ¢ : Revizyonu (MP (S-Negrisine | Hesapl Test
. . . a) 5 planan Sonucu
Figure 12. Fatigue crack detected on Design-B wheel hub. gore)

Tasarim-A 393.66 26359 - 16 000

Tasarim-B 397.27 23906 14511 13 400
(10.9%) (L 93 %)

Tasarim-C 357.18 70737 26938 20 000**
(19.3 %) (1168.4 %)
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Sekil 13. Esdeger (von-Mises) gerilmelerine karsilik S-N
egrisinden ¢ikarilan sayisal yorulma cevrimlerinin
karsilastirilmasi.

Figure 13. Comparison of numerical fatigue cycles extracted
from S-N curves with equivalent (von-Mises) stresses.

4 Sonuclar

Bu ¢alismada, biitiinlesik yapidaki tekerlek poyrasinin yorulma
dayaniminin iyilestirilmesi amaciyla oOnerilen tasarim
degisiklikleri sayisal ve deneysel olarak arastirilmistir. Bu
calismanin dikkat ¢ekici ¢iktilar1 asagida dzetlenmistir:

e SE analizleri ile bitlinlesik yapidaki tekerlek
poyrasinin mekanik dayanimi c¢ift eksenli yorulma
testleri ile dogrulanmistir. Cift eksenli yorulma
testlerinin referans tekerlek poyrasi tasarimi
(Tasarim-A) disinda iki farkli biitiinlesik tekerlek
poyrasi lizerinde yapilmasi ile bu ¢alisma kapsaminda
onerilen sayisal analiz modelinin gecerliligini
desteklemektedir.

e  Tekerlek poyrasi malzemesine (EN-GJS-500-7) ait S-N
egrisi goz oniinde bulundurularak, sayisal gerilme
degerlerine karsilik gelen sayisal cevrim sayilari
hesaplanmistir. ilk revizyon tasarima (Tasarim-A)
gore cevrim sayilarindaki iyilesme oranlar1 ve ilk
revizyon tasarimin c¢ift eksenli yorulma testi hasar
cevrimi km’si goz oniinde bulundurularak, diger
tasarimlarin c¢ift eksenli yorulma c¢evrimi km'’leri
hesaplanmistir. Hesaplanan ve gergeklesen cift
eksenli yorulma cevrimleri arasindaki fark %8.3
olarak elde edilmistir.

e Hedeflenen test ¢evriminin kargilanmasi icin tekerlek
poyrasi ile abs sensor ringi baglantisinin civatah
birlestirme yerine siki gecme birlestirme olarak
yeniden tasarlanmasi gerekmistir. Bu sayede
yataklama bolgesini zayiflatarak baglant1
deliklerindeki kritik gerilmeler bertaraf edilmigtir.
Ayrica tekerlek poyrasi lizerindeki bijon oturma
diizlemine komsu radyus bolgesinde goriilen yorulma
catlagl ile ilgili olarak bu boélgedeki cidar kalinhiginin
arttirllmas1 ve gecisin yumusatilmasi icin bijon
oturma diizlemleri rondela yatagi (spot face)
formunda olacak sekilde diizenlenmistir.

e Onerilen degisikliklerin yansitildigi Tasarim-C
tekerlek poyrasi lizerinde gergeklestirilen ¢ift eksenli
yorulma testlerinde hedef test cevrimi olan 20 000 km
herhangi bir mekanik hasar veya yorulma ¢atlagina
rastlanmadan tamamlanmistir. Bunun sonucunda

onerilen tekerlek poyrasi tasarimi (Tasarim-C) ile ilk
revizyon (Tasarim-A) tekerlek poyrasi tasarimina
gore yorulma émriinde %25 iyilesme elde edilmistir.

e Bu calisma kapsaminda Onerilen yontem ile diger
dingiller (arka/ilave) i¢in biitiinlesik tekerlek poyrasi
gelistirme ¢alismalar1 planlanmaktadir.

5 Conclusions

In this study, proposed design changes were investigated for
improving the fatigue strength of the integrated wheel hub
numerically and experimentally. The remarkable outcomes of
this study are summarized below:

e  The mechanical strength of the integrated wheel hub
with FE analyses was verified by biaxial fatigue tests.
Since biaxial fatigue tests were performed on two
different integrated wheel hubs apart from the
reference wheel hub design (Design-A), it supports
the validity of the numerical analysis model proposed
in this study.

e Considering S-N curve of wheel hub material (EN-GJS-
500-7), numerical cycles were calculated in
accordance with numerical stress values. Considering
the improvement ratio in cycles compared to the first
revision (Design-A) and damage observed cycle of
biaxial fatigue test of first revision design, biaxial
fatigue test cycle km of the other designs was
calculated. The difference between calculated and
realized biaxial fatigue cycles was obtained as 8.3%.

e To meet the target test cycle, the wheel hub and abs
sensor ring connection had to be redesigned as a
shrink-fit joint instead of bolted joint. In this way,
critical stresses in the mounting holes were
eliminated by weakening the bearing region.
Additionally, regarding the fatigue crack observed in
the radius region adjacent to the stud mounting face
on the wheel hub, the stud mounting face were
arranged in the form of spot face to increase the wall
thickness in this region and to soften the transition.

¢ In the biaxial fatigue tests performed on the Design-C
wheel hub applied the proposed changes, the target
test cycle of 20 000 km was completed without any
mechanical damage or fatigue cracks.

e As aresult, a 25% improvement in fatigue life was
achieved with the proposed wheel hub design
(Design-C) compared to the first revision (Design-A)
wheel hub design. Within the scope of this study,
integrated wheel hub development studies are
planned for other axles (rear/tag) with the proposed
procedure.

6 Yazar katki beyani

Gergeklestirilen ¢alismada Yazar 1 fikrin olusturulmasi, iiriin
tasariminin gergeklestirilmesi, sonlu elemanlar analizlerinin
gerceklestirilmesi, sonlu elemanlar analizleri ve iriin
dogrulama testlerinin sonuglarinin  yorumlanmasi ve
makalenin yazimi konularinda katki sunmustur.

7 Etik kurul onay1 ve cikar catismasi beyani

Hazirlanan makalede etik kurul izni alinmasina gerek yoktur.
Hazirlanan makalede herhangi bir kisi/kurum ile ¢ikar
catismasi bulunmamaktadir.
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