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Forord 

Denne oppgaven ble skrevet for studentorganisasjonen ION Racing ved Universitetet i Stavanger. 

Håpet er å kunne veilede fremtidige medlemmer gjennom prosessen av å designe et hjuloppheng, 

samtidig som vi kan gi dem et grunnlag for videreutvikling av bilen. 

Vi vil først takke vår veileder Ove Mikkelsen for god veiledning under arbeidet med denne oppgaven. 

Vi vil også takke alle medlemmer og ledere ved ION Racing for god støtte og for å ha skapt et godt 

miljø hvor vi kan utvikle oss som både personer og ingeniører. Vi vil også derfor takke Universitetet i 

Stavanger for å støtte slike studentorganisasjoner. Uten dem hadde ikke slike prosjekter vært mulig. Vi 

takker også til alle våre medstudenter som har bidratt til både et godt sosialt miljø og et bra 

læringsmiljø. 

Videre vil vi takke alle sponsorer for å bidra til at ION Racing utvikler seg som en organisasjon.  

Spesielt takk til Windtec som har bistått ekstra til denne oppgaven gjennom utdeling av datablad, og 

for å ha støttet oss i flere år ved å produsere karbonfiber rør for oss til hjulopphenget. 

 

Vi vil også takke Einar Kjeka, Tomas Martin Alvestad og Mathias Alten for god kommunikasjon under 

skriveprosessen til hver av våre separate bacheloroppgaver, og takke Einar og Tomas for deres arbeid 

som maskin- og produksjonsleder for årets sesong. 

 

Til slutt vil vi også takke leseren, som har valgt å lese denne oppgaven. Vi håper denne oppgaven har 

gitt en innsikt i hjulopphengsutvikling, og at den kan bidra til å hjelpe ION Racing nå nye høyder.  
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1 Sammendrag 

ION Racing er i stor utvikling og bilen har de siste årene hatt store endringer. ION Racing har hatt 

overgang fra karbonfiber monocoque til stålramme og implementert aerodynamiske komponenter for å 

øke marktrykket under kjøring. Dette har resultert i at det nåværende hjulopphenget er utdatert. 

Samtidig planlegger ION Racing en overgang til fire-hjuls framdrift med ekstern motor og girkasse i 

hvert hjul. Dette er en omfattende oppgave som krever gjennomgang av flere systemer.   

I denne bacheloroppgaven skal det utvikles et hjuloppheng som er oppdatert til stålramme og 

tilrettelagt for bruk av eksterne motorer. Denne oppgaven skrives i samarbeid med to andre oppgaver, 

en oppgave skriver om design av motor og girkasse til hjulene, og den andre skriver om design av ny 

spindel som kan holde disse motorene. Alle oppgavene skrives separat, men tar utgangspunkt i 

beregninger og dimensjoner funnet i de ulike oppgavene. 

ION Racing konkurrerer i Formula Student, som er en ingeniørkonkurranse på tvers av universiteter 

og land. ION Racing er med på UK delen av konkurransen, som tar sted på Silverstone i England. 

Konkurransen stiller med et spesifikt sett av regler om hvilke designparametere bilen må forholde seg 

til for å bli godkjent for å delta i denne konkurransen. Dette inkluderer krav til sikkerhet og rettferdig 

konkurranse. 

I denne oppgaven skal vi benytte metodikk fra Product Design and Development om innsamling av 

rådata, identifisering av behov, problem dekomponering, konseptutvikling og konseptvalg for 

hjulopphenget og tilhørende dempesystem. For optimalisering og utvikling av hjulopphengets 

geometri og kinematikk skal simuleringsprogrammet OptimumKinematics benyttes sammen med 

litteratur fra Race Car Design om hvordan å oppnå ønskelige egenskaper fra hjulopphenget. Det skal 

også gjøres fullstendig styrkeanalyse av alle komponenter med bruk av FEM i Ansys Mechanical 

APDL og Autodesk Inventor. Autodesk Inventor skal også benyttes for å 3D modellering og 

sammenstilling av hjulopphenget.  

Fra arbeidet i denne bacheloroppgaven ble det utviklet dobbelt triangelarmt hjuloppheng med et push-

rod dempesystem både fremme og bak. Fra konseptutviklingen ble det bestemt at hjulopphenget skulle 

ha konvergerende armer med ulik lengde, dette viste seg å være kritisk for å oppnå stabilitet i bilen og 

for å optimalisere balansen mellom grep i svinger versus på strekker. Ulik lengde på armene reduserer 

bevegelse av rullesenteret og konvergerende armer forhindrer uønskede hjulvinkling under sving. 

Det største problemet med å introdusere motorer i hjulet var svingradiusen, dette problemet kan bli 

løst med ny styresnekke eller økt rotasjon av rattet. Selv om motorene bød på problemer for 

svingradiusen klarte vi å oppnå en svinradius under kravet satt. Det nye hjulopphenget har også gode 

bevegelsesforhold i dempesystemet, noe som gjorde at hjulopphenget ble stivere. Dette er veldig 

positivt da stivhetene var en av de svake punktene med det eldre hjulopphenget. 
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2 Innledning 

2.1 Bakgrunn for oppgaven 

I 2019 gikk ION Racing fra selvbærende karosseri, også kalt monocoque, til stålramme. I 2022 

returnerte ION Racing til Silverstone etter Covid-19. Dette året ble ION Racing etablert som et 

topplag etter å være eneste elektriske bil til å fullføre Trackdrive (utholdenhetsløpet) og vant også 

prisen Most Efficient Car 2022. ION Racing har fortsatt satsingen og har nå utviklet Aeropakke med 

frontvinge, bakvinge og diffuser til 2023 bilen, og planlegger å nå nye høyder med å utvikle fire-hjuls 

framdrift med eksterne motorer i hvert hjul. Dette gjøres for å forbedre akselerasjon og kontroll, samt 

for å kunne implementere Torque vectoring. Dette vil gjøre at ION Racing vil kunne konkurrere med 

de beste lagene i Europa samtidig som det vil sikre at laget fortsetter å utvikle seg inn i framtiden.  

Endringene som er gjort sammen med ønsket om fire-hjuls framdrift har resultert i at hjulopphenget er 

utdatert da det nå er utsatt for høyere krefter med marktrykket fra Aeropakken, samt at stabilitet og 

håndtering har endret seg når geometrien har blitt tilpasset for å passe stålrammen. Målet med denne 

oppgaven er å utvikle ett hjuloppheng som gir ønsket stabilitet og håndtering, er stiv nok for å 

optimalisere aeropakken samtidig som det svarer til volumbegrensningene som tilhører de eksterne 

motorene. 

 

2.2 Oppgavens mål 

Hjulopphenget er en sentral del av alle biler, og et godt design av dette systemet kan ofte utgjøre 

forskjellen mellom en konkurransedyktig og en ukjørbar bil. Det er derfor viktig å designe en geometri 

som både oppfyller kravene for kjøreegenskaper for å maksimere ytelsen, men også er simpel nok til at 

den kan produseres. Ved å velge en god geometri kan en også minimere mengden krefter som går 

gjennom systemet, som igjen kan være med på å redusere vekten på delene.  

 

Ved større endringer på racing biler blir det nødvendig å totalt re-designe hjulopphenget, da maksimal 

ytelse oppstår når hjulopphenget er skreddersydd for den spesifikke bilen. Det at ION Racing benytter 

stålramme introduserer nye problemstillinger for design av dempesystem. 

 

Oppgavens formål vil bli å designe geometri til ett nytt hjuloppheng som passer med eksterne motorer, 

samt finne en god løsning på hvordan geometrien kan integreres med demper montert til en stålramme. 

Dette innebærer å vurdere ulike eksisterende løsninger for dempesystem, for så å tilpasse den til 

stålrammen. Samtidig legger vi opp designet slik at krengestag kan benyttes.  
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I forhold til geometri designet, finnes det en rekke karakteristikker som en må ta høyde for. Dette er 

blant annet statisk bevegelse, hump og tilbakestøt, rulling, dive og squat. For å optimalisere disse 

karakteristikkene er det mange designvalg som må tas og kompromisser må bli gjort avhengig av hva 

målet er. Når design er valgt vil vi 3D-modellere alle komponenter og sikre ett trygt hjuloppheng med 

å gjennomføre fullstendig elementanalyse av alle komponenter i hjulopphenget med Ansys Mechanical 

APDL og Autodesk Inventor.  

 

2.3 Begrensninger til arbeidet 

Denne oppgaven fokuserer på design av hjuloppheng og dempesystem oppfulgt av optimalisering av 

valgt geometri. Grunnet arbeidsmengde har vi valgt å ekskludere følgende temaer fra oppgaven. 

Det vil ikke designes fjærer eller dempere da vi benytter utstyr fra ION Racings inventar. I tillegg er 

kalkulasjonene om best konfigurasjon av demper og fjær svært omfattende. 

Vi har også valgt å ekskludere design av spindel. Design av dette er en krevende oppgave, i tillegg til 

at det skrives en annen bacheloroppgave om dette temaet parallelt med denne oppgaven. 

Monteringspunktene mellom spindelen og triangelarmene er blitt definert felles slik at kinematikken 

påvirkes minimalt, og at det vil passe med spindel designet. 

Design av krengestag er også blitt ekskludert på grunn arbeidsmengde og tidsbegrensninger. Den er 

også avhengig av konfigurasjonen av fjær og demper. Det ville derfor ikke vært hensiktsmessig å 

designe denne uten å vite fjær og demper løsningen. Det blir derimot tilrettelagt for at krengestag kan 

implementeres. 

Hjuldata er også blitt ekskludert fra oppgaven. Dette gjøres på grunn av flere årsaker. Først, er samling 

av hjuldata økonomisk krevende, spesielt om en skal gjøre dette på en grundig metode. Det er også 

svært tidkrevende, og mange usikkerheter som oppstår fordi det er flere parametere som kan påvirke et 

hjuls grep. Disse må elimineres for å få et riktig bilde på hvordan dekkene påvirker grep. Dette har 

også allerede blitt utredet i en tidligere oppgave skrevet for ION Racing. 

Lagre, bolter og lim er også blitt ekskludert i denne oppgaven. Dette er blitt gjort på grunn av 

tidsbegrensningen til oppgaven. Det ville også tatt fokus vekk fra målet med oppgaven, som var å 

finne en passende geometri. Det antas derfor at komponentene som er brukt på årets bil vil være 

passende for hjulopphenget når en ser på kreftene som vil virke i systemet. For å bevise om limen 

holder måtte også fysisk testing blitt gjennomført. 

Valg av tykkelse på karbonfiberrør er også ikke tatt med i oppgaven. Kreftene som vil virke på 

karbonfiberrørene vil bli identifisert ved FEA. En vil da kunne velge tykkelse basert på disse kreftene 

enten ved dialog med produsent eller ved å gjennomføre fysiske tester. Dette er blitt ekskludert på 
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grunnlag av tidsbegrensninger. Tykkelsen på rørene ville også, innenfor realistiske mål, hatt minimalt 

med effekt på resten av designet, og er derfor ikke kritisk for å oppnå målet med oppgaven. 

 

2.4 Om ION Racing 

ION racing er en student organisasjon på Universitetet i Stavanger som hvert år bygger en racerbil i 

klassen Formula Student. Klassen består av flere arrangerte konkurranser i året, hvor hver konkurranse 

holdes på ulike baner over hele verden. Samlet sett gjør dette Formula Student til Europas største 

ingeniørkonkurranse. Sammen med bilen reiser ION Racing hvert år til Silverstone Circuit, en bane 

gjort kjent fra Formel 1, i England for å konkurrere i FSUK. 

Konkurransen deles inn i to deler, statiske og dynamiske øvelser. De statiske øvelsene fokuserer på 

designvalg og selve ingeniørarbeidet som er blitt lagt inn under design- og produksjonsperioden. De 

dynamiske øvelsene er delt inn i fire konkurranser hvor bilen kjører, skidpad, akselerasjon, 

utholdenhetskjøring og spurt. Her får lagene poeng basert på bilens opptreden under øvelsene. 

For å oppnå best mulig resultat og læringsutbytte for medlemmene, deles organisasjonens 40 

medlemmer opp i flere grupper som har ansvaret for hver sin del av bilen. Disse gruppene er styret, 

maskin, elektro, data og administrasjon.  

Styret er ansvarlige for å lede organisasjonen gjennom sesongen, og at arbeidet følger tidsplanen. 

Administrasjonen organiserer sosiale hendelser og bygger forhold til eksisterende og mulige 

sponsorer. Maskin er ansvarlige for alt det mekaniske på bilen. Elektro er ansvarlige for det elektriske 

systemet på bilen. Data sørger for at alle IT-systemer hos ION Racing fungerer slik det skal, i tillegg til 

å holde nettsiden oppdatert. 

Gruppene deles videre inn i mindre grupper som har ansvaret for spesifikke deler på bilen. For maskin 

er disse gruppene hjuloppheng, ramme, drivverk, karosseri, ergonomi, styring, bremser og pedaler, 

elektromekanisk, og kjølesystem. 

Elektrogruppen deles inn etter systemene deres. Dette innebærer innebygde systemer, elektrisk 

kontrollenhet, motorkontrollenhet, dashbord, lavspenning og høyspenning.   
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3 Litteraturstudie 

3.1 Optimalisering av løpsbilers ytelse ved hjelp av hjuloppheng 

design 

 

Figur 3.1.1: 3D modell av ION Racings 2024 bil, «Saga», sett fra siden. 

Kort sagt er løpsbilers ytelse hvor fort den kan gjennomføre en runde på banen. Rundetiden til en bil 

avhenger av akselerasjon og toppfart på strekker og i svinger. De viktigste elementene for å forbedre 

toppfarten og akselerasjon er motorkraft, vekt, luftmotstand og grep. 

For å maksimere grep, designes hjulopphenget på biler slik at den alltid vil jobbe mot å maksimere 

mengden grep mellom bakken og hjulet. Dette oppnås ved at hjulet til enhver tid «presses» mot 

bakken, uavhengig om hjulet møter på ujevnheter i bakken [1, s. 3].  

For å videre øke bilens ytelse, kan firehjuls fremdrift introduseres. Dette vil kunne øke mengden grep, 

spesielt for akselerasjon hvor motorkraften fordeles på alle hjulene i motsetning til bare to. I tillegg 

åpner det muligheten for introduksjon av nye elektriske systemer som «launch-control» og «torque 

vectoring» som kan begrense motorkraften for å bevare grepet i hvert hjul. 

 

3.2 Bilens massesenter posisjon 

Posisjonen til massesenteret er en kritisk parameter å ha kontroll på da det har stor påvirkning på 

bilens håndtering ved kjøring. Posisjonen er også viktig fordi den benyttes til beregning av en rekke 

andre parametere, slik som lastoverføring, mengde anti-dive/-squat og til styrkeberegninger, derfor er 

det kritisk å ha så presis som mulig posisjon på massesenteret [1, s. 4].  



 

12 

 

Massesenteret til bilen kan forklares som midtpunktet til all masse bilen består av. Det betyr at dersom 

bilen hadde blitt festet til et tau i dette punktet og hengt i løse luften, ville bilen hengt i 

likevektsposisjon. Dette betyr at ingen rotasjon ville oppstått på grunn av bilens egen vektfordeling, og 

bilen ville derfor ikke ha rotert mot en side. Kalkulasjoner som omgår bilens egenvekt kan derfor 

approksimeres til at summen av alle bilens komponenters vekt vil virke i massesenteret [2, s. 29]. 

For å finne massesenteret må en først ta for seg hver komponents eget massesenter og vekt [1, s. 4-5]. 

Dette kan bli sett i figur 3.2.1 under, hvor massesenteret for føreren, batteriet og bilens totale 

massesenter er definert. Når en har definert hver komponents massesentre, kan vi beregne bilens 

kombinerte massesenter. Dette kan gjøres ved bruk av formel (1-3). En bil kan bestå av mange tusen 

komponenter dermed er det viktig å starte med de tyngste komponentene, og deretter fylle på etter 

beste evne.  

 

Figur 3.2.1: Eksempler på komponenters massesentre og bilens totale massesenter. Høyden fra bakken og distansen fra front 

aksel til massesentrene er oppgitt som ℎ𝑛 𝑜𝑔 𝑙𝑛, hvor n er nummeret på massekomponenten. V noterer vekten som virker på 

hjulene fra bakken.  

Komponentenes individuelle masser summeres til bilen og førerens totale masse, denne kalles 

kombinert masse [1, s. 5]: 

 𝑚𝑘 =  ∑(𝑚1 + 𝑚2+. . . +𝑚𝑛) (1) 

 𝑚𝑘 = 𝐾𝑜𝑚𝑏𝑖𝑛𝑒𝑟𝑡 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒, 𝑘𝑔 

 𝑚1 𝑡𝑖𝑙 𝑚𝑛 = 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑛 𝑡𝑖𝑙 𝑘𝑜𝑚𝑝𝑜𝑛𝑒𝑛𝑡𝑒𝑛𝑒 
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Posisjonen kan deretter finnes ved [1, s. 5]:  

 𝑙𝑚 =
∑(𝑚1 ∙ 𝑙1 + 𝑚2 ∙ 𝑙2+. . . +𝑚𝑛 ∙ 𝑙𝑛)

𝑚𝑘
 (2) 

 ℎ𝑚 =
∑(𝑚1 ∙ ℎ1 + 𝑚2 ∙ ℎ2+. . . +𝑚𝑛 ∙ ℎ𝑛)

𝑚𝑘
 (3) 

   

 𝑙𝑚 = 𝑙𝑒𝑛𝑔𝑑𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙 𝑡𝑖𝑙 𝑘𝑜𝑚𝑏𝑖𝑛𝑒𝑟𝑡 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑠𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟 𝑝å 𝑋 − 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑛, mm 

 ℎ𝑚 = ℎø𝑦𝑑𝑒𝑛 𝑡𝑖𝑙  𝑘𝑜𝑚𝑏𝑖𝑛𝑒𝑟𝑡 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑠𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟 𝑓𝑟𝑎 𝑏𝑎𝑘𝑘𝑒𝑝𝑙𝑎𝑛𝑒𝑡, mm 

 

Posisjonen til massesenteret ligger i rommet, hvor x-aksen går fremover langs bilen, y-aksen går på 

tvers av bilen mot venstre side gjennom front aksel, og z-aksen peker oppover. Origo defineres som på 

midten av bilen i samme plan som front aksel, og på bakkeplanet. Koordinatsystemet er vilkårlig valgt, 

og velges slik da det vil simplifisere kalkulasjoner, samtidig som det er standarden for design av 

hjuloppheng. 

Det er ønskelig med et lavt massesenter da det vil redusere momentet som vil virke på bilen når den er 

i dynamisk bevegelse [2, s. 29]. Hvor langt frem på bilen massesenteret er påvirker også om bilen blir 

baktung, fremtung eller balansert som kan gi bedre grep til de forskjellige framdriftene [1, s. 10]. 

 

3.3 Lastoverføring under kjøring 

Bilens totale vekt vil være med på å dra bilen ned mot veien, som vil motstås av demperne. Dette 

virker gjennom hjulene, som vil da oppleve en last forårsaket av bilens vekt. 

Under kjøring vil bilen oppleve det som kalles lastoverføring. Dette er følelsen av at lastfordelingen 

mellom hjulene i bilen endres når bilen akselerer, bremser eller svinger. Hver kjøresituasjon vil 

påvirke lastfordelingen forskjellig, og det er derfor viktig å ta hensyn til dette når en beregner de 

maksimale kreftene som vil virke på hjulopphenget. For eksempel, under akselerasjon vil det oppleves 

at det vil virke mindre krefter på de fremre hjulene og mer krefter på hjulene bak. Det har da oppstått 

en lastoverføring hvor lasten har flyttet seg fra framhjulene til bakhjulene [2, s. 32]. 

Det er derimot viktig å notere seg at bilens samlede vekt vil alltid være konstant, uavhengig av 

lastoverføringen. Dette betyr i praksis at størrelsen på lasten som forflyttes bort fra et hjul vil være lik 

størrelsen på lastendringen i hjulet som mottar denne lasten [2, s. 31]. 
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For å forstå hvorfor dette fenomenet oppstår, må vi først ta for oss kreftene som vil virke mellom 

hjulene og bakken. Enhver bevegelse bilen gjør, oppstår som resultat av friksjonen mellom bakken og 

hjulet. Denne friksjonskraften vil danne et moment om massesenteret til bilen. Siden kraft og moment 

alltid er i balanse, vil vekten som virker på hjulene fordeles for å motstå momentet. Vekten vil da 

forflyttes til dekkene som er best egnet til å motstå momentet, slik at likevekt i momentet om 

massesenteret gjenopprettes. Dette vil forklares dypere for hver enkelt kjøresituasjon [2, s. 31]. 

 

3.3.1 Statisk last i hvert hjul 

 

Figur 3.3.1: Kreftene som virker på bilen under statisk bevegelse. 

Statisk last handler om vekten som virker på hvert hjul når bilen er i statisk bevegelse, for eksempel 

når den kjører med konstant fart fremover eller står stille. For å beregne vekten til bilen og lasten på 

hvert hjul benytter vi formel (4) som er formelen for kraft fra Newtons andre lov [1, s. 6]: 

 𝐹 = 𝑚 ∙ 𝑎 (4) 

 𝐹 = 𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡,  𝑁  

 𝑚 = 𝑀𝑎𝑠𝑠𝑒, 𝑘𝑔 

 𝑎 = 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛,  
𝑚

𝑠2 

 

For beregninger av vekten til bilen benyttes gravitasjonsakselerasjon, g = 9,81 
m

s2 [3]. 
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Lasten på hvert hjul kan finnes ved summen av moment om en av hjulakslingene [1, s. 7-8]. Moment 

har følgende formel [4, s. 122]: 

 

𝑀 = 𝐹 ∙ 𝐿 

 

(5) 

 𝑀 = 𝑀𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡, Nm 

 𝐹 = 𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡, N 

 𝐿 =  𝑀𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡𝑎𝑟𝑚, 𝑎𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑟𝑜𝑡𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛𝑠𝑎𝑘𝑠𝑒 𝑡𝑖𝑙 90° 𝑝å 𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡𝑒𝑛, 𝐹 

 

Moment om front hjulaksel med positiv rotasjon mot klokken gir [1, s. 8]: 

 ∑ 𝑀𝑓 = 0 (6) 

 ∑ 𝑀𝑓 = 𝑉 ∙ 𝑙𝑚 − 𝑉𝑏 ∙ 𝐿 (7) 

 𝑉𝑏 = 𝑉 ∙
𝑙𝑚

𝐿
 (8) 

 𝑀𝑓 = 𝑀𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡 𝑓𝑟𝑜𝑛𝑡, 𝑁𝑚  

 𝑉 = 𝐵𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 𝑣𝑒𝑘𝑡, 𝑁 

 𝑉𝑏 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑏𝑎𝑘ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁  

 𝑙𝑚 = 𝐴𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑡𝑖𝑙 𝑏𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑠𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟, 𝑚𝑚 (𝑚𝑖𝑙𝑙𝑖𝑒𝑡𝑒𝑟 𝑏𝑒𝑛𝑦𝑡𝑡𝑒𝑠 𝑜𝑓𝑡𝑒 𝑡𝑖𝑙 𝑑𝑒𝑠𝑖𝑔𝑛) 

 𝐿 = 𝐴𝑘𝑠𝑒𝑙𝑎𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑, 𝑙𝑒𝑛𝑔𝑑𝑒 𝑚𝑒𝑙𝑙𝑜𝑚 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑎𝑘𝑠𝑒, 𝑚𝑚 

 

 

Summen av krefter gir da [1, s. 8]: 

 ∑ 𝐹𝑍 = 0 (9) 

   

 ∑ 𝐹𝑧 = 𝑉𝑓 + 𝑉𝑏 − 𝑉 (10) 
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 𝑉𝑓 = 𝑉 − 𝑉𝑏 (11) 

 𝐹𝑍 = 𝐾𝑟𝑒𝑓𝑡𝑒𝑟 𝑖 (𝑧 − 𝑟𝑒𝑡𝑛𝑖𝑛𝑔), 𝑁  

 𝑉𝑓 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑓𝑟𝑜𝑛𝑡ℎ𝑗𝑢𝑙 

 

Lastprosent kan finnes ved [1, s. 8]: 

 %𝑓𝑟𝑜𝑛𝑡 =  
𝑉𝑓

𝑉
∙ 100% (12) 

 %𝑏𝑎𝑘 =  
𝑉𝑏

𝑉
∙ 100% (13) 

 

Dersom bilen har aerodynamiske elementer, vil lasten på hvert hjul øke (kjøring på strekke). Lasten 

kan da beregnes med: 

 

𝑉𝑓ℎ = 𝑉𝑓𝑣 =
𝑉𝑓 + 𝑉𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜

2
 

(14) 

 𝑉𝑓ℎ  =  𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å ℎø𝑦𝑟𝑒 𝑓𝑟𝑒𝑚𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑓𝑣  =  𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑣𝑒𝑛𝑠𝑡𝑟𝑒 𝑓𝑟𝑒𝑚𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑓  =  𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑓𝑟𝑒𝑚𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜  =  𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑓𝑟𝑎 𝑎𝑒𝑟𝑜𝑑𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑠𝑘𝑒 𝑒𝑙𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟 𝑝å 𝑓𝑟𝑒𝑚𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 

 

𝑉𝑏ℎ = 𝑉𝑏𝑣 =
𝑉𝑏 + 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜

2
 

(15) 

 𝑉𝑏ℎ  =  𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å ℎø𝑦𝑟𝑒 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑏𝑣  =  𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑣𝑒𝑛𝑠𝑡𝑟𝑒 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑏  =  𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜  =  𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑓𝑟𝑎 𝑎𝑒𝑟𝑜𝑑𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑠𝑘𝑒 𝑒𝑙𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 
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3.3.2 Akselerasjon og resulterende langsgående lastoverføring 

Når bilen akselererer, vil bilen oppleve en lastoverføring mot bakhjulene. Lastoverføringen fører til at 

demperne foran vil komprimeres mindre enn demperne bak. Dette fenomenet kalles squat og kan 

beskrives med av bilen blir lavere bak enn foran. 

Analyse av lastoverføringen starter med å se på Newtons andre lov beskrevet av formel (4) hvor bilen 

har en konstant vekt m i kg og akselerasjon a i 
𝑚

𝑠2. Kreftene som akselererer bilen framover, kommer 

av friksjonskraften mellom dekkene og bakken. Disse kreftene presser på bilen og rammen slik at den 

akselereres framover [1, s. 10]. Da situasjonen er en dynamisk bevegelse hvor a ≠ 0, kan vi ta i bruk 

D’Alemberts prinsipp. Den sier at enhver dynamisk situasjon kan gjøres om til en statisk situasjon ved 

å legge til fiktive krefter som vil virke mot å motstå de dynamiske kreftene [5]. Situasjonen vil da se ut 

som i figur 3.3.2. 

 

Fig. 3.3.2: Kreftene som virker under akselerasjon. 

For å finne akselerasjonen, må vi først beregne den maksimale akselerasjonskraften av motorene. 

Denne kan finnes med: 

 

𝐹𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
4 ∗ 𝜏𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟

𝑟
 

(16) 

 

 𝐹𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙𝑒 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛𝑠𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡𝑒𝑛 𝑓𝑟𝑎 𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟𝑒𝑛𝑒, 𝑁 

 𝜏𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 𝑀𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡𝑒𝑡 𝑑𝑎𝑛𝑛𝑒𝑡 𝑎𝑣 𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟𝑒𝑛 𝑖 𝑒𝑡𝑡 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁𝑚 

 𝑟 = 𝐸𝑓𝑓𝑒𝑘𝑡𝑖𝑣 𝑟𝑎𝑑𝑖𝑢𝑠 𝑝å 𝑑𝑒𝑘𝑘𝑒𝑡, 𝑚 

Endringen i last kan finnes ved å beregne på summen av moment rundt kontaktflaten til fronthjulene 

[1, s. 11]: 
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 𝐹 ∙ ℎ𝑚 − ∆𝑉𝑥,𝑎𝑘𝑠 ∙ 𝐿 = 0 (17) 

 

 

∆𝑉𝑥,𝑎𝑘𝑠 = ±
𝐹ℎ𝑚

𝐿
  

(18) 

 

 ∆𝑉𝑥,𝑎𝑘𝑠 = 𝐿𝑎𝑠𝑡𝑜𝑣𝑒𝑟𝑓ø𝑟𝑖𝑛𝑔 𝑖 𝑙𝑎𝑛𝑔𝑠𝑔å𝑒𝑛𝑑𝑒 𝑟𝑒𝑡𝑛𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 𝐹 = 𝐴𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛𝑠𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡, 𝑁 

 ℎ𝑚 = 𝑀𝑎𝑠𝑠𝑒𝑠𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟𝑒𝑡𝑠 ℎø𝑦𝑑𝑒, 𝑚 

 𝐿 = 𝐵𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑏𝑎𝑠𝑒, 𝑚 

 

Lasten på hvert hjul foran kan da gis ved: 

 
𝑉𝑓,ℎ,𝑎𝑠𝑘 = 𝑉𝑓,𝑣,𝑎𝑘𝑠 =

𝑉𝑓 − ∆V𝑥,𝑎𝑘𝑠

2
 

 

(19) 

 𝑉𝑓,ℎ,𝑎𝑘𝑠 = 𝑀𝑎𝑘𝑠𝑖𝑚𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛 𝑝å 𝑓𝑟𝑒𝑚𝑟𝑒 ℎø𝑦𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑓,𝑣,𝑎𝑘𝑠 = 𝑀𝑎𝑘𝑠𝑖𝑚𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛 𝑝å 𝑓𝑟𝑒𝑚𝑟𝑒 𝑣𝑒𝑛𝑠𝑡𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑓 = 𝑆𝑡𝑎𝑡𝑖𝑠𝑘 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑓𝑜𝑟𝑎𝑛, 𝑁 

Og for lasten bak: 

 
𝑉𝑏,ℎ,𝑎𝑘𝑠 = 𝑉𝑏,𝑣,𝑎𝑘𝑠 =

𝑉𝑏 + ∆V𝑥,𝑎𝑘𝑠

2
 

 

(20) 

 𝑉𝑏,ℎ,𝑎𝑘𝑠 = 𝑀𝑎𝑘𝑠𝑖𝑚𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 ℎø𝑦𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑏,𝑣,𝑎𝑘𝑠 = 𝑀𝑎𝑘𝑠𝑖𝑚𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 𝑣𝑒𝑛𝑠𝑡𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑏 = 𝑆𝑡𝑎𝑡𝑖𝑠𝑘 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å ℎ𝑗𝑢𝑙𝑒𝑛𝑒 𝑏𝑎𝑘, 𝑁 
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3.3.3 Lastoverføring under bremsing 

Under bremsing vil bilen oppleve en motsatt effekt enn under akselerasjon. Bilen vil da oppleve at 

vekten forflyttes fremover til de fremre hjulene. Dette fenomenet oppstår da bremsekraften for hvert 

hjul vil peke bakover, i motsatt retning av kjøreretningen. Maksimal bremsekraft vil da oppstå ved 

grensen mellom statisk og dynamisk friksjon, grensen for når dekkene vil miste grepet med bakken. Vi 

kan da bruke d’Alemberts prinsipp igjen for å få kreftene vist i figur 3.3.3 [1, s. 16-17]. 

 

Figur 3.3.3: Kreftene som vil virke på bilen under bremsing, inkludert den imaginære motstandskraften som vil virke i 

massesenteret. 

For å finne den totale bremsekraften, kan en beregne den maksimale statiske friksjonskraften som kan 

virke mellom dekkene og bakken [1, s. 16]: 

 𝐹𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝑉 ∙ 𝜇𝑥  (21) 

 𝑉 = 𝐵𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 𝑉𝑒𝑘𝑡, 𝑁 

 𝜇𝑥 = 𝐿𝑎𝑛𝑔𝑠𝑔å𝑒𝑛𝑑𝑒 𝑓𝑟𝑖𝑘𝑠𝑗𝑜𝑛𝑠𝑘𝑜𝑒𝑓𝑓𝑖𝑠𝑖𝑒𝑛𝑡 

En kan da finne den totale lastoverføringen ved å bruke formel (15), slik som for akselerasjon [1, s. 

16]: 

 

∆𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = ±
𝐹𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 ∙ ℎ𝑚

𝐿
 

(22) 

 𝐹𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝐵𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙𝑒 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑒𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡, 𝑁 

 ℎ𝑚 = 𝐻ø𝑦𝑑𝑒𝑛 𝑡𝑖𝑙 𝑏𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑠𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟, 𝑚 

 𝐿 = 𝐵𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑏𝑎𝑠𝑒, 𝑚 

Vi kan da beregne lasten i hvert dekk: 
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𝑉𝑏ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑏𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 =

(𝑉𝑏 + 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜) − ∆𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠

2
 

(23) 

 𝑉𝑏ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 ℎø𝑦𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 𝑉𝑏𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 𝑣𝑒𝑛𝑠𝑡𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 𝑉𝑏 = 𝑆𝑡𝑎𝑡𝑖𝑠𝑘 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑎𝑘ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜 = 𝐴𝑒𝑟𝑜𝑑𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑠𝑘 𝑚𝑎𝑟𝑘𝑡𝑟𝑦𝑘𝑘 𝑝å 𝑏𝑎𝑘ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 ∆𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝐿𝑎𝑠𝑡𝑜𝑣𝑒𝑟𝑓ø𝑟𝑖𝑛𝑔 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 

 
𝑉𝑓ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑓𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 =

(𝑉𝑓 + 𝑉𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜) + ∆𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠

2
 

(24) 

 𝑉𝑏ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 ℎø𝑦𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 𝑉𝑏𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑎𝑘𝑟𝑒 𝑣𝑒𝑛𝑠𝑡𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 𝑉𝑏 = 𝑆𝑡𝑎𝑡𝑖𝑠𝑘 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑎𝑘ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜 = 𝐴𝑒𝑟𝑜𝑑𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑠𝑘 𝑚𝑎𝑟𝑘𝑡𝑟𝑦𝑘𝑘 𝑝å 𝑏𝑎𝑘ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 ∆𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝐿𝑎𝑠𝑡𝑜𝑣𝑒𝑟𝑓ø𝑟𝑖𝑛𝑔 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 

Under bremsing vil lastoverføringen også føre til at fremre dempere komprimeres, mens bakre 

dempere dekomprimeres. Dette er det vi kaller dive, da det vil se ut som bilen «lener seg» fremover [1, 

s. 16]. 

 

3.3.4 Lastoverføring under sving 

Biler vil naturlig ønske å gå i rett bane. For at dem ikke skal gjøre dette, må de utsettes for en kraft 

som fører dem i en annen retning. Denne kraften kalles sentripetalkraften, og ved en konstant 

svingradius vil den alltid peke mot sentrum av sirkelen bilen kjører om. Dette kan bli sett i figur 3.3.4. 

I sammenheng med biler, blir kraften ofte referert til som svingkraften. Den oppstår som den samlede 

friksjonskraften mellom dekkene og bakken, og det er derfor bilen opplever å spinne ut av svingen 

dersom en skulle miste grepet i en av dekkene under svinger [1, s. 18-21]. 
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Figur 3.3.4: Kraften F endrer Fartsvektorens retning til å alltid oppstå som tangenten av en sirkel om punkt O. Det er dette 

som får bilen til å svinge [1, s. 18]. 

 

Sentripetalkraften F er definert som [1, s. 19]:  

 

𝐹 =
𝑚v2

𝑅
 

(25) 

 𝑚 = 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑛 𝑡𝑖𝑙 𝑏𝑖𝑙𝑒𝑛, 𝑘𝑔 

 𝑣 = ℎ𝑎𝑠𝑡𝑖𝑔ℎ𝑒𝑡𝑒𝑛,
𝑚

𝑠2 

 𝑅 = 𝑟𝑎𝑑𝑖𝑢𝑠 𝑡𝑖𝑙 𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔𝑒𝑛, 𝑚 

 

Som ved lineær akselerasjon, kan vi dra nytte av d’Alemberts prinsipp for å gjøre denne dynamiske 

situasjonen om til en statisk situasjon. En motstående kraft virker derfor gjennom massesenteret og ut 

fra sirkelen, vinkelrett på fartsvektoren. Denne imaginære kraften refereres til som sentrifugalkraften i 

en sving. [1, s. 18-21] 
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Figur 3.3.5: Kreftene som virker på bilen under sving, sammen med den imaginære kraften F som virker i massesenteret [1, 

s. 20]. 

Den største lastoverføring skjer når svingkraften er på sitt maksimale, dette er når bilen er på grensen 

av hva dekkets laterale friksjon tillater [1, s. 18-24]. Maksimal svingkraft er [1, s. 20]: 

 𝐹𝑦 = 𝑉 ∙ 𝜇 (26) 

 𝐹𝑦 = 𝑀𝑎𝑘𝑠𝑖𝑚𝑎𝑙 𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡, 𝑁 

 𝑉 =  𝑉𝑒𝑘𝑡 𝑡𝑖𝑙 𝑏𝑖𝑙𝑒𝑛 𝑖𝑛𝑘𝑙𝑢𝑑𝑒𝑟𝑡 ℎø𝑦𝑒𝑠𝑡𝑒 𝑚𝑎𝑟𝑘𝑡𝑟𝑦𝑘𝑘, 𝑁 

 𝜇 = 𝐹𝑟𝑖𝑘𝑠𝑗𝑜𝑛𝑠 𝑘𝑜𝑒𝑓𝑓𝑖𝑠𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑛 

 

Siden sentrifugalkraften virker gjennom bilens massesenter og ikke kontaktflaten skapes det et 

moment i bilen som roterer den ut av svingen. Dette fører til lastoverføring til de ytre dekkene for å 

motvirke momentet. Lastoverføringen kan dermed regnes ved summen av moment i «y-retning» om 

kontaktflatene [1, s. 18-21]: 

 

∆𝑉𝑦 = ±
𝐹𝑦ℎ𝑚

𝑇
 

(27) 

 ∆𝑉𝑦 = 𝐿𝑎𝑠𝑡𝑜𝑣𝑒𝑟𝑓ø𝑟𝑖𝑛𝑔𝑒𝑛, 𝑁 

 ℎ𝑚 = 𝐻ø𝑦𝑑𝑒𝑛 𝑡𝑖𝑙 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑠𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟𝑒𝑡 

 𝑇 = 𝐻𝑗𝑢𝑙𝑏𝑟𝑒𝑑𝑑𝑒𝑛, 𝑚𝑚 

 

Dette gir oss den totale lastoverføringen. Hvordan den fordeler seg mellom fronthjulene og bakhjulene 

varierer svært etter en rekke faktorer, blant annet stivheten til rammen og fjærene [1, s. 22]. 
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3.4 Analyse av krefter i hjulopphenget 

3.4.1 Dynamisk lastfaktor under kjøring 

En konkurransebil er et dynamisk objekt og er sjeldent utsatt perfekte situasjoner slik som 

utregningene tilsier. Av denne årsaken benyttes diverse dynamiske faktorer for å dekke uønsket 

vibrasjon og variasjon i kreftene som oppstår under håndtering av bilen og for å sikre at designet er 

trygt. Disse designfaktorene er listet i tabell 4.4.1 [1, s. 45-46]. 

Tabell 3.4.1: Liste over dynamiske faktorer som benyttes for beregning av maksimale krefter under kjøring. [1, s. 46] 

 

 

 

3.4.2 Beregning av maksimal last som virker på triangelarmene 

For å analysere kreftene i armene må en først finne lasten som virker på hele hjulopphenget og 

hvordan de fordeles over systemet. En tar da for seg både hjulopphenget foran og bak under 

akselerasjon, bremsing, sving og statisk kjøring [1, s. 77]. 

 

Maksimal vertikal last 

Maksimal vertikal last oppnås når bilen kjører på en rett strekke med dens maksimale fart. Da vil 

hjullasten inkludere vekten av bilen og det maksimale marktrykket bilen kan oppnå. Her benyttes den 

dynamiske faktoren 3 for vertikal last forårsaket av massen, mens faktoren 1,3 benyttes for 

aerodynamisk last [1, s. 77-79]. 

 

Vertikal designlast per side av bilen [1, s. 78]: 

 𝑉𝑠𝑡𝑎𝑡𝑖𝑠𝑘,𝑚𝑎𝑘𝑠 = 0,5 ∙ [𝑉 ∙ 𝐷𝑓 + 𝑉𝑎𝑒𝑟𝑜 ∙ 𝐷𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜] (28) 
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 𝑉𝑠𝑡𝑎𝑡𝑖𝑠𝑘,𝑚𝑎𝑘𝑠 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑏𝑖𝑙𝑒𝑛, 𝑁 

 𝑉 = 𝑉𝑒𝑘𝑡 𝑎𝑣 𝑏𝑖𝑙𝑒𝑛 𝑚𝑒𝑑 𝑓ø𝑟𝑒𝑟, 𝑁 

 𝐷 = 𝑀𝑎𝑟𝑘𝑡𝑟𝑦𝑘𝑘, 𝑁 

 𝐷𝑓 = 𝐷𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑠𝑘 𝑓𝑎𝑘𝑡𝑜𝑟 

 

 

Maksimal bremsing  

Maksimal last under bremsing skjer når bilen bremser fra høy fart. Her benyttes dynamisk faktor 1,3 

etter tabell 3.4.1. Fremre hjuloppheng vil oppnå høyeste last på grunn av lastoverføringen fremover 

under bremsing [1, s. 77-79]. 

Vertikal designlast på fremre hjul under bremsing [1, s. 78]: 

 𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝑉 ∙ 𝐷𝑓  (29) 

 𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑘𝑜𝑛𝑡𝑎𝑘𝑡𝑓𝑙𝑎𝑡𝑒, 𝑁 

 𝑉 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁 

 𝐷𝑓 = 𝑑𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑠𝑘 𝑓𝑎𝑘𝑡𝑜𝑟 

 

Langsgående bremsekraft kan finnes ved å multiplisere VVer,brems med friksjonskoeffisienten, 𝜇𝑥 [1, s. 

16]: 

 𝐹𝑥 = 𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 ∙ 𝜇𝑥  (30) 

 𝐹𝑥 = 𝐿𝑎𝑛𝑔𝑠𝑔å𝑒𝑛𝑑𝑒 𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑒𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡, 𝑁 

 𝜇𝑥 = 𝐿𝑎𝑛𝑔𝑠𝑔å𝑒𝑛𝑑𝑒 𝑓𝑟𝑖𝑘𝑠𝑗𝑜𝑛𝑠𝑘𝑜𝑒𝑓𝑓𝑖𝑠𝑖𝑒𝑛𝑡 

 

 Langsgående bremsekraft i denne situasjonen blir da [1, s. 78]: 

 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝐹𝑥 ∙ 𝐷𝑓  (31) 

 

Maksimal sving 

Maksimal last oppstår i bilens ytre hjul i en sving. For å finne dette må vi finne den statiske lasten på 

hjulene og legge til lastoverføringen relatert til hvilken ende av bilen en ser på. Den statiske vekten 

beregnes ved hjelp av formel (8) og (11). Lastoverføringen multipliseres så med overføringsforholdet 
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mellom foran og bak på bilen. Den tilsvarer hvor stor andel av den totale lastoverføringen vil foregå 

foran på bilen. 

Last på fremre ytre hjul kan da beregnes ved [1, s. 78]: 

 

𝑉𝑣𝑒𝑟,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = (0,5 ∙ 𝑉𝑏𝑖𝑙 ∙ (
𝐿𝑚

𝐿
) + (∆𝑉 ∙ ∆𝑉𝑓𝑜𝑟ℎ𝑜𝑙𝑑)) ∙ 𝐷𝑓  

(32) 

   

 𝑉𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑦𝑡𝑟𝑒 ℎ𝑗𝑢𝑙, 𝑁  

 𝑉𝑏𝑖𝑙 = 𝐵𝑖𝑙𝑒𝑛𝑠 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙𝑒 𝑣𝑒𝑘𝑡 𝑖𝑛𝑘𝑙𝑢𝑑𝑒𝑟𝑡 𝑚𝑎𝑟𝑘𝑡𝑟𝑦𝑘𝑘, 𝑁 

 0,5 = 𝐻𝑎𝑙𝑣𝑝𝑎𝑟𝑡𝑒𝑛 𝑎𝑣 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å ℎ𝑗𝑢𝑙𝑠𝑒𝑡𝑡 

 𝐿𝑚 = 𝐴𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑎𝑠𝑘𝑒𝑙 𝑡𝑖𝑙 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒𝑠𝑒𝑛𝑡𝑒𝑟, 𝑚𝑚 

 𝐿 = 𝐴𝑘𝑠𝑒𝑙𝑎𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 

 ∆𝑉 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡𝑜𝑣𝑒𝑟𝑓ø𝑟𝑖𝑛𝑔, 𝑁 

 ∆𝑉𝑓𝑜𝑟ℎ𝑜𝑙𝑑 = 𝑂𝑣𝑒𝑟𝑓ø𝑟𝑖𝑛𝑔𝑠𝑓𝑜𝑟ℎ𝑜𝑙𝑑𝑒𝑡 𝑎𝑣 𝑣𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑡𝑖𝑙 𝑦𝑡𝑡𝑒𝑟𝑠𝑡𝑒 𝑑𝑒𝑘𝑘 

 

For den laterale kraften bruker man: 

  𝐹𝑦,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 ∙ 𝜇𝑦 ∙ 𝐷𝑓  (33) 

 

Maksimal akselerasjon 

Maksimal akselerasjon skjer når bilen akselererer maksimalt uten å miste grep fra stillestående 

posisjon. Da er akselerasjon høyest, og avtar ettersom farten øker og luftmotstanden blir kraftigere. 

Siden maksimal akselerasjon skjer under lav fart har dermed aerodynamisk marktrykket ingen effekt 

på lasten påført hjulopphenget. 

For beregning av designlast benytter man en dynamisk faktor på 1,3, som er hentet fra tabell 3.4.1. 

Vertikal designlast blir [1, s. 78]: 

 𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑎𝑘𝑠 = 𝑉 ∙ 𝐷𝑓  (34) 

 𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑎𝑘𝑠 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å ℎ𝑗𝑢𝑙𝑒𝑛𝑒, 𝑁 

 𝑉 = 𝐿𝑎𝑠𝑡 𝑝å 𝑑𝑒𝑘𝑘 𝑢𝑛𝑑𝑒𝑟 𝑎𝑘𝑠𝑒𝑙𝑒𝑟𝑎𝑠𝑗𝑜𝑛, 𝑁 
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Akselerasjon fører også til en langsgående kraft som avhenger av vertikal last og 

friksjonskoeffisienten, 𝜇𝑥, slik som ved formel (21). Design akselerasjonskraft blir da [1, s. 78]: 

 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 = 𝐹𝑥 ∙ 𝐷𝑓  (35) 

 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 = 𝐿𝑎𝑛𝑔𝑠𝑔å𝑒𝑛𝑑𝑒 𝑙𝑎𝑠𝑡 𝑝å ℎ𝑗𝑢𝑙𝑒𝑡, 𝑁 

 𝐷𝑓 = 𝐷𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑠𝑘 𝑓𝑎𝑘𝑡𝑜𝑟 

Akselerasjonskraften overføres til triangelarmene via hjulnavet og virker derfor langsgående i høyden 

av hjulets sentrum og ikke kontaktflaten slik som de andre kreftene [1, s. 80-82]. 

 

3.4.3 Beregning av krefter som virker på triangelarmene 

Et dobbelt triangelarmt hjuloppheng er designet slik at det skal bære minst mulig bøyemoment, dette 

inkluderer å ha pinne koblinger i festepunktene til rammen og for triangelarmenes kobling til 

spindelen. Pinne koblingene gjør at hjulopphenget kan rotere i punktene. Dette resulterer i at motstand 

av krefter skjer hovedsakelig med strekk og kompresjon av rørene (aksialkrefter). For analyse av 

kreftene i hjulopphenget blir hjulstillingen ignorert i disse beregningene da cambervinkel, scrub radius 

og caster har lite påvirkning på kreftene. [1, s. 84] 

 

Maksimal Vertikal last  

Den vertikale lasten som oppstår nær toppfarten blir motstått av kreftene fra dempesystemet og 

triangelarmen den festes til. Lasten vil derfor kun virke på denne triangelarmen, vist i figur 3.4.1. [1, s. 

80] 

 

Figur 3.4.1: Fordeling av krefter under maksimal statisk bevegelse til venstre. Her vil kun vertikal last virke, og krefter vil 

derfor kun gå gjennom triangelarmen festet til demperen. Krefter som vil virke på dekket fra bakken vises til høyre. 
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Maksimal sving 

Under maksimal sving vil vertikal last påvirke systemet slik som situasjonen for maksimal vertikal 

kraft. Forskjellen er derimot at det her benyttes vertikal last utledet i formel (32). Under sving er 

hjulopphenget også utsatt for en horisontal, lateral kraft som virker lateralt mellom hjulet og bakken se 

formel (33). Denne kraften skaper et moment om senterpunktet til hjulet, som da vil «trekke» på øvre 

triangelarm i node A, og presse på nedre triangelarm i node B slik som vist i figur 3.4.2 under. 

Kreftene som virker i triangelarmene, må da motvirke disse kreftene. [1, s. 81-82] 

 

Figur 3.4.2: Fordeling av krefter mellom triangelarmene under maksimal sving til venstre. Krefter som vil virke på dekket fra 

bakken vises til høyre. 

Summen av moment om øvre triangelarm gir [1, s. 81]: 

 𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 ∙ ℎ2 = 𝑉𝐿𝑎𝑡 ∙ ℎ1 (36) 

 

 

𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 =
ℎ1

ℎ2
∙ 𝑉𝐿𝑎𝑡  

(37) 

 𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 = 𝐻𝑜𝑟𝑖𝑠𝑜𝑛𝑡𝑎𝑙 𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡 𝑠𝑜𝑚 𝑣𝑖𝑟𝑘𝑒𝑟 𝑝å ø𝑣𝑟𝑒 𝑏æ𝑟𝑒𝑎𝑟𝑚, 𝑁  

 𝑉𝐿𝑎𝑡 = 𝐿𝑎𝑡𝑒𝑟𝑎𝑙 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑙𝑎𝑠𝑡, 𝑁 

 ℎ1 = 𝐴𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐴 𝑡𝑖𝑙 𝑘𝑜𝑛𝑡𝑎𝑘𝑡𝑓𝑙𝑎𝑡𝑒𝑛, 𝑚𝑚 

 ℎ2 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 𝑎𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐴 𝑡𝑖𝑙 𝑁𝑜𝑑𝑒 𝐵, 𝑚𝑚 

 

 

Summen av moment om Node B gir [1, s. 81] : 

 𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 ∙ ℎ2 = 𝑉𝑙𝑎𝑡 ∙ (ℎ2 + ℎ1) (38) 
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𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 =
(ℎ2 + ℎ1)

ℎ2
∙ 𝑉𝐿𝑎𝑡  

(39) 

 𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 = 𝐻𝑜𝑟𝑖𝑠𝑜𝑛𝑡𝑎𝑙 𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡 𝑠𝑜𝑚 𝑣𝑖𝑟𝑘𝑒𝑟 𝑝å 𝑛𝑒𝑑𝑟𝑒 𝑏æ𝑟𝑒𝑎𝑟𝑚, 𝑁 

 

Maksimal bremsing 

Under bremsing er hjulopphenget utsatt for en vertikal last og en langsgående kraft. Den vertikale 

lasten er utledet i ligning (29). De langsgående kreftene som virker på triangelarmene, finnes ved bruk 

av formel (31). Den langsgående kraften skaper et moment om nodene, som fører til at node A blir 

trukket fremover langs bilens mens node B blir trukket i motsatt retning. Fordelingen av krefter blir da 

som vist i figur 3.4.3. [1, s. 82] 

 

Figur 3.4.3: Fordeling av krefter på hjulopphenget under maksimal bremsing til høyre. Krefter som vil virke på dekket fra 

bakken vises til høyre. 

Summen av moment om Node A gir [1, s. 82-83]: 

 

𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 =
ℎ1

ℎ2
∙ 𝑉𝐿𝑎𝑛𝑔  

(40) 

 𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 = 𝐿𝑎𝑛𝑔𝑠𝑔å𝑒𝑛𝑑𝑒 𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡𝑘𝑜𝑚𝑝𝑜𝑛𝑒𝑛𝑡 𝑓𝑟𝑎 ø𝑣𝑟𝑒 𝑏æ𝑟𝑒𝑎𝑟𝑚, 𝑁  

 𝑉𝐿𝑎𝑛𝑔 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑙𝑎𝑠𝑡, 𝑁 

 ℎ1 = 𝐴𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑓𝑟𝑎 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐴 𝑡𝑖𝑙 𝑘𝑜𝑛𝑡𝑎𝑘𝑡𝑓𝑙𝑎𝑡𝑒𝑛, 𝑚𝑚 

 ℎ2 = 𝐴𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐴 𝑡𝑖𝑙 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐵, 𝑚𝑚 
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Summen av moment om node B gir [1, s. 82-83]: 

 

𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 =
ℎ1 + ℎ2

ℎ2
∙ 𝑉𝐿𝑎𝑛𝑔  

(41) 

 𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 = 𝐿𝑎𝑛𝑔𝑠𝑔å𝑒𝑛𝑑𝑒 𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡𝑘𝑜𝑚𝑝𝑜𝑛𝑒𝑛𝑡 𝑓𝑟𝑎 ø𝑣𝑟𝑒 𝑏æ𝑟𝑒𝑎𝑟𝑚, 𝑁  

 𝑉𝐿𝑎𝑛𝑔 = 𝑉𝑒𝑟𝑡𝑖𝑘𝑎𝑙 ℎ𝑗𝑢𝑙𝑙𝑎𝑠𝑡, 𝑁 

 ℎ1 = 𝐴𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑓𝑟𝑎 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐴 𝑡𝑖𝑙 𝑘𝑜𝑛𝑡𝑎𝑘𝑡𝑓𝑙𝑎𝑡𝑒𝑛, 𝑚𝑚 

 ℎ2 = 𝐴𝑣𝑠𝑡𝑎𝑛𝑑 𝑓𝑟𝑎 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐴 𝑡𝑖𝑙 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐵, 𝑚𝑚 

 

 

Maksimal akselerasjon 

Under maksimal akselerasjon er hjulopphenget utsatt for en vertikal last og en langsgående kraft. Den 

vertikale lasten og langsgående kraften er beregnet ved hjelp av formel (34) og (35). Kreftene vil 

under denne situasjonen fordeles slik som vist i figur 3.4.4. Den vertikale kraften vil igjen kun bli tatt 

opp av triangelarmen festet til demperen. Begge de langsgående kreftene vil peke fremover, da 

akselerasjonskraften vil virke i sentrum av hjulet, og derfor ikke danne et moment om sentrum. [1, s. 

82]  

 

Figur 3.4.4: Fordeling av krefter i hjulopphenget under maksimal akselerasjon til høyre. Krefter som vil virke på dekket fra 

bakken vises til høyre. 
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Dersom vi tar for oss summen av moment om akslingen får vi: 

 
∑ 𝑀 = 𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 ∙ ℎ2 − 𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 ∙ ℎ1 = 0 

(42) 

 𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 = 𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡 𝑠𝑜𝑚 𝑣𝑖𝑟𝑘𝑒𝑟 𝑝å ø𝑣𝑟𝑒 𝑏æ𝑟𝑒𝑎𝑟𝑚, 𝑁 

 ℎ2 = 𝐷𝑖𝑠𝑡𝑎𝑛𝑠𝑒 𝑚𝑒𝑙𝑙𝑜𝑚 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐴 𝑜𝑔 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐵, 𝑚 

 𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 = 𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡 𝑠𝑜𝑚 𝑣𝑖𝑟𝑘𝑒𝑟 𝑝å 𝑛𝑒𝑑𝑟𝑒 𝑏æ𝑟𝑒𝑎𝑟𝑚, 𝑁 

 ℎ1 = ℎø𝑦𝑑𝑒 𝑡𝑖𝑙 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝐵, 𝑚 

Hvor det kan vises at: 

 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 = 𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 + 𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛  (43) 

 

Dersom vi løser for Ftopp får vi: 

 

𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 =
𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 ∙ ℎ1

ℎ2 + ℎ1
 

(44) 

 

Vi kan da sette formel (44) inn i formel (43) for å gi oss Fbunn: 

 

𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 = 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 −
𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 ∙ ℎ1

ℎ2 + ℎ1
 

(45) 

 

 

3.5 Elementmetoden 

Elementmetoden bruker materialteknologi som materialers egenskaper sammen med 

konstruksjonsanalyse til å analysere spenninger og forskyvninger av objekter og strukturer. Dette 

gjøres ved å dele objektet inn i mange små elementer og bruke matematiske approksimeringsmetoder 

til å interpolere spenning og forskyvning fra element til element. Elementmetoden resulterer ofte i 

store algebraiske ligninger med mange ukjente variabler, dermed er bruk av datamaskiner for 

elementmetoden kritisk da du raskt og effektivt kan legge inn objekter, noder, grenseverdier og 

materialegenskaper og deretter løse problemet med noen tastetrykk [6, s. 1]. 
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Elementmetoden på datamaskinen kan beskrives i 7 steg [6, s. 4]: 

 Strukturen deles inn i flere elementer og gjøres klar til analyse. 

 En definerer elementenes egenskaper som programmet vil benytte til sine beregninger. Dette 

er blant annet elastisitetsmodulen E og tverrsnittareal 

 Ved likevekt i strukturen kan de strukturelle matrisene med sine verdier settes opp. Da kan 

kreftene på strukturen og dens noder overføres til forskyvninger ved nodene. 

 En kan så legge inn kreftene som vil virke på strukturen. Krefter, trykk og momenter som 

virker eksternt på strukturen legges inn. 

 En definerer så grenseverdier på strukturen. En må da ta for seg hvilke grenseverdier som vil 

virke hvor på strukturen, og eventuelt om det eksisterer grenseverdier for gitte 

nodeforskyvninger. 

 Når en har definert strukturen, kreftene og grenseverdiene kan en løse matrisene definert i 

punkt 3 for å finne de ukjente verdiene for krefter, forskyvning eller andre parametere. 

 Vi kan så bruke kreftene beregnet til å beregne spenningen i objektet på nodene. 

 

Rammekonstruksjon 

En rammekonstruksjon er en bygg struktur som består av bjelker. En bjelke er et konstruksjonselement 

som bærer alle kraftformer, dette inkluderer aksialkraft, skjærkraft og bøyemoment, i motsetning til 

stangelementer som bare bærer aksialkraft [6, s. 57]. Bjelker kan ha alle støtter, som for eksempel 

stiftstøtte (pin support) eller fast kobling (fixed support). Dette betyr at det må legges inn 

grenseverdier for både forskyvning og rotasjon. Elementmetoden benytter også geometri for å overføre 

hver enkelt elements lokale koordinatsystem til et felles koordinatsystem [6, s. 213]. 

Pinne kobling støtte 

Pinne støtte koblinger som bolter eller hjullager. Stiftstøtte koblinger har begrensninger for lineær 

forflytning i X-, Y- og Z- retningene, uten å begrense rotasjon i et kritisk plan. Dette fører til at 

stiftstøtte-koblinger ikke overfører bøyemoment mellom eller til elementene [4, s. 211]. 

Grenseverdiene i planet er (𝑈𝑥 , 𝑈𝑦) [6, s. 81]. 

Faste koblinger 

Faste koblinger som Y-stykke bindeelementer, sveis eller flerbolt koblinger, binder ett eller flere 

elementer slik at de begrenses i både lineær forskyvning og rotasjon. Faste koblinger overfører 

aksialkrefter, skjærkrefter og moment og er derfor stive [4, s. 211]. Grenseverdiene i planet er 

(𝑈𝑥 , 𝑈𝑦, 𝜗) [6, s. 139]. 
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Teori bak elementmetoden 

Elementmetoden benytter geometriske verdier som lengde 𝐿 og tverrsnitt 𝐴 sammen med mekaniske 

egenskaper som Elastisitetsmodulen 𝐸 og poissonsforholdet til å komponerestrukturelle matriser. 

Disse element-ligningene relaterer krefter på nodene med elementenes tverrsnitt og treghetsmoment, 

sammen med E-modul og poissonsforholdet til å finne deformasjon og spenning i elementene [6, s. 2], 

[6, s. 14]. Grunnlaget for forskyvningen er Hookes lov. Fra denne loven kan spenninger og krefter 

finnes. 

Hookes lov er forholdet mellom spenning og tøying for ett element med E-modulen E [6, s. 59]: 

 𝜎 = 𝐸 ∙ 𝜀 (46) 

 𝜎 = 𝑆𝑝𝑒𝑛𝑛𝑖𝑛𝑔, 𝑀𝑃𝑎 

 𝐸 = 𝐸𝑙𝑎𝑠𝑡𝑖𝑠𝑖𝑡𝑒𝑡𝑠 𝑚𝑜𝑑𝑢𝑙𝑒𝑛, 𝐺𝑃𝑎 

 

Aksialspenning har formelen [7, s. 142-143]: 

 

𝜎 =
𝐹

𝐴
 

(47) 

 𝐹 = 𝐾𝑟𝑎𝑓𝑡, 𝑁 

 𝐴 = 𝑇𝑣𝑒𝑟𝑟𝑠𝑛𝑖𝑡𝑡 𝑎𝑣 𝑠𝑡𝑎𝑣, 𝑚𝑚2 

 

Fra forskyvningen i ett element i til j kan aksialkraften i finnes ved: 

 

𝐹(𝑥) = [
−𝐸𝐴

𝐿

𝐸𝐴

𝐿
] {

𝑑𝑖𝑥

𝑑𝑗𝑥
} 

(48) 

 𝐹(𝑥) = 𝑎𝑘𝑠𝑖𝑎𝑙𝑘𝑟𝑒𝑓𝑡𝑒𝑟, 𝑁 

 𝐿 = 𝑙𝑒𝑛𝑔𝑑𝑒, 𝑚𝑚 

 {
𝑑𝑖𝑥

𝑑𝑗𝑥
} = 𝑓𝑜𝑟𝑠𝑘𝑦𝑣𝑛𝑖𝑛𝑔 𝑖 𝑘𝑛𝑢𝑡𝑒𝑝𝑢𝑛𝑘𝑡 𝑖 𝑜𝑔 𝑗, 𝑚𝑚 

 

Bøyemoment er definert i formel (5) og kan relateres til forskyvningen i en bjelke med [6, s. 

137]:  
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𝑚(𝑥) = 𝐸𝐼
𝑑2𝑢(𝑥)

𝑑𝑥
 

(49) 

 

 𝑚(𝑥) = 𝑏ø𝑦𝑒𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡, 𝑁𝑚 

 𝐼 = 𝑇𝑟𝑒𝑔ℎ𝑒𝑡𝑠𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡𝑒𝑡 𝑡𝑖𝑙 𝑏𝑗𝑒𝑙𝑘𝑒, 𝑚𝑚4 

 𝑢(𝑥) = 𝑓𝑜𝑟𝑠𝑘𝑦𝑣𝑛𝑖𝑛𝑔𝑠𝑣𝑒𝑟𝑑𝑖𝑒𝑛𝑒 𝑖 𝑒𝑡 𝑝𝑢𝑛𝑘𝑡 𝑥 

 

Skjærkraft kan relateres til forskyvning i bjelke med formelen [6, s. 137]:  

 

𝑓(𝑥) = 𝐸𝐼
𝑑3𝑢(𝑥)

𝑑𝑥
 

(50) 

 𝑓(𝑥) = 𝑆𝑘𝑗æ𝑟𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡, 𝑁 

 

 

3.6 Von Mises hypotesen 

Von Mises hypotesen er en hypotese for å approksimere når et element utsatt for multiaksiale 

spenninger og skjærspenninger vil flyte. Denne hypotesen er spesielt nyttig for utregninger av 

styrken til duktile materialer som aluminium og stål. Von Mises benyttes blant annet av FEA 

verktøyet i Autodesk Inventor [8, s. 205-207]. 

 

 

3.7 Cambervinkel 

Når en setter opp en bils hjulstilling og geometri, er cambervinkelen en viktig parameter å ta høyde 

for. Den definerer vinkelen mellom hjulet og en imaginær vertikal linje gjennom senterpunktet i 

hjulets kontaktflate sett forfra på bilen, slik som i figur 3.7.1 [9]. 
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Figur 3.7.1: Cambervinkelen 𝜃 oppgitt i grader (° ). 

Fra konvensjon defineres cambervinkelen som positiv når hjulet lener seg utover fra bilen, og negativ 

når den lener seg innover mot bilen. [9] 

Målet med å vinkle hjulene er hovedsakelig å maksimere mengden grep, spesielt gjennom svinger, 

hvor en vil kunne ta svingene raskere. Dette oppnås ved å forsøke å ha best cambervinkel til enhver 

tid. [1, s. 62] 

Et dilemma en må ta stilling til derimot, er at hjulet ønsker forskjellig camber vinkel alt etter hvor 

krapp svingen er. Når en kjører rett frem, er optimal cambervinkel 0°, da hele kontaktflaten vil ligge 

mot bakken. Under svinger er det hovedsakelig to fenomener en må forholde seg til. Først, vil 

sentripetalkraften som bilen opplever i svingen føre til at bilen vil «lene seg» utover i svingene. Denne 

bevegelsen vil være med å endre cambervinkelen til hjulene. I tillegg vil sentripetalkreftene gjøre at 

dekkene horisontal forskyves langs bakken. For å kompensere for dette, må cambervinkelen ytterligere 

økes [1, s. 62].  

For maksimalt grep og kjøreegenskaper vil man at toppen av alle dekk peker innover i svinger, og så 

nærme 0° som mulig på strekkninger uten rulling [1, s. 62]. 
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3.8 Hjulopphengskinematikk 

For å evaluere et hjulopphengs kinematikk fokuserer man hovedsakelig på fire situasjoner. Dette 

innebærer statisk bevegelse, hump, tilbakestøt og rulling. 

 

Statisk bevegelse 

Statisk bevegelse er når bilen står stille eller kjører på en flat strekke og hjulopphenget ikke utsettes 

for spontane krefter. Det vil da ikke være noen bevegelse i rammen i forhold til hjulopphenget. 

Hjulstillingen er da i statisk posisjon. [1, s. 62] 

 

Figur 3.8.1: Seksjon av hjulopphenget under statisk bevegelse. 

 

Hump og Tilbakestøt 

Hump og tilbakestøt oppstår når hjulene møter ujevnheter i veien. Under hump vil dempesystmet 

oppleve en spontan vertikal retningsending i forhold til rammen som gjør at fjærene og hjulopphenget 

komprimeres. Tilbakestøt er situasjoner hvor demperen dekomprimeres, som for eksempel etter hump. 

Eksempler på bevegelsene kan bli sett i figur 3.8.2 og 3.8.3 [10, s. 226]. 

Hump og tilbakestøt har flere variasjoner, for eksempel kan et det være bare ett hjul som treffer en 

hump eller at begge hjulene beveges i forhold til rammen. 
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Figur 3.8.2: Seksjon av hjulopphenget under hump. Demperen komprimeres da, som fører til at hjulet løftes oppover. 

 

 

Figur 3.8.3: Seksjon av hjulopphenget under tilbakestøt. Her vil hjulet bli presset nedover. 

 

Rulling 

Når bilen svinger, vil sentripetalkraften som virker på hjulene føre til at bilen «lener» seg utover fra 

svingen. Det er denne effekten som omtales som rulling i sammenheng med hjuloppheng. Da 

triangelarmene er festet til rammen, vil rullingen føre til at den «drar» på triangelarmene, Dette fører 

til en endring i hjulstillingen, spesielt med tanke på camber og spissing. Dette kan ha store effekter på 

kjøreegenskapene til bilen. Situasjonen vil føre til at bilens ytre hjul i svingen opplever hump, mens 

bilens indre hjul blir utsatt for tilbakestøt. [10, s. 234] 
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3.9 Rullesenter 

Rullesenteret er punktet hjulopphenget roterer om i øyeblikket under rulling, og er derfor svært viktig 

å definere. 

Rullesenteret kan defineres ved å trekke en imaginær linje gjennom hver triangelarm i hjulopphenget. 

Da vil en se at dersom triangelarmene på hver side ikke er parallelle, vil de imaginære linjene 

konvergere i et punkt. Dette punktet kalles for det øyeblikkelige rotasjonssenteret, og er punktet hvor 

den siden av hjulopphenget roterer om akkurat i det øyeblikket. Dette vises i figur 3.9.1. Det samme 

punktet kan bli funnet for motsatt side av hjulopphenget ved samme fremgangsmåte [1, s. 65-66]. 

 

Figur 3.9.1: Illustrasjon av det øyeblikkelige rotasjonssenteret til en seksjon av hjulopphenget. 

En kan videre trekke en linje mellom de øyeblikkelige rotasjonssentrene og kontaktpunktet mellom 

dekket og bakken, se figur 4.9.2. Dette danner da en ny imaginær linje for hver side av hjulopphenget. 

Skjæringspunktet mellom disse linjene kalles videre for rullesenteret, og vises i figur 3.9.3. Dette er 

punktet som rammen til bilen roterer rundt i det øyeblikket [1, s. 66]. 

 

Figur 3.9.2: Illustrasjon av den imaginære linjen gjennom kontaktpunktet og det øyeblikkelige rotasjonssenteret. 
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Figur 3.9.3: Illustrasjon av rullesenteret til den delen av bilen. 

Mengden rullestenteret beveger seg bør holdes til en forsvarlig mengde. Dette betyr at den bør ikke 

bevege seg mer enn 50 mm vertikalt og 100 mm lateralt. Ved store bevegelser i rullesenteret kan man 

oppleve at bilen blir svært ustabil og vanskelig å kjøre  [1, s. 65-67]. 

Store endringer i rullesenter posisjon kan også føre til at rullesenteret beveger seg gjennom 

bakkeplanet eller forbi massesenteret. Dette bør i høyest grad unngås, da dette introduserer 

karakteristikker som er svært uønskelige. Begge situasjonene gjør bilen ustabil, og kan i verste fall 

føre til at bilen vil rulle ukontrollert i svingene [1, s. 65-67]. 

For å redusere rullesenteret er det derfor normalt å ha et høyt rullesenter, uten at det overstiger 

massesenteret. Et høyt rullesenter vil også kunne redusere mengden rulling under svinger, hvor et 

rullesenter som ligger i samme punkt som massesenteret vil føre til ingen rulling. Dette skjer fordi 

mengden rulling fungerer ved å se på momentet dannet av svingkraften som virker i massesenteret. 

Momentarmen er da distansen mellom massesenteret og rullesenteret. Fra samme logikk kan en da se 

at bilen vil oppleve motsatt rulling ved å ha rullesenteret over massesenteret, da momentet da vil virke 

i motsatt retning [1, s. 66]. 

Det er derimot noen fordeler med å ha et lavere rullesenter, da ett høyt rullesenter vil øke mengden 

jacking som vil virke på bilen under svinger, som er uønskt. Det vil også føre til at dekket vil «slepes» 

langs bakken under hump og tilbakestøt, som øker slitasjen [1, s. 67]. 

Rullesenteraksen er linjen som går igjennom framre og bakre hjuloppheng, denne brukes til å redusere 

torsjon i rammen. Det kan være en fordel å ha litt stigning i aksen [1, s. 67].  

 

3.10 Dobbel triangelarm hjuloppheng 

Dobbelt triangelarmt hjuloppheng er en mye benyttet design for hjuloppheng i moderne racing og er 

standarden i for eksempel Formel 1. Konseptet dobbelt triangelarm består av en øvre og nedre 

triangelarm, også kalt triangelarm, hvor triangelarmene vil bestå av to festepunkter på bilen og ett 
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felles festepunkt på spindelen. Dette er for å minske bevegelsesfriheten for å oppnå et stabilt 

hjuloppheng [1, s. 61-62]. Triangelarmene kan designes som ett stykke materiale eller som to staver 

festet med ett Y-stykke slik som i figur 3.10.1.  

 

Figur 3.10.1: Triangelarm design benyttet på dagens biler hos ION Racing. Triangelarmen består av et Y-stykke, to 

karbonfiber rør, to aluminium braketter og to stav-ende lager (Rod end bearing). Y-stykket brukes for å feste 

karbonfiberrørene sammen. Aluminiumbrakettene limes inn i karbonfiberrørene for å lage gjenger til stav-ende lagerene. 

Fordelen med et slikt oppsett er at en kan enkelt designe et fullt uavhengig hjuloppheng. Dette betyr at 

hvert hjul kan bevege seg uavhengig av bevegelsen til de andre hjulene. Dette er svært ønskelig i 

løpsbiler, da det er med på å maksimere grepet individuelt for hvert hjul vil ha til enhver tid [1, s. 61].  

 

Parallelle armer med lik lengde 

Parallelle armer med lik lengde er den simpleste formen for dobbel triangelarm hjuloppheng se figur 

3.10.2. Med parallelle triangelarmer, er det ingen cambervinkel gjenoppretting under rulling. Dette 

betyr at dersom bilen utsettes for 4 ̊ rulling, vil dekkene oppleve en tilsvarende cambervinkel endring 

på 4 ̊ for alle hjulene, samtidig er det ingen cambervinkel endring ved hump siden dekket flytter seg 

opp og ned gjennom en vertikal linje [1, s. 63-65].  

Et parallelt hjuloppheng kan derimot skape en del bevegelse av rullesenteret. parallelle hjuloppheng er 

ideelle når aerodynamikk eller kontroll av hump og tilbakestøt er et fokus for bilen slik som i Formel 1 

[1, s. 63-65]. 
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Figur 3.10.2: Tegning av parallelle armer i et hjuloppheng. 

Konvergerende armer med lik lengde 

Konvergerende armer er hovedsakelig for å kontrollere bevegelsen av rullesenteret. Dette oppnås ved 

at man vinkler armene slik at man kan trekke to imaginære linjer gjennom hver triangelarm, hadde 

linjene krysset hverandre, sett forfra på bilen ville armene konvergert til dette punktet. Armene er da 

ikke lenger parallelle, men konvergerende, se figur 3.10.3 [1, s. 65-66]. 

Det er flere fordeler med å sette opp hjulopphenget slik. Først, kan man redusere rullesenterbevegelsen 

med dette. Når bilen opplever dynamisk bevegelse, vil rullesentrenes posisjon endres. For å redusere 

dette, kan man implementere konvergerende armer og la dem konvergere høyt fra bakkeplanet [1, s. 

65-66]. Som nevnt ved parallelle armer vil 4° rulling forårsake 4° cambervinkel endring i hjulene, 

mens ved hump og tilbakestøt vil hjulene oppleve 0° endring. Ved konvergerende armer vil det ikke 

være slik. Under rulling vil man oppleve at cambervinkel endringen på dekkene er lavere enn 

vinkelendringen på rammen, mens ved hump og tilbakestøt vil cambervinkel endringen nå være større 

enn 0°. Dette er viktig å ha kontroll på, da det kan utnyttes til å forbedre bilens grep til bakken i sving 

[1, s. 67-68]. 

 

Figur 3.10.3: Tegning av et konvergerende hjuloppheng. 

Konvergerende armer med ulik lengde 

Konvergerende armer med ulik lengde settes opp likt som nevnt tidligere, men nå har armene ulik 

lengde. Dette vil være med på å ytterligere redusere rullesenter bevegelsen, med minimalt med endring 
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i cambervinkel endringen i forhold til konvergerende armer med lik lengde. Dette er derfor et effektivt 

verktøy å benytte for å få kontroll på rullesenteret, konvergerende armer med ulik lengde er illustrert i 

figur 3.10.4 [1, s. 68-697]. 

 

Figur 3.10.4: Illustrasjon av konvergerende hjuloppheng med ulik lengde. 

 

3.11 Jacking  

Jacking er en form for lateral vektoverføring mot ytre hjul som oppstår under ekstrem svingning. Det 

oppstår på grunn av vinklingen på armene og hvordan kreftene i armene dekomponeres etter å motstå 

den laterale svingkraften [1, s. 144-158]. 

Det er hovedsakelig tre designvalg som vil ha en stor effekt på mengden jacking bilen vil oppleve. 

Dette er rullesenter høyde, caster vinkel og king pin vinkel [1, s. 144-158]. 

Mengden jacking er viktig å holde under et forsvarlig nivå. Dette kan gjøres ved å ikke ha mer caster 

eller king-pin vinkel enn nødvendig, og ha så lavt rullesenter som mulig uten at det øker rullesenter 

bevegelsen for mye [1, s. 144-158]. 

For mye jacking kan i verste fall føre til at indre hjul løftes fra bakken under sving, som videre vil 

svekke bilens bakkegrep. Det vil også kunne føre til økt ustabilitet i bilen, i form av under eller 

overstyring. Jacking vil også kunne bidra til mer torsjon i rammen, som er uønskelig [1, s. 144-158]. 

Jacking er ett fenomen som oppstår under kjøring. Det er ingen parametere for jacking i 

OptimumKinematics og jacking unngås med konservativ bruk av king pin vinkel og caster vinkel 
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3.12 Anti-rulling  

Slik som forklart under hjuloppheng kinematikken, vil bilen rulle utover i en sving. Dette kan føre til 

en stor mengde cambervinkel endring, spissingsvinkel endring, jacking og en rekke andre, mindre 

ønskelige egenskaper. Ved stor mengde rulling kan bilen også i verste fall treffe bakken. 

For å unngå dette kan en til en viss grad redusere bevegelsesforholdet, ofte kalt motion ratio, mellom 

hvor mye dekket forflyttes og fjæren komprimeres, eller ha stivere fjærer. Dette kan derimot ikke alltid 

være ønskelig, da stivere fjærer kan gjøre at bilen reagerer dårligere til ujevnheter på banen, og 

generelt forverre kjøreopplevelsen til føreren [1, s. 92-94].  

En annen måte å redusere rulling på er ved å introdusere anti-rulling, gjerne ved et krengestag. Den vil 

fungere ved å øke stivheten over akselen kun ved rulling, uten å påvirke squat og dive. Tradisjonelt vil 

krengestaget implementeres som et stag som går på tvers av bilen, og vil bli utsatt for torsjon under 

rulling som fører til at den virker mot å gjenopprette statisk posisjon [1, s. 111-113].  

 

3.13 Caster vinkel og caster lengde  

Caster vinkel er en en parameter som omhandler vinkelen mellom en imaginær vertikal linje gjennom 

hjulets kontaktflate og den imaginære linjen dannet gjennom triangelarmenes monteringspunkt på 

spindelen, sett fra siden på bilen. Dette kan bli sett i figur 3.13.1. Caster implementeres gjerne på 

forhjulene på en bil [1, s. 157]. 

 

Figur 3.13.1: Caster vinkelen 𝜃 i grader (°), og caster lengden L.  
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Ved å implementere caster vinkel, vil den påvirke hvordan bilen håndterer, spesielt i svinger. Det ytre 

hjulet i en sving vil få mer negativ camber under sving. Dette kan være fordelaktig for å motvirke king 

pin vinkelens påvirkning, samt få hjulet til å peke innover i en sving. En vil derimot ikke ha for mye 

negativ camber, da det kan være med på å redusere kontaktflaten dersom vinkelen blir for stor. Caster 

vinkel påvirker også hjulet ved å øke mengden jacking [1, s. 157-159]. 

Caster vinkel påvirker også caster lengden. Det er den horisontale distansen mellom kontaktpunktet 

og skjæringspunktet mellom caster vinkelens imaginære linje og bakkeplanet. Denne lengden er viktig 

da den spiller inn i bilens stabilitet. Ved å ha en viss lengde, kan en føre til at forhjulene får en 

selvopprettende effekt, som er med på å gjøre bilen mer stabil [1, s. 157-159]. 

Generelt sett bør caster lengden være minst 15 mm. Lengden bør heller ikke være overdrevent lang, da 

det vil påvirke kjørefølelsen for føreren, blant annet ved å sterkt redusere hvor mye av kreftene som 

virker på hjulene som blir overført til føreren. En for lang caster lengde vil også kunne gjøre det 

tyngre for føreren å svinge [1, s. 157-159]. 

 

3.14 King pin vinkel  

 

Figur 3.14.1: King Pin vinkel 𝜃 og scrub radius L. 

King pin vinkel er vinkelen mellom to imaginære linjer sett forfra på bilen. Den ene er en vertikal linje 

gjennom kontaktpunktet til hjulet, og den andre er linjen dannet gjennom triangelarmenes 

monteringspunkter på spindelen ofte kalt styreaksen [1, s. 156-157]. Dette kan bli sett i figur 3.13.1. 
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Det er både fordeler og ulemper med en stor king pin vinkel. Først er det nødvendig for å oppnå en 

ønskelig scrub radius. Dette er distansen mellom kontaktpunktet og skjæringspunktet mellom 

styreaksen og bakkeplanet, slik som vist i figur 3.14.1. Desto større denne lengden er, jo mer av 

kreftene vil sendes gjennom styresystemet til føreren. Dette kan være uønskelig i situasjoner hvor kun 

et av hjulene treffer en ujevnhet i bakken, som kan føre til at rattet plutselig blir «dratt» til den siden. 

En bør derfor forsøke å begrense lengden til under 40 mm. Dette kan gjøres ved å enten montere 

armene nærmere senteret av hjulet, eller om det ikke går, øke king pin vinkelen slik at den er vinklet 

mot kontaktpunktet [1, s. 156-157]. 

Overdreven vinkling bør en derimot unngå, da dette selv har noen negative effekter på kinematikken. 

Det vil først ha en effekt på camber endringen på forhjulene. I svinger vil begge sidene oppleve mer 

positiv camber, som er fordelaktig for innerhjulet, men for ytterhjulet er det svært uønskelig. For stor 

king pin vinkel kan også føre til jacking, som videre kan gjøre bilen ustabil [1, s. 156-157]. 

 

3.15 Ackermann styring  

I en sving kan vi approksimere en bils bevegelse til at den går i en sirkulær bane rundt et sentrum. For 

å holde en konstant radius i en ideell verden uten slipvinkel, må hjulene på bilen vinkles slik at de står 

vinkelrett mot sirkelets senter. Innerhjulet vil derimot gå rundt sentrum med en kortere radius en det 

ytre hjulet på bilen. I figur 3.15.1 kan en derfor se at begge forhjulene ikke vil kunne peke mot 

sentrum samtidig [2, s. 60]. Dette kalles parallellstyring, og er den simpleste metoden å benytte når en 

setter opp styringen til bilen. Dette er når begge forhjulene vil vinkles like mange grader når rattet 

roteres [1, s. 161-162]. 

 

Figur 3.15.1: Figuren viser parallell styring på bilen. Her kan man se hvordan begge hjulene aldri vil kunne være vinkelrette 

på svingsirkelens senter samtidig. 

Ved å sette opp geometrien til hjulopphenget på riktig måte, kan en få begge hjulene til å stå vinkelrett 

på sirkelens sentrum, slik som i figur 3.15.2. Det er dette vi kaller Ackermann styring. Da vil det indre 

hjulet svinge mer enn det ytre hjulet [2, s. 60]. 
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Figur 3.15.2: Figuren viser Ackermann styring på bilen. Her vil begge hjulene kunne stå vinkelrett på svingsirkelens senter. 

 

For å få et estimat av bilens prosentmessige Ackermann styring kan en lage en skisse over akslingene 

til bilen sett ovenfra, slik som i figur 3.15.3. En trekker da en imaginær linje som krysser gjennom 

styreaksen, aksen hjulet roterer om, og styrearmens monteringspunkt på spindelen. En gjør også dette 

på motsatt side av bilen. Desto nærmere skjæringspunktet mellom de to linjene er til akselen bak, 

desto mer Ackermann styring vil bilen ha. Dersom skjæringspunktet er på akselen bak, vil bilen ha 

100% Ackermann styring. Ackermann prosent kan også beregnes ved hjelp av dataprogrammer [1, s. 

162]. 

 

Figur 3.15.3: 100% Ackermann styring. Linjene i hvit er imaginære linjer gjennom bilens akslinger. Linjene i rød er 

imaginære linjer som krysser styrearmens monteringspunkt på spindelen og styreaksen. 
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Ackermann styring, og styring generelt, blir derimot et svært komplekst tema når en introduserer ytre 

påvirkninger og slipvinkel. Typen dekk vil også påvirke dette. Det er derfor svært vanskelig å kunne 

forutsi mengden Ackermann styring en trenger uten å gjøre store beregninger og fysiske tester.  

 

3.16 Slippvinkel 

Slippvinkel er et svært omfattende tema med flere faktorer som spiller inn. Beregninger blir også 

betydelig vanskeligere når slippvinkel introduseres. Derfor begrenses denne forklaringen til en mer 

grunnleggende forklaring. 

Når en bil kjører i høy fart og svinger, kan en oppleve at bilen svinger mindre enn mengden en har 

rotert rattet, slik som i figur 3.16.1 (a). Dette skyldes slipvinkel. 

Enkelt forklart, er slippvinkelen forskjellen mellom vinkelen på hjulet og vinkelen bilen beveger seg i. 

For å forstå hvorfor dette skjer, kan en se dette i figur 3.15.1 (b) [1, s. 122]. 

 

Figur 3.16.1: (a) viser hvordan slipvinkel kan føre til at bilen tar en bredere sving enn planlagt. (b) viser forskjellen mellom 

svingretning, som er retningen dekket peker, og kjøreretning, retningen bilen faktisk kjører. Vinkelen mellom dem, 𝜃, er 

slipvinkelen. 

Når en svinger, vil sentripetalkrefter påvirke bilen. Dette fører til at delen av dekket som ligger i klem 

mellom bakken og hjulet vil deformeres. Desto mer krefter som virker på bilen, desto mer blir 

kontaktflaten deformert i forhold til resten av dekket. Det er dette som fører til slipvinkel, og videre at 

bilen vil svinge mindre enn forventet. Føreren vil derfor oppleve at dersom man tar svingen raskere, 

med mer krefter, vil slippvinkelen øke og forskjellen mellom vinkling av dekket og kjøreretning blir 

større [1, s. 122-123]. 
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En god fører vil derimot kunne dra nytte av slippvinkelen for å forbedre sin rundetid. Alt etter vekten 

som virker på hjulet i det øyeblikket, vil dekket ha en optimal slippvinkel, hvor det vil kunne ta opp 

mest mulig laterale krefter. Desto større laterale krefter, desto høyere slippvinkel trenger en for å 

oppnå optimal slippvinkel. Dette defineres ofte med en graf utarbeidet av dekkdata etter testing av 

dekket [1, s. 128-130]. 

For å finne optimal slippvinkel ute på banen kreves det erfaring med bilen. Ofte vil erfarne førere 

kunne «føle» det på bilen, og en kan oppleve at en tar svingen mye raskere. Svinger en for lite, vil en 

ikke kunne ta svingen i den hastigheten. Svinger en for mye, kan en oppleve at bilen svinger svært 

mye mindre enn planlagt, eller i verste fall mister grep eller over- eller understyrer. 

Siden dette kan ha en effekt på svingradiusen til biler, er det et viktig parameter å ta høyde for ved 

design av et hjuloppheng. 

 

 

3.17 Spissingsvinkel 

For å oppnå god stabilitet på strekker, samt oppnå ønskede kjøreegenskaper i svinger er det viktig å 

stille inn riktig spissing på hjulene. 

Begrepet spissing omtaler vinkelen hjulene har i forhold til en imaginær linje langs bilen sett ovenfra, 

vist i figur 3.17.1. Ifølge konvensjon er spissingsvinkel utover fra bilen negativ, ofte kalt utover 

spissing, og spissingsvinkel innover mot bilen positiv, kalt innover spissing. Hjulene på hver side av 

bilen vil også tradisjonelt sett alltid ha samme mengde spissing [11]. 

 

Figur 3.17.1: (a) viser en bil med utover spissingsvinkel, (b) viser samme bil med nøytral spissingsvinkel, og (c) viser samme 

bil med innover spissingsvinkel. 
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Utover spissing i negativ retning vil som regel føre til en mindre stabil bil ved høy fart, men vil hjelpe 

bilen i svinger. Spissingsvinkel i positiv retning vil som regel ha motsatt effekt, noe som kan hjelpe 

mindre erfarne førere. Nøytral spissingsvinkel vil gi ingen av de nevnte fordelene og ulempene, men 

vil minimere dekkslitasjen [1, s. 161-162]. Effekten av spissingsvinkelen vil derimot endres noe, alt 

etter om hjulene er drivende hjul, altså hjul koblet til motorer, eller ikke. 

Slik som nevnt tidligere vil spissing føre til økt slitasje på dekkene. Mengden spissing varierer derfor 

stort etter hvilket bruksområde bilen har, men er sjeldent mer enn 0,25° i begge retninger [1, s. 160]. 

 

3.18 Over- og understyring 

Dersom hjulopphenget ikke er fullstendig balansert, kan over- eller understyring oppstå. 

Overstyring er situasjoner hvor føreren kan oppleve at en mister kontroll over bakenden av bilen, som 

ofte resulterer i at bilen spinner ut. Bilen opplever da at fronthjulenes slippvinkel blir lavere enn 

bakhjulenes slippvinkel. Bakhjulene vil da svinge med en større svingradius enn fronthjulene [1, s. 

122]. Dette anses som en ustabil situasjon, hvor bilen ønsker å spinne ut av kontroll [2, s. 118]. 

Ved understyring vil føreren kunne oppleve at bilen gir etter i svinger, og svingradiusen blir større enn 

forventet. Det motsatte av overstyring skjer da. Bilens fronthjul vil nå ha større slippvinkel en 

bakhjulene [1, s. 122]. 

Flere faktorer påvirker bilens stabilitet, blant annet dekkenes egenskaper, hvilke hastighet en går inn i 

en sving med, jacking, hjulstillingsparameterer som spissing og cambervinkel, og hele bilens stivhet 

[1, s. 139-150]. Vektfordelingen spiller også en rolle i dette, hvor enden av bilen med minst vekt ofte 

kan oppleve å miste grep dersom vi fortsetter å øke farten til vi mister grep [1, s. 19-20]. Beregning av 

dette er derfor ofte kompleks, og fysisk testing av bilen brukes ofte. Dette gjøres også ofte da 

forskjellige førere ofte har egne preferanser etter hvordan bilens stabilitet bør være.  Bilen kan da 

stilles inn til ønsket mengde over- eller understyring ved å enten endre på hjulstillingsparametere eller 

ved å introdusere et krengestag. 

 

3.19 Dempesystemer 

Dempesystemet i hjulopphenget er selve delen som vil ta opp de vertikale lastene, samtidig som den 

presser hjulet mot bakken. Dette kan oppnås på flere måter, men er tradisjonelt sett ett oppsett 

bestående av en demper og en fjær. Demperen vil da virke mot å motstå vibrasjoner, mens fjæren tar 

opp lasten. 
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I motorsport er målet med fjær og demper oppsett å oppnå maksimal bakkekontakt til enhver tid. Det 

eksisterer tre velutviklede metoder for demping av biler: Push-rod demping, direkte demping og pull-

rod demping.  

 

3.19.1 Push-rod demping 

I et push-rod dempesystem er demperen plassert høyere en festepunktet på spindelen. Den benytter en 

push-rod stav, som overfører kreftene fra hjulet til en rocker. Disse kreftene vil da danne et moment 

om rotasjonspunktet til rockeren, som videreføres til fjær og demper som vil komprimeres og 

absorbere kraften. Disse komponentene må ligge i samme plan for at dempesystemet skal ha ønsket 

effekt. Se figur 3.19.1 for eksempel på et push-rod dempesystem. Navnet push-rod demping kommer 

av at når hjulet beveger seg oppover, vil push-rod staven «dytte» hjulet nedover igjen [12]. 

 

Figur 3.19.1: Push-rod demping fra fjorårets ION Racing bil, «Frøya». Her ser man demperen og rockeren montert på 

rammen, med en push-rod stav fra rockeren ned til hjulet. Bilde tatt av Steve Miles på FSUK 2023 for IMechE Formula 

Student [13]. 

 

3.19.2 Pull-rod demping 

Et pull-rod dempesystem er montert slik at en stav fra spindelen monteres på demperen via en rocker 

som har et lavere festepunkt. Hjullasten vil overføres via staven til rockeren, og på samme måte som 

ved push-rod demping, vil momentet i rockeren komprimere fjære og demper oppsettet. Likt som ved 

push-rod demping, kommer navnet av at når hjulet beveger seg oppover, vil pull-rod staven «dra» 

hjulet nedover igjen [12]. Et eksempel på pull-rod demping kan bli sett i figur 3.19.2. 
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Figur 3.19.2: Eksempel på pull-rod demping foran på 2022 bilen til ION Racing, «Gullfakse». Her ser man at demperen er 

montert til en rocker, som videre er montert til en pull-rod stav som går opp til hjulet. Bilde tatt av Checkpointimages på 

FSUK 2022 for IMechE Formula Student [13]. 

 

3.19.3 Direkte demping 

I direkte demping, også kalt ekstern demping, er demperen montert direkte på spindelen og opp til et 

høyere punkt på rammen. Når krefter går i hjulet, vil hjul-lasten gå direkte i demperen og skape 

kompresjon slik som i push-rod systemet [1, s. 91]. Et eksempel på hvordan dette kan implementeres 

er vist i figur 3.19.3 under. 

 

Figur 3.19.3: Bilde av University of Bolton sin 2023 bil. Bildet viser hvordan direkte demping kan implementeres i 

hjulopphenget. Bildet er tatt av Chris Aldridge på FSUK 2023 for IMechE Formula Student [13]. 
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3.20 Tvinnet karbonfiber rør 

Karbonfiber er et solid og fleksibelt materiale som er kunstig framstilt ved å legge sammen tråder av 

nært rent karbon, som blandes med resin og kan dermed lage simple og kompliserte objekter. 

Karbonfiber er et svært lett materiale, med tetthet omkring 2
𝑔

𝑐𝑚2 som gjør det mange ganger lettere 

enn metaller. Samtidig har karbonfiber produkter høy strekk / kompresjonsstyrke og stivhet [14]. 

Karbonfiber kan benyttes til å lage rør eller støpte elementer for triangelarmer til hjuloppheng. Selve 

prosessen for dette kan variere svært etter type kompositt og ønskede egenskaper. En metode er å 

tvinne flere lag med karbonfiber rundt en sylindrisk form med ønsket indre diameter til røret. Dette 

gjøres frem til den ønskede tykkelsen og styrken er oppnådd. Da plasseres røret i vakuum ved høy 

temperatur sammen med resin. Denne metoden gir et bra resultat, i tillegg til at en kan tilpasse blant 

annet fiberretning og tvinnemetode for å oppnå de egenskapene en vil ha fra rørene [15]. 

 

3.21 Friksjonskoeffisienten 

Å ha en veldefinert friksjonskoeffisient er ekstremt viktig for å kunne beregne et realistisk mål på hvor 

mye krefter som går i systemet. Koeffisienten er en multiplikator for å beregne maksimal statisk 

friksjon, altså maksimalt grep dekket vil ha på underlaget [1, s. 3]. For å oppnå beste mulige 

rundetider må en hele tiden kjøre nærme grensen mellom statisk og glidende friksjon. Det er da 

maksimale krefter vil oppstå i hjulopphenget. 

Et problem en står ovenfor derimot er at friksjonskoeffisienten vil variere kontinuerlig gjennom en hel 

runde, alt etter en rekke faktorer slik som vekt på hjulet og hvilke krefter som virker i øyeblikket [1, s. 

3-4]. En må derfor ta høyde for det under kalkulasjoner, enten ved å tilpasse friksjonskoeffisienten til 

situasjonen en beregner på, eller ved å finne en gjennomsnittlig friksjonskoeffisient slik at en kan 

estimere kreftene [1, s. 12]. 

 

3.22 Programvarer 

3.22.1 Microsoft Excel 

Microsoft Excel er en regneark-basert programvare, som kan brukes til en rekke arbeidsoppgaver. 

Integrert i programvaren, er det en rekke formler og matematiske operasjoner som brukeren kan ta i 

bruk til å beregne og tilknytte formler. Dette gjør programmet til et ideelt verktøy for å beregne store 

operasjoner med flere beregninger som er avhengige av hverandre. 

Excel er også et bra datahåndterings- og visualiseringsprogram, som gjør at det også kan brukes til å 

lage figurer, tabeller og grafer. 
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3.22.2 OptimumKinematics 

OptimumKinematics er en programvare som spesialiserer seg i hjuloppheng geometri design og 

analyse.  

Den er utviklet av OptimumG, som har utviklet en rekke programvarer knyttet direkte til bilutvikling, 

og har et høyt omdømme i racing verdenen [16]. Blant annet tar en rekke bilprodusenter og racing lag i 

bruk deres programmer, slik som Jaguar, Michelin, BMW, Jota Sport og Volkswagen Motorsport [17]. 

Programmet fungerer ved at en definerer nodene i hjulopphenget ved å oppgi koordinater i det globale 

koordinatsystemet. Dette inkluderer monteringspunkter til triangelarmene, monteringspunktet til 

styrearmene, plassering av demper og rotasjonsakse til rockere. Du definerer også parametere til bilen, 

slik som hjulbase, bilbredde, styreforhold, massesenter, vektfordeling og dekkparametere. Ved hjelp av 

dette genererer programmet en tredimensjonal modell av hjulopphenget for å visualisere designet. 

Når brukeren har satt opp hjulopphenget til sitt ønskede oppsett, kan en da kjøre simuleringer for å 

generere grafer og ut-data om verdier som kan brukes til å tolke hjulopphengets ytelse under kjøring. 

Disse innebærer hump og tilbakestøt, rulling, dive og squat. En kan også simulere en kombinasjon av 

disse, eller importere dempesensor data inn i programmet for å simulere mer realistiske situasjoner. 

Når en har tolket ut-dataene, kan man stegvis endre på parameterne eller nodenes plassering og 

simulere på ny frem til en oppnår en kinematikk som er tilfredsstillende for hjulopphenget. 

 

3.22.3 Autodesk Inventor 

Autodesk Inventor er et mye brukt DAK og analyseprogram. I denne sammenhengen kan programmet 

brukes gjennomgående i de fleste produktutviklingsprosjekter. En kan da 3D-modellere komponenter 

til systemet, for så å gjøre analyser slik som FEA, for så å sammensette komponentene i programmet 

og lage arbeidstegninger. Siden programmet er såpass allsidig mens den fortsatt opprettholder sin 

brukervennlighet, brukes dette programmet mye i industrien [18]. 

 

3.22.4 Ansys Mechanical ADPL  

Ansys Mechanical APDL er et elementmetoder analyse (FEA) program som kan brukes for å lage 

geometrier, og deretter simulere med ønsket støtter og lastsituasjoner. Med Ansys Mechanical APDL 

har brukeren kontroll på en rekke parametere under simuleringen, disse er: Materialegenskaper, 

elementtyper (konstruksjonselement typer), tverrsnitt, forskyvningsrestriksjoner og lasttyper [19]. 
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Ansys Mechanical APDL er et elementmetoder analyse (FEA) program som kan brukes for å lage 

geometrier, og deretter simulere med ønsket støtter og lastsituasjoner. Med Ansys Mechanical APDL 

har brukeren kontroll på en rekke parametere under simuleringen, disse er: Materialegenskaper, 

elementtyper (konstruksjonselement typer), tverrsnitt, forskyvningsrestriksjoner og lasttyper [19]. 

3.23 Aluminiumslegeringer  

To mye brukte aluminiumslegeringer er ALU 6082 T6 og ALU 7075 T6. 

ALU 6082 T6 er en veldig mye brukt aluminiumslegering, da det er lett å maskinere ut ifra og er 

motstandsdyktig mot korrosjon. Flytegrensen varierer noe etter tykkelsen på stykket, men ligger typisk 

mellom 240 og 260 MPa. Bruddstyrken ligger også typisk mellom 280 og 310 MPa [20]. Flere av 

egenskapene kan bli sett i databladet i A1 i vedlegget.  

ALU 6082 har veldig like egenskaper som ALU 6061, som er mye brukt i andre deler av verden [21]. 

De har veldig lik varmeledningsevne og varmeutvidelse, og samme elastisitetsmodul. ALU 6082 har 

noe høyere flytegrense, men ganske lik bruddstyrke. 6082 er derimot noe hardere, og komposisjonen 

innad i materialet er noe forskjellig. 

ALU 7075 T6 er noe sterkere enn ALU 6082 T6. Den er også enkel å maskinere ut ifra. ALU 7075 T6 

produsert etter standard EN 755-2 har flytegrenser på omtrent 400 MPa, mens bruddstyrker ligger 

rundt 470 MPa. Dette er merkbart høyere enn ved ALU 6061 T6. Materialet er også mye hardere, og 

har en høyere E-modul enn ALU 6061. Flere av egenskapene kan bli sett i A2 [22]. 

 

3.24 Lineær interpolasjon  

Interpolasjon er en matematisk approksimeringsmetode for å finne en verdi av en funksjon 

mellom to punkter. For en funksjon som varierer med x, sammen med to gitte verdier for 

punktene 𝑋1, 𝑋2, kan interpolasjon gjøres med følgende formel [23]: 

 
𝑓(𝑥) ≈ 𝑓(𝑥1) +

𝑥 − 𝑥1

𝑥2 − 𝑥1
(𝑓(𝑥2) − 𝑓(𝑥1)) 

(51) 
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4 Generering og valg av hjuloppheng konsept  

For utvikling av hjulopphenget inkludert dempesystemet har vi benyttet metodikk fra Product Design 

and Development [24]. Denne boken tar et dypdykk i effektiv innsamling og organisering av behov, 

problemdekomponering, søk/utvikling av løsninger for problemet og valg av løsninger gjennom 

konseptutvikling. 

 

4.1 Identifisering av behov til hjulopphenget 

4.1.1 Behov for ønsket håndtering 

Ved design og optimalisering av hjuloppheng geometrien og dempesystemet var det viktig å 

identifisere spesifikt hva vi ønsket å oppnå med hjulopphenget. Dette arbeidet startet med å 

identifisere behovene. 

Hovedmålet med et hjuloppheng er å oppnå gode kjøreegenskaper for føreren. En del av 

behovene til systemet kommer derfor fra bilens håndtering. Det ble da identifisert behovene 

under i tabell 4.1.1. 

Tabell 4.1.1: Behovene identifisert tilknyttet til ønsket håndtering under kjøring. 

Behov fra håndtering  

 Håndterbar ved både lav og høy fart 

 Hjulopphenget gir bilen godt grep under akselerasjon og svinger med høy fart 

 Hjulopphenget er lett monterbar. 

 Hjulopphenget kan monteres uten spesialutstyr. 

 Hjulopphenget kan justeres. 

 

 

4.1.2 Tekniske behov for regelverk og eksterne motorer 

Identifisering av tekniske behov for vårt hjuloppheng gikk ut på å studere regelverket og 

problemer/erfaringer fra forrige bil. Etter studie av regelverket og diskusjon med de relaterte 

bacheloroppgavene innen eksterne motorer, ble følgende rådata samlet inn: 
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 Formula student UK inneholder 4 dynamiske øvelser: Acceleration, Skidpad, 

Autocross og Trackdrive. Autocross (sprintløp) og Trackdrive (utholdenhetsløp) kjøres 

på samme bane. Denne har minste bredde på 3 m og en knappenål sving med radius 

4,5 m. Banen inneholder også mindre svinger og slalåm seksjoner som bilen skal kjøre 

i høy fart. Banene er laget etter reglene D 6.1.1 og D 7.1.1 i regelverket. Poeng deles 

ut basert på total tid, runder gjennomført og fullført løp. I tillegg er det andre 

kategorier som kan gi poeng, for eksempel Efficiency måler mengde strøm benyttet. 

Autocross er beskrevet i regelverket under seksjon D 6, mens Trackdrive er beskrevet 

under seksjon D 7 [25, s. 170-177]. 

 Skidpad er en øvelse hvor bilens svingevne, grep og marktrykk skal testes. Bilene skal 

kjøre i sirkler 18,25m fra hverandre med ytre diameter 21,25m, og bane bredde 3m. 

Poeng for Skidpad blir gitt basert på tid etter straff for kjegleriving, samt 5 poeng for 

fullføring av øvelsen. Info om Skidpad ligger under seksjon D4 i regelverket [25, s. 

165-166]. 

 I Acceleration øvelsen skal bilens akselerasjon og fart testes på en strekke på 75m, her 

er det viktig med motorkraft samt nok grep og marktrykk slik at bilen ikke spinner og 

mister tid. Samtidig må hjulopphenget være stivt nok slik at bilen ikke opplever squat 

ned i bakken. Akselerasjonsøvelsen er beskrevet under D 5 i regelverket [25, s. 167-

169]. 

 For å forbedre bilens opptreden i hver av disse dynamiske øvelsene har ION Racing et 

ønske om ekstern motor i spindelen. Dette krever at det er plass til motorer og girkasse 

i hvert av hjulene. Denne løsningen er ikke mulig med det nåværende hjulopphenget 

på grunn av pull-rod dempingen som er montert i sentrum av hjulopphenget der 

akselen skal gå. I tillegg til dette er det mye forbedringspotensial i det nåværende 

hjulopphenget. 

 Aerodynamiske elementer på bilen for marktrykk øker også kreftene som virker på 

hjulopphenget. Dette fører til at hjulopphenget må være stivere for å holde bilen stabil 

under kjøring. 

 Bilene som er laget for Formula Student er alle designet etter samme regelverk. Dette 

regelverket gir en viss menge grenser for bilens dimensjoner. Regel T 2.3.2 gir 

minimum bakeklarering for alle komponenter av en Formula Student bil, med unntak 

for dekkene. Dette kravet er 30mm. Videre kreves også at hjulopphenget skal ha en 

funksjonell hjulvandring på totalt 50 mm, med minimum 25 mm mulig bevegelse 
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oppover (jounce), ifølge regel T2.3.1. Regel T2.3.3 krever også at alle festepunkter på 

hjulopphenget skal være synlige ved teknisk inspeksjon [25, s. 32]. 

 Ved uforutsigbare hendelser rett før konkurransen, er det en fordel å kunne montere på 

et nytt hjuloppheng på kort tid. 

 

Rådataen ble så formulert til behov som kan bli satt inn i tabell 4.1.2 under. 

Tabell 4.1.2: Tabell som viser behovene identifisert tilknyttet tekniske aspekter til bilen og regelverket. 

Behov knyttet til regler og eksterne motorer  

 Hjulopphenget må ha en dempeløsning som ikke krever plass mellom 

triangelarmene slik at en motor med gir kan monteres gjennom senter av spindelen  

 Ingen komponenter, med unntak for dekkene, kan være nærmere bakken enn 30 

mm. (T2.3.2) 

 Hjulopphenget har en mulig hjulvandring minst 50 mm (T2.3.1) 

 Hjulopphenget klarer minimum 25 mm vertikal forskyvning oppover (T2.3.1) 

 Alle bevegelige komponenter eller skarpe komponenter må være adskilt fra fører 

inne i bilen 

 Alle monteringspunkter er tydelige ved inspeksjon (T2.3.3) 

 Bilen fungerer på en bane med banebredde på 3 m (D6.1.1) 

 Bilen har en svingradius på 4,5 meter eller mindre (D6.1.1) 

 Hjulopphenget tåler kreftene det blir utsatt for 
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4.2 Rangering av behov 

Behovene fra tabell 4.1.1 og tabell 4.1.2 ble så rangert etter hvor viktige de var for det 

endelige designet. Dette ble gjort ved intuisjon fra erfaringer vi har fra teamet. Offisielle 

regler fra konkurransen ble sett på som viktigst da det i verste fall kan føre til diskvalifisering. 

Resultatet kan ses i tabell 4.2.1. 

 

Tabell 4.2.1: Rangering av behovene etter viktighet. Basert på EXHIBIT 6-2 [24, s. 97]. 

Nr. Behov Viktighet 1-5 

1. 

2.  

3. 

4. 

5. 

6. 

7. 

8. 

9. 

10. 

11. 

12. 

13. 

Hjulvanding 

Bakkeklaring 

Tydelige monteringspunkter 

Ingen forstyrrelser for eksterne motorer 

Nødvendig styrkekrav i triangelarmene 

Optimalisert grep 

Bilens svingradius 

Håndtering  

Bilbredde basert på banen 

Dekke for bevegelige og skarpe komponenter 

Hjulopphenget er justerbart 

Lett å montere 

Montering behøver ingen spesialutstyr 

5 

5 

5 

5 

5 

4 

4 

4 

3 

3 

3 

2 

2 
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4.3 Definering av målspesifikasjoner 

Videre fra behovene ble det utviklet målspesifikasjoner for hjulopphenget. Med innspill fra 

bachelorgruppene som utvikler girkasse og spindel til motorene, ble det satt 

dimensjonsbegrensinger for hjulopphenget med tanke på motorene. Disse mål 

spesifikasjonene kan da brukes senere i designprosessen for å evaluere konseptene. 

Spesifikasjonene kan bli sett i tabell 4.3.1. 

 

Tabell 4.3.1: Spesifikasjoner satt til designet. Basert på EXHIBIT 6-8 [24, s. 108]. 

Mål spesifikasjoner Enhet Verdi 

Hjulvandring mm ≥ 50 

Vertikal oppover forskyvning mm ≥ 25 

Montering  min < 60 

Svingradius m ≤ 4,5 

Bakkeklaring mm ≤ 30 

Bil bredde m ≤ 1,5 

Vertikal klaring mellom 

triangelarmer på spindel 

mm >180   

Skal tåle krefter til en bil med 

vekt 

Kg 315 

Rullesenter lateral bevegelse mm < 100 

Rullesenter vertikal bevegelse mm < 50 
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4.4 Dekomponering av problemer 

Etter å ha generert behov og mål spesifikasjoner, startet vi prosessen for konseptgenerering. 

Etter som prosessen for design av et hjuloppheng er svært omfattende, startet vi med å 

dekomponere problemstillingen. Målet var da å dekomponere problemet til så enkle 

problemstillinger som mulig, for så å definere løsninger for hvert delproblem. Resultatet av 

denne dekomponeringen er lagt inn i figur 4.4.1. 

 

 

 

Figur 4.4.1: Funksjonsdiagram som er benyttet til å kartlegge problemer som må løses for å oppnå et velfungerende 

hjuloppheng. Basert på EXHIBIT 7-4 [24, s. 126]. 
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4.5 Konseptgenerering ved hjelp av konsept kombinasjonstabell 

For å generere konsepter ble det først identifisert løsninger for hvert enkelt delproblem. Disse ble 

identifisert ved hjelp av egen erfaring, observasjon av andre Formula Student biler, og løsninger nevnt 

i boken Race Car Design [1], Løsningene som ble identifisert for hvert problem kan bli sett i tabell 

4.5.1. 

 

Tabell 4.5.1: Tabell som viser løsningene identifisert for hvert delproblem. 

1. Overføring av krefter 

til demper 

2. Opptak av krefter 3. Festing av dekk til 

bilen  

 Push-rod demping 

 Pull-rod demping 

 Direkte demping 

 MacPherson oppheng 

 

 Fjær og demper 

 Luftdemper 

 Bladfjær 

 Torsjonstag  

 

 Triangelarmer i 

karbonfiber med 

metall Y-stykke 

 Karbonfiber 

triangelarmer 

 Forged carbon 

triangelarmer 

 Metall Triangelarm 

4. Håndtering 5. Tilpasse camber 6. Tilpasse spissing 

 Parallelle armer 

 Konvergerende armer 

 Lik lengde på armer 

 Ulike lengde på armer 

 Langsgående vinkling 

på armer 

 Rod-end 

 Camber blokk 

 Rod-end 

 Bytte arm etter behov 

 

 

For å redusere mengden konsepter, valgte vi så å eliminere mindre sannsynlige løsninger. Flere av 

løsningene er ikke hensiktsmessige å implementere, da de kan være vanskelige å tilpasse til en 

Formula Student bil, dyre å implementere eller at de andre løsningene var tydelig bedre. Løsninger 

som kan implementeres samtidig er også blitt kombinert. 

Etter å ha eliminert noen av løsningene, ble vi stående igjen med løsningene i tabell 4.5.2. 
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Tabell 4.5.2: Tabell viser de ulike løsningene til hvert problem, etter å ha eliminert mindre sannsynlige løsninger. 

1. Overføring av krefter 

til demper 

2. Opptak av krefter 3. Festing av dekk til 

bilen  

 Push-rod demping 

 Direkte demping 

 

 Fjær og demper  Triangelarmer i 

karbonfiber med metall 

Y-stykke 

 Metall triangelarm 

4. Håndtering 5. Tilpasse camber 6. Tilpasse spissing 

 Parallelle armer med lik 

lengde 

 Parallelle armer med 

ulik lengde 

 Konvergerende armer 

med lik lengde 

 Konvergerende armer 

med ulik lengde 

 Rod-end og camber 

blokk 

 

 Rod-end 

 

For å videre generere konsepter, ble det benyttet en konsept kombinasjonstabell, da vi hadde en 

overkommelig mengde mulige løsninger. I denne tabellen setter vi opp en liste for alle løsningene for 

hver funksjon. En går så gjennom hver kombinasjon og tar for seg disse. Denne kan ses i figur 4.5.1. 

 

 

Figur 4.5.1: Konsept kombinasjonstabell over løsningene til problemene. Basert på EXHIBIT 7-9 [24, s. 138]. 
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Fra figur 4.5.1 fikk vi kombinasjonene sett i tabellen i vedlegg A3. Det ble så skissert opp skisser for 

noen av løsningene, slik som sett i figurene under. 

 

 

Figur 4.5.2: konsept kombinasjonstabell for konsept 1, hvor løsningen benytter: Push Rod demping, Triangelarmer av metall 

og Parallelle armer med lik lengde. Basert på EXHIBIT 7-10 [24, s. 139]. 

 

Figur 4.5.2 viser konsept 1, dette konseptet benyttet push-rod demping. Demperne kunne da monteres 

på øvre side av stålrammen. Armene skulle være stålrør sveiset sammen til triangelarmer satt sammen 

til parallell dobbel triangelarm geometri. 

Det positive med dette designet var at det var lett å oppnå, gir et høyt rullesenter og kan utnyttes for 

bedre aerodynamikk. Push-rod dempeløsningen var også relativt lett å benytte, da ION Racing har 

brukt denne løsningen tidligere på monocoque bilene. Armene kunne sammenstilles selv på en billig 

og robust måte. 
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De negative sidene er at parallelle triangelarmer fører til store cambervinkel endringer i svinger. 

Dempeløsningen var også potensielt forstyrrende for fører og luftstrømmene over bilen hvis den skulle 

bli høyt over nesen på bilen. Stålrør ville også vært et tyngre alternativ enn karbonfiber rør. 

 

 

Figur 4.5.3: Konsept kombinasjonstabell for konsept 2, hvor løsningen benytter: Direkte demping, Triangelarmer av metall 

og Konvergerende armer med lik lengde. Basert på EXHIBIT 7-10 [24, s. 139]. 

Konsept 2 fra figur 4.5.3 benyttet direkte demping montert høyt på stålrammen og ned til øvre 

triangelarm. Triangelarmene ble designet som en hel del av metall som måtte maskineres ut eller 

sveises sammen slik som ved konsept 1. I dette konseptet ble konvergerende armer benyttet for å 

redusere cambervinkel endring under rulling. 

Det positive med dette konseptet er at den hadde redusert den totale mengden deler i systemet. Dette 

hadde gjort systemet mindre komplekst, og potensielt lettere. Dersom armene hadde blitt maskinert ut, 

hadde det også vært en mulighet å maskinere armer med mer aerodynamisk form for å hjelpe 

aerodynamikken. 
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Den negative siden med et slikt system er at et så simpelt system ville ha begrenset tilpasningsevnen, 

som hadde gjort det vanskelig å tilpasse systemet til spesifikt vår bil. En eventuell maskinering av 

triangelarmene hadde også vært svært kostbart og tungt. 

 

 

Figur 4.5.4: Konsept kombinasjonstabell for konsept 3, hvor løsningen benytter: Push-rod demping, Triangelarmer av 

karbonrør med y-stykke og Konvergerende armer med ulik lengde. Basert på EXHIBIT 7-10 [24, s. 139]. 

 

I konsept 3 ble det benyttet push-rod demping med demperne montert på stålrammen langs bilen for å 

redusere tverrsnittet fra konsept 1. Armene skulle bruke Karbonfiberrør koblet sammen med y-stykker 

av metall. Konseptet ble laget med konvergerende armer med ulik lengde for å begrense 

rullesenterbevegelse. 

Det positive med konseptet er at ved å montere demperen langs bilen vil den i mindre grad forstyrre 

luftstrømmene rundt bilen. Konvergerende triangelarmer med ulik lengde vil også gi bilen god 

cambervinkel kontroll under rulling og kan redusere rullesenterbevegelse betraktelig. Karbonrør med 

y-stykke er den letteste løsningen tilgjengelig og ION Racing har god erfaring med disse. 
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Den negative siden med et slikt oppsett er at ION Racing har liten erfaring med langsgående push-rod 

dempere, som kunne gi utfordringer til utførelsen. For å oppnå forskjellige armlengder ville også ha 

krevd modifisering av ramme eller braketter som kunne ført til ekstra vekt. 

 

4.6 Valg av konsept 

For å velge et endelig konsept ble det tatt i bruk en stegvis prosess for eliminering av konsepter. Under 

denne prosessen ble konseptene rangert, så eliminert. 

Først ble konseptene sendt gjennom prosessen for konsept screening. Det ble da først satt opp en 

valgmatrise, sett i A4 i vedlegget. Da vi hadde en stor mengde konsepter, ble konsepter med lik 

konfigurering, men med ulik festemetode mellom hjulet og rammen vurdert sammen. Dette ble gjort 

da materialvalget til dette delproblemet har liten påvirkning på hjulopphengets evne i hver kategori. 

Etter å ha valgt ut løsninger, ble de videre redegjort. Skisser ble tegnet for løsningene for å visualisere 

dem, som kan ses blant annet i figur 4.5.3 og 4.5.4. Det ble også vurdert hvordan løsningene mer 

spesifikt kunne implementeres på bilen. Plassering av demper ble så vurdert foran og bak for hver 

løsning. 

Selve geometrien til triangelarmene, samt dets monteringspunkter vil være uavhengig av hvordan 

demperen implementeres, og vil derfor være lik for hver løsning. For eksempel, vil en kunne 

implementere konvergerende triangelarmer med ulik lengde og anti-dive uansett om en velger direkte 

demping eller pushrod demping. 

For direkte demping ble plassering av demper relativt begrenset, da dette systemet, slik som tidligere 

nevnt, monteres direkte fra rammen til en av triangelarmene. Valget står da mellom montering til øvre 

eller nedre triangelarm. Sistnevnte alternativ kunne også da elimineres, da det ville stått i strid med de 

eksterne motorene. Alternativet er da direkte demping montert til øvre triangelarm, vilkårlig av 

materialvalg til triangelarmene og geometrien valgt. 

For pushrod demping er valget noe mer åpent. For å se på løsninger, har vi da tatt for oss årets 

stålramme, sett under i figur 4.6.1. Dette er blitt gjort, da rammen trolig vil ha samme fasong i 

kommende sesonger, kun med mindre endringer. 
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Figur 4.6.1: 3D-modell av årets rammedesign. (1) markerer øvre stålrør på nesen til bilen. (2) markerer stålrøret som går 

langs bilen på siden. (3) markerer stålrøret som går vertikalt nedover på sidene. (4) markerer stålrøret som går på tvers av 

bilens bakende. 

 

To løsninger ble vurdert for plassering av dempere, løsning «1» var å ha demperne montert på tvers av 

bilen ved markering 1 i figur 4.6.1. Løsning to var å ha demperne montert langs bilen, parallelt med de 

øverste stålrørene plassert rundt markering 1 i figur 4.6.1.  

Det ble også vurdert om demperne kunne monteres på stålrøret markert «2» i figur 4.6.1, men dette ble 

utelukket da den ville hatt samme funksjon som det første forslaget, men med an lavere vinkel på 

push-rod armen, som da ville føre til mer krefter i systemet. Det ville også hatt en mer negativ effekt 

på aerodynamikken, da det ville vært vanskeligere å implementere under karosseriet. 

Hjulopphenget bak er relativt isolert, slik som sett i figur 4.6.1. Dette begrenser også muligheten for 

implementering av dempeløsninger. I tillegg til dette har vi allerede en push-rod løsning bak som, med 

redesign, kan fungere veldig bra til vårt formål. Denne løsningen fungerer ved at demperne og rockere 

monteres på stålrøret som går på tvers av bilen, markert «4» i figur 4.6.1. Løsningen er også svært 

kompakt, og skjult «bak» resten av bilen, som er fordelaktig for aerodynamikken. 

Løsningene vi stod igjen med etter prosessen var som sett i tabell 4.6.1. 
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Tabell 4.6.1: Gjenstående løsninger etter konsept screening. 

Nummer fra tabellen i vedlegg A4 Beskrivelse 

Foran  

4fa 

 

Push-rod demping montert langs stålrør. Triangelarmer 

i karbonfiber. 

4fb 

 

Push-rod demping montert på tvers av stålrør. 

Triangelarm i karbonfiber 

8fa 

 

Push-rod demping montert langs stålrør. Triangelarm i 

metall. 

8fb 

 

Push-rod demping montert på tvers av stålrør. 

Triangelarm i metall. 

12f 

 

Direkte demping. Triangelarmer i karbonfiber. 

16f 

 

Direkte demping. Triangelarmer i stål. 

Bak  

4b 

 

Push-rod montert på tvers av stålrør. Triangelarmer i 

karbonfiber. 

8b 

 

Push-rod montert på tvers av stålrør. Triangelarmer i 

metall. 

12b 

 

Direkte demping. Triangelarm i karbonfiber. 

16b 

 

Direkte demping. Triangelarm i metall. 
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For å velge endelige design å gå videre med ble en konsept scoring matrise tatt i bruk. Løsningene 

foran og bak ble da rangert separat i hver sin matrise. Verdien i hver kategori ble også vektlagt. 

Rangeringen kan bli sett i tabell 4.6.2 og tabellen i vedlegg A5. Krav med samme verdi for alle 

konseptene ble fjernet, mens det ble lagt til flere krav til hvert konsept for å videre hjelpe oss å velge et 

endelig design. 

 

Tabell 4.6.2: Konsept scoring matrise for hjuloppheng konseptene foran på bilen, basert på EXHIBIT 8-7 [24, s. 160]. 

 

Fra prosessen valgte vi å gå videre med dobbel triangelarm hjuloppheng. Triangelarmene skal være av 

karbonfiber med metall Y-stykke til å feste armene sammen. For geometrien skal armene være 

konvergerende med ulik lengde. Bak skal det være et push-rod system, hvor demperne monteres på 

tvers av bilen. Foran skal det også være et push-rod system, men vi skal videre utforske konseptene for 

å montere demperne på tvers av bilen, samt langs bilen. 

 

4.7 Utredning og valg av front push-rod system 

Etter å ha valgt et endelig konsept startet designprosessen for designet av hjuloppheng geometrien. 

Først ble et grunnleggende design for hver av hjulopphengsystemene designet. 

Hjulopphenget bak ble tatt for seg først. Fra tidligere år var det allerede tatt i bruk et push-rod system. 

Grunnoppsettet til geometrien, plasseringen til hver komponent og sammenhengen mellom dem, var 

allerede svært kompakt og bra satt opp. Det ville derfor ikke vært hensiktsmessig å endre dette, men 

heller gå i dybden på hvordan den kan optimaliseres for dagens bil, samt gjøres økonomisk og 

produksjonsmessig lettere å anvende. Figur 4.7.1 viser oppsettet på 2024 bilen til ION Racing. 
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Figur 4.7.1: 3D-modell av ION Racings 2024 bil. Figuren viser oppsettet til hjulopphenget bak, hvor push-rod benyttes med 

dempere montert på tvers av bilen. Triangelarmene er i karbonfiber med aluminium Y-stykker. 

 

Hjuloppheng geometrien foran valgte vi å gå mer i dybden på, da hele dempesystemet skulle endres. 

Her ble det først modellert to alternative løsninger for implementering av dette. Dette kan ses i figur 

4.7.2 og 4.7.3. 

 

Figur 4.7.2: 3D-modell som viser hvordan demperne potensielt kan monteres langs rammen. Demperen vises i gul, rocker 

vises i rød, og push-rod vises i svart. 
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Figur 4.7.3: 3D-modell som viser hvordan demperne kan potensielt monteres på tvers av rammen. Demperen vises i gul, 

rocker vises i rød, og push-rod vises i svart. 

 

Det ble så satt opp fordeler og ulemper med hvert design, sett i tabell 4.7.1 under. 

Tabell 4.7.1: Fordeler og ulemper til hvert design. 

 Fordeler Ulemper 

Demper montert langs 

rammen 

- Mer aerodynamisk 

- Lavere nese for bedre 

sikt fremover 

 

- Dårligere sikt til bilens 

sider 

- Vanskelig å montere 

krengestag 

- Vanskelig å 

implementere 

monteringspunkt til 

demper og rocker på 

rammen 

- slak vinkel på push-rod 

Demper montert på tvers av 

rammen 

- Enklere å montere under 

karosseriet 

- Simplere design 

- Enklere å implementere 

krengestag 

- Bratt vinkel på push-rod 

- Mindre aerodynamisk 

dersom den monteres 

utenfor karosseriet 

- Elektriske systemer må 

flyttes for å lage plass 
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For å ta et endelig valg på designet valgte vi også å høre med andre medlemmer på ION Racing, samt 

diskusjon innad i bacheloroppgave gruppen. Valget ble da å gå videre med løsningen i figur 4.7.3, 

spesielt fordi det ville bli et simplere design som lettere kan implementeres innenfor karosseriet. Det er 

også en fordel å kunne legge til et krengestag dersom det skulle være ønskelig. 
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5 Analyse og utvikling av hjulopphengets kinematikk  

Da de endelige grunndesignene var valgt, satte vi designet inn i programmet OptimumKinematics fra 

OptimumG. Første utkast av geometrien så da slik ut som i figur 5.1. 

 

Figur 5.1: Første utkast av geometrien, satt opp i OptimumKinematics. 

 

Variablene som ble gitt til programmet er hentet fra årets bil og var da følgende: 

 Styresnekke forskyvning per fulle rotasjon av rattet: 87,9 mm/rev 

 Hjulbredde: 1160,2 mm 

 Felg diameter: 330,2 mm 

 Effektiv hjuldiameter: 520 mm 

 Dekkbredde: 117,8 mm 

 Massesenter høyde fra bakkenivå: 299,3 mm 

 Vektfordeling langs bilen: 53% foran 

 Vektfordeling på tvers av bilen: 50% 

For å vurdere hjulopphenget, ble det vurdert etter en rekke egenskaper tidligere forklart. Disse var som 

følger: 

 Scrub radius og King pin vinkel 

 Caster og caster trail 
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 Cambervinkel 

 Spissingsvinkel 

 Rullesenter bevegelse 

 Ackermann styring 

 Anti-dive og Anti-squat 

 Svingradius 

Prosessen var da å tilpasse hjulopphenget, kjøre enkle simuleringer av hjulopphenget i bevegelse, for 

så å vurdere iterasjonen for kravene nevnt. Alt etter hvordan hjulopphenget presterte ved hver 

egenskap, ble geometrien tilpasset og simulert med på ny. Bevegelsene vi simulerte med var: 

 Heave: 20 mm vertikal bevegelse oppover og nedover (hump og tilbakestøt) 

 Roll: 2,7º rotasjon på tvers av bilen (rulling) 

 Pitch: 1º rotasjon langs bilen (dive og squat) 

 Steering: 120º rotasjon av rattet i hver retning (svinging) 

Første steg ved utvikling av kinematikk var å redusere rullesenterbevegelse til innenfor de ønskede 

verdiene, mindre enn 50 mm vertikal bevegelse og mindre enn 100 mm lateral bevegelse. Samtidig 

måtte man identifisere rullesenterposisjonen og plassere dem slik at det ikke ville føre til ustabilitet 

under kjøring. En måtte også passe på at rullesenter aksen, aksen som dannes ved å trekke en linje 

mellom rullesentrene, hadde begrenset med vinkling. 

 Neste steg var å få kontroll på cambervinkel endring. Slik som nevnt tidligere er dette viktig for å 

maksimere grep. 

 Steg 3 når cambervinkel endring var under kontroll, kan anti-dive og anti-squat implementeres. 

Videre var steg 4 å tilpasse kinematikken tilbake til gode verdier, da anti- geometri og begrensning av 

cambervinkelendring kan føre til dårligere verdier, spesielt innenfor rullesenter bevegelse. Når 

rullesenterbevegelse, rullesenter posisjon, maksimal cambervinkel og anti-dive/squat er under kontroll 

kan de resterende verdiene settes da de ikke påvirker geometrien til hjulopphenget. 

følgende punkter er greit å ta hensyn til under utvikling av hjuloppheng: 

 Bevegelsesforholdet mellom hjulet og demperen, da dette påvirker stivheten til hjulopphenget. 

 Rullesenter aksen, da den er med på å bestemme hvordan vekten fordeler seg under rulling og 

statisk. Ønsker ikke for bratt akse ved 4 hjuls framdrift. 

 Spissingsvinkel avhenger av førerens personlige behov, generelt er det ønskelig med 

spissingsvinkel utover framme og innover bak. 
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6 Beregning av krefter i hjulopphenget og modellering av deler 

6.1 Beregning av massesenter 

For å beregne kreftene som går i systemet, må man først definere kreftene i hvert enkelt hjul under 

statisk bevegelse. Dette gjøres ved å finne massesenteret og vektforholdet i bilen. 

For å finne massesenteret tok vi i bruk et Microsoft Excel ark som automatisk estimerer 

massesenterets posisjon ved å definere hver sentral dels vekt og posisjon. Dette arket er tidligere blitt 

utarbeidet av tidligere medlemmer av ION Racings hjuloppheng gruppe nettopp for dette 

bruksområdet. For å estimere et vektforhold for bilen til bacheloroppgaven, ble vekt og posisjon for 

årets bil brukt. Verdiene ble da satt inn i arket og vi fikk følgende verdier tilbake: 

 Total masse med fører: Mbil = 315 kg 

 Vektfordeling langs bilen: 51,6% foran 

 Vektfordeling på tvers av bilen: 50% mot høyre 

 Massesenter distanse fra fremre hjulakse: lm = 798,4 mm 

 Massesenter høyde: hm = 299,3 mm 

 Distanse fra Front Bulk Head (fremste del av rammen) til bakre aksel: 2214,4 mm 

 Distanse fra Front Bulk Head til fremre aksel: 563,5 mm 

 Lateral distanse mellom hjulene: T = 1166,61 mm 

 Akselavstand: L = 1650 mm 

Arket kan finnes i vedlegg A6. 

Fra fysiske tester på 2023 bilen og tidligere biler virker også tallene troverdige. Excel arket ble også 

testet ved å fylle inn vekt og posisjon til 3 komponenter. Det ble da beregnet for hånd og 

sammenlignet med beregningene gjort av excel arket. 

 

6.2 Beregning av statiske krefter 

For å videre beregne kreftene brukte vi også Microsoft Excel. Dette ble gjort ved av parameterne ble 

skrevet inn i arket. Vi satt så inn formlene som tok i bruk disse parameterne og fikk ut verdiene. Dette 

ble gjort slik at vi kunne knytte flere formler sammen, som da gjør at vi kan endre parameterne uten å 

måtte beregne på ny. Kalkulasjonene ble så verifisert ved å beregne verdiene med formlene for hånd. 

Fra parameterne nevnt, kan vi videre kalkulere den vertikale lasten som virker på hvert hjul. Det kan 

gjøres ved å først finne bilens totale vekt. Da bruker vi formel (4): 

𝑉 = 𝑀𝑏𝑖𝑙 ∙ 𝑔 
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Hvor 

𝑔 = 9,81 𝑚/𝑠2 

 

Vi får da V = 3090,15 N. Fra denne kan vi da kalkulere vekten på bakhjulene og framhjulene. Vi 

bruker da ta formel (8) og (11): 

𝑉𝑏 =  
𝑉 ∙ 𝑙𝑚

𝐿
 

Og 

𝑉𝑓 = 𝑉 − 𝑉𝑏 

Som da gir oss Vb = 1495,31 N og 𝑉𝑓 = 1594,84 𝑁. 

 

6.3 Påvirkning av aerodynamikk og bakkegrep 

I tillegg til disse verdiene vil også bilen påvirkes av marktrykk fra de aerodynamiske elementene og 

drag fra luftmotstand. For å estimere disse verdiene tok vi i bruk verdier fra årets bil. Dette er verdier 

som er hentet fra simuleringer gjort av aerodynamikk gruppen på ION Racing. 

Effekten av aerodynamikk varierer også svært etter hastigheten på bilen og hjulopphengbevegelsen. 

En passende estimering er derfor å ta verdiene til marktrykk og drag ved statisk bevegelse ved 80 

km/t, da dette vil være optimale forhold for aeropakken, og bilen sjeldent kjører raskere enn dette på 

selve banen. 

Ved disse forutsetningene, kan vi da ta i bruk verdiene: 

 Marktrykk fra frontvinge: Fd,frontvinge = 230,85 N 

 Marktrykk fra diffuser: Fd,Diffuser = 93,37 N 

 Marktrykk fra bakvinge: Fd,bakvinge = 354,18 N 

 Totalt marktrykk: Fd = 678,4 N 

 Luftmotstand: Fdrag = 387,87 N 

Dette utgjør da en ekstra vekt på hjulene, Vf,aero = 289,97 N og Vb,aero = 388,43 N. 

Vi kan da beregne maksimal statisk vekt i hvert hjul inkludert aerodynamisk påvirkning. Den statiske 

vekten i hvert hjul finner man da med formel (14) og (15): 

𝑉𝑓ℎ = 𝑉𝑓𝑣 =
𝑉𝑓 + 𝑉𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜

2
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𝑉𝑏ℎ = 𝑉𝑏𝑣 =
𝑉𝑏 + 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜

2
 

Dette gir oss Vfh = Vfv = 942,41 N og Vbh = Vbv = 941,87 N. 

 

I tillegg til aerodynamikken, vil også mengden bakkegrep påvirke vekten i hvert hjul til enhver tid.  

For å beregne kraften bakken vil virke på hjulet med, må en først identifisere friksjonskoeffisienten 

mellom dekket og bakken. Det er svært vanskelig å estimere en riktig verdi for friksjonskoeffisienten 

til enhver tid, da den avhenger svært etter baneforholdene og vekten som virker på hjulet. Det er 

derimot blitt estimert en passende gjennomsnittlig friksjonskoeffisient som er blitt brukt av ION 

Racing. Dette ble gjort i en tidligere bacheloroppgave skrevet om temaet [26]. Disse verdiene er: 

𝜇𝑥,𝑔𝑗. = 2,68 

𝜇𝑦,𝑔𝑗. = 2,27 

𝜇 𝑔𝑗. = 2,47 

Fra erfaring vet man derimot at disse verdiene er langt høyere enn hva en vil oppnå med bilen. Det er 

også verdier som er langt over hva som er normalt å kunne forvente av en bil på bane med 

konkurransedekk, som ofte ligger mellom 1,4-1,6 [1, s. 12]. 

 

6.4 Beregning av lastoverføring under kjøring 

Lastoverføringen vil, slik som nevnt være forskjellig etter hvilken situasjon bilen er under. 

Kalkulasjonene tar derfor for seg de sentrale bevegelsene en bil kan ha. 

Akselerasjon 

Når vi har definert de statiske kreftene, kan vi så beregne lastoverføringen bilen vil oppleve under 

akselerasjon. 

Fra utledninger gjort av ION Racing i år, vet vi at maksimalt moment motorene vil danne er τmotor =

407,4 Nm per hjul. Ved å bruke formel (16), ser vi at ved maksimal kraft fra motoren i hvert hjul får 

vi: 

𝐹𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 =
4 ∙ 𝜏𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟

𝑟
 

Hvor r = 0,26 m. Dette gir oss Fmotor,total = 6267,69 N. Vi kan da bruke denne verdien til å beregne 

lastoverføringen som vil oppstå ved hjelp av formel (18): 
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∆𝑉𝑥,𝑎𝑘𝑠 =
𝐹𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 ∙ ℎ𝑚

𝐿
 

Som da gir oss ∆Vx = 1137,07 N. Nå som vi vet lastoverføringen kan vi trekke dette fra lasten på 

hjulene foran ved formel (19) og legge det til på hjulene bak ved formel (20): 

𝑉𝑓,ℎ,𝑎𝑘𝑠 = 𝑉𝑓,𝑣,𝑎𝑘𝑠 =
𝑉𝑓 − ∆Vx,aks

2
 

𝑉𝑏,ℎ,𝑎𝑘𝑠 = 𝑉𝑏,𝑣,𝑎𝑘𝑠 =
𝑉𝑓 + ∆Vx, 𝑎𝑘𝑠

2
 

Dette gir oss Vf,h,aks = Vf,v,aks = 228,89 N som er vekten på hvert hjul foran, og Vb,h,aks = Vb,v,aks =

1316,19 N som er vekten på hvert hjul bak. 

For å sjekke om denne akselerasjonen er mulig, multipliserer vi vekten foran med 

friksjonskoeffisienten. Dersom den langsgående kraften i hjulene foran er høyere enn den maksimale 

statiske friksjonen, vil dekkene miste grep før maksimal akselerasjonen fra motorene oppstår. 

𝐹𝑓,𝑎𝑘𝑠,𝑚𝑎𝑘𝑠 = 𝑉𝑓,𝑎𝑘𝑠 ∙ 𝜇𝑥 

Vi får da Ff,aks,maks = 613,43 N. Dette er lavere enn den langsgående kraften som vil oppstå ved 

maksimalt moment fra motorene. Vi må derfor finne maksimal akselerasjon som vil være mulig uten å 

miste grep. Det vil gi oss den maksimale akselerasjonen som kan oppstå i hjulene foran. Dette oppstår 

når: 

Ff,motor = Ff,aks = 𝑉𝑓,𝑎𝑘𝑠 ∙ 𝜇𝑥  

 

Som da gir oss 

𝑉𝑓,𝑎𝑘𝑠 =
𝐹𝑓,𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟

𝜇𝑥
 

 

Vi kan da plassere denne i formel (18): 

𝐹𝑓,𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟

𝜇𝑥
=

𝑉𝑓 − ∆𝑉𝑥,𝑎𝑘𝑠

2
 

Vi vet også at 

𝐹𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 4 ∗ 𝐹𝑓,𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 

 

Videre bytter vi ut ∆Vx,aks med formel (19) og substituerer 𝐹𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 
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𝐹𝑓,𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟

𝜇𝑥
=

𝑉𝑓 −
4 ∙ 𝐹𝑓,𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 ∙ ℎ𝑚

𝐿
2

 

Vi kan da løse for Fmotor,total 

𝐹𝑓,𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 =
𝑉𝑓

2
𝜇𝑥

+
4 ∙ ℎ𝑚

𝐿

 

 

Vi får da Ff,motor = 𝐹𝑓,𝑎𝑘𝑠 = 1083,57 N. Ved hjelp av formelen tidligere utledet kan vi da finne lasten 

nødvendig for å ikke miste grep foran: 

𝑉𝑓,𝑎𝑘𝑠 =  
𝐹𝑓,𝑎𝑘𝑠

𝜇𝑥
 

 

Som da gir oss Vf,aks = 404,32 N. Vi kan benytte denne verdien for videre beregninger, da kreftene 

under akselerasjon aldri vil kunne overstige denne. 

Dersom vi antar at bilen ikke vil miste grep under akselerasjon, vil maksimal kraft i systemet være lik 

det vi først beregnet. Kreftene på hjulene bak vil aldri kunne overstige disse kreftene, og vi kan derfor 

bruke dem som maksimal kraft under akselerasjon på bakhjulene. 

Bremsing 

For å estimere kreftene som vil maksimalt virke på hjulopphenget under bremsing kan man vurdere 

kreftene som maksimalt kan oppstå før dekket mister grep. Vi må da vurdere kreftene ved maksimal 

bremsekraft i hvert hjul ved den gitte friksjonskoeffisienten. 

Under bremsing vil lasten overføres fra bakhjulene til framhjulene. Vi må derfor beregne hvor stor 

lastoverføringen vil være. De maksimale bremsekreftene vil oppstå når bilen bremser i høy hastighet. 

Det vil derfor også virke drag kraft på bilen i form av luftmotstand, som også vil virke på å bremse 

bilen ned. Vi kan estimere at denne virker på massesenteret. 

Den totale bremsekraften som vil virke sammenlagt på bilen er da gitt ved formel (21): 

𝐹𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝜇𝑥 ∙ (𝑉 + 𝐹𝑑) 

Som da gir oss en total bremsekraft på 𝐹𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 10099,714 𝑁. Ved hjelp av denne verdien kan vi 

beregne lastoverføringen som vil oppstå da bremsekraften danner et moment om massesenteret ved å 

bruke formel (22): 
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∆𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = ±
𝐹𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 ∙ ℎ𝑚

𝐿
 

Vi får da ∆Vx,brems = 1832,26 N. Vi kan da beregne hvor mye vertikal last som vil virke på hvert hjul 

under maksimal bremsing. Vi bruker da formel (23) og (24): 

𝑉𝑏ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑏𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 =
(𝑉𝑏 + 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜) − ∇𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠

2
 

Og 

𝑉𝑓ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑓𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 =
(𝑉𝑓 + 𝑉𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜) + ∇𝑉𝑥,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠

2
 

Som da gir oss Vbh,bremsing = Vbv,bremsing =  25,74 N som er vekten som virker på hvert bakhjul, og 

Vfh,bremsing = Vfv,bremsing = 1858,54 N som er vekten som virker på hvert forhjul. 

Hvis vi da antar at bremsebalansen mellom bremsene foran og bak er slik at alle dekkene vil miste 

grep samtidig, kan vi da finne langsgående kraft som virker på hjulene ved å multiplisere vekten i 

hjulet med den gjennomsnittlige friksjonskoeffisienten, slik som ved formel (21): 

𝐹𝑓ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 = 𝐹𝑓𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 =  𝜇𝑥 ∙ 𝑉𝑓 

𝐹𝑏ℎ,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 =  𝐹𝑏𝑣,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠𝑖𝑛𝑔 =  𝜇𝑥 ∙ 𝑉𝑏 

Dette gir oss daFfh,bremsing = Ffv,bremsing = 4980,89 N og Fbh,bremsing =  Fbv,bremsing = 68,98 N. 

Sving 

For å beregne krefter under svinger, må man først beregne den totale vektoverførselen. For å 

simplifisere kalkulasjonene, tar vi også for oss maksimal vektoverføring før dekkene mister grep, da 

det er da maksimale krefter vil oppstå. For å forsikre oss om at vi dekker maksimale mulige krefter, 

legger vi også til den ekstra vekten på hvert hjul som resultat av bilens aerodynamiske elementer. 

Vi må først beregne maksimale tversgående krefter som vil oppstå i hjulenes kontaktpunkter under 

maksimal sving. Vi kan da bruke formel (26): 

𝐹𝑦 =  𝜇𝑦 ∙ 𝑉 

Dette gir oss da Fy = 8554,61 N. Vi brukes så formel (27) for å finne den totale lastoverføringen som 

vil oppstå: 

∆𝑉 𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 =  
𝐹𝑦 ∙ ℎ𝑚

𝑇
 

Som da gir oss ∆Vsving = 2195,02 N. 
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For å gi oss mengden vektoverføring foran og bak, må vi vite forholdet mellom stivhet foran og bak i 

fjærene. Da vi har ekskludert fjærer fra oppgaven, velger vi derfor å bruke samme forhold som årets 

bil, ∆Vforhold =  44,65%. Vi får da en vektoverføring foran og bak tilsvarende: 

∆𝑉𝑓,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = ∆𝑉𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 ∙ ∆𝑉𝑓𝑜𝑟ℎ𝑜𝑙𝑑 

∆𝑉𝑏,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = ∆𝑉𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 ∙ (1 − ∆𝑉𝑓𝑜𝑟ℎ𝑜𝑙𝑑) 

Som da tilsvarer ∆Vf.sving = 980,18 N og ∆Vb,sving = 1214,84 N.  

Vi ser at disse kreftene er større enn kreftene som vil være i hvert hjul, som ikke er realistisk å oppnå. 

Vekten vil aldri kunne være høyere enn vekten på selve bilen, og vi setter derfor maksimal vekt på 

hjulet under svinger til hele vekten i den enden av bilen: 

𝑉𝑓,𝑚𝑎𝑘𝑠,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔=𝑉𝑓,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑉𝑓 + 𝑉𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜 

𝑉𝑏,𝑚𝑎𝑘𝑠,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑏,𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑉𝑏 + 𝑉𝑏,𝑎𝑒𝑟𝑜 

De maksimale kreftene kan da samles i en tabell, med oppsett utarbeidet i en tidligere 

bacheloroppgave for ION Racing [26]. Dette gir oss da bedre oversikt over kreftene som går i 

systemet, og kan ses under i tabell 6.4.1. 
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Tabell 6.4.1: Tabell som viser kreftene som vil virke under statisk kjøring, akselerasjon, bremsing og sving på hvert hjul. 

Vertikal Z Foran Bak  Maks. Min. 

  Ytre Indre Ytre Indre  1858,54 25,74 

Statisk 942,41 941,87  Maks. foran Min. foran 

Akselerasjon 404,32 1316,19  1858,54 538,55 

Bremsing 1858,54 25,74  Maks. bak Min. bak 

Sving 1884,81 0,00 1883,74 0,00  1883,74 25,74 

         

         

         

         

Lateral Y Foran Bak  Maks. Min. 

  Ytre Indre Ytre Indre  4276,08 0,00 

Statisk 0,00 0,00  Maks. foran Min. foran 

Akselerasjon 0,00 0,00  4278,53 0,00 

Bremsing 0,00 0,00  Maks. bak Min. bak 

Sving 4278,53 0,00 4276,08 0,00  4276,08 0,00 

         

         

         

         

Langsgående X Foran Bak  Maks. Min. 

  Ytre Indre Ytre Indre  4980,89 68,97 

Statisk 0,00 0,00  Maks. foran Min. foran 

Akselerasjon 1083,57 1566,92  4980,89 0,00 

Bremsing 4980,89 68,97  Maks. bak Min. bak 

Sving 0,00 0,00 0,00 0,00  1426,92 68,97 

 

 

6.5 Beregning av maksimale krefter i hvert system  

For å beregne kreftene i triangelarmene, må en først ta for seg de maksimale kreftene som kan virke på 

systemet. Vi multipliserer da de maksimale kreftene som oppstår under bremsing, akselerasjon, 

svinger og statisk kjøring med den dynamiske faktoren som gjelder for den situasjonen, oppgitt i tabell 

3.4.1. 

Under maksimal statisk kjøring, akselerasjon og bremsing vil kreftene fordeles likt på hver side av 

akslingen foran og bak. Vi vurderer derfor kun venstre hjuloppheng foran og bak. I svinger vurderer vi 

kun det maksimalt utsatte hjulet, som er de ytre hjulene. 
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Statisk kjøring 

Den dynamiske faktoren for statisk bevegelse er Df = 3 for last og Df,aero = 1,3 for marktrykk. Vi kan 

da gjøre følgende beregning fra formel (28): 

𝑉𝑠𝑡𝑎𝑡𝑖𝑠𝑘,𝑚𝑎𝑘𝑠 = 𝑉 ∙ 𝐷𝑓 + 𝑉𝑎𝑒𝑟𝑜 ∙ 𝐷𝑓,𝑎𝑒𝑟𝑜 

Hvor V = vertikal last i det gitte hjulet uten marktrykk fra aeropakken. 0,5 multiplikatoren ble fjernet, 

da vi allerede har beregnet lasten i hvert hjul inkludert marktrykk, og trenger da ikke å halvere 

verdiene. Vi får da for hvert hjul 𝑉f,statisk,maks = 2580,74 N og Vb,statisk,maks = 2495,44 N. 

 

Bremsing 

Under bremsing må vi vurdere den vertikale lasten og de horisontale kreftene som vil virke på 

systemet, med Df = 1,3. Vi bruker da formel (31) og (29): 

𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 =  𝐹𝑥 ∙ 𝐷𝑓  

𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑏𝑟𝑒𝑚𝑠 = 𝑉 ∙ 𝐷𝑓 

 

Dette gir oss da Ff,Lang,brems = 6475,16 N, Vf,Ver,brems = 2416,1 N, Fb,Lang,brems = 89,66 N og 

Vb,Ver,brems = 33,46 N. 

 

Akselerasjon 

Ved maksimal akselerasjon må man igjen beregne både den vertikale lasten og de horisontale kreftene 

som vil virke i hver triangelarm. Vi benytter da den dynamiske faktoren Df = 1,3 Dette kan beregnes 

ved formel (35) og (34): 

𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 =  𝐹𝑥 ∙ 𝐷𝑓  

𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑎𝑘𝑠 = 𝑉 ∙ 𝐷𝑓 

Dette gir oss Ff,Lang,aks = 1408,64 N, Vf,Ver,aks = 525,616 N, Fb,Lang,aks = 2037 N og Vb,Ver,aks =

1711,05 N. 
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Sving 

Ved svinger må en ta for seg maksimal vertikal last og lateral kraft som vil oppstå i de ytterste hjulene, 

de med maksimal last. Igjen vil kun triangelarmen festet til demperen virke mot de vertikale kreftene, 

mens begge triangelarmene vil virke mot å motstå momentet som de laterale kreftene vil danne om 

hjulsenteret. 

Maksimal vertikal last foran og bak under svinger er 𝑉𝑓,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 1884,81 𝑁 og 𝑉𝑏,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 1883,74 𝑁. 

Maksimal lateral kraft er 𝐹𝑓,𝑦 = 4278,53 𝑁 og 𝐹𝑏,𝑦 = 4276,08 𝑁. Vi multipliserer så med den 

dynamiske faktor 𝐷𝑓 = 1,3 ved hjelp av formel (32) og (33): 

𝑉𝑉𝑒𝑟,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 𝑉𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 ⋅ 𝐷𝑓 

𝐹𝑦,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 𝐹𝑦 ⋅ 𝐷𝑓 

Dette gir oss 𝑉𝑓,𝑚𝑎𝑘𝑠,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 2450,25 𝑁, 𝑉𝑏,𝑚𝑎𝑘𝑠,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 = 2448,86 𝑁, 𝐹𝑓,𝑦,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 =  5562,09 𝑁 og 

𝐹𝑏,𝑦,𝑠𝑣𝑖𝑛𝑔 =  5558,9 𝑁. Formlene ble simplifisert da vi allerede hadde beregnet lasten i hjulene under 

sving og svingkraften i hjulene. Det gjenstod da kun å multiplisere med den dynamiske faktoren. 

 

 

6.6 Beregning av krefter som virker på triangelarmer 

Når vi vet de maksimale kreftene som kan oppstå i hjulopphenget, må vi nå beregne hvor kreftene vil 

virke og med hvilken størrelse. 

 

Statisk 

Ved statisk kjøring vil, som tidligere nevnt, kun demperen og triangelarmen den er montert på ta opp 

de vertikale lastene. Alle kreftene vil da virke i festingspunktet på den øvre triangelarmen. Dette vises 

i figur 3.4.1. 

Denne kraften vil da være lik den maksimale vertikale lasten beregnet for statisk kjøring, Vstatisk,maks. 

Dette gjelder for både foran og bak. 

 

Akselerasjon 

Ved akselerasjon får vi VVer,aks slik som tidligere beregnet for situasjonen. Den virker på den øvre 

triangelarmen både foran og bak. 
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For å beregne de langsgående kreftene kan vi bruke formel (44) og (45): 

𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 =
𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 ∙ ℎ1

ℎ2 + ℎ1
 

𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 = 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 −
𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔,𝑎𝑘𝑠 ∙ ℎ1

ℎ2 + ℎ1
 

Som da gir oss 𝐹𝑓,𝑡𝑜𝑝𝑝 = 533 𝑁, 𝐹𝑓,𝑏𝑢𝑛𝑛 = 875,64 𝑁, 𝐹𝑏,𝑡𝑜𝑝𝑝 = 770,76 𝑁 og 𝐹𝑏,𝑏𝑢𝑛𝑛 = 1266,24 𝑁 

 

Bremsing 

Under bremsing vil vi igjen får VVer,brems som er beregnet tidligere for denne situasjonen, som da 

virker på øvre triangelarm. 

De langsgående kreftene kan beregnes ved bruk av formel (40) og (41) 

𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 =
ℎ1

ℎ2
∙ 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔 

𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 =
ℎ1 + ℎ2

ℎ2
∙ 𝐹𝐿𝑎𝑛𝑔 

Dette gir oss Ff,Topp = 3941,4 N, Ff,Bunn = 10416,56 N, Fb,Topp = 64,04 N, Fb,Bunn = 153,7 N. 

 

Sving 

Her tar vi for oss de ytterste hjulene i en sving. Den vertikale lasten er igjen hentet fra tidligere 

beregninger for maksimal vertikal last i en sving, VVer,sving. Dette virker igjen på de øverste 

triangelarmene. 

Den laterale kraften i hver triangelarm beregnes med formel (37) og (39): 

𝐹𝑇𝑜𝑝𝑝 =
ℎ1

ℎ2
∙ 𝑉𝐿𝑎𝑡 

𝐹𝐵𝑢𝑛𝑛 =
(ℎ2 + ℎ1)

ℎ2
∙ 𝑉𝐿𝑎𝑡 

Dette gir oss da 𝐹𝑓,𝑇𝑜𝑝𝑝 = 3385,62 𝑁, 𝐹𝑓,𝐵𝑢𝑛𝑛 = 8947,71 N, 𝐹𝑏,𝑇𝑜𝑝𝑝 = 3970,64 𝑁, 𝐹𝑏,𝐵𝑢𝑛𝑛 =

9529,54 𝑁  
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6.7 Elementmetode analyse av hjuloppheng 

Når vi vet kreftene som vil virke på hver enkelt triangelarm i alle situasjonene kan analysen for 

dimensjonering av karbonfiberrørene begynne. 

Fra databladet oppgitt av Windtec, i vedlegg A7 fikk vi data over karbonfiber og resin kombinasjonen 

benyttet i deres karbonfiberrør. Med denne dataen brukte vi lineær interpolering for verdiene fra 0ºC 

og 90ºC for å finne en estimering av verdiene ved 40ºC. Da brukte vi formel (51). Bakgrunnen for at 

vi interpolerte til 40ºC og ikke en lavere temperatur er at styrken reduserte seg kraftig ettersom 

temperaturen økte, og vi ville sikre en realistisk verdi. 

Resultatene for interpoleringen med formel (51) ble: 

 E-modul på E = 92,6 GPa  

 bruddstyrke på 𝑅𝑚 = 1,4 GPa.  

Disse verdiene kan da benyttes til å finne de aksielle kreftene i karbonfiberrørene ved hjelp av Ansys 

Mechanical APDL. 

Analysen starter med å definere materialegenskapene, element typen og tverrsnittet. For tverrsnittet 

har vi benyttet tidligere hjulopphengsrør som referansepunkt.  

Materialegenskapene ble lagt inn med følgende kommando: 

 𝑃𝑟𝑒𝑝𝑟𝑜𝑐𝑒𝑠𝑠𝑜𝑟 → 𝑀𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 𝑃𝑟𝑜𝑝𝑠 → 𝑀𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙 𝑀𝑜𝑑𝑒𝑙𝑠 →

𝑆𝑡𝑟𝑢𝑐𝑡𝑢𝑟𝑎𝑙, 𝐿𝑖𝑛𝑒𝑎𝑟, 𝐸𝑙𝑎𝑠𝑡𝑖𝑐, 𝐼𝑠𝑜𝑡𝑟𝑜𝑝𝑖𝑐, 𝐸𝑋, 𝑃𝑅𝑋𝑌  

Hvor Ex er E-modulen nevnt ovenfor og PRXY er Poissonsraten på 0,2 fra vedlegg A7 

For å legge inn tverrsnitt: 

 𝑆𝑒𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛𝑠 → 𝐵𝑒𝑎𝑚 → 𝐶𝑜𝑚𝑚𝑜𝑛 𝑆𝑒𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛𝑠 → 𝑆𝑢𝑏 − 𝑇𝑦𝑝𝑒 (𝑆𝑖𝑟𝑘𝑒𝑙 𝑚𝑒𝑑 ℎ𝑢𝑙𝑙), 𝑅𝑖 , 𝑅𝑜, 𝑁 

Tverrsnittverdiene som ble benyttet er: 

 𝑅𝑖 = 0,008 𝑚 

 𝑅0 =  0,0105 𝑚 

 𝑁 = 12 

Karbonfiber rørene ble lagt inn som bjelker med følgende kommando: 

 𝑃𝑟𝑒𝑝𝑟𝑜𝑐𝑒𝑠𝑠𝑜𝑟 → 𝐸𝑙𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡 𝑇𝑦𝑝𝑒 → 𝐴𝑑𝑑 ⋰ 𝐸𝑑𝑖𝑡 ⋰ 𝐷𝑒𝑙𝑒𝑡𝑒 → 𝐴𝑑𝑑, 𝐵𝑒𝑎𝑚, 2 𝑁𝑜𝑑𝑒 188 

For å modellere hjulopphengene ble det opprettet to separate filer, en for venstre fremre hjuloppheng 

og en for venstre bakre hjuloppheng. 
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 Modelleringen startet med å opprette festepunktene. Dette ble gjort med: 𝑃𝑟𝑒𝑝𝑟𝑜𝑐𝑒𝑠𝑠𝑜𝑟 →

𝑀𝑜𝑑𝑒𝑙𝑖𝑛𝑔 → 𝐶𝑟𝑒𝑎𝑡𝑒 → 𝐾𝑒𝑦𝑝𝑜𝑖𝑛𝑡𝑠 → 𝐼𝑛 𝐴𝑐𝑡𝑖𝑣𝑒 𝐶𝑆 

Her ble følgende punkter fra de venstre hjulopphengene, framme og bak lagt til fra tabellene i vedlegg 

A8: 

 Alle 4 CHASS_ punktene fra Left Double A arm, dette er festepunktene til rammen 

 2 UPRI_ punkter fra left Double A arm, dette er festepunktene til spindelen 

 Rock_Rodpnt_L fra Push pull, dette er festepunkt for push-rod i rockeren 

 

Figur 6.7.1: Plot av nøkkelpunktene for fremre hjuloppheng i rommet. 

 

Etter punktene ble lagt inn slik som i figur 6.7.1, ble det modellert en linje for hver av triangelarmene, 

push-rod røret og en hjelpelinje mellom øvre og nedre triangelarm. Resultatet blir figur 6.7.2. Dette 

ble gjort med kommandoen: 

𝑃𝑟𝑒𝑝𝑟𝑜𝑐𝑒𝑠𝑠𝑜𝑟 → 𝑀𝑜𝑑𝑒𝑙𝑖𝑛𝑔 → 𝐶𝑟𝑒𝑎𝑡𝑒 → 𝐿𝑖𝑛𝑒 → 𝐿𝑖𝑛𝑒𝑠 → 𝐼𝑛 𝐴𝑐𝑡𝑖𝑣𝑒 𝐶𝑜𝑜𝑟𝑑  

Deretter ble øvre triangelarm, nedre triangelarm og push-rod røret lagt inn med mesh. Meshing ble 

gjort med:  

 𝑃𝑟𝑒𝑝𝑟𝑜𝑐𝑒𝑠𝑠𝑜𝑟 → 𝑀𝑒𝑠ℎ𝑖𝑛𝑔 → 𝑀𝑒𝑠ℎ𝑇𝑜𝑜𝑙 
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For å lage mesh ble følgende handlinger gjort i MeshTool: klikk Lines [Set], klikk Pick All, NDIV ble 

satt til 10, deretter klikk OK, klikk Mesh, klikk Pick All og avsluttes med OK, resultatet ble figur 6.7.3. 

Innstillingen i PlotCtrls må settes til å vise elementene.  

 

Figur 6.7.2: Linjer for karbonfiber rørene i ANSYS Mechanical APDL. 

 

 
Figur 6.7.3: Mesh av karbonfiber rørene i ANSYS Mechanical APDL. 
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Når hjulopphenget er modellert og en mesh er generert, kan man starte å definere analysen. 

Først måtte løsningen startes med: 𝑆𝑜𝑙𝑢𝑡𝑖𝑜𝑛 → 𝐴𝑛𝑎𝑙𝑦𝑠𝑖𝑠 𝑇𝑦𝑝𝑒 → 𝑁𝑒𝑤 𝑎𝑛𝑎𝑙𝑦𝑠𝑖𝑠 → 𝑆𝑡𝑎𝑡𝑖𝑐, 𝑂𝐾 

For festepunktene på rocker og stålrammen ble det lagt inn begrensninger (constraints) for forflytning 

i x-, y- og z- retning. Det ble ikke lagt inn begrensninger for rotasjon ettersom stav-ende lagre (Rod-

end), som benyttes på enden av hver triangelarm og på push-rod røret tillater rotasjon. Dette ble gjort 

med 𝑆𝑜𝑙𝑢𝑡𝑖𝑜𝑛 → 𝐷𝑒𝑓𝑖𝑛𝑒 𝐿𝑜𝑎𝑑𝑠 → 𝐴𝑝𝑝𝑙𝑦 → 𝑆𝑡𝑟𝑢𝑐𝑡𝑢𝑟𝑎𝑙 → 𝐷𝑖𝑠𝑝𝑙𝑎𝑐𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡 → 𝑂𝑛 𝐾𝑒𝑦𝑝𝑜𝑖𝑛𝑡𝑠. 

Ettersom spindelen ikke ble modellert, ble det lagt inn en forflytningsbegrensning i z – retning for 

nedre triangelarms festepunkt på spindelen. Dette ble gjort for å tilnærme effekten spindelen vil ha på 

nedre triangelarm. Resultatet kan bli sett i figur 6.7.4. 

 

Figur 6.7.4: Begrensninger for forflytning lagt inn i ANSYS Mechanical APDL. 

 

Alle krefter beregnet i 6.6 som vil virke på triangelarmene er lagt inn i deres respektive retninger i 

henhold til koordinatsystemet benyttet i figurene 6.7.1-6.7.5. Samtlige krefter ble lagt inn på spindel-

festepunktene for øvre og nedre triangelarmer etter situasjonene beskrevet i 3.4.3. Ingen vertikale 

krefter ble lagt inn på de nedre triangelarmene ettersom de ikke bærer vertikal last. Kreftene ble lagt 

inn med: 𝑆𝑜𝑙𝑢𝑡𝑖𝑜𝑛 → 𝐷𝑒𝑓𝑖𝑛𝑒 𝐿𝑜𝑎𝑑𝑠 → 𝐴𝑝𝑝𝑙𝑦 → 𝑆𝑡𝑟𝑢𝑐𝑡𝑢𝑟𝑎𝑙 → 𝐹𝑜𝑟𝑐𝑒 ⋰ 𝑀𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡 → 𝑂𝑛 𝑁𝑜𝑑𝑒𝑠, 

Figur 6.7.5 viser lastesituasjonen bremsing på fremre hjuloppheng. 
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Figur 6.7.5: Last situasjon på hjulopphenget under maksimal sving, ført inn i ANSYS Mechanical APDL. 

 

Når begrensninger og krefter er lagt inn løser ANSYS Mechanical APDL lastsituasjonen med: 

 𝑆𝑜𝑙𝑢𝑡𝑖𝑜𝑛 → 𝑆𝑜𝑙𝑣𝑒 → 𝐶𝑢𝑟𝑟𝑒𝑛𝑡 𝐿𝑆 

For å benytte løsningen til å hente grafer og resultater: 

 𝐺𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑙 𝑃𝑜𝑠𝑡𝑝𝑟𝑜𝑐 → 𝑅𝑒𝑎𝑑 𝑅𝑒𝑠𝑢𝑙𝑡𝑠 → 𝐹𝑖𝑟𝑠𝑡 𝑆𝑒𝑡 

For å plotte aksialkreftene i armene, må aksialkreftene defineres med: 

 𝐺𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑙 𝑃𝑜𝑠𝑡𝑝𝑟𝑜𝑐 → 𝐸𝑙𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡 𝑇𝑎𝑏𝑙𝑒 → 𝐷𝑒𝑓𝑖𝑛𝑒 𝑇𝑎𝑏𝑙𝑒 

Her må følgende kode legges inn med sekvenskode fra tabell 6.7.1,  

 𝑓𝑜𝑟 𝑁𝑜𝑑𝑒 𝑖 → 𝐿𝑎𝑏𝑒𝑙 = 𝐹𝑥𝑖, velg [By sequence num] i venstre meny, velg [SMISC] I høyre 

meny, og sekvensnummer 1 legges til slik at nedre boks til høyre sier [SMISC, 1] 

 𝑜𝑟 𝑁𝑜𝑑𝑒 𝑗 → 𝐿𝑎𝑏𝑒𝑙 = 𝐹𝑥𝑗, velg [By sequence num] i venstre meny, velg [SMISC] I høyre 

meny, og sekvensnummer 14 legges til slik at nedre boks til høyre sier [SMISC, 14] 

Plottene av krefter og bøyemoment kan vises ved følgende kommando gir aksialkraft: 
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𝐺𝑒𝑛𝑒𝑟𝑎𝑙 𝑃𝑜𝑠𝑡𝑝𝑟𝑜𝑐 → 𝑃𝑙𝑜𝑡 𝑅𝑒𝑠𝑢𝑙𝑡𝑠 → 𝐶𝑜𝑛𝑡𝑜𝑢𝑟 𝑃𝑙𝑜𝑡 → 𝐿𝑖𝑛𝑒 𝐸𝑙𝑒𝑚 𝑅𝑒𝑠 →

𝑁𝑜𝑑𝑒 𝑖 [𝐹𝑥𝑖], 𝑛𝑜𝑑𝑒 𝑗 [𝐹𝑥𝑗], for plot av aksialkrefter. 

På lignende måte kan man plotte andre parametere som bøyemoment og skjærkraft ved å benytte riktig 

sekvensnummer, funnet i tabell 6.7.1 under. 

Tabell 6.7.1: Tabell over sekvensnummer til bruk i Ansys Mechanical APDL. 

Graf I J 

Aksialkraft i x-retning 1 14 

Bøyemoment langs y-akse 2 15 

Bøyemoment langs z-akse 3 16 

Skjærkraft i z-retning 5 18 

Skjærkraft i y-retning 6 19 

 

 

6.8 Modellering av deler i Autodesk Inventor  

Ved design av delkomponenter til hjulopphenget starter modelleringen med å legge inn 

delkomponentenes festepunkter. Disse punktene kan være triangelarmenes festepunkter på rammen, 

eller festepunktene tilhørende rocker. Deretter benyttes trepunkts plan til å kunne skissere modellen. 

For å skissere modellene legges det inn kritiske dimensjoner som hull, tykkelse rundt hullene, tykkelse 

av modell og diametere av inserts. Deretter 3D-modelleres modellen rundt disse parameterne, slik at 

delkomponentene har minste sikkerhetsfaktor på minimum 1,5. 
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7 Resultat 

7.1 Resultater fra kinematikk analyse 

Tabell 7.1.1: Kinematikk i første og siste versjon av hjulopphenget. 

Parameter Versjon 2 Versjon 8 

Scrub radius 10,22 mm 14,67 mm 

King Pin vinkel 7,92° 6,70° 

Caster trail foran 15,052 mm 12,90 mm 

Statisk Camber 

vinkel 

Foran -1,6° -1,80° 

Bak -1,9° -1,80° 

Statisk 

Spissingsvinkel 

Foran 0° -0,25° 

Bak 0° 0,25° 

Maksimal 

rullesenter 

bevegelse 

Vertikalt 40,66 mm 35,85 mm 

Lateralt -98,74 mm -53,46 mm 

Ackermann styring 100% 100% 

Anti-dive -3,25% 19,20% 

Anti-squat -57,2% 19,30% 

Maksimal svingradius 3 m 4,34 m 

 

Tabell 7.1.1 viser parametere fra OptimumKinematics fra første og siste versjon av hjulopphenget. 

Versjon 1 ble forkastet til fordel for versjon 2, da versjon 1 ikke var hensiktsmessig å bruke til analyse 

og sammenligning. Versjon 8 er sluttresultatet etter arbeidet. 

Tabell 7.1.2: Maksimal rullesenter bevegelse i vertikal retning for fremre hjul og lateral retning for bakre hjul, etter versjon, 

og hvilke endringer som er gjort. 
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Tabell 7.1.2 viser hvordan vertikal og lateral rullesenter har endret seg mellom iterasjonene. Full tabell 

i vedlegg A9. V2 er en referanseversjon for forbedringene, og er en tilpasning av et tidligere 

hjuloppheng. I V3 ble konvergering mellom triangelarmene økt. Ved V4 er endring av lengdeforhold 

mellom øvre og nedre triangelarm endret og konvergering økt. Her kan det noteres en betydelig 

redusering av vertikal rullesenterbevegelse. I V5 er konvergering økt og spindelpunkter endret for å 

forbedre kinematikken. I V6 er det videre endring i lengdeforhold og statisk cambervinkel. V7 ble 

endret ved tildeling av anti geometri.  

V8 er tilpassing av triangelarmer for eksterne motorer. V8 har konvergering med vinkel i både øvre og 

nedre triangelarm, og vi har lagt rullesenter til 156,5 mm framme og 204,1 mm. Øvre triangelarm er 

redusert til omkring 20% lengde av nedre triangelarm.  

 

Tabell 7.1.3: Endring av den statiske posisjonen til rullesenter fra versjon 2 til versjon 8. 

 

Tabell 7.1.3 viser rullesenter posisjonen i versjon 2 og versjon 8. 

 

Tabell 7.1.4: Maksimal cambervinkel i ( ̊ ) for hjulene under heave, rulling og pitch. 
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Tabell 7.1.4 viser maksimal cambervinkel under hump og tilbakestøt (Heave), rulling (Roll) og pitch. 

Slik som i tabell 7.1.2 er V2 referanseversjonen. V6 er etter økning i konvergering og endring av 

triangelarm lengde. Rulling har da en merkbar reduksjon av camberendring mens hump/tilbakestøt og 

pitch (dive og squat) har økning av camberendring. V8 er camberendring på siste versjon av 

geometrien og inkluderer tildelt statisk camber på -1,8 . 

 

7.2 Resultat fra beregning av krefter 

Tabell 7.2.1: Kreftene som virker på fremre hjulopphengs triangelarmer. 

 

 

Tabell 7.2.2: Kreftene som virker på bakre hjulopphengs triangelarmer. 

 

Tabell 7.2.1 og 7.2.2 viser kreftene som virker på hver triangelarm i ulike kjøresituasjoner, lagt inn 

etter retning og hvilken triangelarm de virker på. Disse verdiene benyttes til analyse i Ansys 

Mechanical APDL. 

 

7.3 Resultater fra elementmetoder analyse 

Fremre hjuloppheng 

Høyeste kraft i fremre hjuloppheng oppsto under bremsing. Kreftene fra bremsesituasjonen kan finnes 

i tabell 7.2.1 og kreftene virker på Nodene a og b markert på figur 7.3.1. Under bremsing oppstod 

maksimal belastning i den nedre triangelarmen, hvor fremre karbonfiber rør i nedre triangelarm ble 

strukket med 13,30 kN, og bakre karbonfiber rør i nedre triangelarm ble komprimert med 13,20 kN, 
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slik som i Figur 7.3.1. Push-rod og fremre karbonfiber rør på øvre triangelarm ble komprimert med 

kraft på 7,32 kN mens bakre rør på øvre triangelarm ble strukket med 7,43 kN. Fullstendig tabell over 

kreftene på øvre hjuloppheng under brems, sving og statisk kjøring ligger i vedlegg A10. 

 

Figur 7.3.1: Aksialkrefter i fremre hjuloppheng under maksimal bremsing. 

 

 

Bakre hjuloppheng 

Høyeste kraft i bakre hjuloppheng oppsto under statisk kjøring rundt toppfarten, se figur 7.3.2. 

Kreftene fra svingsituasjonen kan finnes i tabell 7.2.2. Kreftene virker på Nodene a og b markert på 

figur 7.3.2. Under Sving oppstod maksimal belastning i den nedre triangelarmen, hvor fremre 

karbonfiber rør i nedre triangelarm ble komprimert med 3,57 kN, og bakre rør i nedre triangelarm 

nådde høyest kraft med 7,52 kN kompresjon. Push-rod og fremre karbonfiber rør på øvre triangelarm 

ble komprimert med kraft på 7,32 kN mens bakre rør på øvre triangelarm ble strukket med 7,43 kN. 

Fullstendig tabell over kreftene på Bakre hjuloppheng under akselerasjon, sving og statisk kjøring 

ligger i vedlegg A10. 

a 

b 
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Figur 7.3.2: Aksialkrefter for bakre hjuloppheng under kjøring med høy fart. 

a 

b 
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7.4 3D-modellering og simulering i Autodesk Inventor

 

Figur 7.4.1: Øvre Y-stykke i fremre hjuloppheng, a) viser modellen, b) viser Von Mises spenning, c) og d) viser 

sikkerhetsfaktor. 

Figur 7.4.1 viser design av øvre y-stykke for fremre hjuloppheng i Autodesk Inventor. 3D-modellen er 

tildelt materialet aluminium 6061 og spenningsanalysen for høyeste krefter viser Von Mises spenning 

til 138,8 MPa. Dette tilsvarer en minimums sikkerhetsfaktor på 1,98. 
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Figur 7.4.2: Nedre Y-stykke i fremre hjuloppheng, a) viser modellen, b) viser Von Mises spenning, c) og d) viser 

sikkerhetsfaktor. 

Figur 7.4.2 viser design av nedre y-stykke for fremre hjuloppheng i Autodesk Inventor. Modellen er 

tildelt materialet aluminium 7075 og spenningsanalysen for høyeste krefter viser maksimal Von Mises 

spenning til 225 MPa, dette tilsvarer en minimums sikkerhetsfaktor på 1,93. 
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Figur 7.4.3: Øvre Y-stykke i bakre hjuloppheng, a) viser modellen, b) viser Von Mises spenning, c) og d) viser 

sikkerhetsfaktor. 

Figur 7.4.3 viser design av nedre Y-stykke for bakre hjuloppheng i Autodesk Inventor. Modellen er 

tildelt materialet aluminium 6061 og spenningsanalysen for høyeste krefter viser Von Mises spenning 

74,67 MPa. Dette tilsvarer en minimums sikkerhetsfaktor på 3,68. 
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Figur 7.4.4: Nedre Y-stykke i bakre hjuloppheng, a) viser modellen, b) viser Von Mises spenning, c) og d) viser 

sikkerhetsfaktor.  

Figur 7.4.4 viser design av nedre Y-stykke for bakre hjuloppheng i Autodesk Inventor. Modellen er 

tildelt materialet aluminium 6061 og spenningsanalysen for høyeste krefter viser Von Mises spenning 

til 114,6 MPa. Dette tilsvarer en minimums sikkerhetsfaktor på 2,4.  
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Figur 7.4.5: Rocker design til fremre hjuloppheng. a) viser modellen, b) viser Von Mises spenning, c) og d) viser 

sikkerhetsfaktor.  

Figur 7.4.5 viser design av fremre rocker med push-rod konfigurasjon. Den viser også spenningen som 

vil gå gjennom rockeren med maksimal spenning, og resulterende sikkerhetsfaktor ved bruk av ALU 

6061. Sikkerhetsfaktoren vil da være på 2,54. Maksimal spenning er 108,4 MPa. 



 

101 

 

 

Figur 7.4.6: Rocker design til bakre hjuloppheng. a) viser modellen, b) viser Von Mises spenning, c) og d) viser 

sikkerhetsfaktor. 

Figur 7.4.6 viser design av bakre rocker ved push-rod konfigurasjon. Her vises også spenningen 

gjennom modellen og resulterende sikkerhetsfaktor på 1,88. Maksimal spenning er 145,9 MPa. 

Tabell 7.4.1 og 7.4.2 viser karbonfiber rørlengdene nødvendig for hjulopphenget. 

 

Tabell 7.4.1: Karbonfiber rørlengder til hjulopphenget foran målt i millimeter. 

Karbonfiber rør Lengde (mm) 

Øvre fremre arm 228,67 

Øvre bakre arm 212,22 

Nedre fremre arm 303,60 

Nedre bakre arm 296,60 

Styrearm 313,85 

Push-rod arm 260,35 
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Tabell 7.4.2: Karbonfiber rørlengder til hjulopphenget bak målt i millimeter 

Karbonfiber rør Lengde (mm) 

Øvre fremre arm 207,77 

Øvre bakre arm 155,32 

Nedre fremre arm 262,20 

Nedre bakre arm 225,62 

Kontroll arm 191,72 

Push-rod arm 194,05 

 

I figur 7.4.7-7.4.9 kan man se full sammenstilling inkludert demper, som vil vise hvordan bærearmene 

vil monteres på bilen. 

 

Figur 7.4.7: Sammensetting av endelig hjuloppheng design foran sett forfra. 
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Figur 7.4.8: Sammensetting av endelig hjuloppheng design bak sett forfra. 

 

 

Figur 7.4.9: Sammensetting av hjuloppheng designet sett forfra. 
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8 Diskusjon 

Ved bruk av metodikk fra Product Design and Development [24], fikk vi systematisert 

utviklingen av hjulopphenget. Dette førte til en grundig og effektiv gjennomgang av 

prosessen, fra innhenting av rådata og identifisering av behov til utvikling og valg av beste 

konsept til videre utvikling av endelig produkt. Vi er veldig fornøyde med resultatet fra denne 

prosessen. Vi kunne se tilbake på hvert steg etter ønske. Spesielt konseptvalg ble gjort veldig 

nøye. Forbedringspotensialet ligger i at det kan alltid hentes flere og bedre rådata og 

løsninger. Vi kunne for eksempel utforsket flere løsninger eksternt fra ION Racing. 

Fra tabell 7.1.2 var det tydelig at konvergerende triangelarmer hadde marginal effekt på 

bevegelsen av rullesenteret. Vi oppnådde kun 3,5 mm reduksjon av maksimal lateral 

bevegelse for bakre hjuloppheng under rulling. V4 med endring av lengdeforhold slik at øvre 

triangelarm ble kortere enn nedre viste stor reduksjon i rullesenterbevegelse med største 

reduksjon på 41,9 mm. Her ble også konvergering økt for å heve rullesenteret, som kan ha 

effekt på denne reduksjonen. V6 var videre endring av lengdeforhold og her så vi også fall i 

mengden lateral rullesenterbevegelse.  

Som forutsett hadde anti-geometri en negativ påvirkning på rullesenterbevegelsen da den ble 

implementert i V7. Med videre justering fikk vi derimot justert hjulopphenget slik at iterasjon 

V8 lå godt innenfor anbefalingen på mindre enn 50 mm vertikal bevegelse og 100 mm lateral 

bevegelse. Dette gjorde at vi kunne plassere hjulopphengets rullesenter i høyde 156,5 mm 

fraemme og 204,1 mm bak, uten at det krysset bakkeplanet eller massesenteret høyde. På 

vertikal rullesenterbevegelse så vi ikke den reduksjonen vi ønsket for maks situasjonen i tabell 

7.1.2. Vi klarte ikke å påvirke rullesenterbevegelsen slik vi ønsket, men vi klarte å holde den 

innenfor mål spesifikasjonene med maksimal bevegelse på 35 mm med 50 mm tillatt. 

Rullesenter aksen er også noe bratt. 

Fra tabell 7.1.4 så vi at resultatene for V6 viste reduksjon i maksimal cambervinkel på 0,9 ̊ 

fremme og 0,6 ̊ bak under rulling. Under hump/tilbakestøt og pitch så vi en økning i maksimal 

cambervinkel til nesten 2,5 ̊. Disse resultatene er tilfredsstillende da de ikke krever mye 

statisk camber for å holde camberen i negativ vinkel under hump, tilbakestøt og pitch noe som 

gir godt grep på strekkene, samt at reduksjonen av camberendring under sving gjør at bilen vil 

holde godt og jevnt grep gjennom hele svingen. Disse resultatene kommer trolig av at vi 

startet med å øke konvergeringen av triangelarmene. På siste iterasjon V8, forbedret vi 

maksimal cambervinkel ytterligere til -0,03 ̊ med en konservativ statisk camber på -1,8 ̊.  
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Fra tabell 7.1.1 oppnådde vi en svingradius på 4,3 m som er en negativ endring fra V2. Med 

hensyn til slippvinkel vil bilen fortsatt kunne ta en knappenålssving på 4,5m. Da vi ikke har 

noen tilgang på god dekkdata, måtte vi derfor ta noen approksimasjoner ved å se bort ifra slippvinkel 

og anta en perfekt sirkulær sving uten ujevnheter. Det er derfor litt usikkerhet rundt denne verdien som 

kan elimineres ved å se nærmere på dekkene en bruker. Mye av økningen i svingradius kommer av en 

må ta hensyn til de eksterne motorene. Styrearmen måtte flyttes lenger ut, som fører til en reduksjon i 

hvor mye hjulet kan bli rotert. En reduksjon i svingradius fra V2 hadde nok uansett vært ønskelig, da 

såpass mye rotasjon av dekket kan føre til veldig høy slippvinkel. Dekket eller motoren kan også i 

verste fall ta borti triangelarmene, som kan føre til at hjulopphenget knekker. 

Fra tabell 7.1.1 er Ackermann styring er 100%, som er ønskelig da banen er svært teknisk, og det kan 

hjelpe svingegenskapene til bilen. Det ble derfor videreført til resten av versjonene. 

Fra tabell 7.1.1 ser vi at anti-dive og anti-squat ligger mellom 18%-35%. Dette vil føre til en merkbar 

reduksjon i dive og squat, uten at det påvirker kinematikken i hjulopphenget for negativt. V8 endte på 

anti-dive og anti-squat rundt 19%, som er en relativt normal mengde for Formula Student biler. 

Når vi beregnet lastoverføring og krefter i triangelarmene benyttes gjennomsnittlige 

friksjonskoeffisienter beregnet hos ION Racing tidligere. Fra erfaring vet vi at disse er høyere enn det 

de vil være i virkeligheten. Slik som nevnt, er friksjonskoeffisientene nærmere dobbelt så høye som 

anbefalt for beregninger. I tillegg under sving tilsier beregningene at bilen vil kunne svinge så hardt at 

de indre hjulene har mulighet til å miste bakkekontakt. Vi vet fra testing av bilene på ION racing at 

bilene har generelt sett slitt med store mengder hjulspinn i alle situasjoner under kjøring. Dette tyder 

på at friksjonskoeffisienten er langt lavere enn de som er brukt i denne oppgaven. Dette betyr også at 

kreftene som vil gå i systemet vil være langt lavere i virkeligheten enn beregnet. Det ble derimot valgt 

å bruke disse friksjonskoeffisientene da vi vet at vi vil få et overdimensjonert hjuloppheng, i stedet for 

et underdimensjonert. 

Ansys simuleringene er gjort med bjelker, noe som fører til at bjelkene automatisk blir koblet 

sammen med faste koblinger i punktene der rørene møtes (Y-stykkene). Dette 

simuleringsvalget er gjort for å gi en naturtro simulering da Y-stykkene i realiteten virker som 

en fast kobling for triangelarmene. Bruk av bjelker i Ansys åpnet muligheten til å benytte 

Section for Beam til å legge inn tverrsnittet av rørene som igjen kan benyttes for å plotte 

spenning, selv om spenningsplot ikke ble benyttet i oppgaven. Som nevnt i 3.4.3 er dobbelt 

triangelarmt hjuloppheng er designet for å ekskluder bøyemoment og skjærekraft og dermed 

har vi fokusert simuleringene våre rundt aksialkreftene som går i karbonfiberrørene. Under 

simuleringene gjorde vi en test for å sikre at vi lyktes i å ekskludere bøyemoment og 

skjærkraft, vedlegg A11 viser de største resultatene vi oppnådde for bøyemoment og 
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skjærkraft. Høyeste skjærekraft ble 2,5 N mens største bøyemoment ble 0,69 Nm, når alle 

aksialkreftene overstiger 1000 N er disse resultatene dermed neglisjerbare og vi har lyktes 

med den strukturelle delen av designet. 

Mulige feilkilder i simuleringen er grenseverdiene valgt for push-rod rocker og vertikal 

begrensningen lagt på de nedre triangelarmene. Push-rod festet er i realiteten bevegelig 

ettersom fjærene komprimeres og strekkes samt at festene til push-rod armen er festet med 

pinne koblinger til Y-stykket og Rocker. Dermed er systemet i simuleringen stivere enn hva 

det blir i virkeligheten. Forskjellen dette utgjør er at en liten mengde bøyemoment og 

skjærekraft vil påvirke røret i simuleringen, men som nevnt tidligere og i A11 er dette 

marginale krefter. For de nedre triangelarmene ble det lagt inn en vertikal 

forskyvningsbegrensning grunnet at spindelen ikke er modellert for simuleringen av 

hjulopphenget og nedre triangelarm ikke bærer vertikal last. Hensikten var at denne 

begrensningen skulle tilnærme hvordan øvre triangelarm med spindelen holder nedre 

triangelarm løftet fra bakken. Siden triangelarmen er festet til bilen med pinnekoblinger har 

den ingen bøyemoment som holder den oppe fra bakken, uten denne begrensningen ville 

nedre triangelarm i simuleringen rotert om festepunktene på rammen, simuleringer ble også 

gjort uten denne begrensningen, men disse simuleringen ga urealistiske resultater. Denne 

simuleringen ga tilfredsstillende resultater, men disse feilkilden kan tas med for videre 

forbedring av simuleringen. 

Kreftene som vi fikk fra våre beregninger, lå rundt det som var forventet sammenlignet med 

beregninger fra tidligere år hos ION Racing. Det var derimot fortsatt noen rør som ville 

oppleve større krefter enn forventet, blant annet armene i nedre triangelarm foran under 

bremsing. Dette kan være et resultat av måten geometrien til hjulopphenget er satt opp, da det 

er med på å styre hvor mye krefter hver av armene vil bli utsatt for. 

Det er også usikkerhet i verdiene hentet ut fra databladet. Dette oppstår fra at vi har måttet 

lineær interpolere mellom to verdier. I tillegg er det stor forskjell i materialegenskaper basert 

på temperaturen rørene utsettes for. Det vil også være litt usikkerhet ettersom måten en 

tvinner karbonfibrene rundt røret vil også være med på å styrke eller svekke styrken til rørene. 

Ut ifra kreftene beregnet, må vi også bestille tykkere karbonfiber rør enn de som er benyttet 

de siste årene på ION Racing, da disse er dimensjonert til å maksimalt ta opp 10 kN med 

kraft. 
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Ved 3D-modellering og analyse av delene ble det brukt Autodesk Inventor. Under analyse av 

y-stykkene ble det lagt inn fixed support i det sentrale hullet som monteres til spindelen da 

programmet ikke tillot bruken av pin support. Dette kan føre til urealistisk høye 

spenningskonsentrasjoner rundt hullet, som betyr at analysen vil vise høyere maksimal 

spenning en i virkeligheten. 

Slik som sett ved arbeidstegningene i vedlegget, ville y-stykkene blitt produsert i aluminium 

6082 T6, med unntak for y-stykket i nedre triangelarm foran som ville blitt produsert i 

aluminium 7075 T6. Dette ble identifisert ved å se på spenningen som ville oppstå ifølge 

analysene gjort i Autodesk Inventor. Dersom en skulle ha produsert disse y-stykkene, kunne 

det vært mer hensiktsmessig å produsere alle i samme materiale, som da ville vært ALU 7075 

T6. En bør ta gjennomføre en ny analyse av y-stykkene i dette materialet. 

Analysen ble også brukt ved Autodesk Inventors innebygde materialegenskaper for 

Aluminium 6061. Aluminium 6082 er, slik som nevnt, et mye mer brukt materiale i Europa 

med relativt like egenskaper. Dersom delene hadde blitt produsert ville det derfor trolig heller 

blitt brukt ALU 6082 T6. Dette kan ha en effekt på sikkerhetsfaktoren og mengden 

deformasjon under belastning. Da ALU 6082 T6 har litt høyere flytegrense og omtrent like 

andre materialegenskaper ble det derimot ansett som en forsvarlig måte å analysere på. For y-

stykket i ALU 7075 T6 ble analysen gjort med Autodesk Inventors innebygde 

materialegenskaper for aluminium 7075. 

For oppgavens helhet ble det også gjort noen endringer. Det ble benyttet programmet 

OptimumG OptimumKinematics i stedet for Altair Hyperworks. Endringen ble gjort på grunn 

av tilgjengeligheten til programmene. ION Racing hadde allerede en lisens til 

OptimumKinematics, og dette gjorde det lite hensiktsmessig å bytte programmer. 

Lap time simulation, simulering av hjulopphengets opptreden på banen sammenlignet med 

fjorårets, ble heller ikke gjort. Mye av grunnen til dette er at det ville vært svært tidkrevende å 

lære seg programmet, samtidig som det hadde tatt lang tid å sette opp simuleringene. Etter vår 

mening, hadde heller ikke simuleringen vært representativ for ytelsen til det nye 

hjulopphenget. Den hadde blitt implementert på årets bil, som er designet for å fungere med 

årets hjuloppheng, ikke det nye. Uten å definere fjærstivheten hadde det uansett ikke vært 

hensiktsmessig å simulere, da en ikke kan sette opp en god simulering uten å vite denne. 
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9 Konklusjon 

Fra arbeidet utført i denne bacheloroppgaven ble det med konseptutvikling utviklet ett dobbel 

triangelarm hjuloppheng med et push-rod dempesystem både fremme og bak, det ble bestemt 

at hjulopphenget skulle ha konvergerende armer med ulik lengde hvor triangelarmene bestod 

av Karbonfiberrør festet sammen med y-stykker av aluminium. Det viste seg at 

konvergerende armer med ulik lengde var kritiske for å oppnå stabilitet i bilen og for å 

optimalisere grepet i svinger. Dette kommer av at ulik lengde på armene, sammen med heving 

av rullesenteret reduserer bevegelse av rullesenteret og konvergerende armer forhindrer 

uønskede cambervinkelendringer under sving. En rekke forbedringer er oppnådd med det nye 

hjulopphenget, blant annet: økt stivhet, anti-dive/squat, grep i sving og eksterne motorer kan 

nå integreres i spindelen uten at hjulopphenget er til hindring. 

Det største problemet med å introdusere motorer i hjulet var svingradiusen. Dette problemet 

kan bli løst med ny styresnekke eller økt rattutslaget. Selv om motorene bød på problemer for 

svingradiusen klarte vi å oppnå en svinradius oppfyller kravet knapenålssvingen på 4,5m. Det 

nye hjulopphenget har også gode bevegelsesforhold i dempesystemet, noe som gjorde at 

hjulopphenget ble stivere uten å benytte hardere fjærer. Dette er veldig positivt da stivheten til 

hjulopphenget var en av de virkelig svake punktene med det eldre hjulopphenget.  
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A     Vedlegg 

A1 Data Sheet – EN AW 6082 – Rods and bars 
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A2 Data Sheet – EN AW 7075 – Rods and bars 
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A3 Konsepter 

Konsept nummer Kombinasjon 

1 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 

• 4: Parallelle armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

2 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 

• 4: Parallelle armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

3 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 

• 4: Konvergerende armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

4 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 

• 4: Konvergerende armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

5 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 

• 4: Parallelle armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

6 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 
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• 4: Parallelle armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

7 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 

• 4: Konvergerende armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

8 • 1: Pushrod demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 

• 4: Konvergerende armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

9 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 

• 4: Parallelle armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

10 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 

• 4: Parallelle armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

11 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 

• 4: Konvergerende armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

12 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Triangelarmer i karbonfiber med metall Y-stykke 
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• 4: Konvergerende armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

13 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 

• 4: Parallelle armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

14 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 

• 4: Parallelle armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

15 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 

• 4: Konvergerende armer med lik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 

16 • 1: Direkte demping 

• 2: Fjær og demper 

• 3: Metall Triangelarm 

• 4: Konvergerende armer med ulik lengde 

• 5: Rod End og camber blokk 

• 6: Rod End 
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A4 Konsept screening valgmatrise 

Basert på EXHIBIT 8-5 fra Product design and development [24, s. 156]. 

Konsepter 1,5 2, 6 3, 7 

Bench

-mark 

4, 8 9, 13 10, 14 11, 15 12, 16 

Hjulvandring 0 0 0 0 0 0 0 0 

Vertikal 

oppover 

forskyvning 

0 0 0 0 0 0 0 0 

Montering 0 0 0 0 0 0 0 0 

Svingradius 0 0 0 0 0 0 0 0 

Bakkeklaring 0 0 0 0 0 0 0 0 

Bil bredde 0 0 0 0 0 0 0 0 

Klaring 

mellom 

triangelarmer 

0 0 0 0 0 0 0 0 

Skal tåle 

krefter til en 

bil med vekt 

0 0 0 0 0 0 0 0 

Rullesenter 

lateral 

bevegelse 

- - 0 + - - 0 + 

Rullesenter 

vertikal 

bevegelse 

- - 0 + - - 0 + 

Rullesenter 

posisjon 

- - 0 0 - - 0 0 
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Camber 

endring i 

rulling 

- - 0 + - - 0 + 

Camber 

endring i 

hump og 

tilbakestøt 

+ + 0 - + + 0 - 

Tilpasnings-

evne 

0 0 0 0 - - - - 

Antall 

komponenter i 

systemet 

0 0 0 0 + + + + 

Aerodynamisk 

påvirkning 

0 0 0 0 - - - - 

Implementere 

anti-rulling 

0 0 0 0 - - - - 

Sum + 1 1 0 3 2 2 1 4 

Sum 0 8 8 13 9 8 8 13 9 

Sum - 4 4 0 1 6 6 2 3 

Total 

poengsum 

-3 -3 0 2 -4 -4 -1 1 

Rank 5 5 3 1 6 6 4 2 

Ta med 

videre? 

Nei Nei   Nei Ja Nei  Nei  Nei  Ja 
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A5 Konsept scoring matrise for hjuloppheng konseptene bak på bilen 

Basert på EXHIBIT 8-7 fra Product design and development [24, s. 160]. 
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A6 Massesenter kalkulator 
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A7 UF3369 TCR Resin System – Technical Data Sheet 

Datablad utgitt av Windtec etter etterspørsel om karbonfiber rørenes egenskaper. 
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A8 Hjuloppheng koordinater fra OptimumKinematics 

 

Generelle verdier: 

 

 

Fremre hjuloppheng: 

 



 

126 

 

 

 

Bakre hjuloppheng: 
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A9 Fullstendig tabell over rullesenterbevegelse 
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A10 Aksialkrefter i fremre og bakre Hjuloppheng etter simulering i 

Ansys Mechanical APDL 

Resultat av aksialkrefter i hvert rør i hjulopphenget fra simulering av fremre hjuloppheng. 

Akselerasjon er ikke simulert da samtlige krefter som virket på forre hjuloppheng var under 1 kN. 

 

Resultat av aksialkrefter i hvert rør i hjulopphenget fra simulering av bakre hjuloppheng. Det er ikke 

simulert for bremsing på bakre hjuloppheng da samtlige krefter på hjulopphenget er under 1 kN. 
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A11 Skjærekrefter og bøyemoment i Fremre hjuloppheng under hard 

bremsing 

Plot av skjærekraft, høyeste skjærekraft fra analyse i Y og Z retning var 2,5 N. 
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Plot av bøyemoment, høyeste bøyemoment fra analyse om Y og Z aksen ble 0,69 Nm. 
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A12 Forstudierapport 

 

Forstudierapport 

Navn: Ørjan Mannsverk, Steven Høiland 

Problemstilling: 

Design av hjuloppheng geometri til formula student bil 

Bakgrunn for oppgaven 

ION Racing har som mål å være ett av topplagene ved Formula Student UK konkurransen på 

Silverstone i England. Samtidig ønsker vi å nå nye høyder internt ved å følge utviklingen i 

sporten og innføre nye teknologier og elementer i bilen vår slik at vi ungår stagnering.  

En av teknologiene vi ønsker å innføre er fire-hjuls fremdrift med eksterne motorer i hvert 

hjul, dette benyttes av de fleste topplag i Europa og verden. Dette vil gi elektro-gruppen nye 

utfordringer og bilen vil få bedre ytelse med tanke på grep, akselerasjon, vekt og kontroll ved 

at blant annet et «torque-vectoring»-system kan introduseres.  

For å kunne innføre fire-hjuls fremdrift i en fremtidig bil må hele hjulopphenget på bilen re-

designes for å tillatte en motor med girkasse å monteres på spindlene i hjulene. Samtidig er 

dagens hjuloppheng utdatert for dagens bil, da det er designet for et selvbærende karosseri 

(monocoque) uten aerodynamiske elementer som frontvinge, bakvinge og diffuser. 

Ideen om å designe dette kom derfor fra internt i ION Racing, da vi alle var enige om at dette 

var et naturlig steg for laget, og vi hadde ekspertisen til å kunne designe dette nå. Fra erfaring 

som del av hjuloppheng gruppen for 2024 sesongen, ble det også observert hvordan 

hjulopphenget måtte oppdateres, spesielt dersom bilen går over til fire motorer. 

En spesielt viktig merknad er problemet som oppstod ved introduksjonen av en aeropakke på 

bilen. Da ble det viktig at bilen var stabil slik at frontvingen og diffuseren ikke treffer bakken. 

På grunn av geometrien, blir dempingen foran for myk, som må endres på. 

Designet på hjulopphenget foran er ikke kompatibel med eksterne motorer, da den er svært 

kompakt. Det gjorde det også vanskelig å designe, da det var lite rom mellom delene. 
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Fordelen med å lage et godt grunnlag ved designet av geometrien er at store deler av designet 

kan fortsatt implementeres dersom vi ikke går over til eksterne motorer, som gjør oppgaven 

aktuell for de neste sesongene uansett. 

Oppgavebeskrivelse 

Hjulopphenget er en sentral del av alle biler, og et godt design av dette systemet kan ofte 

utgjøre forskjellen mellom en konkurransedyktig og en ukjørbar bil. Det er derfor viktig å 

designe en geometri som både oppfyller kravene for kjøreegenskaper for å maksimere ytelsen, 

men også er simpel nok til at den kan produseres. Ved å velge en god geometri kan en også 

minimere mengden krefter som går gjennom systemet, som igjen kan være med på å redusere 

vekten på delene. 

Ved større endringer på biler blir det nødvendig å totalt re-designe hjulopphenget, da 

maksimal ytelse oppstår når den skreddersys for den spesifikke bilen. En større endring ION 

Racing står ovenfor er overgang til eksterne motorer i spindelen. Det vil da igjen bli 

nødvendig å tilpasse hjulopphenget. 

I motsetning til flere andre lag som tar i bruk et selvbærende karosseri, bruker ION Racing en 

stålramme. Dette introduserer også nye problemstillinger som en må finne løsninger på. 

I sammenheng med dette, vil oppgavens formål bli å designe geometri til ett nytt hjuloppheng 

som passer med eksterne motorer, samt finne en god løsning på hvordan geometrien kan 

integreres med demper og krengestag montert til en stålramme. Dette innebærer å vurdere 

ulike eksisterende løsninger for demper- og krengestagsystemet, for så å tilpasse den til 

stålrammen. 

I forhold til geometri designet, finnes det en rekke karakteristikker som en må ta høyde for. 

Dette er blant annet statisk bevegelse (static movement) , hump (Bump), rulling (roll), 

tilbakestøt (Rebound), stuping og squat. For å optimalisere disse karakteristikkene er det 

mange designvalg som må tas. Dette blir noe av hovedfokuset i oppgaven vår. 

 

Begrensninger 

Denne oppgaven skal fokusere på armene til hjulopphenget og hvordan deres lengde og 

orientering kan benyttes for å optimalisere ytelsen til bilen, samt at vi skal utforske diverse 

løsninger for dempesystem og hvordan vi kan implementere disse. Vi har valgt å ekskludere 
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demper fra oppgaven da vi har et sett med dempere på ION Racing som brukes årlig. Vi har 

også valgt å ekskludere fjærvalg, da det er en svært omfattende arbeidsoppgave. I tillegg har 

vi på ION Racing et stort utvalg fjærer som kan benyttes ved behov. Nødvendig fjær varierer 

også svært etter blant annet vekten på bilen og hvordan føreren vil at bilen skal kjøre.  

Vi har også valgt å ekskludere design av spindel da dette er svært omfattende. I tillegg skrives 

det en annen bacheloroppgave om dette temaet parallelt med denne oppgaven. Vi finner 

ønskede festepunkter på spindelen som vi gir videre til denne oppgaven. 

Krengestag ekskluderes fordi dette er et vanskelig teama og ville tatt fokus fra målet vårt med 

oppgaven. Det avhenger også mye av hvilken fjæring som benyttes. Samtidig med et godt 

hjuloppheng design er det ikke alltid nødvendig med krengestag, men vi ønsker å tilrettelegge 

designet vårt slik at et krengestag kan implementeres. 

Hjuldata ekskluderes også fra denne oppgaven. Dette gjøres primært av to grunner. Først har 

hjuldata allerede blitt beregnet i en tidligere bacheloroppgave, som ION Racing enda tar 

utgangspunkt i for kalkulasjoner. Den andre grunnen er at samling av hjuldata også er 

økonomisk og tidsmessig krevende. 

Litteraturstudie 

For å forstå begrensningene pålagt av Formula Student har vi nøye lest gjennom regelverkets seksjon 

om hjuloppheng, samt de generelle reglene for bildesignet. I tillegg til dette har vi lest gjennom 

litteratur knyttet til design av hjuloppheng til konkurransebiler slik som ION Racing produserer. 

 I tillegg til konvensjonell litteratur, har vi valgt ut og lest tidligere oppgaver skrevet om hjuloppheng 

hos ION racing.  

Fra studiet ønsker vi å trekke inn fagkunnskaper fra en rekke emner, slik som maskinkonstruksjon, 

elementmetoder og konstruksjonsmekanikk. 
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Tidsplan for oppgaven 

Uke 3 Forstudierapport, litteraturstudie 

Skrive forstudierapport. Finne og lese litteratur om hjuloppheng 

 

Uke 4 Forstudierapport, litteraturstudie, kartlegging av løsninger 

Skrive forstudierapport. Finne og lese litteratur. Konkretisering av behov til 

dempesystem. Kartlegging av løsninger til dempesystem. 

 

Uke 5 Kartlegging av dempesystem, planlegging av geometri design 

Kartlegging av dempesystem. Start av geometri design. 

Uke 6 Valg av dempesystem, geometri design 

Velger hvilket dempesystem vi går videre med. Fortsetter design av geometri. 

Uke 7 Geometri design 

Design av geometri med valgt dempesystem. 

Uke 8 Vurdering av geometri, Analyse av krefter 

Endelig vurdering av geometri. Analyse av krefter i bilen. 

Uke 9 Analyse av krefter 

Analyse av krefter i bilen. Analyse av krefter i armer 

Uke 10 Analyse av krefter, design av deler 

Analyse av krefter i armer ved hjelp av FEM. 3D-modellering av komponenter til 

hjulopphenget. Valg av lager. 

Uke 11 Design av deler 

3D-modellering av komponenter til hjulopphenget. Valg av lager 

Uke 12 Design av deler 

3D-modellering av komponenter til hjulopphenget. 

Uke 13 (påske) Sammensetting a deler 
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3D-modellering av komponenter til hjulopphenget og sammensetting. 

Uke 14 Analyse av deler 

Simulering av krefter i komponenter og materialvalg. 

Uke 15 Analyse av deler 

Simulering av krefter i komponenter i materialvalg. 

Uke 16 Gjennomgang av prosessen, vurdering av valgt design. 

Gjennomgang av hele prosessen. Vurderer valgt design ovenfor behovene 

fastslått tidligere. 

Uke 17 Rettskriving  

Uke 18 Rettskriving 

Uke 19 Rettskriving 

Uke 20 Levering  
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A13 Bill of materials fremre hjuloppheng per side 

Skruer til montering mellom hjuloppheng, ramme og spindel er ekskludert. 
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A14 Bill of materials bakre hjuloppheng per side 

Skruer til montering mellom hjuloppheng, ramme og spindel er ekskludert. 
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A15 Arbeidstegninger 
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