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CUVANT INAINTE

Prezenta tezd am conceput-o din dorinta de a aprofunda studiul in domeniul
dinamicii vehiculelor feroviare, un domeniu pe cét de dificil i de complex, pe atit de
interesant, care va incita in continuare specialitii, oferind permanent noi zone de
cercetare. Din punctul meu de vedere, lucrarea reprezinti finalul unui inceput,
activitatea mea de cercetare stiintifici va continua in mod cert pe aceasti directie.

Teza in sine reprezinti o sinteza a activititii de cercetare stintifica desfasurata
de mine, incepind practic cu anul 1990, sub conducerea competentd si atentd a
Domnului Profesor Doctor Inginer Vasile HOANCA, reputat specialist in domeniul
materialului rulant da cale ferata, carwia i exprim intreaga mea gratitudine §i
recunostin{a. . .
~ Se cuvin mulfumiri tuturor invatitorilor si profesorilor mei de la Scoala
Generala nr. 6 i de la Liceul de Matematica i Fizica din Regita, respectiv celor de la
Facultatea de Mecanici din Timigoara, pentru contributia lor la formarea mea
profesionald. In mod special, doresc sa-mi exprim recunostinta pentru sfaturile i
ajutorul moral acordat de Prof.dr.ing. Victor ANCUSA.

Un rol important in formarea mea ca inginer de vehicule feroviare, l-au avut
profesorii mei de la Catedra de Material Rulant de Cale Ferati din Timisoara:
Prof.dring Vasile HOANCA, Profdr.ing. Mircea DUNGAN, S.Ling Gheorghe
TUROS si cei care an fost Conf dr.ing. Gligor MUNTEAN, $.Ldr.ing. Ioan DAVID,
carora le mulfumesc.

Imi fac o datorie de onoare sa adresez mulfumiri, pentru intreg sprijinul acordat,
colegului si prietenului meu S.Ldr.ing. Romeo RESIGA.

Doresc sd adresez cuvinte de multumire domnilor: Prof.dr.doc.ing. Gheorghe
SILAS - Membru corespondent al Academici Romédne - catedra de Mecanica
Timisoara, Prof.dr.ing. loan SEBESAN - Seful Catedrei de¢ MRCF Bucuresti,
Prof.dr.ing. Mircea ALAMOREANU - Decanul Facultatii de Masini si Utilaje de
Constructii -Bucuresti, Dr.ing Traian TARAN -REFER R A. Bucuresti, Dr.ing.
Dumitru MIHAILESCU - REFER R.A. Bucuresti S.Ldr.ing Liviu BOSIANU -
Catedra MRCF Bucuresti, pentru sugestiile si incurajarile pe care mi le-au adresat,
contribuind in acest mod la finalizarea acestei teze.

De asemenea doresc sa mulfumesc tuturor specialistilor din domeniul
materialului rulant de cale ferata de la .C.P.V. - ASTRA Vagoane Arad, FEROVIAR
PROIECT S.A. Regita, CAROMET S.A. Caransebes, care mi-au pus cu generozitate
la dispozitie toate datele de care am avut nevoie, £ira de care munca mea ar fi fost mult
mai anevoioasid. Trebuie sa-i amintesc aici si pe absolventii sectici d¢ MRCF din
promotiile 1994, 1995, 1996 cu care am desfagurat, in cadrul proiectelor de diploma, o
parte din studiile din cadrul prezentei teze.

Doresc sa mai exprim mulfumiri tuturor acelora care, intr-un fel sau altul, au
contribuit prin observatiile sau sugestiile lor, prin ajutorul acordat, la ducerea la bun
sfarsit a acestei lucrari: colegii de la Catedra de Material Rulant de Cale Ferati si
Catedra de Utilajul si Tehnologia Sudirii.
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Nu in ultimul rind, este necesar sa exprim cele mai calde mulfumiri i adénci
recunostinti fatd de parintii mei, Elisabeta §i Petru RAICOV, fata de fratele meu
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CAPITOLUL 1

INTRODUCERE

. = /<,
Y R T

[.Odati cu 'dezvoltarea transportului feroviar, problemele generale care au
trebuit rezolvate mai intdi erau legate de constructia vehiculelor si a céii: mai tarziu
au apdrut $i probleme tot mai complexe privind organizarea circulatiei.

Cresterea vitezelor de circulatie i a capacitifii de transport au reprezentat
intotdeauna scopuri primordiale la calea ferati, pentru mentinerea transportului
feroviar in competitie cu celelalte sisteme de transport (aerian, rutier, fluvial).
= Dupa abandonarea locomotivelor cu abur, au fost realizate vehicule feroviare
motoare, locomotive §i automotoare cu motoare termice cu transmisii hidraulice gi
electrice tot mai performante, respectiv locomotive si trenuri electrice. In acest
domeniu a existat o intensa preocupare in vederea perfectionarii instalatiilor de forti
pe vehicule feroviare motoare. In mod logic, s-au dezvoltat si sisteme de franare
complexe si performante, capabile si realizeze oprirea trenurilor pe distante impuse.

Pentru transportul cilatorilor, preocupirile s-au indreptat spre cregterea pe
de-o parte a vitezelor de circulafie, iar pe de alti parte spre cresterea nivelului de
comfort al caldtorilor. Pentru transportul mérfurilor, s-au realizat vagoane
» specializate cu tard redusi la minim posibil si greutate utila ridicata.

] Intre toate aceste preocupdri, cele privind dinamica vehiculelor feroviare

ocupd un loc aparte, dar si fundamental, deoarece este absolut obligatoriu ca
transportul feroviar si asigure deplasarea caldtorilor si marfurilor in conditii de
siguranti deplind. Nu a fost, nu este si nu va fi niciodati posibild proiectarea unui
vehicul feroviar firi a aborda probleme ale dinamicii circulatiei pe cale (circulatia
in aliniament, circulatia in curbe, oscilatii, contactul roata - sind, etc.). Toate aceste
studii trebuie puse in legiturd cu siguran{a transportului feroviar in general, dar si
cu cregterea gradului de confort al calatorilor.

Din aceasti prezentare, rezultd cu claritate pe de-o parte maxima
responsabilitate a cercetitorului §i proiectantului in domeniu, dar §i faptul ci
dinamica vehiculului feroviar reprezintd un punct foarte sensibil al acestuia. Pe de
altd parte, problemele sunt mereu actuale, deoarece sporirea vitezelor de circulatie §i
a gradului de confort presupune implementarea unor solufii constuctive noi §i o
crestere severa a complexitatii analizelor; se diversificd in fapt si metodele de
studiu. |

In cele ce urmeazi se va face o trecere sumard in revisti in limitele
bibliografiei consultate, a preocuparilor in domeniul dinamicii vehiculelor feroviare,
punind accent pe metodele de studiu ale oscilatiilor vehiculelor feroviare.
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Studiul oscilatiilor vehiculului feroviar s-a ficut, la inceput, cu metode

analitice, aplicind teoria clasicd a oscilatiilor pe sisteme cu céteva grade de
libertate. Mai térziu, analizele au crescut in complexitate, elabordndu-se modele de
calcul pentru toate miscarile oscilatorii ale vehiculului; unul dintre cele mai

complexe (fig.1.1.) ia in considerare un numdr de 42 de grade de libertate in ipoteza
liniei elastice [77].

Senso dv marcia

Fig.1.1. Model mecanic pentru studiul oscilatiilor vehiculelor feroviare,
cu considerarea elasticitiitii liniei

In tara noastra au. fost publicate o serie de lucriri remarcabile [22] [36] [79]
care trateaza problema oscilatiilor vehiculelor cu metode analitice. Trebuie amintite
aici doud lucrari de referinti in literatura de specialitate din domeniul dinamicii
vehiculelor feroviare [128] [113], in care se prezintd bazele studiului dinamic al
vehiculelor de cale ferata gi care au completat un gol existent in acest domeniu
deosebit de important i de interesant.

In urmi cu circa doud decenii, au fost publicate rezultate ale cercetirilor in
domeniul oscilatiilor vehiculelor feroviare care abordeazd aceastd problema cu
metode operationale; se remarcd lucrdrile [100 - 102] si [127], care au analizat
rispunsul dinamic al vehiculului pentru diverse tipuri de excitatii, stabilitatea, etc.

Dezvoltarea tehnicii de calcul, realizatd prin cresterea vitezei de lucru si a
capacitdtii de stocare in memorie, a permis implementarea metodelor matriciale, iar
mai apoi numerice, pe calculatoare electronice. Deoarece fenomenele oscilatorii ale
vehiculelor, extrem de complexe, nu mai puteau fi analizate pe modele simplificate,
s-au efectuat cercetdri asupra elementelor structurale portante modelate cit mai
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aproape de realitate. S-au considerat deci cutia, respectiv ramele de boghiuri, ca
structuri elastice, cu masa distribuitd neuniform, in mai multe puncte ale
elementului. In anul 1981 a fost publicat un asemenea studiu [11], efectuat pentru o
cutie de TGV, tren care ulterior a stabilit recordul mondial de viteza pe cale feratd
clasica de 515.3 km/h. In figurile 1.2. §i 1.3. sunt date modelarea unei jumatati de
cutie, respectiv zonele de rezonanti ale acesteia. Rezultatele acestei analize permit
aprecierea eventualelor cuplaje ale vibratiilor structurale ale cutiei care pot avea
aceeasi frecvente proprii cu cele ale suspensiei primare propriu - zise.

Fig.1.2. Mod propriu de vibratie al cutiei vagonului TGY

w

T

—— i Twel - - o Typelll —

L U2y !

]

T

. !

| n B H n | 1.

: 2640 ;

i | | i

| we a7 |

; i 29474,y !
AT Tl \VAVA\‘

PO

- \j,v _
o X FREQ
S 10 70 30 0
Fig.1.3. Frecvente de rezonantii ale
structurii cutiei de TGY

BUPT



11

In mod similar, in cazul celui mai rapid tren de cale feratd clasica din

Germania, ICE, in anul 1986 au fost publicate studii privind starea de tensiune si

frecventele proprii ale cutiei ca structurd elastica [142], prin modelare numerica cu
elemente finite (fig.1.4.).

Fig. 4:
Finite element model of the locomotive
body for the static stresses analysis -

Semisection

shear elements

Fig.1.4. Modelarea numerici a vehiculului motor al ICE
Trebuie remarcat faptul cd aceste studii privind vibratiile vehiculelor cu
+ metode numerice au fost cfcctuate initial doar pentru ceea ce se numecste "high -
I technology".
In tara noastra trebuie mentionatd activitatea de cercetare stiin{ifica de peste
. un deceniu in vederca stabilirii starii de tensiune din ramele de boghiuri, la diverse
regimuri de functionare din exploatare, desfisurati in cadrul Catedrei de Material
Rulant de Cale Ferata din Timisoara, din care amintim [23] [41]. Aplicarea metodei
clementului finit la vehicule feroviarc sc regaseste in lucrdrile [16] [33], care aduc
contributii importante la elucidarea problemelor ce apar la modelarea unor elemente
structurale ale vehiculului. In institutele de cercetare de profil, REFER R.A.
Bucurcsti, ICPV - ASTRA Vagoanc Arad, cxistd in prezent colcctive specializate in
aceste probleme.
Mai recent, au fost publicate in reviste de specialitate internagionale (Vehicle
Systcm Dynamics - 1993 -1994) o scrie dc aplicatii ale mctodcei clementului finit la
studiul vibratiilor, din care in fig.1.5. se d4 modelarea unei rame de boghiu de
metrou [67].
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Fig.1.5. Modelarea unei rame de boghiu de metrou (VSD - 1993)

In acest domeniu, autorul prezentei teze a publicat o serie de lucriri,
incepand cu anul 1993, la diverse manifestari stiintifice din tard gi striinitate [86]
[88] [89] [90] [91] [92] [93], care au prezentat rezuitatele obtinute in cazul
modeldrii mai multor tipuri de vehicule feroviare. O parte din rezultate sunt
prezentate in capitolul 6 al prezentei teze.

Studiile teoretice ale cercetitorilor in domeniul dinamicii vehiculelor
feroviare trebuiau validate de experiment. De altfel, o foarte lungi perioadd de
timp, incercarile experimentale pe standuri speciale §i pe cale feratd, s-au situat in
fata modelarilor teoretice. In acest scop, in tirile cu economii avansate, au fost
construite standuri care permit incercarea vehiculelor feroviare pani la viteze foarte
ridicate (250 - 300 km/h).

In figurile 1.6. - 1.8. sunt prezentate standuri de incercdri din Franta i
Germania, unele dintre ele construite special pentru incercarea vehiculelor feroviare
de mare viteza, TGV si ICE.

Fig.1.6. Stand de incerciiri pentru TGV Fig.1.7. Standul de incerciiri de la Vitry
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Fig.1.8. Standul de incerciri pentru ICE (Germania)

Romania a fost una din tarile cu traditie in acest domeniu, prin aceea c3, inca
din anul 1984, se afla in functiune - la ICPV ASTRA Vagoane Arad - un stand de
dinamica rularii, care permite incercarea intregului vehicul feroviar, pana la viteza
de cca. 250 kin/h. La REFER R.A. a fost realizat un stand de incercari osii montate,
care permite studiul comportirii in functionare a osiei montate, impreund cu
suspensia primard si angrenajul de tractiune, in diverse regimuri de solicitare, pana
la viteza de 240 km/h (Fig.1.9.). De asemenea, o parte importantd a incercarilor
experimentale, a fost efectuatd de catre specialigtii de la REFER R.A. Bucuresti, pe
inelul de incercare de la Faurei, cu o lungime totala de cca. 14 km.

Fig.1.9. Standul de incerciiri osii montate de la REFER (Romiinia)
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Destul de recent, in domeniul dinamicii vehiculelor, a fost dezvoltat
conceptul "Multibody Computer Codes" care presupune o analizi dinamici
integratd a vehiculului prin simulare pe calculator. Este vorba aici de o analiza
globala a vehiculului care include:

# analiza cinematici - pentru o migcare aplicatd sistemului, se
calculeaza miscdrile relative ale diverselor subansamble;

# analiza dinamica - calculul raspunsului dinamic sub influenta unor

# analiza staticd - considerand echilibrul static sub actiunea fortelor
externe;

# analiza dinamic3 invers3 - pentru o migcare impus3 a elementelor, s
rezulte fortele care produc migcarea sau un spectru de acceleratii al excitatiei;

# analizarea sistemului liniar - determinarea valorilor proprii
neamortizate sau amortizate, determinarea amortizarilor din sistem, etc.

Pachetele de programe dezvoltate permit modelarea suspensiilor primare,
secundare, introducerea amortizarilor, suspensii hidraulice sau pneumatice, avind
caracteristici elastice liniare sau neliniare pe toate directiile. Forfele de contact roat3
- $ind pot fi simulate, ludnd in considerare §i neliniarititile care apar. De asemenea
fortele de pseudoalunecare pot fi introduse, utilizand contactul Hertzian, teoria lui
Kalker saun algoritmi simplificati dezvoltati pe baza acestei teorii.

Din punctul de vedere al ghidarii vehiculului pe sine, pot fi modelate
migcdrile vehiculului in aliniament, in curbe, rampe sau pante, pentru o diversitate
de profile ale rotilor si caii de rulare. Excitatiile aplicate vehiculului pot fi functii

" periodice sau stochastice, descrise in frecventa sau in timp, functii de deplasare,
! viteza sau acceleartie, precum si alte forte dinamice (forta vantului, forte produse de
trecerea altor vehicule, efectul de tunel, etc.)

Cele mai cunoscute pachete de programe, care sunt extrem de complexe, dar
au §i un pret pe masurd, sunt;: MEDYNA (Germania), FASIM (Germania), VOCO
(Franfa), ADAMS (U.S.A)), SIDIVE (Spania), MECANO (Belgia), MADIMO
(Olanda) si altele. Cu aceste programe, studiul comportirii in regim dinamic prin
simulare este deosebit de complex; personal consider c&, din acest moment, studiile
teoretice au depasit ca si complexitate studiile experimentale, care vor fi ins3
efectuate pentru validarea modeldrilor.

Prezenta tez3 propune o analiz3 comparativ3 i uneori critici a metodelor de
studiu pentru determinarea frecventelor proprii ale vehiculului feroviar §i ale
raspunsului dinamic al vehiculului la diverse tipuri de excitafii, de tip impuls unitar
sau sinusoidale. Se pune accent pe studiul oscilatiilor verticale, dar la modelarile
numerice se vor determina si moduri proprii in plan orizontal. Metodele utilizate in
teza sunt cele analitice, .operationale §i numerice.

Limitele analizelor cu metode analitice §i operationale sunt legate de studiul
oscilatiilor libere si fortate neamortizate §i amortizate ale miscarilor oscilatorii
verticale. In cazul utilizarii modelelor complexe prin considerarea elasticitatii
structurii §i amortizarii interne a cutiei, studiul se face pentru excitatii periodice
sinusoidale. care se datoreaza unor defecte sistematice fie ale caii de ruiare. fie aie
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rofilor vehiculului. Studiile cu metode numerice permit considerarea distributiilor
nesimetrice de mas3, permit considerarea structurilor elastice ale cutiei §i
boghiurilor; limitele acestor studii sunt legate de utilizarea metodei numai pentru
calculul frecventelor proprii neamortizate ale tuturor migcarilor oscilatorii ale
maselor suspendate, far3 a fi luate in considerare migcarile vibratorii structurale ale
osiilor vehiculului.

Un prim obiectiv al lucririi este de a determina, in misura in care sunt
posibile comparatiile, diferentele intre rezultatele care se obtin utilizind diferite
metode de studiu, precum §i compatibilitatea cu masuratorile experimentale.

Prin modul in care se face prezentarea metodelor de lucru, se va incerca sa se
aducd toate lamuririle necesare pentru intelegerea aparatului matematic utilizat. De
asemenea modelele matematice vor fi prezentate gradual, de la simplu la complex,
in cadrul fiecdruia dintre ele urmarind un fir logic §i incercand o expunere limpede.

Unul din principalele obiective insd, il reprezintd incercarea de a realiza un
studiu pe de-o parte sintetic, iar pe de alta parte mult mai profund al comportarii
vibratorii al vehiculului, in speta al tuturor maselor suspendate, cu modele care sa
contind un numdr de citeva mii de grade de libertate, urmarind modul in care se
cupleaza migcdrile vibratorii structurale ale elementelor care intrd in componenta
vehiculului cu moduri de oscilatie datorate suspensiilor.

Studiul vehiculului cu metode analitice se face mai intdi pe un model
mecanic cu 9 grade de libertate, pentru evaluarea primara a frecventelor proprii ale
migcirilor oscilatorii verticale (Cap.2). Pe modele mecanice mult mai complexe, tot

_analitic, s¢ va studia raspunsul dinamic al vehiculului feroviar la excitatii

! cinematice sinusoidale in faza si in opozifie de faza ale osiilor, dar cu considerarea
cutiei vehiculului ca structurd elastici cu amortizare internd (Cap.4). Cu metode

- operationale, pe modelul mecanic cu 9 grade de libertate se studiaza raspunsul
dinamic al vehiculului la excitatie de tip impuls unitar §i excitatie sinusoidald a
osiilor, luidnd in considerare amortizdrile din suspensiile vehiculului (Cap.3). In
toate situatiile aflate in studiu teoretic, se efectueaza un exemplu de calcul
considerand- in toate cazurile acelasi vehicul (vagonul de clasa - calatori + postal,
export Grecia).

Cea mai importantd parte a tezei (Cap.5 i 6) va fi afectatd unor studii
realizate cu metoda clementului finit, pentru determinarea modurilor proprii de
oscilatie ale unor tipuri diverse de vehicule feroviare. Dupa o prezentare teoretica a
metodei elementului finit, vor fi prezentate o parte din rezultatele obtinute ca
urmare a aplicdrii metodei numerice la calculul dinamic al vehiculului feroviar,
aplicatiile fiind legate de vagonul luat anterior in studiu, un tramvai §i doud tipuri
de boghiuri utilizate la ramvai.
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CAPITOLUL 2

STUDIUL OSCILATIHILOR PROPRII VERTICALE

ALE VEHICULELOR FEROVIARE,

CUMETODE ANALITICE

2.1. Consideratii generale

Oscilatiile vehiculelor feroviare apar datoritd excitatiilor produse de defectele
geometrice de nivelment longitudinal, vertical §i orizontal ale caii, iar in cazul
vehiculelor motoare §i datoritd functiondrii motoarelor §i transmisiilor. Acestea
influenteazi negativ calitatea de rulare, siguranta circulatiei, comfortul §i rezistenta

; mecanici a vehiculului.

Studiul teoretic al oscilatiilor vehiculelor feroviare s-a ficut pe baza anumitor
ipoteze simplificatoare [127], din care cele mai importante s-au considerat:

- vehiculul circula in aliniament i palier;

- rigidititile constructiei suspendate §i nesuspendate sunt considerate infinte, in
raport cu rigiditatea arcurilor din suspensii; aceastd ipotezd este foarte importantd,
simplificind mult studiul;

- diametrele de rulare ale rotilor sunt identice;

- viteza de circulatie este constanta;

- masele elementelor sunt concentrate intr-un punct.

2.2. Studiul oscilatiilor libere verticale ale vehiculului de cale ferati

Admiterea unui model simplificat de calcul al oscilatiilor libere verticale se
considera suficientd in accasta faza deoarece concluziile care se desprind sunt deosebit
de importante in vederea abordarii ulterioare a problemei cu metode operationale, cu
metode analitice pe modele matematice mai complexe si cu metoda elementului finit.

Pentru studiu, se considera 3 ipoteze simplificatoare suplimentare, $i anume:

e planul vertical median longitudinal al vehiculului contine axa caii ferate;
e nu se iau in considerare, in cadrul acestui model, deplasdrile relative longitudinale
si transversale ale osiilor fatd de rama boghiului;
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e sarcinile pe osii sunt egale.
S-a stabilit un model mecanic (fig.2.1) care reprezinti un sistem mecanic
amortizat cu 9 grade de libertate, definit de urmatorii parametri:

z,» z, -migcarea de saltare a boghiului 1, respectiv 2
&, & - miscarile de galop ale boghiurilor
PP, migcirile de ruliu ale boghiurilor

23 - migcarea de siltare a cutiei

03 - miscarea de galop a cutiei

@3 -migcarea de ruliu a cutiei

Figura 2.1. Modelul mecanic adoptat pentru studiul sistemului
cu 9 grade de libertate

S-au facut urmétoarele notatii:
m; = m, - masele suspendate ale boghiurilor
m; - masa cutiei
Iy, = Iy, - momentelc dc ineric ale maselor suspendate ale boghiurilor in jurul
axei 0,X], respectiv 02X,
k; - rigiditatea verticald echivalentd a suspensiei primare pe o osie
k> - rigiditatea verticald echivalent3 a suspensiei secundare pe un boghiu
c; - amortizarea suspensiei primare pe o osie
c, - amortizarca suspensici secundare pe un boghiu
2b; - distanta dintre punctele de suspendare a treptei primare
2a - ampatamentul boghiului
2] - ampatamentul vehiculului
2b - distanta dintre punctele de suspendare a treptei secundare.
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. Sistemul de ecuatii diferentiale ale echilibrului dinamic se simplific, daci se
introduc coordonatele generalizate q;, ¢ ..., go deoarece coordonatele initiale sunt
independente,

q, =123  -sdltarea cutiei
q;=95; - galopul cutiei
g3 =@;  -ruliul cutiei

a4 = %(zl + 2, - siltarea boghiurilor

g =§(z, — 2, - siltarea boghiurilor
1

qs = 3(5,+ 8 ,) - galopul boghiurilor
q; = %(5, --&,) - galopul boghiuriior - 2.0

ay= %(4, |+ @) - ruliul boghiurilor

1 . .
q9=-2-(¢,-¢2) - ruliul boghiurilor

Se pot scrie urmétoarele relatii :

21=4,%4;5 225494495
51=495%q, 0,=45—9q; (2.2)
P1=4s +49 Pr=4qs —

Studiul sistemului considerat s-a facut cu ajutorul ecuatiilor lui Lagrange de
spetaa2-a:
d OEc aEc JOEd aEp

dt( a‘”) aq[ 6q, =Q;() 2.3)
in care:
q4::49; - Soordonatclc, respectiv vitezele generalizate ale maselor constructiei
suspendate a vehiculului;

Ec - energia cineticd;

Ed - energia disipata prin amortizare;

Ep - energia potentiald de deformatie, inmagazinata in arcurile suspensiei,
Q; (1) - forta exterioara care actioneaza asupra sistemului.

Avem ci.

——Z Zm,,q,qj 2.4)

th 1
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n m

1 o
Ed =32 Dcydid; @.5)
i=1j=1
J
.I n m
Ep=52 D kidiq; (2.6)
i=1j=1

Vom determina pentru modelul de calcul considerat, Ec, Ed si Ep. Energia
cineticd a sisternului se determini cu relatia:

Ec=Ecsc+ Ecsb; + Ecsb; @7
in care: Ecsc - energia cinetici a cutiei
Ecsb,, Ecsb; - energia cinetic a maselor suspendate a boghiurilor.
Rezulta : -
1, 1. 2. 1 2.1 5.1 .3
Ec=—m;i3+—1,;65+=1 +—myz; +—1,,0
2332x332y:?§2112x11 29
1 2,1 4 1 2 1 .2
L1t omay #2003+ 51,205
In coordonate generalizate:
1 2 1 2 1 2 1 2 1 .
Ec=Za;df +- @05 + - 03345 + - auq] + - assqi +
2 2 2 2 2 2.9)
la q’+1a i +=a q’+1a qz
3 %asds ¥ 37747 + 5 Xasds + 5999
in care:
ap=my; a@y=1I,; a;3=I; ay=as=2m; 2.10)

Ags =77 =211 @gg=ag =21
Energia potentiald a sistemului se calculeaza pentru fiecare boghiu, respectiv
pentru cutia vehiculului. In figurile 2.2.a i 2.2.b se dau deplasérile arcurilor suspensiei
primare, necesare pentru calculul energiei potentiale a unui boghiu:

I 24

a) b)
Fig.2.2. Deplagirile verticale ale arcurilor din suspensia primari
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Deformatiile suspensiei primare rezulti acum:

A=z, +a8;+bip,
Ay =12,+ab, - bip, 2.11)
Ay =z-ad;+bip,
4{1 =z, —ad;- by,

Pentru boghiul al doilea, deformatiile au expresii analoage.
Pentru un boghiu, energia potentiala este:

1 1 1

Eyp; = E2k,zi + 52k,a25f + —2-2k1b12¢i 2.12)
E,=L2k22 +L2k,a257 + Lok, p2p2 2.13
pb2 =7 122 3 19702 5 19192 (2.13)

Pentru ambele boghiuri, energia potentiald devine:

1 1 1
E,= Ez/c,(zi +z§)+32k,a2(5§ +5§)+—2-2k,b,2(¢p§ +92) 214
Deoarece:
i+ 23=2q5+43)
51 +65=2(¢5+47) @13
P1+03=245%45)
Rezulta:
1 2. 1 2,1 2.2, 1 2,2
=_4k,q; +—4k g +—4k + -4k +
Epp=2#0da =500 45T 3 e s ™ 5 Reatdy 2.16)
1 1
4k P qi+— 4k, b2q}
5 15793 5 1579y

Energia potentiala a cutiei (Epc) s-a evaluat prin considerarea deformatiilor
arcurilor suspensiei secundare, asa cum rezultd din fig.2.3a §i 2.3.b.
Rezult deformatiile arcurilor:

A;=33+10;+bp; -7, - b,p;
Ay=123+163-bp; -z, + b1, @2.17)
A;=23-16;+bp; -2, - bip,
A,=23-163-bp;— 7, + byp,
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Fig.2.3. Deplasirile verticale ale arcurilor din suspensia secundari
Energia potentiala a cutiei are expresia:
1
Epc=Lak,22 + Lok?62 + Loky202 + Liya? +22) +
2 2 2 2
1 1
i 3"2”2((1’5 +¢’§)—32"27-3(7-1 +23) - (2.18)

1 1
32k2153(z1 -23)— 32"21’1’14’3(‘1’1 +932)

In coordonate generalizate, {indnd seama de relafiile (2.1) i (2.15), energia
potentiala a cutiei rezults:
_1 2, 1, 22 1 22,1 2. 1 3
Epc-—Zkqu +—2k21 q> +—2k2b q3 +—2k2q4 +—2k2q5 +
2 2 2 2 2
1 1
52"21’12 a3 + 32"21’12 q5 — 224,94 - 2k31q,q5 - 2K 2bb,q 345

(2.19)
Energia potentiala a intregului sistem are forma:

Ep=27 01" 3722927 37 5343F 3V 0484 ¥ 57 55057

3766‘154""‘;777‘17+3733‘13+‘2“799q9+ 2.20)

Y1491947F Y 259295 % 7 389345
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in care:
Yu=2ky; yz= 2"212:’ Y33 = 2"21’2;
Yag =Vss =4ky+2ky; Y5 =77 =4kia’; (2.21)
V88 =799 = 4k;bf + 2k,b7;
Yi1e =—2ky5 Y25 =—-2kyl; y 35 = —2k,bby;

Energia disipatd s-a calculat considerdand ci foriele de frecare vascoasd din
amortizoare sunt proportionale cu viteza. Energia disipat3 se poate obfine direct din
expresia energiei potentiale prin inlocuirea coordonatelor generalizate q; cu vitezele

generalizate g, si rigidititile arcurilor prin coeficientii de amortizare corespunztori.
Rezulta:

1 2.1 2.1 2.1 2.1 )
Ed “Eﬂu‘h "'5:522‘12"'3533‘13"'3/944‘14+“2“ﬂ55‘15+
1 2, 1 2, 1 2, 1 .2
3'366‘16 "'5'377‘17 +Eﬂssqs+3ﬂ99‘19+ 2.22)
Brad194% Basd245t Bsd345
in care:
B =2¢3; Bay=2c,0%; Bz =2c,b%;
; B = Bss =4c;+2¢;; Bos = Pry = 4c1a’; (2.23)

Bss = Bog = 4e1bj +2¢;b%;
Bira =—2¢25 Pas = —2¢31; Bsg = —2¢;bby;

Prin inlocuire in ecuatiile lui Lagrange se obfine sistemul de ecuatii:

{‘111‘71 +P11491+Prads 71191 71494 =0 229)
Qygly+ Paaa+Prad1+7 4494+ 71491 =0
{022‘72 + P24y + Pasds +7 2292+ 725495 =0 225)
Qssds + Pssds + Pasdr +7ssds + V2592 =0
{‘13343 + B3393+ Pssds + 73393+ 73898 =0 .
aggdsg + Pssds + Pisds + 7898 + 73893 =0
g6dis + Pssds + 7 6646 =0 Q.27
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az7g; + Br747 + 7774, =0 (2.28)

Q99 + Bogdy + ¥ 9949 = 0 (2.29)

Sistemele de ecuatii (2.24)...(2.29) ne conduc la citeva concluzii importante la
analiza vibratiilor proprii verticale ale vehiculelor feroviare:

# migcarea de siltare a cutiei este cuplati cu migcarea de siltare a
boghiurilor (2.24)

# migcarea de galop a cutiei este cuplatd cu miscarile de saltare a
boghiurilor (2.25)

# miscarea de rulmu a cutiei este cuplatdi cu migcarile de rulm a
boghiurilor (2.26)

# miscirile de galop a boghiurilor sunt independente - relatiile (2.27) si
(2.28).

# migcdrile independente de ruliu ale boghiurilor sunt date de (2.29).

Scopul prezentirii acestui model de calcul este de a arita modul in care se
cupleaza miscarile oscilatorii verticale ale unui vehicul de cale feratd cu doua trepte de
suspensie.

Este important de a arita ci miscérile de ruliu a boghiurilor se manifesta atat
cuplate cu migcarea de ruliu a cutiei, cét §i separat datd de ecuatia (2.29).

De asemenea migcarile de sdltare a boghiurilor se manifestd atdt cuplate cu
migcarea de siltare a cutiei (datd de sistemul 2.24), cdt §i cuplate cu migcarea de galop
a cutiei (datd de sistemul 2.25). Evident frecventele la care boghiurile executid cu
. preponderentd aceastd migcare de sdltare sunt diferite, dar diferenta este, asa cum se va
" vedea, foarte mica.

2.3. Determinarea modurilor proprii de oscilatie verticale ale unui
vagon de clasi

2.3.1. Caracteristici generale ale vagonului de clasi luat pentru studiu

Vagonul de clasd export Grecia realizat la Intreprinderea de Vagoane
ASTRA -Arad considerat pentru studiu este destinat transportului cilatorilor §i a
bagajelor intr-un spatiu special amenajat. Dintre caracteristicile constructive si
functionale vom aminti:

- lungimea peste tampoane 26400 mm
- latimea exterioara a cutiei 2825 mm

- inaltimea de la §ind la coroana acoperisului 4050 mm

- ampatamentul boghiului 2500 mm

- ampatamentul vagonului 19000 mm
- sarcina maxima pe osie 18 tf

- viteza maxima de circulatie 160 km/h
- tara vagonului 43 tf

BUPT



24

Vagonul este echipat cu boghiuri Minden-Deutz modificate pe partea de
suspensii §i pe partea de frana (frana disc). Legatura dintre cutie si boghiuri se face
prin intermediul unei traverse dansante, pe care se afld crapodina plana si suspensia
secundard a vehiculului, alcatuitd din 2 grupuri de cite 3 arcuri elicoidale
concentrice pe punct de suspensie. Suspensia primara, amplasata intre osia montata
si rama boghiului este formata din 2 grupuri a céte 2 arcuri elicoidale concentrice
pentru fiecare punct de suspensie (cutie de osie).

Scheletul metalic §i sasiul cutiei vehiculului sunt parte din structura de
rezisten{d a vagonului. Scheletul are in compunere stélpi in forma de Z de grosime
de 2.5 mm, centuri inferioare §i superioare in forma de U, peste centura superioard
se sudeaza acoperisul executat din profile Z, cu legaturi de rigidizare. Tabla
invelisului exterior al peretilor laterali are grosimea de 2 mm, iar tabla de acoperis
are grosimea de 1.5 mm.,

Sasiul este construit in principal din profile U300 gi U200, fiind prevazut si
cu posibilitatea de montare a cuplei automate.

2.3.2. Caracteristicile suspensiilor vehiculului
In treapta secundara de suspensie, vagonul este previzut cu 2 grupuri a céte 3

arcuri elicoidale pe punct de suspensie, avand rigiditatile:

- arc exterior Kes = 243.31 N/mm
- arc mediu Kns= 104.82 N/mm
- arc¢ interior kis= 176.05 N/mm

In treapta primara, pe fiecare cutie de osie sunt prevazute 2 grupuri a céte 2
arcuri elicoidale, avand rigiditatile:
- arc exterior kep = 324.67 N/mm
- arc interior kip = 462.96 N/mm

Arcurile dintr-un grup lucreaza in paralel, dupd cum arcurile de pe un punct
de suspendare lucreazd de asemenea in paralel. Tindnd seama de aceste
considerente, rigiditatea echivalenta a suspensiilor rezulta:
- rigiditatea echivalenta a suspensiei primare pe o osie: k= 3150 N/mm
- rigiditatea echivalenta a suspensiei secundare pe boghiu: k; = 2096.7 N/mm

2.3.3. Masele suspendate ale cutiei si boghiurilor

"Masa suspendatd a boghiului reprezinti diferenta dintre masa totald a
acestuia si masa osiilor montate, a cutiilor de osie §i a traversei dansante care din
punctul de vedere al oscilatiilor apartine cutiei vehiculului §i va fi considerati ca
atare. Se mentioneaza ca unul din boghiuri este prevdzut cu generator de curent in
greutate de 224 kg, generator care va produce modificari in comportarea oscilatorie
a vagonului, deoarece frecventele de oscilatie ale boghiurilor vor diferi.

Masa boghrului fira generator (boghiul ugor) este deci my, = 2376 kg, masa
boghiului prevazut cu generator (boghiul greu) este myg = 2600 kg.

Masa cutiei vagonului, tindnd seama §i de observatiile privind traversele
dansante a fost calculati rezultdnd m, = 31075 kg in regim gol §i mg = 41075 kg.
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Studiul oscilatiilor proprii verticale neamortizate ale vehiculului va fi ficut

pentru stabilirea frecventelor proprii ale celor doua boghiuri cu masa diferita,
precum si pentru diverse grade de incarcare ale vagonului.

2.3.4. Determinarea momentelor de inertie masice ale cutiei i boghiurilor

Pentru calculul momentelor de inertie ale cutiei, respectiv boghiurilor in
raport cu axele unui sistem cartezian cu originea plasatd in centrele de mas3 ale
elementelor studiate este necesar sa fie cunoscute si dimensiunile constructive (fig.
24 asib).

} Fig.2.4. Modele simplificate ale cutiei i boghiurilor pentru calculul momentelor de inertie masice

Calculele care se efectueaz3 in cadrul acestui capitol au fost introduse numai
pentru a avea o idec preliminard asupra comportdrii in regim vibratoriu a
vehiculului. Evaluarea momentelor de inertie se va face cu formule simplificate
[128] care_insd permit un calcul al frecvenielor proprii cu bund aproximatie.
Modelele de calcul care vor fi prezentate in capitolele urmatoare sunt mult mai
complexe si se vor determina raspunsurile dinamice la diverse tipuri de excitatii,
respectiv modurile proprii de vibratie cu metoda elementului finit, caz in care cele
mai restrictive ipoteze simplificatoare vor fi eliminate.

Parametri constructivi utilizati in calculul momentelor de inertie masice:

- lungimea exterioara a cutiei intre perefii frontali Li=26.1m
- latimea exterioara a cutiei I.=2.825m
- indltimea cutiei he=3.0m
- lungimea exterioar a boghiului peste traversele frontale L,=4.09 m
- [4{imea maxima a boghiului b=22m
- inal{imea maxima3 a partii suspendate a boghiului hy=0.45m
Momentele de inertie masice se calculeaza cu:
Io=—m(+1’) [kgm’] @30)
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1 2, 42 2
I,=—m(k’+ ') [kgm’] 2.31)
I,= Il—zm(Lz +1%)  [kgm?®] 2.32)

Valorile momentelor de inertie masice in raport cu axele OX si OY, pentru
cazul vagonului gol §i maxim incircat, pentru cutie gi pentru cele doud boghiuri
sunt centralizate in tabelul 2.1.

Tabel 2.1. .
Moment de Cutie regim Cutie regim | Boghiu fara Boghiu cu
inerfie masic gol incércat genera%or genera%or

[kgm®] [kgm’] k

43900

1787356 2362530

2.3.5. Calculul oscilatiilor cuplate de siltare ale cutiei cu siltarea boghiurilor
Asa cum rezultd din analiza efectuatd in primul capitol, oscilatiile de saltare
ale cutiei se manifestd cuplate cu cele de sdltare ale boghiurilor, sistemul de ecuatii
diferentiale (2.24) descriind aceste miscéri. Studiul oscilatiilor neamortizate se va
face pe modelul cu 2 grade de libertate prezentat in fig. 2.5.
In figurd s-au notat:
my, - masa boghiului
: m, - masa cutiei
i k, = 2 k, - rigiditatea echivalentd a suspensiei primare pe un boghiu
k, =k, - rigiditatea echivalenta a suspensiei secundare pe un boghiu
Se vor utiliza ecuatiile lui Lagrange de speta a doua, date de relatia (2.3),
particularizate pentru acest caz, in care:

1 Im, .

Ec = Em,,zf + —,70 Zg (2.33)
1 1

E, = (ky+k, )it +5k,zc2 —ky2p7, (2.34)

Dupa efectuarea derivatelor §i inlocuirea in ecuatiile lui lagrange se va
obtine un sistem de ecuatii diferentiale de ordinul doi, de forma:
m,,ib +(kp+ks)z,,—k,zc =0 235)
m.i, + 2kz, — 2ksz, =0 )
Admitind pentru z, §i z. solutii armonice cu pulsatia @ §i efectudnd
inlocuirile in sistemul (2.35) se obtine un sistem liniar omogen care, pentru a
admite solutii nebanale trebuie si aibd determinantul caracteristic nul. Se obtine o
ecuatie bipatrata in e (pulsatia migcarii oscilatorii), care are forma:

2k k
ot _ARe ks k| 2 KoK (2.36)
2m, m, mym,
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Pulsatiile migcérilor boghiului @y si ale cutiei @, se detemina cu:

2
oy, = || 2R K | Ko R kKK
‘ 2m, m, 2m, m, mym,

Solutia cu semnul "+" sub radical reprezinti pulsatia miscarii oscilatorii
preponderente de saltare a boghiului cuplatd cu migcarea de saltare a cutiei, iar
pulsatia mai mic3 (semnul "-" sub radical) reprezinta pulsatia proprie de siltare a
cutiei. Vor fi calculate valorile acestor pulsatii, precum gi frecveniele
corespunzitoare pentru diverse stdri de incdrcare analizdnd totodatd influenta
prezentei generatorului pe unul din boghiuri.

23.6. Calculul oscilatiilor cuplate de galop al catiei cu cele de sidltare a
boghiuriler.

Cuplarea vibratiilor de galop a cutiei cu cele de siltare a boghiurilor este
descrisa de sistemul de ecuatii diferentiale (2.25). Studiul migcarii se face pe un
model cu doud grade de libertate prezentat in fig.2.6. Masele suspendate ale
boghiurilor executd o migcare de translatie in lungul axei verticale OZ (z;), iar cutia
executl o miscare de rotatie in jurul axei transversale QY (&.).

Calculele se conduc in mod analog cu cel prezentat la studiul migcdrii cuplate
de saltare a cutiei cu saltarea boghiurilor, evident particularizdndu-se expresiile
energiilor cinetice §i potentiale ce intervin in ecuatiile lui Lagrange.

i
2 27 ?
oy, = || Kot e KT N e ke k7| ZRELT
<V 2m, 1, 2my Aoy | myly

In rclatia (2.38) cu "I" s-a notat semiampatamentul vagonului. Valoarea cea
mai mare a pulsatiei corespunde miscédrii oscilatorii de sdltare a boghiurilor, iar
valoarea mai mica va corespunde migcarii oscilatorii de galop a cutiei vehiculului.
Dcoarcce formulele (2.37) si (2.38) nu sunt identicc va rczulta cd migcarea de
siltare a boghiurilor ca migcare preponderentd va apirea la frecvente diferite
rezultate pe de-o parte din cuplarea cu migcarea de saltare a cutiei, iar pe de alta
partc cu migcarca de galop a cutici.

2.3.7. Calculul oscilatiilor cuplate de ruliu al cutiei cu cele de ruliu a
boghiurilor :

Miscarea de ruliu analizatd numai din cadrul modelului de calcul cu 9 grade
de libertate rezultd pe de-o parte ca o migcare cuplata de ruliu al cutiei cu ruliu de
boghiuri, iar pc dc alta partc ca o migcarc scparatd de ruliu a boghiurilor. Modelul
de calcul prezentat in fig. 2.7. analizeazd migcarea de ruliu cuplatd, descrisi de
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Fig.2.5. Model mecanic simp%ﬁcat pentru studsul oscilatiilor libere
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Fig.2.7. Model mecanic simplificat pentru studiunl oscilatiilor libere
de ruliu cutie §i ruliu boghiuari
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sistemul de ecuatii diferentiale (2.26). Ca urmare, pulsatiile se vor calcula dupa
aceeasi metodologie, formula particularizata fiind:

e kobi +hb kB .\ kobi +ht’ kb | kbt
W oA, L [\ 2, L I 1y

Asa cum s-a precizat i in cazul migcirilor oscilatorii anterior tratate, ruliul
de cutie preponderent se va manifesta cu pulsatia cea mai scizutd, iar ruliu de
boghiu se va manifesta la frecventa mai mare.

(2.39)

2.3.8. Calculul oscilatiilor de galop ale boghiurilor
Galopul de boghiu se manifesta ca o migcare decuplata in raport cu celelalte
~miscan oscilatorii verticale ale cutiei §i boghiurilor §i este descrisd de ecuatiile
diferentiale (2.27) si (2.28). Modelul mecanic simplificat de calcul se reduce la
studiul unui sistem cu 1 grad de libertate care reprezinta rotirea boghiului in raport
cu 0 axa transversald ce trece prin centrul de mas3 al acestuia (fig.2.8). Valoarea
pulsatiei galopului de boghiuri rezulta cu relatia:

o5 = (2.40)

N 7T \NNT T N TN N7

2a

Fig.2.8. Model mecanic simplificat pentru studiul oscilatiilor de galop ale boghiului

2.3.9. Calculul oscilatiilor de ruliu ale boghiurilor

Ecuatia diferentiala (2.29) descric o migcare de ruliu a boghiurilor necuplata
cu migcarea de ruliu a cutiei. Analiza acestei miscari conduce la un model
simplificat cu un grad de libertate care reprezintd rotirea masei suspendate a
boghiului in raport cu axa longitudinald (in lungul c&ii de rulare) a boghiului
(fig.2.9).
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(2.41)
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Fig.2.9. Model mecanic simplificat pentru studiul oscilatiilor
independente de ruliu ale boghiului

2.3.10._Determinarea frecventelor proprii ale oscilatiilor verticale ale
vehiculului

Pentru a avea o imagine mai ampld asupra comportdrii dinamice a
vehiculului, s-au calculat frecventele proprii pentru vagonul gol si incarcat,
respectiv pentru cazul boghiului cu generator de curent, respectiv pentru cel fara
‘generator. Calculele au fost sistematizate in tabelul 2.2.

"Tabel 2.2.

Elementul Migcarea vibratorie Frecventa
structural (vagon (vagon
considerat gol) maxim
[Hz] incércat)
[Hz]
séltare cutie cu siltare boghiuri 1.593 1.387
cutie galop cutie cu s3ltare boghiuri 1.989 1.734
ruliu cutie cu ruliu boghiuri 1.345 1.170
saltare cutie cu saltare boghiu 9.093 9.081
galop cutie cu saltare boghiu 9.122 9.103
boghiu cu ruliu cutie cu ruliu boghiu 13.975 13.970
generator galop boghiu 8.243 8.243 |
ruliu boghiu 12.086 12.086 I
saltare cutic cu saltare boghiu 9.508 9.496 I
galop cutie cu siltare boghiu 9.535 9.517 It
boghitu fdra ruliu cutie cu ruliu boghiu 14.617 14.612
generator galop boghiu 8.623 8.623
ruliu boghiu 12643 | 12.643
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In figura 2.10. sunt date variatiile frecventelor proprii in raport cu gradul de
incarcare a vagonului.

ruhv /50;5/4/0' (. miscore cuplors

154 FLHy] yd cu ruty cutie)
/
\
ruby éoby/?/Urf
s&ltore 15537/5/‘(//-/
10
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\?O/O/o 50}5/(/0
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Fig.2.10. Variatia frecventelor proprii ale migcirilor oscilatorii verticale cu gradul de incircare

2.4. Concluzii

Analizand datele continute in tabelul 2.2. §i figura 2.10. se constatd in primul
rand ci frecventele boghiului cu generator sunt cu ceva mai mici decat cele ale
boghiului fara generator, i aceasta datoritd masei mai mari. Frecventele de oscilatie
ale cutiei nu sunt afectate de aceast diferent3 de mas a boghiurilor vehiculului.
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Frecventele proprii de oscilatie ale boghiurilor nu sunt afectate de gradul de
incarcare, nici chiar cele cuplate cu miscarile cutiei.

Frecveniele proprii verticale (séltare, galop si ruliu) ale cutiei sunt dependente
de gradul de incarcare a vagonului, ele scizind cu cregterea masei. Variatia nu este
tocmai liniara deoarece termenii "masa cutiei” §i "momentele de inertie masice”
apar la numitorul unor fractii sub radical. Deoarece masa incarcaturii reprezinti
numai 25 % din masa totald a cutiei vagonului maxim incarcat, sciderea
frecventelor proprii nu este foarte mare, lucru care nu se intdmpla la vehicule
feroviare urbane la care greutatea utila este adeseori egald cu greutatea cutiei.

Cutia vehiculului are frecvente proprii intre 1.34 - 2 Hz la vagonul gol si
intre 1.17 - 1.73 Hz la vagonul maxim incarcat. Trebuie ardtat de la inceput ca
aceste frecvente au valori destul de ridicate in raport cu realizdrile actuale moderne
la care frecventa de sdltare cutie se situeazd in jurul valorii de 1 Hz. De asemenea
galopul de cutie are frecventa ridicata afectdnd in primul rand confortul calatorilor.

Miscarile boghiurilor, datoritd amplasarii unor arcuri prea rigide in suspensia
primard, sunt de asemenea cu frecvente ridicate. Interesantd este aparitia migcarii de
galop a boghiurilor inaintea migcarii de saltare. Se remarca o foarte mica diferenta
intre frecventa de saltare a boghiurilor provenita din cuplarea acestei migcari cu cea
de saltare a cutiei si frecventa de siltare a boghiurilor provenita din cuplarea acestei
miscari cu cea de galop a cutiei.

Miscdrile de ruliu ale boghiurilor ins3d au frecvente sensibil diferite atunci
cand sunt necuplate, fata de situatia in care apar cuplate cu cele de ruliu ale cutiei.

Prezentul studiu a avut ca scop declarat determinarea sistematica cu buna
aproximatie a frecventelor proprii de oscilatie verticale ale vehiculului. Acesta este

'motivul pentru care calculul momentelor de inerfie s-a fdcut cu formule
simplificate. De asemenea, ipoteza cea mai importanta, dar §i cea mai restrictiva, pe

. care s-a bazat studiul este ca elementele structurale ale vagonului (cutia §i ramele de
boghiuri) sunt cu rigiditate infinitd in raport cu rigiditatea arcurilor din suspensii §i
intreaga masa a elementului considerat este concentrata in centrul de masa.

Studii actuale, mai ales cele efectuate in Fran{a pentru TGV si Eurostar si in
Germania pentru ICE (pentru realizarea celor mai performante vehicule care ruleaza
pe cale ferata clasica) au demonstrat ca frecventele proprii fundamentale de vibratie
structurale ale cutiilor (caroseriilor) vehiculelor de cale feratd au valori cuprinse
intre 7 - 13 Hz. Acest lucru aratd c3 la unele vehicule la care nu sunt luate masuri
corespunzatoare, una sau mai multe din miscarile vibratorii a structurii cutiei se
poate suprapune peste migcdrile vibratorii ale boghiurilor datorate suspensici
primare. Cea mai mare parte a acestei teze este dedicatd acestei problematici,
extrem de complexe, pentru care nu a fost gasita inca o rezolvare completa.

De asemenea studiile ce vor fi facute in capitolele urmatoare vor arita si
faptul ¢4 in prezent proiectarea suspensiilor vehiculelor feroviare nu se mai poate
face numai pe baza formulelor prezentate in acest capitol, ci trebuie considerate ca
atare toate clementele care contribuie la realizarea unui vehicul stabil din punct de
vedere dinamic si care s3 asigure un comfort corespunzitor al calatorilor.
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CAPITOLUL 3

DETERMINAREA RASPUNSULUI DINAMIC

VERTICAL AL VEHICULULUI FEROVIAR,

CUMETODE OPERATIONALE

3.1. Generalititi

Studiul oscilagiilor forfate ale unui sistem mecanic reprezintd studiul
comportdrii sistemului sub actiunea unei forte externe dependente de timp. Pentru
introducerea notiunilor vom aborda un sistem cu un grad de libertate, solicitat cu o
fortd armonic3, urmarind sd se determine solutia in regim stationar, dupd terminarea
procesului tranzitoriu, a ecuatiei:

i Ms(t)+MI%(t)+ Mo}ix(t) = F,cos(ax) 3.1
in care: I'- constanta de amortizare pe unitatea de masa
‘ @y’ - pulsatia proprie a sistemului amortizat

F, - amplitudinea fortei perturbatoare

M - masa corpului

x(?) - functia de deplasare

Amplitudinea oscilatiilor este proportionald cu amplitudinea fortei externe,

iar constanta de fazi se afli intr-o anumitd relatie cu faza fortei perturbatoare.
Descrierea solutiei se va face acum in functie de 2 ampliudini A, §i A, alese in
mod convenabil, solutia stationari fiind de forma:

x,(t) = Ay sin(arx) + A, cos(ax) (3.2
Prin inlocuire direct3 se obtin coeficientii:
_ Fo Iw
b =2
M (05 -0’ )+ 0?]
(3.3)
B (05-0’
el T g2 2
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Constanta A, este amplitudinea absorbtiva, primul termen din relatia (3.2)
fiind defazat cu 90° in raport cu forfa externi; constanta A este amplitudinea
elastica sau dispersiva, termenul ce il contine fiind in faza cu forta externa.

Daca pulsatia excitatiei este egald cu pulsatia propric a sistemului, se
manifestd fenomenul de rezonantd, caz in care puterea absorbiti are valoare
maxima. La rezonantd, valoarea lui A, este nula.

La sisteme cu mai multe componente mobile existd un numar de rezonante
egal cu numarul de frecvente proprii ale sistemului, daci modurile de vibratie sunt
suficient separate din punctul de vedere al frecventei. Se constata ci fiecare mod se
comporta ca un oscilator unidimensional actionat de o forta externa, avand propria
lui amplitudine absorbtivd §i propria amplitudine elastici, cu frecventa
corespunzatoare frecventei modului. Sa remarcam ci factorul de amortizare la
fiecare din moduri poate sa difere.

Ca rezultat general se demonstreazd c3 amplitudinea stationard a fiecarei
componente mobile poate fi scrisd ca o suprapunere de contributii ale tuturor
modurilor sistemului ce oscileaza liber. Aceste contributii mai depind si de detaliile
aplicarii fortei externe. In concluzie, variatia amplitudinilor sistemului cu mai multe
grade de libertate este influentatd de coeficientii de amortizare si de modul de
aplicare a fortei perturbatoare armonice.

Avind in vedere particularititile constructive si functionale ale vehiculelor de
cale ferata, precum i structura caii de rulare, sursele de excitatie sunt multiple,
aleatorii sau periodice. Se vor trata raspunsurile dinamice ale vagonului luat in
studiu pentru migcdrile cuplate §i necuplate verticale ale boghiurilor §i cutiei
vehiculului la excitatii de tip impuls unitar §i la excitatii periodice armonice
datorate unor defecte periodice de nivelment longitudinal al cdii sau unor abateri de
la circularitate ale rotilor.

Studiul, in acest capitol, se efectueaza cu metode operationale, determinind
functia de transfer, trasand diagramele polare Nyquist care furnizeaz3 date deosebit
de importante privind comportarea dinamic3 a vehiculului in ansamblu (pentru
aprecierea stabilitatii sistemului, determinarea rezervei de stabilitate la diverse
viteze de circulatic ale vehiculului, determinarea defazajului intre excitatie gi
rispuns, etc.). Din aceste diagrame se pot determina cu destuld ugurintd si
frecventele proprii amortizate ale sistemului utilizdnd de exemplu, criteriul Kennedy
- Pancu, sau alte metode [85]. Determinarea functiilor de transfer ale fortelor de
inertie, pe lnga functiile de transfer ale acceleratiilor, conduce la stabilirea fortelor
dinamice care actioneaza asupra elementelor structurale ale vehiculului (cutie, rame
de boghiuri), fiind posibila o analizd ulterioara a tensiunilor dinamice din aceste
elemente. Determinarea acceleratiilor raspunsului dinamic poate continua cu
calculul indicelui de mers sau a indicelui de confort in vederea aprecierii calititilor
de rulare ale vehiculului.

Metoda, preluatd din domeniul automaticii, permite trasarea modulului
functiei de transfer in functie de frecventa excitatiei sau (daca se cunoaste lungimea
de undi a excitatiei) In functie de viteza de mers a vehiculului. La aceste diagrame
sunt mai rapid observate valorile frecventelor de rezonantd ale vehiculului.
Efectudnd transformatele Fourier ale functilor dependente de parametrul real ¢ care
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intervin in ecuatiile dieferentiale ale migcarilor studiate, se obtin functii de variabila
complex3, rezultdnd insi sisteme de ecuatii liniare, cu toate avantajele ce decurg din
aceasta.

Transformata Fourier [118] a unei functii oarecare ¢(#), care pentru studiul
oscilatiilor este o deplasare, se scrie:

gy = Qi) = [ a(t)exp(~ian)dt G4)

Functia de transfer a unui element sau sistem este raportul dintre imaginea
functiei care reprezinti marimea de la iegire ¥(iw) gi imaginea functiei ce reprezinta
marimea de intrare X(iw).

. Y(io
H(iw)= (io)

X(iw)

3.5

Transformatele Fourier ale derivatelor deplasani (viteze si aceleratiile
miscarilor vibratorii) se stabilesc pe baza formulelor:

Sycr) = —ioQ(iw)
Sy =-0°Q(io) (3.6)

3.2. Studiul rispunsului dinamic vertical al vehiculului la excitatie
impuls unitate.

1

, Vom studia oscilatiile libere amortizate ale maselor suspendate prin
‘intermediul diagramelor polare ale lui Nyquist, determinand raspunsul dinamic al
sistemului, pentru fiecare tip de migcare vibratorie, la o excitatie de tip impuls
unitate (sau functia d a lui Dirac) care are forma:

‘ {0
o(t) =

w’
Transformata Fourier a functiei impuls unitar este: (3.7

Sg01) = Aofio) = [ S@Wexpl-ict)dt =1

Excitarea sistemului oscilant cu un impuls unitar este echivalenta cu
aplicarea la momentul £ = 0 a unei forte infinit de mari pe o duratd de timp infinit
micd, astfel incit impulsul transmis sitemului s3 fie egal cu unitatea. Vom lega
acest tip de excitatie cu circulatia vehicululur pe cale de trecerea acestuia peste
joante sau de alte situatii de solicitare cu goc in timpul functionarii.

cu proprietatea: r ddt =1

3.2.1. Studiul miscirii oscilatorii cuplate de siltare ale vehiculului.

Vom aplica transformatele Fourier functiilor ¢,(1) $i ¢«9) din sistemul de
ecuatii diferentiale descris de (2.24) la care se va considera o excitatie de tip impuls
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unitar la nivelul osiilor, folosind §i ecuatiile (3.6) si (3.7). Se considerd ci toate
osiile vehiculului sunt excitate in faza [128].

{a i1+ Bdr + Brads + 71191 +7 1494 =0
X444+ Baada + Prad1 7 4494 + 7 1491 = (1)
Sistemul devine:
(~a0” ~iBo+7y11)Qi(i0) +(-if1o+71)04(i0) =0

(~iB1y®+714)Qi(i@) +(~a 40" —iB o +7 44)Q4(i®) = A (iw)
3.9
Sistemul (3.9) este un sistem liniar in raport cu necunoscutele Q,(ia) si
O4iw). Determinantul caracteristic al sistemului, notat cu D, (i) este:

3.8)

, (a0’ —ifo+y,) -ify@+yi14)
Dy(io)= . ,
(~if14@+714) (—@ @ —if g 0+7y )
(3.10)

Calculand necunoscutele sistemului de ecuatii rezulta rapid si functiile de
transfer pentru migcarile de saltare ale cutiei S(ia) i boghiurilor Sy(ia):

. _Qlio) o . iBpo—y,
S100) =5 (iw) = 2= 7D, fiw) S
(3.11)

2 .
. . —ape” —ifo+y,
Syiw)=Sp(io) = -
! Dylio)
Functiile de transfer ale vitezei Vfiay, acceleratie1 A(iay ale cutiei, respectiv
boghiurilor se calculeazi cu:

V(io)=-iaS(io)

Aliw) = —ioV (i) = -0’ S(io)
Se vor trasa diagrame polare Nyquist, precurn §i modulele functiilor de
transfer in functie de frecventa, care se calculeaza cu:

(3.12)

|S(iw)|= J[Re(S(iw)]* + [Im(S(iw))]?
V(io)|=+[Re(V(iw))]* + [Im(V (iw))]? (313,

A(i@)| = J [Re( A(i@ )] + [Im( A(iw))]*

in care Re(S(iw)) si Im(S(iay) reprezintd partea reald, respectiv partea imaginara a
functiei de transfer a deplasarii S(iay.
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3.2.2. Studiul miscarii cuplate de galop a cutiei gi siltare a boghiurilor
Sistemul de ecuatii diferentiale (2.25) luat in studiu se scrie pentru excitatie
de tp impuls unitar in mod analog cu sistemul (3.8). Aplicind transformatele
Fourier, sistemul devine:

(~@ 30" —iB 30+ 3)Q:(iw) + (=if 50 + ¥ 25 )05 (iw) = 0(3 14)

(—iB2s® +7 35)0:(i®) + (-ass0’ — ifsso +y 55)Q5(iw) = 1

Determinantul caracteristic al sistemului (3.14) este:

2 . )
) (—a 0" —ifpo+y;) (-if 50 +7 55)
Dys(iw) = . ,
(-ifso+y;s) (—a;s0° —ifisso+yss)
(3.15)

Functiile de transfer a miscani de galop a cutiei Ss(i@), respectiv a miscarii
de siltare a boghiurilor S (i@) rezulta:

. o iﬂ25w—y25
Siw)=Ss(iw)=""=—"=
Wiw)=Sg(iw) D,.(iw)
—a220)2 —ifpo+y3;
D,s(iw)

3.2.3. Studiul miscirii cuplate de ruliu cutie si ruliu boghiuri

! Sistemul de ecuatii diferentiale (2.26) se scrie pentru excitatie de tip impuls
unitar in mod analog cu sistemul (3.8). Aplicand transformatele Fourier, sistemul
.devine:

(—a3;0° —if330+733)Qs(iw) +(—ifsso+7 35 )Qs(iw) =0
(~iB3s@+7 33)Qs(i0) + (- g0’ ~ifss +7 55 )Qs (i) = 1

(3.16)

Ss(iw) = Sy(iw) =

(3.17)

Determinantul caracteristic al sistemului (3.17) este:

, (—az0’ —ifs0+733) (-iB3s@ + 7 35)
D38(la)) = ) 2 )
(-if3s0 + 7 35) (—agg” —ifige+y3g)
(3.18)

Functiile de transfer a migcarii de ruliu a cutiei Sq(i@), respectiv a migcarii
de ruliu a boghiurilor Se(i@) rezulti:

. N if3s®—7 38
=9 =138 739
Si(iw) =Sy (iv) Dy (i)
?_ip o (3.19)
. . —a33a) -1 33&) }'33
Se(iw) =S (io) = -
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3.2.4. Studiul miscirii de galop a boghiurilor
Migcarea de galop a boghiurilor care, asa cum s-a ar3tat, nu este cuplati cu
nici una din migcérile verticale ale boghiului (pastrand ipotezele privind simetria
geometricd, masica §i elasticd a constructiei boghiului), este luatd in studiu prin
analiza uneia din ecuatiile diferentiale (2.27) sau (2.28) care au coeficienti identici.
Se poate scrie deci ca:

@sss + Posds + 7 6645 = 6(1) (3.20)
Dupa aplicarea transformatei Fourier, ecuatia (3.20) devine:
(~ags0” ~i0fgs +7 65 )Qs(i@) = 1 (3:21)
Functia de transfer a migcdrii de galop a boghiurilor Sss(ia) rezulti cu:
; 1
Ss(iw)=Ssp(iw) = 3.22)

2 .
—Qsw” — idfigs + 7 65)

3.2.5. Studiul miscirii necuplate de ruliu a boghiurilor
Miscarea de ruliu necuplatd a boghiurilor, descrisd de ecuatia diferentiala

(2.29) se trateaza in mod analog cu cea de galop a boghiurilor, scriind o ecuatie
diferentiala de forma celei din relatia (3.20).
Aplicind transformata Fourier se va obtine:

(—ago’ —iofy +799)Q(i0) =1 (3:23)

Functia de transfer a migcarii de ruliu a boghiurilor S”w(i@) rezulta cu:
‘ 1 :
'Se(im) =S'pp (i) = (3.24)

2 .
(—ag@” —iafigg +7g9)

3.3._Studiul raspunsului dinamic vertical la excitatii sinusoidale

Vom considera o excitatie cinematicd a sistemului studiat, armonica, cu
amplitudine unitard z;= 1 mm, datorat fie unor abateri de la circularitate a rotilor
vagonului, fie unor defecte sistematice ale c#ii cu lungime de undid egald cu
ampatamentul boghiului vagonului. Pentru modelarea miscarilor cuplate de saltare,
resf;ectiv a miscdrii cuplate de galop a cutiei cu saltarea boghiurilor, este necesar ca
excitatia osiilor aceluiagi boghiu sa fie "in fazd". Pentru analizarea miscarilor de
ruliu, indiferent ca ne referim la cele cuplate, fie la cele necuplate, vom presupune
c3 excitatia se realizeazd in mod corespunzitor pe cele doua fire ale caii de rulare.

A

In cazul miscarii de galop a boghiurilor, excitatia armonic3 a osiilor se va face "in
opozitie de faz4".
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3.3.1. Miscarea cuplati de siltare a cutiei cu siltarea boghiurilor
Vom face referire la sitemul de ecuatii diferentiale (3.8) care va fi rescris in
forma (3.25) tindnd seama de natura excitatiei care se studiaza:

ja 191+ B1191 + Brads + 7 1191+ 7 1494 =0
(@4 + Baada+ Brads +7 4494 + 7 149 = 412, + 4K )2,

Prin aplicarea transformatelor Fourier, sistemul devine:
(~a1,0° =iB@+711)0 (i) +(~iB1@+7 14)0s4(ie) =0

. . 2 . .
(if140+7 14)Qs1(i@) + (-2 44@0° =iy + 7 44)0s4(i@) =
(Mcjio+4k;)Z (iw)
(3.26)

Sistemul (3.26) este un sistem liniar in raport cu necunoscutele Q,,(ia) si
O.4iwm). Determinantul caracteristic al sistemului, notat cu D, (i) este acelasi cu
cel dat in relatia (3.10):

Calculand necunoscutele sistemului de ecuatii rezultd functile de transfer
pentru migcarile de saltare ale cutiei S;{i@) i boghiurilor S(ia):

o Qalio) o L BV .
S,_,(tw)—zc(iw) See(iw) D, (iw) (cjiow+4k;)

—Q;w

(3.25)

(3.27)

2 .
Buorru _geim+ 4k;)
Dylio)

i
3.3.2. Studiul miscarii cuplate de galop a cutiei gi siltare a boghiurilor

Sistemul de ecuatii diferentiale (3.14) se scrie pentru excitatie de tip
sinusoidal in mod analog cu sistemul (3.25). Aplicind transformatele Fourier,
sistemul devine:

(~@ 307 — if 30+ ¥ 12)Qs2(i0) +(=if2s@ +7 25 )Qss(i@) = 0

(=if 250+ 35)Qs3(i0) + (- 550° — iBss0+ 7 55)Qs5(iw) =
(—4cjio+4k;)Z . (iw)
(3.28)
Determinantul caracteristic al sistemului (3.28) este acelasi cu cel dat de
relatia (3.15). Functiile de transfer a miscarii de galop a cutiei S;s{i@), respectiv a
miscarii de saltare a boghiurilor S, (@) rezulta:

. i) = BBPT5 gt gk
Sso(iw) =S, 5(iw) D, (i) (—4c; ),

Sey(io)=Sy(iv)=

—azza)' - iﬂ22a) 72 (-4c]ia) + 4k1)
Dys(iw)

S,s(io)=Sy(io)=
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3.3.3. Studiul miscirii cuplate de ruliu cutie si ruliu boghiuri
Sistemul de ecuatii diferentiale (3.17) se scrie pentru excitatie de tip
sinusoidala in mod analog cu sistemul (3.25). Aplicind transformatele Fourier,
sistemul devine:

(~@330° —iB330+ ¥ 33)Q3(i0) + (~if350 + ¥ 35 )05 (i) = 0

(~if 330 + ¥ 33)Q53(i®) + (—agg0” — ifggd + ¥ 43 )0y5(i@) =
(Acjio+4k)Z . (iw)
(3.30)
Determinantul caracteristic al sistemului (3.30) este acelasi cu cel dat in
relatia (3.18). Functiile de transfer a migcarii de ruliu a cutiei S,q(i@), respectiv a
migcdrii de ruliu a boghiurilor S,s(i@) rezulta:

. . +ifi330 -7 38 .
S =S = clio+4k
s3(’w) s.pc(lw) D33(i&)) 4 I I)

2 .
—A330° =iff;;0+y 33
Dy(io)

(3.31)
(’4C1i0)+ 4k1)

Sss(io) = S;g(iw) =

3.3.4. Studiul miscirii de galop a boghiurilor

Miscarea de galop a boghiurilor se va studia pe baza unei ecuatii diferentiale
asemdinitoare cu (3.20), utilizind ins3 excitatia de tip sinusoidal in opozitie de fazi.
‘Se poate scrie deci ca:

: Agslis + Bosds + 7 6696 = (4¢12c + 4K 2.) (3.32)

Dupa aplicarea transformatei Fourier, ecuatia (3.32) devine:
(—a s’ — idfss + 766 )Qs(i®) = (—4cjio + 4k )Z . (iw) (3.33)
Functia de _Eransfer a migcarii de galop a boghiurilor S,s5(i@) rezulta cu:

(ciio+4ky)

3.
(—ag@” +iafss +7s6)

Sel(iw)=Ssp(iw) = (3.34)

3.3.5. Studiul misciirii necuplate de ruliu a boghiurilor
Miscarea de ruliu necuplatd a boghiurilor, descrisd de ecuatia diferentiala

(3.23) se trateaza in mod analog cu cea de galop a boghiurtlor, scriind o ecuatie
diferengiala de forma celei din relagia (3.32). ‘
Aplicind transformata Fourier se va obtine:

(—a oo’ — i@y + 7 99 )Qs(iw) = (—Acjiw+ 4k )Z (iw) (3.39)
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Functia de transfer a miscarii de ruliu a boghiurilor ' ,,s(i@) rezulta cu:

(—dcjio+4ky)

2 .
(—ag9@” —idfgg +¥99)

Seo(i®) = 8" pp (i®) = (3.36)

3.4._Determinarea riaspunsului_dinamic vertical al vagonului de
clasa utilizind metode operationale

3.4.1. Rispunsul dinamic vertical la excitatie de tip impuls unitate
\ Caracteristicile generale ale vagonului de clasd luat in studiu au fost
prezentate deja in capitolul 2. Vom adiduga numai valorile coeficientilor de
amortizare din cele doud suspensii ale vehiculului, §i anume:
- ¢; = 48000 Ns/m - coeficient de amortizare in treapta primard corespunz#toare
unei osn
- ¢, = 60000 Ns/m - coeficient de amortizare in treapta secundard, corespunzator
unui boghiu

Pentru migcarea oscilatorie cuplatad de saltare a cutie1 cu saltarea boghiurilor
se vor da diagramele Nyquist §i variatiile modulului functiilor de transfer in functie
de frecventi ale deplasarii, vitezei §i acceleratiei. Pentru toate celelalte migcdri, se
vor da numai diagramele Nyquist si modulele functiilor de transfer ale
#ccclaral,jilo.r. Dimensiunile sunt date pentru frecventd in [Hz]; toate calculele s-au
efectuat pentru vagonul maxim incircat.
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Fig.5.2. Functiile de transfer ale deplasiirii, vitezei gi acceleratici boghiurilor
pentru miscarea oscilatorie cuplati de siltare cutie cu sdltare boghiuri
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Fig.5.3. Functia de transfer a acceleratiei cutiei pentru

migcarea cuplati de galop cutie cu siltare boghiuri
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Fig.5.4. Functia de transfer a acceleratiei boghiurilor pentru
migcarea cuplati de galop cutie cu s3ltare boghiuri
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Fig3.5. Functia de transfer a acceleratiei cutiei pentru
migcarea cuplati de ruliu cutie cu ruliu boghiuri
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Fig.5.6. Functia de transfer a acceleratiei boghiurilor pentru

migcarea cuplaia de ruliu cutie cu ruliu boghiuri
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Fig.5.7. Functia de transfer a acceleratiei boghiurilor pentru
migcarea independentd de galop de boghiuri
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Fig.5.8. Functia de transfer a acceleratiei boghiurilor pentru
migcarea independentii de ruliu boghiuri

3.42. Calculul_rispunsului dinamic vertical al vagonulni la excitatie
sinusoidall

Pentru excitatia de tip sinusoidal, se vor prezenta diagramele Nyquist si
modulele functiilor de transfer ale accelerafiilor migcarilor cuplate ale cutiei §i
boghiurilor, i anume: miscarea cuplatd de saltare a cutiei cu saltarea boghiurilor,
miscarea cuplatd de galop a cutiei si sdltare a boghiurilor, respectiv migcarea
cuplati de ruliu a cutiei i ruliu boghiuri.

BUPT



46

1

g Sﬁ
N
“ANg, 1 / T bl 1o i » n 0
s, o) ! .,-u-. - ;-J -
a b
Fig.5.9. Functia de transfer a acceleratiei cutiei pentru
migcarea cuplati de siiltare catie cu sdltare boghiuri
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Fig.5.10. Functia de transfer a acceleratiei boghiurilor pentru
migcarea cuplatii de siltare cutie cu siltare boghiuri
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Fig5.11. Functia de transfer a acceleratici cutiei pentru
migcarea cuplati de galop cutie cu siltare boghiuri
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Fig.5.13. Functia de transfer a acceleratiei cutiei pentru
migcarea cuplatii de ruliu cutie cu ruliu boghiuri
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Fig.B.14. Functia de transfer a acceleratici boghiurilor pentru
migcarea cuplati de ruliu cutie cu ruliu boghiuri
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3.5. Concluzii si contributii personale

In figura 5.15. s-au suprapus toate modulele functiilor de transfer ale cutiei si
boghiurilor pentru miscarile oscilatorii studiate. O prima concluzie este aceea ci,
aga cum era de asteptat, boghiurile prezintd un raspuns dinamic mult mai accentuat
decit cutia vehiculului pe cea mai mare parte a plajei de frecvente. Se excepteazi
aic1 zona in care cutia intrd in rezonantd in cazul miscarilor oscilatorii de siltare,
respectiv de galop; migcarea de ruliu a cutiei este din acest punct de vedere situatd
in intregime sub celelalte migcari ale cutiei.

Ja21673, 100
4
MA; 10 0 .
MA1.-10* A pe——
J P ——
- 1 e
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MA2;10 —
+ 4
_‘, i
MA5j-104 01 =
=
Magt 10t N
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MA3.- 10"
j
MAsj.lo“ Ok
8.425146-005,14 1073
5 10 15 20
A1 2. 2., 0. £, 3. 8 20
D195, 1,11, 20,06 5,8,

Fig.%.15. Modulele functiilor de transfer ale acceleratiilor cutiei, respectiv
boghiurilor, pentru excitatie de tip impuls unitar

S-a efectuat de asemenea un studiu al influentei gradului de incércare asupra
raspunsului dinamic al vehiculului. In figurile 5.16. - 5.18. s-au prezentat modulele
functiilor de transfer ale migcarilor oscilatorii cuplate ale cutiei i boghiurilor pentru
cazul vagonului gol, respectiv maxim incércat. Din figura 5.16. rezultd ci migcarea
de saltare a boghiurilor este foarte putin afectata de gradul de incarcare al
vagonului.
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Avantajele utilizirii metodelor operationale la studiul comportarii oscilatorii
a vehicului feroviar rezida din faptul ca operatiile de derivare, respectiv de integrare
sunt facile, analiza in frecvenid contribuind yi la cregterea gradului de generalitate.
De asemenea, fiind usor programabile, studiul poate fi efectuat rapid in vederea
6ptimizé:1i parametrilor suspensiilor pentru minimizarea raspunsului dinamic al
vehiculului. Diagramele de tip Nyquist permit tragerea unor concluzii importante
asupra stabilititii migcarilor oscilatorii studiate, respectiv asupra rezervei de
stabilitate [83]. [127]; toate miscarile studiate sunt, din acest punct de vedere,
stabile.

Din “diagramele Nyquist rezultd cu usurinti valoarea detfazajului intre
excilatie i raspuns (pot fi trasate chiar variafii ale acestior defazaje in functic de
frecventa excitatiei); de asemenea se poate evalua valoarea frecventei proprii a
sistemului analizat [85]. Din variatiile modulelor functiilor de transfer, indiferent
care este tipul de excitafie, se determind rapid valoarea frecventelor proprii ale
miscarilor oscilatorii amortizate, evident, dacd se considerd amortizare nula
tfrecventele proprii sunt identice cu cele calculate in cap. 2, iar rispunsul dinamic al
sistemului este mfinit la rezonan(a.

() contributie personald o reprezintd analizarea tuturor migcarilor verticale
cuplate ale vehiculului la excitatii de tip sinusoidal cu metode operationale.
Diagramele care reprezinta suprapunerea variatiilor modulelor functiilor de transfer
ale tuturor elementelor care intervin in studiu sunt originale, fiind utile pentru
aprecierea zonelor de rezonan(d ale cutiei yi boghiurilor, mai ales ¢a in cadiul
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experimentelor nu intotdeauna este posibild decelarea frecventelor pentru fiecare
migcare oscilatorie in parte. De asemenea diagramele sunt extrem de utile in faza de
proiectare a vehiculului feroviar, dand informatii asupra posibilelor suprapuneri de
rezonante, proiectantul putdnd lua decizia de modificare a unora din parametrii
pentru a evita aceste neajunsuri.

Pentru toate migcarile oscilatorii verticale studiate, pentru fiecare tip de
excitatie, am realizat programe proprii in mediul de programare MathCAD care
permit $i 0 postprocesare corespunzatoare prin facilitatile grafice puse la dispozitia
utilizatorului.

Atdt pe plan mondial [100 - 103], cét si in tard [127] [56] au fost efectuate
studii $i cercetdri privind utilizarea metodelor operationale in cadrul analizelor
dinamice; limitele acestor studii au fost legate de faptul cd au putut fi analizate
numai modele mecanice simplificate, ipotezele privind rigiditatea infinita a cutiei $i
ramelor de boghiuri neputdnd fi eliminate. De asemenea nu au putut fi eliminate
ipotezele privind concentrarea maselor structurilor portante ale vehiculului intr-un
numar foarte redus de puncte. In capitolele care urmeaza, aceste ipoteze
simplificatoare vor fi pe rdnd eliminate, ceea ce va permite o modelare mai
apropiati de realitate.
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CAPITOLUL 4

CALCULUL OSCILATIILOR VERTICALE
CU CONSIDERAREA CUTIEI VEHICULULUI
CA STRUCTURA ELASTICA
CU AMORTIZARE INTERNA

4.1. Introducere

In acest capitol se vor determina rdspunsuri dinamice la excitatii sinusoidale
ale osiilor pentru un vehicul feroviar la care se consider# cutia ca structur3 elastici
cu amortizare internd. S-a constatat experimental c3 frecventele proprii
fundamentale de vibratie ale cutiei ca structurd elasticd sunt cuprinse in cazul
vagoanelor de caldtori intre 7 - 13 Hz [113], [137], ceea ce poate conduce la
dparitia unor probleme deosebite in cazul suprapunerii cu una sau mai multe
migcdri oscilatorii ale boghiurilor, datorate rigidititii arcurilor din suspensia
primard. De asemenea s-a demonstrat, {indnd sema de particularitdfile constructive
ale vehiculului feroviar, si faptul ca primul mod propriu de vibratie al cutiei este o
incovoiere in plan vertical, simetricd.

Mai intdi vom clarifica o problemd de terminologie: migcirile elementelor
vehiculului-datorate rigiditatii arcurilor din suspensii (recul, clatinare, saltare, ruliu,
galop, serpuire) vor fi numite migcdri oscilatorii, in timp ce migcdrile provenite din
elasticitatea structurilor portante (cutie, eventual boghiuri) vor fi numite migcari
vibratorii. Asupra acestui subiect se va reveni in capitolul 6, dezvoltand si o
terminologie unitard privind caracterizarea vibratiilor structurale ale cutiei, respectiv
boghiurilor.

Eliminarea ipotezei simplificatoare privind rigiditatea infinitd a structurilor
portante ale vehiculului a condus la dezvoltarea unor modele mateinatice foarte
complexe [137] care face obligatorie utilizarea tehnicii de calcul. Mai muit,
introducerea amortizari interne structurale a cutiei, complica §i mai mult calculele,
dar estc necesard pentru a apropia modelul de situafia din realitate, respectiv pentru
a evita obfinerea unor rezultate teoretice eronate.
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4.2. Studiul rispunsului dinamic la excitatii sinusoidale in fazi ale
osiilor

4.2.1. Stabilirea ecuatiilor de miscare
In figura 4.1. s-a reprezentat schematic o jumatate de vehicul, analiza putind
fi posibild considerdnd numai migcarile vibratorii simetrice ale cutiei. Excitatia in
taza a tuturor osiilor este sinusoidala, de amplitudine constantd, putdnd i cauzata
fie de defecte de nivelment longitudinal ale caii de rulare, cu lungime de unda egala
cu ampatamentul boghiului, dar mai posibil datoratd unei abateri de la circularitate
a rotilor. In aceasta situatie rezultd ca se va analiza o miscare complexa de siltare
cutie cu saltare boghiuri, insotitd de o vibratie de incovoiere in plan vertical a cutiei.
Cutia vehiculului este inlocuitd cu o bard elasticd, supusd §i unei migcari
vibratorii de T mcovmere in plan vertical. Amortizarea internd a cutiei pe unitatea de
tungime ¢; [Ns/m?] se considerd proportionald cu viteza verticald a punctului de pe
bard considerat. Masa cutiei se considerd uniform distribuiti pe lungimea acesteia.
Pentru prezentarea in continuare a ecuatiilor de miscare, vom defini:
{ [m] - semiampatamentul vehiculului
{;[m] - distanta intre extremitatea cutiei §i crapodind
B [Nm?] - rigiditatea echivalenti la incovoiere a cutiei
T [N] - forta taietoare pe bara
M; [Nm] - momentul de incovoiere al barei
m [kg/m] - masa pe unitate de lungime a cutiei vehiculului
¢; [Ns/m?] - amortizarea interna pe unitate de lungime a cutiei
i Din figura 4.2. in care s-a reprezentat o portiune infinitezimald dx a barei
deformate 1a incovoiere, rezulta ca pot fi scrise urmatoarele relatii:
- legea fundamentala a dinamicii pe directie verticala;
- echilibrul de momente;
- relatia de legaturd intre curbura barei §i momentul de incovoiere;

7z

T - c_;g—dx+T+dT m-dx-Z=

ot?
M,-+T-dx—M,~-—dMi=0 (41)
P’ M
ox? B
Din relatiile (4.1) s¢ elimina T si M;, rezultand:
' 4
Bﬂ+mé+c3—z=0 (4.2)
ax? ot ot
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Fig.4.1. Modclul mecanic pentru studiul rispunsului dinamic al vehiculului
la excitatii sinusoidale in faza ale osiilor
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Fig.4.2. Element infinitezimal din cutia vehiculului

Ecuatia diferentiala (4.2) are drept variabile pe x si pe #, independente, care,

tindnd seama ca in cadrul studiului sunt considerate miscari periodice, pot fi
scparatc:

(x,t)=2z;5in(@t)+z;cos(wt) (4.3)
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Prin derivare vom obtine deci:

oz
—=zwcos(dt)- 0sin(wt)

ot
&z
7 = —z,a)z sin(wi) - zga)z cos(wt) 4.4
t
. d'z d?
— = 41 sin(ot)+ zj cos(ot)
ox dx dx
Prin inlocuirea in relatia (4.2) vom obtine imediat:
d4z1 . d4z; 2 .
B < sinfot)+B v cos(@t)- mz;w° sin(@t)
dx dx (4.5)

- mzza)z cos(ot)+c;wcos(wt)-c; osin(wt) =0

Cum ecuatia (4.5) trebuie sa fie satisfacutd oricare ar fi valoarea lui ¢, vom
scpara termenii in sinus, respectiv in cosinus, obtindnd sistemul:

d?z
B;—j—mwzz,—cg 0wz, =0
; (4.6)
d 2 2
\ B - mo Lte;wz; =0
; dx

Prin eliminarea lui z; din sistemul (4.6) se obtine o ecuatie diferentiald de
ordinul 8 in z,, de forma:

d%z; 2mo’ d’z; (ci+mlo?) .

=0 4.7)
- dx® B dx’ B? ! (
1 4
iar- 2= —— Bd—z—}—mmz (4.8)
Cci;@0 dx

Solutia generala a ecuatiei (4.7) are forma [137]:

z; = Ay sinax + A; cos ax + Azshax + A,chax

+ A sin fix + Ag cos fx + A,shfix + Agch fix 4.9)
17 1/
v o mo?’ +iac; /4,’3: mw’ —ioc; |
o as B ’ B ’
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4.2.2. Rezolvarea ecuatiilor de miscare
Pentru rezolvare vom considera fiecare jumatate a cutiei vehiculului ca fiind
formatd din doua bare (una de la extremitate la crapodina, cealalta de la crapodina
la mijlocul cutiei), care se "asambleazd" in dreptul pivotului. Vom avea deci solutii
diferite pe cele doud portiuni.
# pe portiunea de bari dintre extremitate §i crapodina
I=7;sin(ot)+7,cos(wt)

Z; = A; sinax + A, cos ax + Asshax + A,chax

+ As sin fix + Ag cos fix + A,shfix + Agchfix (4.10)
Z, = —-—[ _____z; —mmz]
c3a) dx

# pentru portiunea de bari de la crapodina la mijlocul cutiei

z=zysin(ot)+z;cos(wt)
Zy = Ag sinax + Ajg cos ax + Ay shax + Ay chax
+AI3 Sinﬂx+AI4 COSﬁx+A,5shﬂ9C+AI6Chﬂx (410)"

1 d?z
z;=———[ —j—mwz]
Cc;0 dx

Coeficientii Ay..4 ;6 se vor determina punind conditiile la limitd, care se vor
scrie:

@, - n extremitatea cutiei, forta tiietoare $i momentul incovoietor sunt nule, adica:

P
Mil,?:o =—Bﬁ‘ =0
X=0

T‘ = — éﬂ_l,_ = _Bﬁ
=0 Ox 20 5.4?3

(4.11)

x=0

@a - in dreptul crapodinei, la X = [; si x = 0 vom aplica conditiile de realizare a
continuitatii celor doud portiuni de bard §i anume: deplasirile vertica}e egale,
unghiurile de flexiune egale si momentele de incovoiere egale. Rezulta deci ca:
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x=1, ~ “lx=0

174 az

2 M 1
7’z o

Ix? Far B ox? 0

@3 - la mijlocul cutiei, in ipoteza considerata a formelor de vibratie simetrice, avem
ca unghiul de flexiune si forta taietoare sunt nule, ceea ce se scrie:

oz —0
x|,

a3z
ox3

(4.13)

x=1

(@4 - in dreptul crapodinei, fortele taietoare pentru cele doua portiuni de bara trebuie
sd fie in echilibru’cu reactiunea suportatéd de boghiu:

Pz (a”z dq Pz
—B—’ +hy(z._,—q)+c ———)+B—— =0 (4.14)
ox3 =1 2( Ix_o ) ot ox3

x=0

gt dt

in care: ¢ = q, sin(@t)+ q, cos(@t) reprezintd migcarea pe verticald a ramei
boghiului.

@s - migcarea pe verticald a ramei boghiului rezultd din legea fundamentald a
dinamicii, aplicatd masei suspendate a acestuia, my.

dr d
k2(1|,=0 - ‘l) + CJ(EI' - d_‘tl) +2k;(p—q)
(4.15)

d 2
+2€1(—p—ﬂ) =mbd—‘21
dt dt dt

in care p = p, sin (@ t) - reprezintd excitafia sinusoidald in fazi a osiilor
vehiculului.

Prelucrand ecuatiile din (4.11) - (4.15), utilizdnd in acest sens si relatiile
(4.10) si (4.10)", se obtin ecuatii diferentiale cu termeni in sinus §i cosinus; aceste
ecuatii trebuie, la randul lor, sa fie satisfacute pentru orice moment de timp
considerat. Prin separarea termenilor in sinus, respectiv in cosinus, §i anularea
acestora, se va obtine urmitorul sistem de ecuatii:
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2= 35
d I 0 d %y =0
dx? o dx’ -0
6= 75
dx*t =0 dx’ x=0
_ 1 dzl dZI
Lle, =2 = T
l'x—l, 1|x=0 dx £=1, dx ‘=0
d?z, _d?z, d’z, _d?z
2 T2 4 Cdx?
et AX7(,_, dX" |z, dx" |,
d’z _d’z d’z, _d’y
—5 - 5 =6 - 6
dx x=1, dx x=0 dx x=1I, dx x=0
dx x=1 dx3 x=1
d’z i d’z, —0
s - 7 -
dgil E;d4zl _djzl _(E&m—a’zq_k_))z l +
dx’ L dx* x=0 d x’ x=0 \€3 B B )"0
k2 Cr®
+—=¢g,-—*—q,=0
B q: B q:2
d’z| me’d’zy|  dzy| kdiz
dx’ x=1, B ax’ x=I, dx7‘x=0 B ax? x=0
+’"“’2—|"3z’ +(k2mwz +€26302J11| =0
3 2 2 x=0
B dx’| _, B B
4
_Bc_Zfl_z‘I +(c—2ma)2+k2)21|x=0+(mb0’2_kz*‘?kl)ql+
c3; dx <=0 C3
+ (2¢; + c;)oq; = -2k 1p,
Bk2 d421 ( 2mw)
+|l e, ————|2;l._, —(2¢c; +¢c,)wq; +
c;o dx* ? I}x—O ( I 2) 1

ix=0

(4.16)
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In sistemul (4.16) vom inlocui acum derivatele partiale pani la ordinul 7 care
intervin, utilizind forma solutiilor data de (4.10)' si (4.10)". Sistemul (4.16) este un
sistem liniar, cu coeficienti complecsi, avand necunoscutele A,...4 s ¢1, 2. Pentru
rezolvare am realizat un program propriu de calcul, care permite determinarea
necunoscutelor pentru diverse valori ale frecventei de excitatie, respectiv a oricirui
parametru care intervine in sistem.
In final, se determind amplitudinile deplasarilor, vitezelor, respectiv
acceleratiilor cutiei §i boghiului, utilizand relatiile:

2 2 - 2
99 =Vq1 92 V4= 4@ a, =40
Zp =+ zIZ + Zg Vo = 3@ ay = Zoa)z 4.17)

> _ 2.2 o _» — o 2
=Nt VT Lo a9 = 29@

4.3. Studiul rispunsului dinamic la excitatii sinusoidale in opozitie
de faza ale osiilor

4.3.1. Stabilirea ecuatiilor de miscare
In figura 4.3. s-a prezentat modelul de calcul pentru excitatii sinusoidale in

opozitie de fazi, datorate, cel mai posibil, unei abateri de la circularitate a rotilor
vehiculului; miscarile osiilor exterioare ale celor doua boghiuri sunt in faza (pentru
pastrarea simetriei, fiind in acelasi timp in opozitie de fazd cu miscarile osiilor
interioare a celor doud boghiuri.

Rama boghiului executd o migcare oscilatorie in directie longitudinala si o
miscare oscilatorie unghiulard in jurul unei axe orizontal transversale. Centrul de
greutate al boghiului nu se deplaseazd pe verticald, astfel ci arcurile i
amortizoarele amplasate -in suspensia secundara a vehiculului nu afecteaza
calculele.

Cutia vehiculului este legati de boghiu prin intermediul crapodinei, la
distanta e [m] sub axa neutrd a barei. Punctul corespunzator de legatura situat pe
boghiu, se afla la distanta ¢; [m] fata de centrul de greutate; aceasta distantd este in
general pozitivd, dar daci din constructie punctul este situat sub centrul de greutate,
e, va fi afectata de semn. In directie longitudinala. legatura dintre cutie $i boghiu se
caracterizeaza prin rigiditatea k4 [N/m] §i amortizarea ¢, [Ns/m].

Rezultd deci ¢ migcarea ce va fi analizat3 este o migcare oscilatorie de recul
si de galop a boghiului impreuna cu o migcare vibratorie simetricd de incovoiere
verticala a cutiel.
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Vom utiliza urmatoarele simboluri suplimentare:

F [N] - forta orizontal3 in directie longitudinal dintre cutie si boghiu
o [rad] - deplasarea unghiulara a ramei boghiului in jurul axei transversale, pentru
descrierea migcdrii de galop a boghiului
Iy [m*] - momentul de inertie al boghiului in jurul axei transversale y
w [m] - deplasarea in directie longitudinald a ramei boghiului pentru descrierea
migcarii de recul a boghiului.

L, {

E "

0 X 0 X .
z k:, v

7 B m‘///OCU//J.

mL ¢, <5 culier

i ‘ )d.b

f I
k w ~ |
—.‘——
P4 1 c‘ [ L/

: A

2a’
1 1

Fig.4.3. Modelul mecanic al vehiculului pentru studiul rispunsului dinamic
Ia excitatii in opzitie de fazi ale osiilor

Avand in vedere ca ceea ce s-a prezentat in legaturd cu elasticitatea cutiei
ramane valabil §i pentru acest tip de excitatie, solutia generald a ecuatiilor este
formal identica cu cea prezentat in relatiile (4.10)' si (4.10)". Se vor analiza §i in
acest caz conditiile la [imit3 care diferd de situatia prezentatd in paragraful 4.2.
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4.3.2. Rezolvarea ecuatiilor de miscare
Conditii la limita:
@, - in extremitatea cutiei, forta taietoare $i momentul incovoietor sunt nule, adica:

e =— é‘z_z =0
Hx=0 x|,
= (4.18)
T|_ =_d”" -_poT =0
= 9% g0 228 P

(@ - in dreptul crapodinei, la X = /; si x =0 vom aplica conditiile de realizare a
continuititii celor doua portiuni de bard §i anume: deplasirile verticale egale,
unghiuriie de tlexiune egale si momentele de incovoiere egale.

_z I
o
5—7'{ ;l 4.19)
%y, Ox
7.' _0"2z
=2 - 2
Ix ) Jx

@; - la mijlocul cutiei, in ipoteza considerat a formelor de vibratie simetrice, avem
qé unghiul de tlexiune §i forta tiietoare sunt nule, ceea ce se scrie:

ﬁz —0
5": x=1

AL
ax’

x=0

(4.20)

x=1

(@, - in dreptul crapodinei, trebuie realizat echilibrul intre momentul rezultant i
forta longitudinala din crapodini aplicata la distan{a e fatd de axa neutrd a cutiei
vehiculului.

Mil- =M,'|x=o+Fe

B% +e{k4(
ox -
7z dw dd,
C4 (4 > +—+e,——
ox” <0 dt dt
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Pentru miscari periodice ale boghiurilor, vom exprima deplasarile liniare,
respectiv unghiulare cu relatii de tipul:

Oy =0, sin(0t)+5,,cos(at)

. (4.22)
w=w;sin(wt)+w,cos(ot)
@s - migcarea longitudinald a centrului de greutate al boghiului este guvernata de
legea fundamentald a dinamicii, aplicatd masei echivalente a boghiului, m'y, care
executd migcare longitudinala:

. d’w

—F=m, —— (4.23)
b dt

Cu aceste conditii la limit3, {indnd seama si de cele aritate in paargraful 4.2,
sistemul de ecuatii devine:

z |, oy,
iz’ |__, dx’|__,
df6 x=0 df7 x=0
‘ dz ’ dz
7 | 1 1
‘ Ulg=t, = Z dx|z_, dx|..,
d221 =d Y44 d4ZI d 14
=2 2 - 4
d 7=1, dx*| _, dx %=1, dx =0
dsfl :,d 4 d621 _ d6ZI
=5 s =6 6
dx #=1, dx’ | _, dx £=1, ax”| _,
3
du LTI (4.24)
dx x=l dx x=I
I’y _, 7 _,
dx’ et dx’ =l
(continuare pe pagina 63)
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dZZI

+
dx?

x=0

2
+(c_4ez mo +Qez)1ﬁ
0 \C3 B B dx

x=0 x=

ke cemw k ee cqee,®
PR Mnd I Ll B S A

8y, =0
B ' B "’ B B 7
6| -
d"z; _mwz dzz, _d6z,| k4e2 d5z,l +
_6‘ =2 6 - 5
ax’|,, B a¥’|,_, dx’ley B dx°|_,
mao’ d’z, _(c,,c_;ezma)z N k,,ezma)szz,]
B ax’|_, B? B?  )dx|.,
2 2
cyCie® kyec;o cyCie€;0 kyee;c;
+432 w, + 4563 w2+432’ 5y +4 123 Spy =0
B B B
5
c d’z c dz '
2 ¢B 5’ —(—4ema>2 +k4e)—1— +(m,,a)2 - k4)w, +
+ cqow, -kye; Sy +cge 8y, =0
k d’z k dz
—2_¢B 51 ~| 2L emo-ciew|—L +c,ow, -
cjw dx x=0 c3 d x=0
:1 - (mbcoz —k4) ] -(:461(05,,1 +k4816b2 =
5.
c d: c dz
—4eBe,—SI] —(—"—ee,mwz +k4ee1)———1 —kyew; +
3 dx’| _, \¢ dxiy_g
+(I,,0° - 2kya'? -k 6% )5, +
+ C80W; ,,yw ~-4<K;a - 48[ b1
2 2 =9,
+(c4ela)+2c1a)a )5,,2 2a'k;p,
5
k d k dz
—"—ee,B—zT’ —| 2L eemo — ciee dy| +cjeamw; -
030) X x=0 c3 xlx=0

2
—kjew, + (c,el o+ 2c,(w'2)¢5,,, -~

{2 2 -_— ’
-(I,,ya)z-Zk,a -k4el)6,,2 =2a'c,op,

In sistemul (4.24) vom inlocui derivatele partiale p4na la ordinul 7 care
intervin, utilizand forma solutiilor data de (4.10)' si (4.10)". Sistemul (4.24) este un
sistem liniar, cu coeficienti complecsi, avand necunoscutele A...A;s w; W O,
8. Pentru rezolvare am realizat un program propriu de calcul, care permite
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determinarea necunoscutelor pentru diverse valori ale frecventei de excitatie,
respectiv a oricirui parametru care intervine in sistem.

In final. se determind amplitudinile deplasarilor, vitezelor, respectiv
acceleratiilor cutiei §i boghiului, utilizand relatiile:

Wy = \’ w; + w; Vy =W a, = wow2
Sy =\Oi +02, vs =6 = 8p00°
b0 = VOp1 T Op2 S, —Op0® Q5 = 0p@

4.17)
9= 7-12+z§ Vo = 3@ a0=z0a)2
. _ [ 2 . o 2
9 =N t 2 Vo = 2@ 0 = Z9@

4.4. Determinarea rispunsului dinamic al vagonului de clasi la
excitatii sinusoidale in faza si in opozitie de fazi ale osiilor

Aplicatia numericd se referd din nou la vagonul de clasi luat in studiu in
capitolele precedente. Pentru rezolvarea sistemelor de ecuatii prezentate in 4.2. si
4.3. vom da urmitoarele date suplimentare:

e |, =3.05 m - distanta de la extremitatea cutiei la crapodina

e ¢, = 5000 Ns/m’ - amortizarea interna pe unitate de lungime a cutiei

o‘ m = 1238 kg/m, respectiv 1636 kg/m - masa cutiei pe unitate de lungime la gol,

; respectiv maxim incarcat

e B=1345¢10° kgrn2 - nigiditatea echivalentd la incovoiere a cutiei

¢ ¢ = 1.2 m - distanta pe verticald intre axa neutr3 a cutiei $i punctul de legatura cu
boghiul

e ¢, = 0.09 m - distan{a pe verticald intre centrul de greutate al boghiului §i punctul
de legatura cu cutia

e k, =210’ N/m - rigiditatea longitudinala a legaturii cutie - boghiu pe un boghiu

e ¢4 =2010° Ns/m - amortizarea in directie longitudinala a legaturii cutie - boghiu
pe un boghiu

e m', = 2376 kg - masa boghiului consideratd cd executd migcare oscilatorie in
directie longitudinala

Asupra coeficientului ¢; trebuie ardtat ci este necesard o valoare peste 3000
Ns/m’ rezultata in urma studiilor teoretice si experimentale [137]; la o valoare mai
mica acceleratiile cutiei supuse i migcarii de incovoiere sunt mari in raport cu cele
rezultate experimental.

Asupra rigiditatii echivalente la incovoiere, B. trebuie ficute de asemenea noi
consideratii. Asa cum s-a mai ardtat, frecventa proprie fundamentald de incovoiere
in plan vertical a cutiei este situat in general in intervalul 7 - 11 Hz. In literatura de
specialitate | 137] au fost mentionate valorile lui B astfel ca frecventa sa fie 7, 9, 11
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vagonul luat in studiu (8.8 Hz) [135], s-a determinat valoarea lui B.
kBINm)
8.10°
i l///////if//
L
240° .
O‘
6 7 8 9 10 1 f[Ha]
Fig 4.4. Variatia rigiditi(ii echivalente la incovoiere a cutiei, B, in
functie de frecventa proprie structurald fundamentala

4.4.1. Rispunsul dinamic vertical al vagonului la excitatii in fazi ale osiilor

Pe baza

programelor de calcul realizate de autorul acestei teze, s-au facut

n;ﬂz'iri pentru frecvente cuprinse in intervalul (0 - 54 Hz) pentru vagonul gol si
maxim Incircat. S-au determinat valorile amplitudinilor deplasarilor §i acceleratiilor
in punctele caracteristice ale cutiei vehiculului (extremitate, crapodind, mijlocul

cutiei), precum

si amplitudinile deplasarilor i acceleratiilor boghiului.

Valoarea impusa a amplitudinii excitatiei sinusoidale este de 1 mm aplicata
in faza tuturor osiilor.

In diagramele care urmeazd, deplasdrile sunt date in [m], iar acceleratiile in
[m/s’]. Deplasirile unghiulare sunt date in [rad], iar acceleraiile unghiulare in

[rad/s’].

=

R
1

L
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Fig.5.5. Amplitudinile deplasirilor extremitiifii catiei (), a punctului de
deasupra crapodinei (b) si ale miijlocului cutiei (c)
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Fig.$.6. Suprapunerea amplitudinilor deplasirilor pentru cele 3 puncte caracteristice
(extremitate - linie punctatd, crapodini - linie intrerupta, miloc cutie - linie)
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Fig.5.7. Suprapunerca amplitudinilor acceleratiilor pentru cele 3 puncte caracteristice
(extremirate - linie punctati, crapodini - linie intrerupti, miloc cutie - linie)
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Fig.5.8. Amplitadinea deplasirii (a) si acceleratiei (b) boghiului fanctie de frecventi
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Fig. .9. Amplitudinea acceleratiei cutiei in crapodini pentru cazul
vagonului gol (linie punctatd) yi maxim inc#rcat (linie)

4.4.2. Raspunsul dinamic vertical al vagonului la excitatii in opozitie de fazi
ale osiilor

S-au facut de asemenea ruldri ale programelor proprii intocmite in cazul
acestui tip de excitatie, pentru frecvente pana la 55 Hz, determinandu-se parametri
raspunsului dinamic al cutiei in punctele caracteristice §i al boghiului. Programele
permit studiul influenfei fiecdrui parametru constructiv i functional al vehiculului
feroviar asupra raspunsului dinamic.
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Fig.%.11. Amplitudinea deplasirii unghiulare (a) §i a acceleratiei unghiulare (b) a boghiului
fanctie de frecventii (miscarea de galop a boghiului)
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Fig.%.i2. Amplitudinea deplasirii longitudinale (a) si accelerafiei longitudinale (b)
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Fig. 5.13. Amplitudinea acccleratiei mijlocului cutiei pentru cazul
vagonului gol (linie) i maxim inciircat (linie punctati)

4.5. Concluzii si contributii personale

# Considerarea cutiei vehiculului ca structura elastica a condus la un
model matematic foarte complex, datoritd §i introducerii amortizdrii interne pe
unitatea de lungime; in absenta acestei amortizdri, ipotezd care nu corespunde
realitatii fizice, dar si la valori mai mici decét 3000 Ns/m’, acceleratia care rezulti
ld mijlocul cutiei este de 2 - 5 ori mai mare decit cea obfinutd pe cale
experimentala.

‘ # Alegerea parametrilor constructivi §i functionali ai vehiculului
reprezinti in general un compromis. Cresterea lui c¢; conduce la reducerea
acceleratiilor la mijlocul cutiei. Cresterea rigiditatii echivalente B este in general
benefici, daca suspensia primara nu este foarte rigida, caz in care ar putea si apari
suprapuneri ale migcarii oscilatorii ale boghiurilor peste vibratii structurale ale
cutiei; cresterea lui B nu trebuie sd conducd la cresterea tarei vagonului. Pentru
atenuarea raspunsului boghiului, ¢; poate s3 creascd, exercitindu-se §i o influenta
beneficd asupra acceleratiilor maxime ale cutiei. O valoare micd a rigiditatii
echivalente a celor dou2 suspensii este de preferat.

# Valoarea rigiditatii k, nu influenteaza evident raspunsul dinamic al
cutiei, fiind insd de dorit o valoare micd; acceleratia in cazul excitatiei in opozitie
de faza scade apreciabil cu cresterea lui ¢, O mare influentd asupra rispunsului
dinamic al cutiei o are distanta de la punctul de legatura cutie - boghiu §i centrul de
greutate al boghiului, e, care trebuic si fie cit mai redusd; aceastd dimensiune
poate fi corelata cu valoarea lui k, (dac ¢; nu poate fi redus, se va reduce la minim
posibil k).
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# Din analiza diagramelor 5.7. §i 5.8 se poate observa ci raspunsul
dinamic al cutiei vehiculului este diferit in functie de pozitia punctului in care se
masoard, lucru constatat in absolut toate experimentele efectuate. Noi am ales
puncte caracteristice, care prezintd un interes deosebit pentru studiu. Aceste
raspunsuri diferite sunt imposibil de obtinut teoretic pe modele care nu iau in
considerare structura elastici a cutiei.

# Pe diagramele 5.5 - 5.8 sunt observabile 3 zone de rezonantd, una
care corespunde migcdrii de siltare a cutiei la aproximativ 1.4 Hz, una in jurul
frecventel de 9 Hz care corespunde incovoierii verticale a cutiei (0 jumatate de
sinusoida intre crapodine) $i una in jurul frecventei de 52 Hz. Este posibil ca
aceastd ultim3 rezonanti s3 reprezinte cea de-a treia frecventd proprie de incovoiere
verticala a cutiei (o sinusoida i jumatate intre crapodine). deoarece al doilea mod
de vibratie al structurii cutiei nu este unul simetric, ci reprezintd un mod propriu
sub forma unei sinusoide - mod propriu nesimetric.

# Valoarea raspunsului dinamic in zona de rezonanta structurala a
cutici este destul de ridicatd, ceea ce aratdi ca devine obligatoric luarea in
considerare a elasticitdtii cutiei la proiectarea vehiculelor moderne. De asemenea se
pot evita din faza de proiectare, prin modificarea parametrilor suspensiei in special,
suprapuneri ale frecventei structurale a cutiei peste migcari oscilatorii ale
“boghiurilor.

# In cazul vagonului incdrcat, raspunsul cutiei se situeaza in general
sub raspunsul obtinut pentru vagonul gol. Mai importantd este insa reducerea
frecventei de incovoiere a cutiei, datoratd in mod cert cresterii de masa. Aceasta
. reducere este si mai evidenta pentru cea de-a 3-a zona de rezonantd. La vehiculele
' urbane (tramvaie, metrouri) reducerea frecventei este mai drastica, deoarece masa
cutiei se dubleaza de la vehicul gol la maxim incércat. Cum frecventele proprii de
oscilatie ale boghiurilor nu sufera modificdri esentiale in functie de gradul de
- incdrcare, pot apare situatii de reducere a confortului pentru anumite stari de
incdreare ale vehiculului

# Frecventele de excitatie pana la care s-a efectuat calculul sunt situate
in intervalul (0 - 55 11z); de aici rezultd ca analiza este posibild i pentru vehicule
care circuld si cu viteze care depdsesc 200 km/h. La aceste viteze, frecventele de
' excitatie in circulatie pot sa atinga valori §i mai mari.

‘ # Din diagramele obtinute la excitatii in opozitic de faza rezulta ca
apar in aceastd situatie numai doud zone de rezonan{i, ceea ce corespunde
modelului matematic considerat. [n figura 5.11 a se observa ca miscarea de galop a
boghiului prezintd un varf la o frecventa situatd intre 8.5 - 9 I1z. Consider ca acest
maxim este datorat faptului ¢a frecventa proprie de galop a boghiului, calculata gi
anterior cu metode analitice. respectiv operationale, este situata in aceasta zona de
frecventa.

# Miscarea de recul a boghiului influenteazd intr-un mod mai
accentuat miscarea de incovoiere a cutiei in raport cu miscarea de galop a
boghiului, dovada fiind faptul ca acceleratiile longitudinale ale boghiului au valorile
cele mai ridicate in intervalul 9 - 15 Hz (vezi fig.5.12.).
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# Obtinerea diagramelor prezentate este rezultatul unei munci
laborioase efectuate de autor,de realizare a unor programe de calcul pe baza
modelelor matematice, siu in ultimul rdnd de sistematizare a unui volum mare de
date obtinute; s-au efectuat de asemenea un numdar de citeva sute de rulari.
Programele au fost realizate in urma efectudrii unei demonstratii proprii in vederea
constituirii sistemelor de ecuatii, care, asa cum s-a aratat, este cu coeficienti
complecsi; se rezolva in complex sisteme de 18 §i de 20 de ecuatii algebrice, cu un
numir de 18, respectiv 20 de necunoscute.

# As dori sa amintesc de asemenea ¢4 am efectuat un studiu, utilizind
modelul de calcul prezentat in acest capitol, al raspunsului dinamic al metroului,
metrou aflat in acest moment in faza de proiectare. Cu modificarile de rigoare
privind datele constructive §i functionale ale vehiculului analizat, ambele modele se
pot aplica practic tuturor vehiculelor feroviare pe 4 osii, constituind un instrument
de lucru util cercetatorilor i proiectantilor.

# In capitolul 7 al prezentei teze, vor fi prezentate mai in detaliu
rezultatele experimentale efectuate pe standul de incercari de la Vitry (Franta)
[135], care au confirmat justetea modelelor matematice prezentate in acest capitol.
Unul din vehiculele analizate experimental are caracteristici asemanatoare cu cele al
vagonului de clasa export Grecia supus studiului, astfel ca sunt posibile extrapolari
ale rezultatelor experimentale.

# Desi foarte complexe, cele doud modele reprezintd schematizari ale
vehiculului: cutia este schematizata la nivelul unei bare, masa cutiei este uniform
distribuitd, masa boghiului este concentratd intr-un punct. Analizele se limiteaz3 la
miscarea oscilatorie de salitare cutie cu sdltare boghiuri §i incovoiere cutie, respectiv
lairecul cu galop de boghiuri si incovoiere de cutie.
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CAPITOLUL 5

METODA ELEMENTULUI FINIT LA CALCULUL

DINAMIC AL STRUCTURILOR ELASTICE

5.1. Notiuni de teoria elasticititii

In acest paragraf vom prezenta foarte pe scurt citeva nofiuni din teoria
elasticitatii, absolut necesare in vederea aplicarii metodei elementului finit pentru
probleme de elasticitate.

Tensorul deformatiilor reprezinta gradientul vectorului deplasarilor d:
i - d 5 @ - 7 ] r
vd = (i &+1 @+k &)(zu+jv+kw) (5.1
in care:
; u, v, w - sunt componentele vectorului d , reprezentind deplasdrile in
directiile x, y, respectiv z;
;,}, k - sunt versorii axelor sistemului de coordonate cartezian.
Matricea asociata tensorului deformatiilor este:

i i 1 8v du
a o o | A Id a4 T K A,
& & & . & 2 & & 2 & &
M &
A I | i(éJr_@i) lad l(_+_) 4
¥y F ¥ 2 d & F 23 &
W
Fﬁ XF M i(QJ,Q) i(é+é"_) [
a a al |2a & 2a& & a
i 1 & 1 & & |
0 Fa s a
1 & 1 & &
}(’5'5) 0 2(@'&)
1 u & M
LA L 0 _
_z(az zac) 2(& @) ] (5.2)
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Aceastd matrice se descompune, conform relatiei (5.2), intr-o component3
simetric3 §i una antisimetric3, deoarece ea contine initial un numir de 9 elemente

distincte.

Componenta simetricd reprezintd deformatia specificd, iar componentei
antisimetrice i se asociaza un vector ce reprezinta rotatia de corp rigid (vectorul de
rotatie). Componenta simetrica are 6 elemente distincte, care reprezinta deformatii
specifice liniare $i unghiulare; aceste 6 elemente pot fi exprimate in functie de cele
3 deplasiri u, v, w, cu ajutorul operatorului de derivare [L], dup3 cum urmeaza:

2 9 0
ox
) J
gx 0 5 0
£
. 0 0 %
<27,£y>: i _é_ 0 4 3{£}=[L]'{d}
2 a Ox ¥
T 2 a
2y 0 = il
) o2 2
AN LA
| 5% ox (5.3)
s+ . Legea lui Hooke stabileste legitura intre tensiuni §i deformatii, {indnd cont §i

dé conditiile de compatibilitate, care in ipoteza stirii de deformatie §i de tensiune

initiala nula se scrie:

(0)=

[D]-{¢} (5.4)

Pentru corpul omogen §1 izotrop, matricea [D] are expresia [122] [133]:

E
P-4 ai=2a
(1+p)(1-2p)

[1-
y7,
o
0

0

0

Y7,

u 0 0 0
H 0 0 0
I-u 0 0 0
0 1-2u 0 0 (5.5
2
0o o 122,
2
0 0 g 1-2¢
2 ]

In teoria elasticititii este valabil principiul minimului energiei potentiale,
energie care reprezinta diferenta dintre energia de deformatie §i lucrul mecanic al
" fortelor exterioare de volum, de suprafatd sau forte concentrate asupra corpului.
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Pentru simplificarea scrierii, avand in vedere gi scopul propus de a introduce numai
notiunile de care avem nevoie in demonstratie, vom considera in continuare numai
energia de deformatie a corpului material.
Energia de deformatie a unui corp omogen de volum V are expresia [70]:

K e o -1 ol v
2 [ ALKy o)y av

Energia de deformatie din relatia (5.6) este un numar care se calculeaza prin
integrarea pe intregul domeniu a functiilor u, v §1 w; functiilor », v i w li se
asociazi prin intermediul functionalei W un numar.

Formularea diferentiald in deplasin pentru probleme de elasticitate se obtine
din conditiile de minimizare a functionalei W.

(5.6)

5.2._Utilizarea metodei elementului finit pentru minimizarea

energiei de deformatie (functionalei W)

Metoda elementului finit presupune descompunerea domeniului de analiza in
subdomenii de forma simpld, numite elemente finite, astfel incdt reuntunea lor sa
reprezinte cat mai fidel intreg domeniul, evitdndu-se suprapunerile elementelor si
golurile intre ele. Pe fiecare element finit se considera un anumit numar de puncte
(noduri) in care se calculeaza valorile deplasdrilor. In fiecare punct din interiorul
elementului finit si de pe frontiera acestuia, deplasarile se exprima cu ajutorul
valorilor nodale si a unor functii de interpolare (functii de aproximare) [N],
specifice fiecarui element finit, dupa cum urmeazi:

{d}(e) = [N](g) ) {d’\’}(g) 3.7

in care: {dy} - reprezinta vectorul deplasarilor nodale, iar indicele (e) indic3 faptul
ca ne referim la un element finit. Pentru matricea [V] a functiilor de forma, indicele
(e) nu se va mai scrie.

Introducand aceasta aproximatie de tip element finit pentru deplasari (datd de
relatia 5.7) in expresia energici de deformatie W, functionala devine o functie
algebrica avind ca parametri valorile nodale ale deplasdrilor. Evident functionala se
va scrie pentru fiecare element finit considerat.

Minimizarea functionalei se realizeaza prin anularea derivatelor partiale ale
energiei de deformatie pe elementul finit in raport cu fiecare deplasare nodald; se
vor obtine fn acest mod ecuatiile algebrice elementale.
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Pe elementul finit, energia de deformatie devine:

Wio= g [, LIV} IPLINN ) o) Ve =

21 QI LIV, e

(5.8)

Vom nota [B]=[L][N]; deoarece vectorul {dN}(e) nu depinde de

punctul curent de integrare, atdt vectorul deplasirilor nodale, cit si vectorul
transpus al deplasarilor nodale se poate scoate in afara integralei. Functionala pe
clementul finit devine:

W= il [ AT PIB v ) an), 59

Expresia de mai sus se mat scrie sub forma:

1
Wie)= z{dN}:e)[K](e) {dN}(e) unde:

i#lo=([ s ioLzp av,)

i - reprezintd matricea de rigiditate elementala.

(5.10)

~ Pentru un element finit cu "I" grade de libertate, egal cu numarul de noduri
inmultit cu numdrul de grade de libertate pe nod, energia de deformatie din relatia
(5.10) se scrie sub urmatoarea forma algebrica:

i
, 1 <
W(e)zgqud'dj (3.11)
i=1
j=1
Minimizarea acestor expresii presupune, asa cum s-a mai ardtat, anularea
derivatelor partiale in raport cu ﬁecare deplasare nodala dm,m=1,1

éW(e) ZK d; +Z K;,d; } (5.12)

Tinand cont de faptul ca matricea de ngldltate elementala este simetrica [33]
[70] [78], deci Kij=Kj; , rezulta:

ow(") ZK d; =0 (5.13)

BUPT



77
care matricial se scrie:

[K](e) {dN}(e) =0 (5.14)

Relatiile (5.14) reprezinti ecuatiile elementale pentru elementul finit
considerat. Trebuie fdcutd o precizare legatd de taptul c3, pentru simplificarea
prezentdrii, nu au fost considerate forte pe unitatea de volum, respectiv pe suprafati
st nici forte exterioare care si actioneze asupra elementului finit; omogenitatea
sistemulut (5.14) se realizeaza prin impunerea unor deplasari nodale nenule.

Aceste ipoteze s-au introdus §i pentru cd prezentarea are drept scop
mntroducerea metodei elementului finit pentru aplicare la problema vibratiilor proprii
ale unwi vehicul feroviar. Prezentarea mai departe numai a anumitor tipuri de
clemente finite (bare spatiale si placi patrulatere) este de asemenea legatd de
‘utilizarea acestora in calculele numerice ce vor fi prezentate in cap. 6.

Desigur ca relatia (5.14) nu mai reprezintd un sistem algebric omogen in
cazul acfiunii unor forte asupra elementului finit, rezultdnd o relatie matriciald
neomogen, generald, utilizata in problemele de elasticitate pentru cazul static.

5.3. Elementul finit de tip bara spatiali

Analiza acestui tip de element finit, care va fi utilizat in programul de calcul,
a;c drept scop detcrminarca matricii de rigidiate a clementului finit. Pentru o tratare
unitara §i coerenti a oricarui tip de element finit, in acest paragraf se va prezenta o
demonstratie propne privind obtinerea matricii de rigiditate a barei spatiale din
minimizarea cncrg1e1 de deformatic, utilizdnd functii de interpolare pentru campul
de deplasiri alese in mod special pentru elementul finit unidimensional. In figura
5.1. este prezentatd o bara. ca element finit, cu noduri in capete, considerand un
numir dec 3 deplasari §i 3 rotiri pe ficcare nod.

Fig.5.1. Elementul finit de tip bari spatiald
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Particularizarea teoriei elasticitatii pentru bara spatiald constd in impunerea

unor functii de interpolare a deplasirilor, dependente numai de parametrul x. Astfel,
pentru solicitarea axiala se va considera o functie polinomiala de gradul I, iar
pentru deplasarile provenite din incovoiere vor fi considerate polinoame de grad 3,
care asigurd moment de incovoiere variabil liniar §i for{a tdietoare constanta [57]. In
cazul torsiunii, variatia unghiului de torsiune ¢ va fi aproximata cu un polinom de

gradul 1 (fig. 5.2). La calculul energiei de deformatie ne intereseaza deplasirile
relative intre doua sectiuni.

Fig.5.2. Torsiunca clementului finit unidimensional

Pentru cAmpul de deplasari rezultd, cu consideratiile facute, aproximatii de
forma:

u(x)=a;+a,x

v(x)=a3+a4x+a5x2+a6x3 5.15)
w(x)=a; +agx+agx? +ax’ '
p(x)=aj +apx

Determinarea coeficientilor a...c2 se face simplu, pundnd conditiile la
limita, la x = 0 si x =], care pentru problema studiata sunt:

u(0)=4d, a)=d,
v(0)=d, V) = dy
w(0)=d, wlh) =d, 5.16)
»  _4, » 4,
& x=0 & x=l
ol ad
i =d — =d
a-‘|.1'=0 ’ &I"=’ !

| Ql
=d =d”
_‘;lxso ¢ & x=I

Efectuind derivatele si rezolvand sistemul de ecuatii algebric, se obtine:

BUPT



79

a,=d' a7=d7
dy—d
! ! a,=d6
a;=d, a,=3(d’l;d3)-2d6;'d” (5.17)
2(dg-d;)  dg+d
ay=ds @ = (913 3) 612 12
3dg—-d,) 2ds+d
as= (32 2) 2ds+d, a, =-d,
! [
2(dg-d;) ds+d dy-d
aw:.._ule_j_z_)%s_lz_ﬂ ap =t

Pentru cazul unidimensional considerat, vectorul deformatiilor contine numai
doud componente [57]:

T
{3} ={€x sz} (5.18)
in care:
. _du+yd2v+zd2w
x - T, D) -_2
dxd (5.19)
—_
i sz—-"dx

In relatiile (5.19) deformatia axiala este datorata intinderii si incovoierii, iar
lunecarea transversald este datoratd torsiunii. Celelalte componente ale vectorului
deformatiilor sunt nule deoarece prin aproximirile ficute, deplasirile nu depind de
¥ si z; ca atare derivatele partiale in raport cu aceste variabile sunt nule.

Pentru elementul finit de tip bara spatiald, energia de deformatie se va scrie:

Vom folosi acum, pentru exprimarea energiei de deformatie a barei,
aproximarile polinomiale pe care le-am fécut anterior. Se obtine succesiv:
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1 2
”’(8) = 31’( ){EIQ} +y(2as +6a6x)+z(2a’ +6alox)] +
e

{ {
E
L Glaly-av, == [adec| s, +£ [ras+bage)yac| yaa.,+
20 A e) 20 Ae)

N
s

I
(2ay +6a,,x )’dxj' ., +'—§ I 2a,(2as+ 6a6x)¢xj' ydA,,) +
Ae) 7 Ae)

N

az(zag + 6alox)dxj ZM(t) +
f

N m

Q'-—\‘* Q‘-‘“ =

22as +6agx)(2a, +6a,0x)¢txj yalA(,)+ > Ir audrj dA( ) (5.21)

Ariile §i momentele de inertie ale sectiunii transversale ale barel se definesc:

2 _ 2 _ 2 =
j‘4tc)y M(e) - lz IAtt)z M(l) - Iy IA«)' M(G) - 1‘

(5.22)
' J'Am ydA) =0 IAM 2dA,) =0 IA!() yzdA,) =0
Lm dy) =4
Rezulta
y 1
' Wiey =5 EAja2dx+EI j(za5+6a6x) dx +
(5.23)

EI, j (2ay +6apx) dx+GI, | afzdx]
0 0

Deoarece cunoagtem. expresiile coeficientilor a; care depind numai de
deplasarile admise in noduri, dupa efectuarea integralelor din relatia (5.23) se va
‘ obtine energia de deformatic functie de aceste deplasdri. Minimizarea acestei

energii reprezintd anularea derivatelor parfiale in raport cu deplasdrile nodale
d,...d;.

(P _,
a,
M)
THe) _y <
J diz 53.24)
M) _ g
| &y,
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Conform relatiei demonstrate (5.14) vom scrie si pentru bara spatiald [57],
[33] o0 asemenea relatie matriciald, care explicit este:

B4
i
121,
0 P
) 12E1,
13
0 /] 0 gi-
I
6EI
¥
0 z 0
6EI,
- 0 [/
II
B, o,
12ET1 .
0 -7 0 0
12EI,
0 o
0 /] 0 -—GL
; i
i, 6ET,
I)
6E7
0 -0 o0
L 1

4EI
I
4EI,
1
0 0
o L.
lJ
6ET
L 0
ll
0 0
2,
1
) ZEL

!

oEI,
bl 2

S

I
A

SO OO IS IS

(5.25)

In literatura de specialitate, matricea de rigiditate a barei este obtinuta prin
alte metode (de ex. metoda deplasarilor unitare) rezultate din mecanica structurilor
deformabile. Aceastd demonstratie realizeaza introducerea matricii de rigiditate via
formularea variationald, prin minimizarea unei functionale, avdnd in prealabil
adoptate functii de aproximare corespunzdtoare pe elementul finit. Aceste functii de
aproximare conduc la simplificarea problemei (prin dependenta lor numai de
parametrul x ), permitind insd o tratare unidimensionald a unei probleme
tridimensionale.

Pentru bare articulate in noduri, matricea de rigiditate se sirnplificd, in sensul
ci, la nodul implicat, una din componentele forta axiala, moment incovoietor intr-
unul sau in ambele planuri, respectiv moment de torsiune nu se transmit.
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5.4. Elementul finit de tip placi patrulaterd

Intr-un mod asemanator cu elementul finit de tip bard, vom considera si in
cazul placilor aproximari speciale ale functiilor de deplasare care permit tratarea
bidimensionala a unor fenomene tridimensionale [68].

Teoria placilor deriva din teoria tridimensionala a elasticitatii prin
introducerea unor ipoteze simplificatoare. In figura 5.3 s-a reprezentat o placi in
planul cartezian, deplasarile u, v §1 w fiind orientate in directiile x, y, respectiv z.
Deplasirile unghiulare a si B reprezintd media rotirilor liniilor perpendiculare pe
planul de simetrie al placii, care se considerd ca ramén drepte in timpul deformarii:

a=-0, si f=-9,

Fig.53. Elementul finit de tip placii patrulateri

Teoria generald de ordinul I a placilor stipuleaza cd deplasarile u §i v variaza
liniar pe grosimea placii, iar tensiunea normald o; este constanta pe grosime.
Se pot scrie deci urmitoarele relatii care deriva din ipotezele admise:

u(x,y)=u"(x,y)-za(x,y)
v(x,y)=v"(x,y)-28(x,y) (5.26)
o, =p (%))

in care: u™, v" - reprezinta componentele de membrana ale deplasarilor
p." - presiunea normald pe suprafata placii.
Vom considera de asemenea o variatie liniard a deplasérii verticale pe
grosimea placii, de forma:
w(x,y)=w,(X,y)+2-w,(x,y) (5.27)
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Simetria geometrica a placii permite acum separarea deplasirilor, precum si a
celorlaltor parametri in dou# parti distincte, una simetrici §i una antisimetrici
Partea simetricd corespunde comportamentului membranal al placii, iar cea
antisimetrica se referd la incovoierea placii. Avem astfel:
- partea simetrici: u”, v", wh=zw,, o"=p
- partea antisimetrici: u'=-za,V'=-28 w'=w,, 6, =0

Pentru partea de membrand vom defini deformatiile specifice utilizind
metodele din teoria elasticitdtii bidimensionale. Termenul w™, care consista intr-o
parte datorati eventual presiunii p,” si o parte datorata deformatiei &™ indusi de
deformatiile in plan ale membranei, se va neglija daca grosimea placii este mica; se
afirma de obicei ci w™ = 0 in planul de simetrie.

In spatiul bidimensional se particularizeazi relagia (5.3) care realizeaza
legdtura intre deformatii §i deplasari:

o, ]
ox
Cx 0o 2 |fum i a1 (328)
er b= » {,,.} = {em}=[L]-{a}
m A
27 xp 5 F
L

Legea lui Hooke pentru stare plana de tensiune. in ipoteza starii de tensiune
mitiala §i de deformatie initiala nule se scrie:

1 pu 0
m\ _ m . __E (5.29)
{o‘ } [D] {e } in care: | D] Y : 0 Li

2
Considerand un domeniu de grosime constantd h, energia de deformatie se
deduce exact ca in relatia (5.6), cu observatia ca integrala se calculeaza pe aria
domeniului. Astfel:

g bl e} =g L) olfer) -

éhL([ﬂ{d"’})’[p]{[L]{d"'b dA

(5.30)

Pentru un element finit patrulater, functile de deplasare u i v se
aproximeaza prin intermediul functiilor de interpolare N; si valorile nodale «; si v;,
i=1,4.
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Energia de deformatic a elementului finit va avea, tinand seama si de

aproximatia de tip element finit datd de relatia (5.7), dupa inlocuirile necesare,
forma:

we = ouad ([ AB[PIBD a4,) (v}, e

Matricea deplasarilor nodale a elementului finit are, pentru cazul concret
studiat, forma:

{d,v}:,) ={u, v, u, v, u; v, u, v4} (5.32)

Pentru calculul functiilor de interpolare vom face céiteva consideratii
suplimentare. Vom introduce mai intdi un element patrulater de referinti intr-un
plan de referintd 0n&; n,&e[-1,1] din care orice element patrulater va fi obtinut
printr-o transformare geometrica (fig. 5.4).

lransformore Geomelrico

17 ﬂ\ 3.

1 L

‘ -1 2
lonu/ rea/
/J/O/u// oe referinds fronus rea

Fig.5.4. Transformarea geometrici din planul de referintii in planul real

Cea mai simpld forma pentru functia de transformare geometricd este cea
polinomiala, avand baza 1, 7 & n& Una din proprietitile functiilor de interpolarc
in planul de referint3 este aceea ci suma acestora in orice punct a elementului este
egala cu unitatea. De aici rezultd ca in nodurile elementului finit functiile de
intcrpolare corespunzitoare au valoarea 1, iar celelalte sunt 0 [33] [78].

Functiile de interpolare au forma generala:

N;=C,+C;E+Cyn+Cyén i=14 (5.33)

Rezulti un sistem de 16 ecuatii algebrice cu 16 necunoscute; necunoscutele
sunt coeficientii C;. Vor rezulta functiile N; a caror expresii sunt date in tabelul 5.1.
De asemenea in tabel s-au dat §i derivatele partiale a acestor functii de care este
nevoie pentru calculul ulterior al componentelor matricii de rigiditate elementale.
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Tabel 5.1.

Vi1-&(-n

V(1+&)(1-n)
Y1+ eni+n)
V(1-&)(1+7)

Trecerea de la elementul de referintd la elementul real se face prin
exprimarea coordonatelor reale x, y in functiec de £ si 7. Pentru elementul finit
izoparametric, aceste relafii se scriu utilizind aceleasi functii de interpolare
calculate, care joaca acum rol de functii de transformare geometrici. Vom defini
mai intdi matricea Jacobi a transformérii geometrice:

4 4
ﬁ x
=% N, “ (5.34)

i=1 =1

-

YR
ol

i
in care: x; si y; sunt coordonatele nodurilor elementului in planul real.
Pentru cazul placilor patrulatere, matricea [N] a functiilor de interpolare este:

N, 0 N, 0 N, 0 N, 0
[¥]= (5.35)
0 N, 0 N, 0 Ny, 0 N,
Matricea [B] = [L] [N] din relatia (5.31) are expresia:
v, 0 AR 0 a, 0 A 0
& 7.4 & N & N
av ml 3 4
Bl=l 0 — 0 0 0 (5.36)
2] ¥ ¥ 24 ¥
N, N, N, N, &N, N, N, N,
¥ & 4 & F & F & |

in care derivatele partiale ale functiilor de interpolare se calculeaza cu:
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LR . R R
Y Jué,‘: lzza” ; @’—h'ﬁﬁ "”5,7 37

In relatia (5.37) jis j12s jai j22 Teprezinta termenii matricii [J] .
Cu aceste cosideratii, energia de deformatie pe elementul finit se va calcula
cu relatia:

W= h{dﬁ (:)(II[B] [D]B]det 1 ds‘d'l) v}, =

—1-1
1 m
;h{dN}(Te)[K](e) {dN}(e)

Calculul efectiv al elementelor matricii de rigiditate /K/)™ se face cel mai
adesea prin procedurd numerica de tip quadratura Gauss [52] [133].

(5.38)

Solutionarea problemei pentru partea de imcovoiere implici ipoteze i
consideratii noi. Deplasarea normald w' este cuplata cu deplasirile din planul placii
u' gi v prin mecanismul de forfecare transversald. Expresiile pentru deformatiile
transversale sunt:

' a’u' a‘w'
"=ata a ¢
i , (5.39)
W A 5
=3 2Ty

Devarece wi, a, B nu depind de g, rezultd ¢3 lunecarile transversale sunt
constante pe grosime. Acest rezultat nu este exact daca se tine seama de faptul ca
aceste lunecari variaza parabolic pe grosime, avdnd valoare nuld pe suprafetele
plicii. In teoria Reissner - Millin, se reduce rigiditatea la forfecare a placii cu un
factor, numit factor de forfecare efectiv. Pentru materiale omogene, factorul are
valoarea 5/6.

Parteca de incovoiere a campului de deplasiri produce deformatii de
incovoiere, incluse in matricea {£}, care se scriu:

ei=é‘—=—z—=—z,r,
& &
g _ o P _
R D a2 (5.40)
Al o (&z ﬂ) 2
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Din relatiile (5.28) si (5.40) rezultd ca existi doud componente ale
deplasarilor pentru membrana (4™ i v™) si trei componente ale deplasarilor pentru
incovoiere (w', @ B). Daca proprietatile materialului sunt simetrice in raport cu
planul mediu al placii, dplasdrile de membran nu sunt cuplate cu deplasarile de
incovoiere.

Vom introduce acum una dintre cele mai importante ipoteze adesea utilizata
in teoria placilor plane, numita ipoteza lui Kirchhoff, care stipuleazi ci lunecirile
transversale sunt nule. Din relatia (5.39) rezultd atunci ci rotirile normalelor la
planul de simetrie sunt chiar egale cu pantele planului de simetrie deformat. Se
elimina in acest fel necunoscutele a si B, deci analiza placilor la incovoiere se face
numai in variabila w’. Se ajunge in acest fel la ecuatia cu derivate partiale de
ordinul 4 (pentru material omogen §i i7otrop) de forma:

2
(fz—+i) wh=Pe (5.41)

in carc p, ecstc incarcarea distribuiti normald pe suprafata plicii, iar
D, = El’/12(1-4f) reprezinta modulul de incovoiere al plicii.

In ipoteza lui Kirchhof, deplasarile unghiulare a §i B reprezintd, conform
relatiilor (5.39) derivatele partiale ale deplasarii w' in raport cu x, respectiv cu y.
Curburile, continutc in vectorul {7} se vor exprima in functic de derivatele de
ordinul 2 ale deplasarii w', astfel:

5 ’égwi\
2
v | &
{Z}= Xy (=9 37 ¢ (5.42)
X 2é'zwi
L &@J

Din ecuatia (5.42) rezulti acum clar cd pentru partea de incovoiere,
solutionarea problemei nu se mai poate face utilizdnd baza polinomiala considerata
la rezolvarea pentru partea membranald. Numarul de termeni din baza polinomiala
trebuie s fie egal cu numarul de grade de libertate total al elementului finit, care
pentru patrulater este de 12 (la fiecare nod sunt considerate cele 3 componente ale

deplasarilor).

3

1 x y X oy & Xy oty Xy vl e
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Conditiile cerute pentru functiile de interpolare sunt:

- s conduci la obtinerea unor curburi constante; acest lucru este obtmut daca
functiile de baza sunt complete, utilizand toti termenii quadratici X%, xp, y;

- momentele de incovoiere presupuse constante ale elementelor finite
adiacente trebuie s3 fie in echilibru la noduri. Aceasta cerinta este satisfacuti daci
rotirile normalei la suprafata mediani sunt continue in lungul frontierelor intre
elemente adiacente. Pentru cazul studiat, "elemente Kirchhoff", aceasta inseamna
continuitate de clasi C' pentru deplasirile nodale (W), @ S sunt continue pe
trontiera elementelor).

Functiile definite cu baza polinomiald din (5.43) asigurd continuitatea
deplasarilor pe frontierele elementelor finite. Pentru x=const. , respectiv y=const.
functia w este o cubica definita in mod unic prin 4 coeficienti. Derivatele partiale
ale deplasarii w, in raport cu x §i y, sunt de asemenea polinoame de gradul 3.
Deoarece pe o laturd a elementului finit nu sunt definite decat 2 pante normale (la
nodun), rezulta ca nu se asigura continuitatea pantelor normale §i elementul tinit
este neconform. Conformabilitatea se poate obtine in acest caz prin adiugarea, ca
grad de libertate la fiecare nod, a derivatei &°w' / 17.97, 3

Elementul finit prezentat a fost realizat de Adini - Clough, iar elementul
rezultat in urma ad3ugirii derivatelor partiale de ordinul 2 poartd numele de
dreptunghiul Bogner-Fox-Schmidt. Au fost dezvoltate modele mai ingenioase de
Irons, Fraejis de Veubeke care au condus la eliminarea problemelor de aproximare a
functiilor de deplasare. De asemenea au fost dezvoltate elemente finite pentru
rezolvarea problemelor de incovoiere a placilor de Mindlin, Ahmad, MacNeal,
I-[;ughcs, Taylor, etc.

Pentru completarea teoriei plicilor vom determina energia de deformatie
pentru cazul general al placii cu comportare membranald §i de incovoiere. In fig.
5.5 sunt prezentate momentele incovoietoare pe unitatea de lungime My, M;, M,,,
precum si fortele tdietoare pe uniatea de lungime Q. @, pe un element
infinitezimal.

Relatia de legiturd intre momentele incovoietoare (pe unitatea de lungime) si
curburi se obtine prin integrarea tensiunilor pe grosimea placii:

M, % 0-"; /
(My=1M, =—f:/z- o"y ‘dz=—f%z-[D]{£'}-dz=
MqJ e / (5.44)

[ 2 [olta}-ae= o))
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£ Qs
M,(y f M v Mxy
Gx /MX)'
- 7 M,
My

!&y
Fig.5.5. Forte tiietoare i momente incovoietoare pe placa patrulateri

Intr-un mod asemindtor rezultd si relagia de legatura dintre fortele
transversale pe unitatea de lungime si lunecarile transversale:

{0} = { } [V{: }dz kf/’[G]{7:} dz=kh[G'|{r}

| (5.45)
i In relatia (5.45) matricea [G], respectiv [] are dimensiunea 2x2 si contine
modulele de elasticitate transversale; s-a introdus §i factorul efectiv de tiiere &,

conform tcoriei Reissner - Mindlin.
Fortele membranale pe unitate de lungime {F} relativ la deformatiile

membranale se scriu analog:

(F}- f" :

dz— f%[p] {g"’}~dz=h [D"'] {s"’} (5.46)

ﬁ
insks

Pentru materiale omogene pe grosimea plicii, matricile [D™] = [D/] = [D],

[G] = [G] si k = 5/6.
Encrgia dc dcformatic pe unitatea dc aric cste data de relagia:

e (o) [o e} [ k- [ )

(5.47)
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Relatia (5.47) arata ca pentru materialele cu un plan de simetrie cuplarea
elastica intre deformatiile de membran3, cele de incovoiere si cele de forfecare este
absenta. In plus, daca este acceptata ipoteza lui Kirchhoff, cel de-al treilea termen al
relatiei este neglijabil.

Primul termen al relatiei (5.47), corespunzitor comportirii membranale, a
fost studiat in detaliu in acest paragraf. Cel de-al doilea, corespunzator comportarii
la incovoiere, formal este asemanator cu primul i se trateaza in principiu similar,
existand totusi deosebirile legate de alegerea functiilor de interpolare, de modul de
alegere a numarului si tipului de deplasari nodale. Cateva consideratii in acest sens
au fost de asemenea prezentate.

Utilizand aproximarea doritd de tip element finit §i minimizand energia de
deformatie prin anularea derivatelor partiale in raport cu deplasarile nodale se
obtine i in acest caz sistemul de ecuatii elementale.

5.5. Asamblarea matricilor de rigiditate elementale

Sistemele de ecuatii elementale obtinute pentru elementele finite de tip bara,
respectiv de tip placa patrulaterd cu comportare generald, nu se rezolva individual,
¢i mai intii sc asambleaz3 in sistemul global de ecuatii al structurii.

Prin asamblare, in fiecare nod al discretizari, se adund contributiile
elementelor adiacente nodului. Aditivitatea provine din faptul ca pentru calculul
energici totale de deformatie a structurii se insumeazd energiile de deformatie
calculate pe fiecare element in parte (energiile de deformatie elementale).

I Matricea globali de rigiditate [K] obtinutd in urma asamblarii este, la randul
el, 0 matrice simetricd deoarece §i matricile de rigiditate elementale sunt simetrice.
Pentru stocarea convenabild in memoria calculatorului a acestei matrici patrate, se
efectueazi o optimizare interna a numerotérii nodurilor, astfel incit termenii nenuli
din matrice si fie cit mai bine grupati in vecinitatea diagonalei principale. Se
obtine in acest fel o matrice de tip bandi, din care (datoritd simetriei care se
pastreazd) este suficientd . stocarea unei singure semibenzi inclusiv diagonala
principald.

Metodologia de determinare a matricii de rigiditate prezentatd a avut scopul
declarat de a putea utiliza aceste rezultate in analiza dinamica a structurilor pentru
determinarea frecventelor proprii i @ modurilor proprii de vibratie. Foarte pe scurt,
dar tinind seama de toate ipotezele initiale impuse studiului, vom prezenta acum
utilzarea metodei elementului finit la calculul static al structurilor. Dupa asamblare
rezulta sistemul global de ecuatii:

[K]-{dy )} = {0} (5.48)

in care: {dn} - vectorul global al deplasarilor nodale (contine deplasarile tuturor
nodurilor structurii).
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Sistemul (5.48) este un sistem de ecuatii algebrice omogen, in ipoteza
absentei incarcarilor exterioare, care are solutia banald {dy} = 0. Prin impunerea
conditiilor la limita de tip Dirichlet (spre exemplu valori nule sau nenule impuse
pentru deplasari in noduri) sau rezemari elastice, matricea [K] devine nesingulara si
sistemul se poate rezolva avind solutie nebanali.

Pentru sistemele mari obtinute la analiza cu metoda elementului finit se
utilizeaza algoritmi speciali de rezolvare, fie directi (metoda elimindrii a lui Gauss),
fie iterativi [52] [133].

Pachetul de programe SAP 80 care a fost utilizat in calculele numerice ce vor
fi prezentate in capitolul 6 realizeaza rezolvarea sistemului de ecuatii pentru
structurl prin metoda Gauss in doud etape: eliminare - retrosubstitutie [19].

5.6. Apaliza dinamicd a structurilor elastice pentru determinarea
vectorilor si valorilor proprii

Scopul analizei dinamice in reprezinta determinarea raspunsului unui sistem
elastic supus unet perturbatii exterioare.

In general, o perturbatie reprezinti o variatie aleatoare a deplasarilor nodale,
care insa in cazul in care este periodica. poate fi descompusa in serie Fourier ca
sumd ponderatd a unor oscilatii armonice. Rispunsul dat de structurd la aceste
oscilatii diferd in functie de frecventd, astfel ci in urma analizei dinamice se
urmareste determinarea frecventelor proprii ale sistemului §1 a modurilor proprii
caracteristice.

! Pentru un sistem elastic, in cazul aplicirii unui impuls la momentul =0, dupi
care este lasat sa oscileze liber. se obtine o problema de valori §i vectori proprii.

Intr-un sistem care oscileazd liber, in ipoteza amortizarii nule, apar forte
datorate deformatiilor elastice ale sistemului §i forte de mertie. Conform
principiului lui D' Alembert suma algebrica a acestor forte este nula.

Tinand seama de aproximarea de tip element finit acceptatd, fortele elastice
pe elementul finit pot fi scrise cu ajutorul matricii de rigiditate elementale si
vectorului deplasariior nodale:

F(‘;’) = [K](e) {d}(e) (5.49)

Mentionam aici ca in relatia (3.49) deplasérile nodale sunt variabile in raport
cu Umpul. ' ' '
Pentru fortele de inertie elementale este nevoie de calculul masei elementului
si a acceleratiei. Acceleratia rezultd simplu prin derivarea de doua ori in raport cu

timpul a deplasarilor:
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{d}(e) = [N] {dN}(e)
{d}(e_) =[] {dN }(e) (5-50)
{d}(e) = [N] {dN}(e)

In relatiile (5.50) functiile de forma [N] depind numai de variabile spatiale,
fiind mdependente de timp. In acest fel, cdmpul de viteze, respectiv campul de
acceleratii se aproximeaza cu aceleasi functii de interpolare ca §i campul de
deplasian,

Matricea de masa poate fi dedusa intr-un mod simplu si elegant, pornind de
la expresia energiei cinetice asociate elementului:

1 12
By = IV(.) {d}(e)p-dV(e) (5.51)

{d}(e) ([N] {dN}( )) ([N] {dN}( )) (5.52)
Fxpresia energiei cinetice devine atunci:
o B =1L ([N] {dlv}( )) ([N] {d, } )dV(e) =
2, s} INT) o (1M fax,, ) avi =
%{d’v }(Te)u},, M 2] dV“”) L
1. ' .
2 {dN }:e)[M ](e) {dN }(e)
In relatia (5.53) s-a notat cu [M]., matricea elementala de masa si are

expresia: .
Moy = §,_ [V p[N]#¥, (554

Deoarece:

(5.53)

Din echilibrul for;elor pe element. utilizdnd §1 aproximarea pe elementul
finit, rezultd ecuatia matriciala:

(K] e)tdn ) o) +[M](e){‘?N }(e) = {0} (3.339)
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Acceptand in mod natural o solutic armonica, deplasarea, viteza, respectiv
acceleratia se pot pune sub forma:

{dn},., = {d,’Q }(e) sin(ax)
{dy} ()= @ {d,{, }(e) cos(ax) (5.56)

{dy},,, =0’ {d,"v}(e) sin( ax)

in care @ reprezintd pulsatia migcarii, iar {41’{1 } reprezintd vectorul amplitudinilor
j

deplasdrilor nodale. Prin inlocuire in relatia (5.55) rezultd ecuatia matriceals

elementala a problemei de valori proprii:

([K](e) - 0’[M] (e)) {d}’,}(e) = {0} (5.57)

Vom proceda si aici la o asamblare a elementelor finite, obtindnd pentru
intreaga structurd urmitoarea problema de valori proprii:

, (&1~ o*[M)) {a}}= {0} (5.58)

i

Daca matricile [K] si [M] au dimensiunea "n x n" corespunzind numarului
total de grade de libertate al structurii, vom avea n valori proprii §i "n" vectori
proprii corespunzatori. nu neapdrat distincti. Valorile proprii rezultd din conditia ca
determinantul sistemului omogen sa se anuleze:

|[K]-o7[M]|=0 (5.59)
Pentru un anumit mod propriu, de exemplu j, sistemul se scrie:
(&1~ @j[m]) {ar}, = {0} (5.60)

Relatia (5.60) defineste forma modului propriu j,
{d,':,} - fiind vectorul propriu corespunzitor modului j.
j

Vectorii modali sunt determinati in mod unic, raportul dintre dous elemente
dintr-un vector tind constant, dar valoarea elementelor din vector este arbitrara:
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este necesara introducerea unui procedeu numit normalizare pentru specificarea
valorilor elementelor din vectorii modali. In analizele care urmeazi a fi prezentate
nu intereseazd valoarea amplitudinilor, ci numai valorile proprii, respectiv
frecventele proprii ale structurilor analizate si, din punct de vedere calitativ, forma
modurilor proprii caracteristice.

Matricea de rigiditate a structurii, [K], este identica cu cea utilizati in analiza
staticd, acesta fiind motivul pentru care au fost efectuate toate demersurile teoretice
din paragrafele precedente pentru cazul elementelor finite de tip bari si tip plac
patrulatera.

Matricea de masa, [M], poate avea clemente nenule numai pe diagonala
principald, daci in analizd sunt introduse numai mase concentrate in nodurile
structurii: in general concentrarea maselor conduce la o reducere mica a acuratetii
solutiei, cu exceptia insd a elementelor finite "simplex", adicd a elementelor finite
cu noduri numai in capete sau colturi [68]. Avantajele deosebite ale acestui tip de
matrice sunt legate de mai rapida lor inversare. mai ales in problemele mari de
analize dinamice in regim tranzitoriu.

Sistemul de ecuatii (5.58) se rezolva cu metode iterative, prezentate in detaliu
in literatura de specialitate [19] [133].

In acest capitol, de tratare la nivel teoretic al problemei de valori proprii cu
metoda elementului finit, s-a atins numai tangential problema conditiilor la limita;
ele vor fi prezentate, pentru structurile analizate, in capitolul 6. Este insa cert c&, de
modul in care sunt impuse conditiile la limitd, depind in mare masura rezultatele
care se obtin intr-0 analiza cu elemente finite. Aceasta afirmatie este valabila pentru
absolut toate categoriile de probleme rezolvate cu metoda elementului finit, cu o
mentiune speciald in studiul raspunsului dinamic al structurilor elastice unde se
modifica uneori esential formele proprii ale structurii analizate.

5.7. Concluzii si contributii personale

In acest capitol, pentru prezentarea problemelor. am facut apel la teoria
elasticitatii, teoria placilor plane, s-au utilizat elemente din rezistenta materialelor,
elemente de calcul variational, elemente din teoria vibratiilor, elemente de mecanica
structurilor elastice si evident ia metoda elementului finit.

# Consider c3 cea mai important3 contributie personald in ceea ce am
prezentat in acest capitol o reprezintd o tratare unitard, logicd. in vederea
solutionarii problemelor de valori proprii ale structurilor elastice modelate numeric
cu elemente finite de tip bara i placa patrulaterd cu comportament membranal si de
incovoiere. plecand de la formularea variationala aplicata ambelor tipuri de

elemente finite.
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# Pentru a nu complica in mod inutil expunerea, nu s-au introdus
termeni care nu vor fi folositi in exemplele de calcul numeric. Ne referim aici la
forte de volum si/sau de suprafata, stiri de tensiuni si/sau de deformatii initiale, si
chiar fore exterioare concentrate in nodurile structurii discretizate.

# O contributic personald o constituie demonstratia privind intro-
ducerea matricii de rigiditate a barei spatiale via formularea variational3, prin
minimizarea energiei de deformatie, utilizdnd functii de interpolare polinomiale
speciale, care sd conducd la posibilitatea de tratare monodimensionald a unei
probleme din spatiul tridimensional. Prin acest mod de tratare sunt evitate unele
concepte din mecanica structurilor privind "nodurile rigide"” si "nodurile articulate”
ale barelor, care nu sunt specifice metodei elementului finit. Desigur ca matricea de
rigiditate la care se ajunge este identicd cu exemplele din literatura de specialitate,
dar multi autori evitd tratarea elementului finit de tip bard, deoarece, chiar daci la
prima vedere pare cel mai simplu, nu este intru totul reprezentativ pentru
prezentarea metodei elementului finit.

# Consider de asemenea c3, pentru placi, am prezentat o tratare unitard
a elementului finit patrulater cu comportament membranal §i flexional, ca cel
utilizat de mine in modelarea structurilor vehiculelor feroviare. Problema
incovoierii placilor este inca inclusa in aria preocupdrilor cercetatorilor in domeniu,
astfel c# noile programe de calcul cu elemente finite permitAelect,ia unuia sau altuia
din tipurile de elemente. functie de problema care se rezolva. In acest domeniu, la
ipoteza lui Kirchhoff, care simplifica mult tratarea, s-a renuntat in modelele mai
noi, obtindndu-se elemente finite conforme.

# Calculul matricilor de rigiditate elementale, precum gi cea asamblati
a structurii, s-a ficut invocand eventuale "incarcari" statice de tip deplasare nodali;
aceasta deorece in analizele dinamice intervine aceeasi matrice de rigiditate a
structurii care nu poate fi dedusa direct in dinamic.

# Consider ca, prin modul de prezentare, prin modul de introducere a
notiunilor specifice metodei elementului finit, acest capitol are §i un puternic
caracter livrese, adresindu-se tuturor inginerilor, dar si studentilor care doresc si
utilizeze aceasta puternica metodd numerica la calculul structurilor $i nu numai
(stiut fiind cd metoda se aplica similar intr-o mare varietate de domenii).

BUPT



96

CAPITOLUL 6

REZULTATE NUMERICE OBTINUTE

CUMETODA ELEMENTULUI FINIT

6.1. Probleme specifice ale modelirii unui vehicul feroviar

In acest capitol vor fi prezentate o serie de rezultate numerice obtinute in
urma aplicarii metodei elementului finit la calculul frecventelor proprii §i modurilor
proprii de oscilatie, pe parcursul mai multor ani de studii i cercetiri. A fost
analizati comportarea dinamicd a mai multor tipuri de vehicule feroviare
(locomotiva electrica 060 EA, vagon de clasd export Grecia, tramvai Timis 2); din
considerente de spatiu, se vor prezenta aici numai o parte din studii, celelalte putdnd
fi puse la dispozitie de citre autor. Am pornit initial cu analiza staticd a stirii de
tensiune din ramele de boghiuri, la diverse regimuri de functionare in exploatare
(dinamic, circulatie in curba, franare, demaraj, ciocnire) [41] [42] [43], continuind
cu analize dinamice pentru determinarea frecventelor proprii structurale ale ramelor
de boghiuri.

Mai tirziu, dupd o serie de incercdiri cu rezultate mai modeste, am putut
modela toati partea suspendati a vehiculului, deci vehicule cu mai multe trepte de
suspensie, astfel inct s3 obtin frecventele propri de oscilatie ale cutiei, cuplate cu
cele ale boghiurilor, dar §i frecventele proprii structurale de vibratie ale cutiei,
respectiv ramelor de boghiuri. Se pune aici problema deosebitd a modelarii
legaturilor elastice intre boghiuri $1 osii (suspensia primard) si a legaturilor dintre
cutie gi boghiuri (suspensia secundar#). Mentionez aici ¢4 nu am gisit in literatura
de specialitate consultati o modelare asemanatoare, ci numai modelar separate ale
cutiei, respectiv ramei de boghiu [67] [142]. De asemenea va fi prezentat un studiu
propriu, original, al influentei pozitiei vagonului in garnitura de tren (vagon
intermediar. vagon de capit) asupra frecventelor proprii de oscilatie.

Din punctul de vedere al efortului de calcul, rezolvarea unor probleme
dinamice de mare anvergura (1500 - 3000 grade de libertate dinamicd), presupune
utilizarea obligatorie a unor echipamente de calcul performante §i a unor programe
specializate. Cea mai mare parte a rularilor a fost ficuta pe un PC 486-DX 50
MHz, 8 MB RAM, utilizdnd pachetul de programe cu elemente finite SAP 80; chiar
si cu acest suport hardware (destul de puternic in 1994), calculul primelor 30 de
frecvente proprii la un sistem cu 3000 de grade de libertate dureazd cca. 10 ore

BUPT



97
datorita §i numarului mare de iterafii desfiurat pentru calculul cu precizie al
frecventelor proprii.

In legaturd cu numarul de grade de libertate, cele mai elaborate studii cu
metode analitice s-au realizat pe modele cu cateva zeci de grade de libertate. La
utilizarea metodelor numerice, in spetd a metodei elementului finit, numarul de
grade de libertate a crescut usor la citeva mii, dar an fost elaborate modele de
vehicule cu milioane de grade de libertate. De asemenea, modelul permite o
apropiere de situatia reald a distributiei de mase, fie prin considerarea greutitii
specifice a materialului din care sunt realizate elementele, fie prin concentrarea de
mase in nodurile discretizarii. Nu sunt necesare calcule in vederea stabilirii
momentelor de intertie masice, ele fiind calculate automat de programul de calcul
pe baza datelor de intrare cerute analistului (coordonate nodale, elemente finite.
caracteristici statico-mecanice ale clementelor finite, distributia de mase, etc.).
‘Metoda elementului finit ia in considerare, prin excelentd, structurile de tip elastic
ale elementelor din constructia vehiculului, fiind totusi posibild si o modelare a unor
parti rigide, daca este cazul.

Terminologie

In acest stadiu, deoarece problema complexad a valorilor proprii
corespunzitoare vehiculului feroviar apare intr-o nou3 lumini,\este considerim ca
necesard definirea unei terminologii prin intermediul cdreia, intr-o maniera unitara,
logicd, sd putem caracteriza din punct de vedere calitativ formele proprii menifeste.
Astfel, tindnd seama si de cele prezentate in cap. 4, vom defini:

# oscilatii libere ale cutiei, datorate arcurilor din suspensia secundara,
indeobste cunoscute ca: recul (translatic paraleld cu OX), clatinare (translatie
paralela cu OY), saltare (translatie paralela cu OZ), ruliu (rotatie in jurul lui OX),
galop (rotatie in jurul lui OY), serpuire (rotatie in jurul lui OZ).

‘ # vibratii libere datorate structurii elastice a cutiei (incovoieri,
torsiuni sau mai complexe). Vibratii de incovoiere, in domeniul de interes (pani la
cca. 100 Hz) se manifestd atdt in plan vertical, cdt si in plan orizontal. Pentru
planul vertical de exemplu, vom denumi "incovoiere verticald [, IL IIL etc. a cutiei"
formele proprii caracteristice vibratiilor in planul precizat, corespunzitoare unei
jumatiti de sinusoida, o sinusoida intreaga, o sinusoida $i jumatate, s.a.m.d.

# oscilatii libere ale boghiurilor datorate arcurilor suspensiei primare,
care au denumiri similare cu cele prezentate mai sus pentru cutie. Aceste oscilatii
pot fi sau nu cuplate elastic cu cele ale cutiei vehiculului.

# vibratii libere structurale ale boghiurilor datorate rigiditatii finite
a ramelor de boghiuri, sunt in general mai complexe, mai dificil de descris,
deoarece din punct de vedere constructiv avem o mare yan‘etate dg boghiuri. Ca 0
observatie, prezenta traverselor frontale ‘la un boghmA (existenta unui cadru inchis al
ramei) are, asa cum se va demonstra o influent majo_ra asupra frecventelor proprii
si a formelor proprii caracteristice ale ramelor de boghiuri.

# vibratii proprii ale osiilor.
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La diverse frecvente, apar forme de oscilatie care pot fi extrem de complexe,
rezultate prin suprapuneri de oscilatii de acelasi tip sau de tipuri diferite; mai mult,
prin calcul numeric in dubla precizie rezulta valori ale frecventelor proprii ce difera
cu cdteva zecimi de miimi de Hz, avand forme proprii uneori mult diferite. Chiar
dacd prin calcul se obtin mai multe frecvente proprii, este de intuita evidenta ¢, in
realitate, forma reala este cea rezultatd prin combinare. Pe parcursul prezentirii
rezultatelor, ne vom stridui sa descriem cat mai sugestiv fiecare mod propriu
calculat, punind la dispozitie i o vizualizare a acestuia, prin intermediul
programelor postprocesoare grafice.

Numarul de frecvente proprii care se calculeazd este de asemenea la
latitudinea analistului. El poate fi cel mult egal cu numirul de grade de libertate ale
sistemului, dar vor interesa frecvente cu valori pana la cca. 20 - 40 Hz la analiza
completd a vehiculului, §i pand la cca. 60 [Iz pentru vibratiile structurale ale
ramelor de boghiuri. Frecventele proprii sunt calculate in ordine crescatoare,
incepand cu cea fundamentala, dar precizam ca in aceste analize nu este suficienta
determinarea numai a frecventei proprii fundamentale.

Discretizarea vehiculului feroviar

VYehiculul de cale ferata reprezinta, din punct de vedere dinamic, o structura
extrem de complexi, daci se {ine seama de faptul c3 existi, pe lingd elementele
structurale portante (cutie, rame de boghiuri), o serie de legaturi intre ele (suspensit,
crapodine, pivoti, cuple de legatura intre boghiuri, etc.).

Ca o etapd obligatorie, dar si deosebit de importantd, discretizarea
domeniului de analiza se defineste ca o impdrtire in elemente finite de diverse tipuri
§i dimensiuni, conectate intre ele prin noduri. Procesul de discretizare este la
{atitudinea analistului; pe baza propriei experiente el decide pozitia nodurilor,
precum si tipul elementelor finite $i numarul acestora. care este legat indisolubil si
de tipul de analiza. Cste necesar sa se faca un compromis intre numarul nodurilor,
precizia dorita si timpul de desfasurare a unei ruldri, care poate fi uneori prohibitiv.
Ca exemplu. este uneori irelevant sa fie determinate prin calcul frecventele proprii
ale unui vehicul cu 6-8 zecimale exacte, deoarece in cele mai precise masurdtori
experimentale sunt posibile, dar gi suficiente, 2-3 zecimale exacte. La cresterea de
cateva ori a numarului de noduri, se pot obtine in unele cazuri diferente de cateva
miimi intre frecventele calculate.

In general, vehiculul a fost modelat ca o structur elastica, rezemati elastic,
utilizand elemente finite de tip bara spatiala si de tip placa patrulatera, care au fost
detaliat prezentate in capitolul 5. Numarul maxim de noduri pentru modelare a fost
de 500, rezultind numirul maxim de ecuatii al sistemului, 3000 (500 noduri x 6
grade de libertate pe nod). In fisierul de date de intrare se introduc pe ldnga
coordonatele nodale globale, caracteristicile sta'tigo-mec‘ani.cc ale elementelor finite
de tip bar spatiala, tabelul de conexiuni, conditiile la limitd. Pentru elementele de
tip placa patrulatera se precizeaza tip}}l (membranal, de incovoiere, membranal si de
incovoiere), precum §i grosimea placit.
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Consider ¢& problema cea mai dificila ce trebuie solutionati in cazul
analizelor dinamice a intregului vehicul feroviar o reprezinta modelarea legiturilor
elastice intre elementele componente. Aceastid modelare trebuie pusi in legatura $i
cu pachetul de programe cu elemente finite utilizat, care poate oferi facilititi
deosebite din acest punct de vedere, prin implementarea unor elemente finite
speciale (arcuri, amortizoare locale, reazeme speciale); este cazul pachetelor
modeme de calcul cu elemente finite, din care cele mai cunoscute sunt NASTRAN,
ANSYS, ALGOR, COSMOS - M. Problema este insi mult mai dificild cand aceste
facilitati lipsesc.

Suspensia primara a fost modelata in majoritatea cazurilor prin intermediul
reazemelor elastice, punind in punctele de suspendare ale boghiurilor pe osii,
valoarea corespunzatoare a rigiditatii, in toate directiile, a arcurilor din suspensie.
Pentru calculul rigiditatii laterale a arcurilor elicoidale s-au utilizat 8 metode [87),
rezultatele obtinute fiind foarte apropiate in cazul a 5 dintre ele. Studiul comparativ
propriu al metodelor de calcul a rigiditatii laterale a arcurilor elicoidale a permis
determinarea corecta a acestor rigiditati, cu efecte directe in obfinerea unor rezultate
corespunzitoare, validate de masuriatorile experimentale.

i.a analizele efectuate pe intregul vehicul, modelarea suspensiei secundare nu
mai poate fi facuta cu reazeme elastice, deoarece nu s-ar obtine decat legarea cutiei
de “teren"; legatura trebuie sa se realizeze pe boghiuri prin intermediul elementelor
finite. Am utilizat elementul finit de tip bara spatiala pentru modelarea legaturilor
elastice pe toate directiile. In acest sens, dupa analiza atentd a matricii de rigiditate
elementald precum si a conceptului de articulare in noduri, am modelat suspensia
elastica sub forma unor bare articulate, de rigiditate axiala impusa (la valoarea
dalculatd). Articularea in noduri asigura netransmiterea unuia sau mai multor
éomponente eforturi in nodul considerat care pot fi momente de incovoiere, forta
axiaia sau moment de torsiune.

Conditii la limita

In final. trebuie facute cateva precizari privind conditiile fa limitd. In general
acestea pot fi de tip Dirichlet (impunerea valorii deplasarilor in unele‘noduri) sau de
tip Neumann (impunerea valorilor derivatelor deplasarilor - tensiuni - pe frontiera
domeniului). Aceste conditii sunt evident obligatorii, deoarece matricea de rigiditate
a structurii este singulard, deci neinversabild. Daca deplasdrile nodale impuse sunt
chiar nule, se spune ci gradul de libertate respectiv este "blocat". Condifii de tip
Dirichlet sunt si ceie obtinute prin rezemarea elastica a structurii, numai ca in acest
caz imerventié este direct in matricea de rigiditate asamblata a structurii prin
aditivarea pe diagonala principal a valorii rigiditdtii reazemului in nodgl precizat.

Conditiile la limita sunt de maxima importan{d pentru obtinerea unor
rezultate corecte; in problemele de valori proprii, impunerea unor condiii la limita
incorecte conduce nu numai la modificarea severa a valorii frecventelor proprii ale
sistemului. dar conduce la modificarea formelor proprii caracteristice si denaturarea

rezultatelor.
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6.2. Modelarea numericid cu metoda elementului
finit pentru calculul formelor proprii de vibra-
tie ale vagonului de clasi

Din cadrul celor 3 tipuri de probleme (de echilibru, de valori proprii i
de propagare) rezolvabile cu metoda elementului finit (MEF), se trateazi o
problema clasica de valori proprii. In acest caz, parametrii sunt independenti
de timp, urmdrindu-se determinarea anumitor valori critice in conditiile
respectarii configuratiei de echitibru.

6.2.1. Discretizarea vehicululusi

Vagonul de clasa ll-a + pogtal a fost pana acum analizat din punctul de
vedere al frecventelor proprii de oscilajie cu ajutorul metodelor analitice cu gi
fard considerarea structurii elastice a cutiei, respectiv cu metode operationale.
In acest paragraf, vehiculul se va modela numeric, aplicAndu-se metoda
elementului finit, utilizdnd pachetul de programe SAP 80.

In figurile 6.2.1 gi 6.2.2 s-a dat discretizarea cutiei, iar in figura 6.2.3.
cea a boghiurilor.

Cutia vehiculului prezintd o constructie nesimetricd prin prezenia unei
ugi de dimensiune mult mai mare la compartimentul de bagaje. In situajia de
maxim fincarcat, compartimentul de bagaje se incarcd cu 7.5 t, iar cel de
cilitori cu numai 2.5 t. Rezultd o distributie de asemenea nesimetricd a
maselor. Cele doul boghiuri sunt discretizate identic, dar masa lor difera prin
aj;nplasarea unei mase suplimentare (cea a generatorului electric) la boghiul
aflat sub compartimentul de bagaje. Toate aceste nesimetrii conduc la aparitia
unor fenomene oscilatorii complexe, care in general nu pot fi studiate in
totalitate cu alte metode.

—

Fig.6.2.1. Discretizare vehicul
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Fig.6.2.2. Elemente finite pe cutie

Fig.6.2.3. Discretizarea boghiului

6.2.2. Frecvente proprii si moduri proprii de

vibratie ale vagonului de clasd
Pentru a obtine toate frecventele proprii ale maselor suspendate ale
vehiculului, a fost necesara calcularea rﬁgidhé;ﬂor laterale ale arcurilor din
suspensie, care au fost introduse in modelul numeric prezentat in fig.6.2.1. In
acest sens au fost utilizate un numar de 5 din cele 8 metode prezentate de
autor in lucrarea [87], care au dat cele mai apropiate rezultate una faia de
cealaltd: acest studiu nu este inclus in cadrul tezei.
Pentru un set format din 2 arcuri concentrice in suspensia primarg,
respectiv 3 arcuri concentrice in cea secundara, rezultd valorile:
# Kigerp = 721.3 daN/cm
# Kigels ™ 166.7 daN/cm.
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Punctele de sprijin ale vehiculului sunt in dreptul reazemelor suspensiei
primare. Suspensia secundars, de rigiditate impusa pe cele trei directii, a fost
modelatd prin intermediul unor bare articulate. Traversa dansanti, a fost de
asemenea modelatd prin intermediul unei bare de rigiditate corespunzdtoare.
Crapodinele au fst modelate astfel Tncat si permitd migcarea cutiei in raport cu
boghiurile, aga cum este in realitate.

Vom anticipa pufin rezultatele care s-au obfinut, prin aceea ci se vor
prezenta toate migcarile studiate in capitolele precedente, vor fi calculate gi
migcérile Tn plan orizontal ale cutiei §i boghiurilor, cuplate gi necuplate, gi vor
fi analizate vibrafiile structurale ale cutiei si boghiurilor, precum $i
eventualele cupldri cu alte tipuri de oscilajii datorate suspensiei. Calculele se
insofesc de reprezentdri grafice ale modurilor proprii de oscilafie, ugurand in
acest mod interpretarea rezultatelor.

In tabelul 6.2.1. s-au prezentat frecventele gi modurile proprii de
oscilatie ale vagonului, pentru cazul mediu incdrcat, simetric (adicd 2.5 t in
compartimentul de cil&tori gi 2.5 t in cel de bagaje). Se vor prezenta numai o
parte din cele 60 de frecvenie calculate (cu valori cuprinse intre 0 - 50 Hz)

Tabel 6.2.1.
Nr. Tipul migcarii oscilatorii Frecvenia
MOD - modurile de vibratie - [Hz]
1 RULIU + CLATINARE CUTIE (axa inst. de ruliu sub 0.7196
centrul de greutate al cutiei)
2 RECUL CUTIE 0.9118
3 SERPUIRE CUTIE 1.0785
4 RULIU CUTIE + RULIU BOGHIURI (axa inst. de ruliu 1.2451
deasupra centr. de greutate al cutiei)
5 SALTARE CUTIE + SALTARE BOGHIURI 1.4296
6 GALOP CUTIE + SALTARE BOGHIURI 1.7166
8 INCOVOIERE VERTICALA | CUTIE 8.4351
9 GALOP BOGHIU GREU 8.5318
10 | GALOP BOGHIU USOR 9.0827
11 SALTARE + GALOP BOGHIU GREU 9.2768
12 SALTARE BOGHIU USOR 9.5096
13 TORSIUNE CUTIE 11.1445
14 | RULIU BOGHIU GREU 11.3500
15 RULIU BOGHIU USOR 11.9832
17 VIBRATIE IN ZONA GENERATORULUI BOGHIU GREU 13.1556
18 | VIBRATIE STRUCTURALA CUTIE + RULIU BOGHIURI 13.7304
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19 | VIBR. STRUCTURALA CUTIE+CLATINARE BOGHIU GREU 18.3772
20 | CLATINARE BOGHIU USOR, VIBRATIE LEAGAN 19.2804
21 TORSIUNE BOGHIU GREU 19.5836
25 | TORSIUNE BOGHIU USOR 21.3215
26 | INCOVOIERE VERTICALA |l CUTIE 26.4627
27 | VIBRATIE LEAGAN BOGHIU GREU SI USOR 27.6342
29 | VIBRATIE STRUCTURALA CUTIE 28.1579
32 | VIBRATIE STRUCTURALA BOGHIU GREU 33.0011
34 | INCOVOIERE ORIZONTALA |l CUTIE 34.2994
36 | VIBRATIE STRUCTURALA COMPLEXA CUTIE 37.3287
40 | VIBRATIE STRUCTURALA CUTIE IN ZONA BAGAJE 40.0272
- 42 INCOVOIERE VERTICALA BOGHIU GREU 40.8296
43 INCOVOIERE VERTICALA BOGHIU USOR 41.1844
47 | VIBRATIE STRUCTURALA COMPARTIMENT CALATORI 44.4998
50 | VIBRATIE STRUCTURALA COMPARTIMENT BAGAJE 45.5996

cele prezentate in tabelul 6.2.1.

1

In figurile 6.2.4 - 6.2.27 sunt date modurile proprii caracteristice, din

Fig.6.2.4. f= 0.7196 Hz

0.9118 Hz
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=

SAka XD

1.2451 Hz

f=
3

Fig.6.2.7.

1.7166 Hz

f=

Fig.6.2.9.

1.0785 Hz

f=

Fig.6.2.6.

1.4296 Hz

f=

Fig.6.2.8.

8.5315 Hz

f=

Fig.6.2.11.

8.4351 Hz

f=

Fig.6.2.10.

T
g
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11.1445 Hz

f=

Fig.6.2.13.

f= 9.5096 Hz

2.12.

.6.

Fig

11.3500 Hz

f=

Fig.6.2.14.

13.7304 Hz

f=

Fig.6.2.15.b

13.7304 Hz

f=

Fig.6.2.15.a
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19.2804 Hz

f=

Fig.6.2.17.

26.4627 Hz

f=

18.3772 Hz

f=

Fig.6.2.16.

Fig.6.2.19.

f= 19.5836 Hz

Fig.6.2.18.

28.1579 Hz

f=

Fig.6.2.21.

f= 27.6342 Hz

Fig.6.2.20.
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34.2994 Hz

f=

Fig.6.2.23.

40.0272 Hz

f=

33.0011 Hz

f=

Fig.6.2.22

Fig.6.2.25.

f= 37.3287 Hz

Fig.6.2.24.

44.4998 Hz

f=

.27.

2
“~

Fig.6.

40.8296 Hz

f=

Fig.6.2.26.
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In tabelul 6.2.2. s-au dat frecveniele proprii care sunt variabile cu
gradul de incdrcare al vagonului, de fapt cele care au variatii mai
semnificative. Se mentioneazi insi ca, pentru modelarea situafiei reale, vagonul
maxim fincarcat are o distribufie nesimetricd a maselor, lucru care nu a mai
fost luat in considerare in studiile din capitolele anterioare (2, 3, 4).

Tabel 6.2.2.
Modul propriu de oscilagie Frecvenia [Hz]
gol mediu maxim maxim
incar- thcar- incarcat
cat cat analitic
ruliu_cutie + clatinare cutie 0.741 0.720 0.681 -
recul cutie 0.981 0.911 0.855 -
gerpuire cutie 1.148 1.079 1.013 -
ruliu cutie+ ruliu boghiuri 1.347 1.245 1.169 1.171
sdltare cutie+ saltare boghiuri 1.518 1.430 1.310 1.387
galop cutie+ saltare boghiuri 1.831 1.717 1.652 1.734
incovoiere verticald | cutie 8.621 8.435 8.247 -
galop boghiu greu 8.544 8.532 8.536 8.243
| galop boghiu ugor 9.083 9.083 9.082 8.623
X siitare boghiu greu 9.308 9.277 9.298 9.103
sditare boghiu ugor 9.561 9.509 9.553 9.517
ruliu boghiu greu (migcare 11.341 11.350 11.318 12.087
independentd)
ruliu boghiu ugor (migcare 12.008 11.983 11.983 12.643
independentd)
ruliu boghiu greu (migcare 13.761 13.730 13.502 13.970
cuplatd)
ruliu boghiu ugor (migcare 13.760 13.730 13.502 14.612
cuplatd)

Concordanta cu rezultatele experimentale este foarte bund, avand in
vedere ci acest vagon a fost experimentat pe cale in FRANTA [135], masuratori
experimentale care vor fi prezentate in detaliu in capitolul 7 al prezentei teze.
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6.2.3. Studiul influentei pozitiei vagonului in
garnitura de tren asupra frecventelor proprii de

oscilatie

Studiul care va fi prezentat in acest subparagraf reprezinta o
contributie personald, prin aceea ci sunt modelate legdturile intre vehiculele
care compun garnitura de tren, urmarind si se determine influenta pozigiei
vagonului in  garniturda (vagon intermediar, vagon de capat) asupra
frecventelor g¢i modurilor proprii de oscilatie ale cutiei vehiculului.

Trebuie precizat de la inceput c3, la formarea garniturilor de tren
pentru transportul caldtorilor, trenul se "comprimi”, astfel ci la circulagia cu
vitezd constantd tampoanele dintre vehicule sunt comprimate. De asemenea, in
timpul frandrii trenurilor, tampoanele intre vehicule sunt comprimate. Studiul
este important daca jinem seama ci acesta este modul in care circulid vagonul
pe caie. La masurdtorile experimentale ins3, in majoritatea cazurilor, vagonul
de incercat este tractat avand tampoanele destinse.

Studiul a fost efectuat pentru mai multe situatii posibile, considerate
astfel:

- vagon mediu incdrcat, de capdt, supus unei legdturi elastice suplimentare la
nivelul tampoanelor de pe una din par{i (fafa);

- vagon mediu incadrcat, intermediar, supus la doud legdturi elastice
suplimentare la nivelul tampoaneior de pe ambele par{i (faga gi spate).

Cea mai mare parte a frecvenjelor proprii calculate pentru vagonul
mediu inci3rcat nu se modificd. Este vorba aici de frecventele de oscilatie ale
boghiurilor, de frecventele de vibratie ale structurii cutiei, respectiv de cele

i structurale ale boghiurilor.

Tabel 6.2.3.
vagon vagon vagon Obs.
Modul de oscilatie fara de capdt | inter-
legaturi mediar
clatinare + ruliu cutie 0.7196 0.7096 0.7097
recul cutie ' 0.9118 1.2312 1.4761 xa%
serpuire cutie 1.0785 1.0828 1.0914
ruliu_cutie + ruliu bogh. 1.2451 1.2374 1.2374
siitare cutie+ sdlt. bogh. 1.4296 1.4296 1.4198
galop cutie + salt. bogh. 1.7166 1.7165 1.7266

*x* gpare $i O migcare de galop a cutiet Ta vagoanele cu legatur:

Se poate obsefva cd singurele modificdri semnificative au loc asupra

oscilatiei de recul. Frecvenia de gerpuire a cutiei prezintd o cregtere, dar
N

nesemnificativi; consider cd ea se datoreazd de fapt metodei iterative de

rezolvare a sistemului de ecuafii a structurii.
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Trebuie precizat in plus c3, la vagonul de capat, reculul se manifest3
impreund cu galopul cutiei, acest lucru datorandu-se existentei unei legaturi
elastice unilaterale amplasate in fata vagonului de capat al garniturii de tren.
Galopul initial al cutiei se manifesti practic la aceeagi frecvent3 ca gi in cazul
vagonului liber. Se explicd astfel care este cauza pentru care in ultimul vagon
migcarea oscilatorie de galop se manifestd cu mai mare pregnania, deoarece se
obtine la doud frecvenie.

6.2.4 Concluzii

# din analiza tabelului 6.2.1. si a figurilor 6.2.4 - 6.2.27 rezulti
clar avantajele deosebite ale analizelor dinamice cu metoda elementului finit
fajd de metodele analitice la care apar gi probleme de evaluare corecti a
momentelor de inertie masice ale elementelor structurale ale vehiculului.

# Tntre vagonul gol gi cel mediu incarcat (dar simetric) nu apar
diferente in afara celor legate de sc@derea corespunzitoare a frecventelor
proprii de oscilatie ale cutiei, respectiv a celor de vibratie structurald a
cutiei, datorata cresterii maselor;

# in cazul vagonului incdrcat, se ivegte gi problema distributiei
nesimetrice intre compartimentul de bagaje (7.5 t) gi cel de calatori (2.5 t).
Acest lucru are importantd deoarece apar cuplari ale migcdrii de ruliu cutie +
ruliu boghiuri la care se adauga o ugoard gerpuire, iar migcarea de siltare a
cutiei este insofitd de o migcare de galop a cutiei.

# faptul cd galopul, sdltarea gi ruliul celor 2 boghiuri apare la
frecvente diferite se datoreazd introducerii la unul din boghiuri a
generatorului de curent. Mai mult, sdltarea boghiului greu apare cuplati cu
galop deocarece avem de-a face cu o nesimetrie a distributiei maselor.

# migcarea de ruliu a cutiei cu axa instantanee de ruliu
dedesubtul sau deasupra centrului de greuate a cdrei modelare analiticid a fost
prezentatd in lucrarea [113], se regdsegte de asemenea in acest studiu prin
modelare numerica (vezi fig.6.2.4 si fig.6.2.7.), agsa cum se regdsesc doua
migcdri de ruliu ale boghiurilor, una cuplatd cu cea de ruliu a cutiei, iar
cealalti independentd (fig.6.2.14. gi 6.2.15.b), demonstratd matematic in cap.2.

# in jurul frecventei de 20 Hz se manifesta primele moduri proprii
de vibragie structurale ale ramei de boghiu. Aceste valori sunt in principiu
corespunzitoare, dacd vehiculul circuld pe o cale de calitate bund sau foarte
bung; in caz contrar, existd posibilitatea ca boghiurile s3 intre in rezonante
structurale, fie la viteze apropiate de viteza maxima, fie la viteze mult mai
mici, dac3 excitatia se datoreaza uzurii ondulatorii a céii de rulare (cu lungimi
de undi de ordinul centimetrilor).

# In domeniul de viteze de circulajie se vor manifesta cateva
moduri de vibrajie structurale ale cutiei vehiculului, de amplitudini reduse,
care, la acest vagon pot fi cuplate cu mugcarlle de saltare g galgp ale
boghiurilor (incovoiere verticald | cutie) sau cu m:gcarzle de ruiiu ale

boghiurilor (torsiune cutie f= 13.73 Hz).
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6.3. Determinarea moduriilor proprii de vibratie
ale boghiului de tramvai TIMIS 2

In acest paragraf se va prezenta studiul oscilatiilor proprii ale unui boghiu
de tramvai, bimotor, echipat cu motoare electrice de curent continuu, a cdror
masa a fost distribuitd in punctele de rezemare.

Rama boghiului de tramvai bimotor din figura 6.3.1. a fost discretizatd cu

placi patrulatere de grosime constanti §i cu bare spatiale la modelarea legdturii
de garda.

Fig.6.3.1. Discretizarea ramei boghiului

S-a modelat corespunzator suspensia primara a vehiculului, ccea ce permite
obtinerea formelor proprii de translatie gi de rotatie ale boghiului (ruliu, sdltare,
galop, cladtinare, gerpuire, recul).

La frecvente mai ridicate se manifestd fenomenele vibratorii structurale, mai
dificil de descris, dar acestea vor fi ilustrate prin intermediul unui procesor
grafic, ceea ce va ugura studiul.

In tabelul 6.3.1. se dau primele 16 moduri proprii, cele cu frecvenie pand
la cca. 60 Hz, mai mult decat suficient pentru aprecierea calitafilor vibratorii ale
boghiului.

Tabel 6.3.1.
Nr. Frecventa : Forma proprie de vibratie
crt [Hz]
1. 5.622 ruliu boghiu
2. 7.031 sdltare boghiu
3. 10.231 galop boghiu
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4. 11.888 sdltare in opozitie de fazad logeroane + cldtinare
boghiu

5. 18.537 torsiune dupd Y boghiu + incovoiere dupa Z

6. 21.047 recul boghiu + mic galop boghiu

7. 22.282 §erpuir§ poghiu datoratd caracteristicii longitudinale a
suspensiei primare

8. 23.956 galop longeroane in opozitie de faza

9. 26.557 incovoiere boghiu dupa X

10. 28.644 incovoiere boghiu dupd X

11. 40.946 recul de longeroane in opozitie de fazd

12. 48.752 galop de longeroane in fazd + incovoiere traverse

13. 53.291 incov. longeroane dupd OX in opozifie de fazd

14. 53.769 incov. longeroane dupd OZ in opozifie de fazd +
incovoiere traverse

15. 55.605 incovoiere longeroane dupd OX in opozifie de fazd

16. 62.042 sdltare boghiu + Tncov. longeroane dupd OZ in opozitie

de fazd + incovoiere longeroane dupd OY

S3 observdam ci frecventele boghiului datorate elasticitatii arcurilor din
suspensia primard se fincadreazd in domeniul valorilor uzuale. Fenomenele
vibratorii structurale care apar la frecvente mai mari pot conduce la ruperile
ramelor de boghiuri in timpul circulatiei pe cale de rulare de slaba calitate (cu
lungimi de undd mici ale defectelor de nivelment longitudinal gi transversal),
iajungandu-se la rezonante in domeniul 20 - 40 Hz. Dintr-o asemenea analiza
“rezultd masurile ce trebuie luate pentru cregterea frecventelor modurilor de
vibratie structurale, fie prin imbunétéj:irea calitétii cdii de rulare, fie prin
modificarea constructiei ramei boghiului.

In figurile 6.3.2 - 6.3.17 se dau formele proprii de vibratie descrise in
tabelul 6.3.1. Se precizeazd frecvenia la care se manifesta fiecare din moduri.

Fig.6.3.2 f= 5.622 Hz Fig.6.3.3. f= 7.031 Hz
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28.644 Hz

f=

Fig.6.3.11.

48.752 Hz

26.557 Hz

f=

Fig.6.3.10.

Fig.6.3.13.

40.946 Hz

f=

Fig.6.3.12.

53.769 Hz

f=

Fig.6.3.15.

53.291 Hz

f=

Fig.6.3.14.
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Fig.6.3.16. f= 55.605 Hz Fig.6.3.17. f= 62.042 Hz

Concluzii

# Din analiza rezultatelor prezentate in tabelul 6.3.1. 5i a modurilor
proprii prezentate in figurile 6.3.2. - 6.3.17., rezultd cu claritate in primul rand
acuratefea unui asemenea calcul. Se demonstreazd, prin intermediul modeldrii
numerice, complexitatea fenomenelor vibratorii care se manifesta la un boghiu de
vehicul feroviar. Aceste fenomene au fost constatate la masuratorile experimentale,
dar studiile teoretice cu metode analitice nu au putut permite deceiarea, mai ales
a modurilor proprii de vibratie structurale.

# Se constatd ca in rama apar primele fenomene vibratorii structurale,
la frecvenie destul de joase (modul 4 gi 5 de vibratie).In urma prezentei analize,
proiectantul poate lua masuri de rigidizare a ramei pentru ca frecventele la care
se manifestd modurile 4 gi 5 sa creasca.

# Din punctul de vedere al modurilor proprii datorate elasﬂcwétn
arcurilor suspensiei primare, atenfionam ca frecventele cuplate la care se
manifesta in realitate vor fi cu ceva mai mari deoarece la montarea cutiei pe
boghiuri va exista un cuplaj elastic intre modurile proprii de oscilajie ale cutiei
(datorate suspensiei secundare) gi modurile proprii de oscilajie ale boghiului
(datorate suspensiei primare).

# La frecvenje ridicate 30 - 60 Hz, pot sd apard suprapuneri ale
moduriior proprii structurale complexe ale boghiului cu modurile proprii de
oscilatie ale osiilor montate care au valori cuprinse in intervalul 30 - 50 Hz, dar
pot sa intervind gi frecveniele proprii ale motoarelor electrice de tractiune care
au de asemenea frecvengele fundamentale in intervalul 40 - 60 Hz.

# Studiul aduce elemente teoretice noi, care explica in mare parte
ruperea sistematicd in exploatare a ramelor de boghiuri de o anumité‘t constructie,
si anume frecventa functionare in regim de rezonanta urmare a excitarii boghiului
cu frecvenie din zona celor proprii structurale (modurile 4 - 6 de vibragie).
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6.4. Determinarea modurilor proprii de vibratie
ale boghiului bimotor de tramvai CAROMET

6.4.1. Generalitdti. Discretizarea boghiului.

"Boghiul de tramvai CAROMET 1 a fost proiectat de firma FEROVIAR PROIECT
S.A. pentru a echipa tramvaiele TIMIS, aflandu-se acum (1996) in faza de prototip.
In faza de proiectare, am participat la realizarea unui studiu privind oscilatiile
boghiurilor, respectiv ale vehiculului in ansamblu, utilizdnd metoda elementului
finit [46], [47].

Boghiul este prevazut cu ghidarea osiilor cu bielete, deci cu o ghidare
elasticd, astfel cd vor fi manifeste moduri proprii datorate arcurilor din suspensia
primara atat in plan vertical, cat gi in plan orizontal. O altd solutie modernd
introdus3, se refera la utilizarea unor fevi ca traverse frontale ale boghiului,
care conduc la cregterea sensibild a frecventelor proprii structurale ale ramei
boghiului, imbuné’té‘;ind net comportarea dinamica a acesteia. Rotile vehiculului
sunt elastice in vederea reducerii nivelului oscilagiilor gi zgomotului.

Rigiditatea echivalentd a suspensiei primare, datd fiind solutia constructivd
adoptatd de proiectant, a fost stabilitd luand in calcul numai rigiditdtile arcurilor
din cauciuc introduse in articulatiile bieletelor gi arcului elicoidal amplasat intre
cutia de osie gi rama boghiului. Din datele furnizate de proiectant rezulta:

- rigiditatea echivalentd pe lagar in directie longitudinala:
(ky = 3845 daN/cm)

- rigiditatea echivalentd pe lagar in directie transversala:

| (kgy = 11027 daN/cm)

[ rigiditatea echivalentd pe lagdr in directie verticala:

g (ky; = 3845 daN/cm)

In figurile 6.4.1.- 6.4.3 se prezinta discretizarea boghiului bimotor CAROMET
4, discretizare care s-a facut in 216 noduri, iar elementele finite alese sunt de
tip placd patrulaterd gi barad spatiald. Rezultd pentru acest boghiu un numar de
1296 de grade de libertate, deoarece fiecare nod din discretizare are 6 grade de
libertate (3 translatii gi 3 rotaii).

Fig.6.4.1 Elementele finite Fig.6.4.2. Longeron boghiu
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Pentru calculul modurilor proprii de
vibratie ale boghiului bimotor CAROMET 1
cu metoda elementului finit, este necesara
constituirea matricii de rigiditate a
sistemului [K], precum $i  constituirea
matricii de masa [M].

Matricea de rigiditate a sistemului
contine in cazul elementelor finite de tip
bard spatiald ariile gi momentele de inergie
ale sectiunilor, iar in cazul elementelor
finite de tip placd patrulateri grosimea
acestora. Pentru modelarea motoarelor
electrice de tracfiune s-au introdus placi
. de grosime mare care sa realizeze o
Figura 2.5. Discretizare rigiditate corespunzitoare a paraleli-

traversa boghiu pipedelor din discretizare. Matricea de
rigiditate contine gi rigiditatea echivalentd
‘a elementelor elastice din suspensia primara.

Matricea de masd a sistemului este constituitd din masele reale ale
subansamblelor, aplicate in nodurile de discretizare. La constituirea matricii de
masd, s-a }inut seama cd numai 1/3 din masa angrenajului de traciiune este
suspendata de rama boghiului. Intrucat analiza se refera numai la oscilatiile libere
ale maselor suspendate ale boghiului, nu s-a addugat masa grinzii transversale,
mas3 oscilantd ce va fi luatd Tn considerare la calculul oscilatiilor intregului
,vehicul (paragraful 6.5), deoarece intre grinda gi rama boghiului intervine
flsuspensia secundara a vehiculului.

16-4.2. Moduri proprii de oscilatie ale boghiului

datorate arcurilor din suspensia primari3

Studiul modurilor proprii de vibratie datorate elastictdfii arcurilor
suspensiei primare a ginut cont de distributia de mase gi de momentele de inertie
masice ale elementelor gi subansamblelor boghiului.

Este necesar si se precizeze aici faptul deosebit de important ca la
ghidarea elasticd a osiei, rigiditatea longitudinalad gi cea transversald a suspensiei
primare au valori finite. In acest caz vor apare la frecvente destul de reduse (in
domeniul de analizi), oscilatii de recul gi de gerpuire datorate elasticitdfii
arcurilor suspensiei. Aten'gioném aici sa nu se faca o confuziel c‘:vu oscila';iilev de
serpuire fortate ale boghiului datorate migcarii o§iei (conicitg;n \bar?daju'm,)‘a
ciror frecventa este variabild cu viteza.'Cea mai Adeza\'/antajoasa ;ntua‘;ne din
punctul de vedere al gerpuirii se manifesta tgtu§| cand §|stemul vg fi gxmtat Cl:l
frecvenia cinematica egald cu frecventa proprie de gerpuire a boghiului datorata

valorii finite keY.
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In tabelul 6.4.1. se dau modurile proprii de oscilatie ale boghiului datorate
elasticitafii arcurilor din suspensia primara.

Tabelul 6.4.1.
Nr. Frecvenia Modul propriu de oscilajie
crt. [Hz]
1. 6.112 sdltare
2. 7.067 galop + recul
3. 9.065 ruliu + cldtinare
4. 12.39 recul + galop
5. 19.636 cldtinare + ruliu
6. 22.81 gerpuire

Din tabel rezultd cu claritate c@ frecventele la care se manifestd modurile
proprii de vibratie datorate elasticitatii arcurilor din suspensia primard se
incadreaza in domeniile uzuale pentru aceste tipuri de vehicule.

' Interesanta este aparifia la doud frecvenie a migcarii de galop a boghiului
si anume la 7.067 Hz gi la 12.39 Hz, mi§c5ri cuplate cu reculul despre care s-a
discutat gi in capitolul 4.

Migcarea de gerpuire a boghiului apare la frecventa de 22.81 Hz, fiind
datoratd aga cum s-a mai spus ghidarii elastice a osiilor prin mecanismul cu
bielete si rigiditétii laterale finite a arcurilor din componenta suspensiei primare.

In figurile 6.4.4. - 6.4.9. sunt date modurile proprii de vibrafie ale
pboghiului la care s-a facut referire in tabelul 6.4.1. In figuri, cu linie punctatd
se di starea nedeformatid a boghiului, iar cu linie plind starea deformatd maxima
!lcorespunzatoare amplitudinilor nodurilor din_discretizare. Se precizeaza ca starea
Ydeformati a ramei boghiului este denaturata pentru a se putea sesiza migcarea
vibratorie.

i . Migcarea de siltare Fig.6.4.5. Migcarea de galop +
gltg;égﬁ?ﬁ‘:ui ' recul a boghiului
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6.4.3. Moduri proprii de vibratie structurale ale
boghiului

Modurile proprii de vibratie structurale se pot evidentia numai prin analizad
cu metoda elementului finit. In acest caz se considera structura boghiului ca
avand o rigiditate finitd, aga cum este de fapt in realitate.

In tabelul 6.4.2. sunt date modurile proprii de vibratie structurale, cu

frecvente intre 24 Hz gi 68 Hz.
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Tabelul 6.4.2.
Nr. Frecventa Modul propriu de vibratie
crt. [Hz]
1. 24.739 micd oscilatie longeroane (vezi fig.6.4.10)
2. 27.856 incovoiere longeroane Tn plan vertical
3. 36.796 vibratie complexd boghiu (vezi fig.6.4.12)
4. 42.697 galop longeroane in faza
5. 43.064 micd incovoiere longeroane in plan orizontal
6. 43.580 torsiune rama boghiu
7. 44.478 torsiune ramd boghiu
8. 54.782 ihcovoiere in plan orizontal longeroane
9. 55.555 recul si serpuire longeroane in opoz de fazd
10. 67.783 gerpuire longeroane
In figurile 6.4.10. - 6.4.19. sunt date modurile proprii de vibratie

structurale.

De remarcat in primul rand faptul ca frecveniele proprii structurale,
precum gi modurile lor caracteristice, nu depind de rigiditatile echivalente ale
suspensiei primare. Ele se manifestd ca proprietafi intrinseci ale sistemului
analizat, fiind date numai de caracteristicile dim.ensi.onalg ale boghiului, de
rigiditdjile reale ale elementelor structurale gi de distributia de mase.

in principiu, pentru vehicule care circula cu viteze de pana la 60 - 80
km/h boghiurile trebuie sd aibd frecveniele proprii structurale cu valori p_estg
20 Hz, in aga fel incat sd lucreze in domeniul subcritic. Din tabel rezulta ca
Yoghiul de tramvai CAROMET 1 este corespunzator gi din acest punct de vedere.

Fig.6.4.10 f= 24.739 Hz Fig.6.4.11. f= 27.856 Hc
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Fig.6.4.18. f= 55.555 Hz Fig.6.4.19. f= 67.783 Hz

6.4.4. Concluzii

Analiza cu metoda elementului finit a oscilatiilor boghiului CAROMET 1
conduce la urmatoarele concluzii:

# La frecventa de 24.739 Hz se manifestd un prim mod de vibratie
structural, dar amplitudinile mi§c5rii vibratorii sunt mici. Practic, primul mod de
vibratie structural cu amplitudini semnificative se manifestd la 27.8567 Hz,
corespunzatoare daca se {ine seama de cele afirmate mai inainte. La valori mai
ridicate, se poate observa cad existd cateva zone in care se manifestd forme
proprii de vibratie structurale gi anume 43 - 45 Hz, 54 - 56 Hz, 67 - 69 Hz.
!Evident c&, daci timp indelungat frecvenia de excitatie a ramei boghiului se va
isitua in zona 24 ~ 36 Hz, rama va intra rezonanta, iar aceste fenomene vibratorii
pot conduce la ruperea ei prin oboseald. Printr-o analizd atentd a modurilor
.proprii structurale din acesta banda de frecvenie se pot determina cu buni
.aproximatie gi locurile in care se va fisura gi apoi se va rupe rama boghiului. Se
permite astfel proiectantului de boghiuri sa ia masuri in faza de proiectare, ceea
ce reprezinta evident un avantaj .

# Modurile proprii structurale ale ramei boghiului se manifesti la
frecvente suficient de ridicate, ceea ce aratd cad aceastd constructie are o
rigiditate suficientd gi, din acest punct de vedere, se comportd corespunzitor.
Este necesar totugi un calcul al starii de tensiune din rama, la diverse regimuri
de inclrcare; am efectuat gi un asemenea calcul, tot cu metoda elementului finit
[48] pentru regimurile de circulatie in aliniament gi palier, circulatie in curbg,
demaraj, respectiv franare.

# Datoritd ghidarii elastice a osiilor, frecventa de recul gi frecventa
de gerpuire au valori relativ coborate, lucru indeobgte cunoscut de proiectantul
de boghiuri care alege solutia de ghidare cu bielete. o

# Este posibild suprapunerea unor moduri de vibrafie ale motoarelor
electrice de tractiune cu cele structurale ale ramei, in banda de frecvente 50 -
55 Hz. In cunogtintd de cauzd, proiectantul poate lua masurile ce se impun la
suspendarea elastica, dacd este cazul, a motoarelor electrice de tracjiune.
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6.5. Determinarea modurilor proprii _de oscilatie
ale tramvaiului TIMIS echipat cu boghiuri
CAROMET

6.5.1 Discretizarea domeniului de analizi

Metoda elementului finit pentru studiul boghiului CAROMET 1 a permis
analiza unui sistem cu 1296 de grade de libertate (componente mobile). Pentru
vehiculul analizat n acest paragraf, tramvaiul TIMIS echipat cu boghiuri
CAROMET, modelul abordat are 2982 de grade de libertate.

Din punctul de vedere al discretizarii, cele doud boghiuri sunt numai
putin modificate in raport cu varianta prezentatd in paragraful 6.4. Numarui
de noduri din discretizarea boghiului a fost redus de la 216 la 180 pentru a
permite o discretizare corespunzatoare a cutiei vehiculului si a legdturilor
dintre cutie gi boghiuri. Aceastd reducere s-a realizat prin modelarea
motoarelor electrice sub forma unor bare de rigiditate mare, pe direc{ia axei
longitudinale a motoarelor.

In figurile 6.5.1. - 6.5.3. este prezentatd discretizarea tramvaiului TIMIS
echipat cu boghiuri CAROMET 1.

Asupra cutiei tramvaiului se impun cateva precizari:

- din punct de vedere dimensional, cutia vehiculului este discretizatd corect,
fiind respectate ampatamentul, lungimile gi Tndltimile rezultate din desene;

i - din punctul de vedere al finetii discretizarii, cutia are circa 110 noduri, o
‘f;parte din centurile de pe acoperig gi de pe peretii laterali nefiind
’ reprezentate; rigiditatea corespunzatoare a acestor centuri va fi luatd in calcul
‘prin intdrirea centurilor care apar in discretizare;

'~ cutia vehiculului s-a modelat ca o structurd de bare cu rigiditate
corespunzitoare astfel incdt sd se asigure frecventa proprie structurald
fundamentald intre 7-13 Hz (valori uzuale intdlnite in literatura de specialitate

si confirmate experimental).
- distributia de mase in cutie s-a facut simetric, in lipsa unor date suficiente,

prin impunerea valorilor astfel:
- masa acoperigului 2500 kg
- masa pe centurd 1850 kg
- masa gasiu 7500 kg
Se precizeazi in plus cd s-a considerat ca aparjinind cutiei (in nodurile
corespunzatoare) rulmentii gi grinzile transversale deoarece acestea se afld
deasupra suspensiei secundare a vehiculului. § o
Modelarea legdturii dintre cutie §i boghiuri s-a facut in urma analizarii
solutiei constructive prezentate de proiectant, din care rezulta:
- miscarea laterald i longitudinald a cutiei este impiedicatd prin intermediul
unor§ tampoane rigide. Foriele de traciiune, de frénare, respectiv forjele
laterale se transmit direct de la cutie la boghiuri dupd consumarea jocului de
1 mm dintre grinda transversala gi ramele de boghiuri. . 3 N
- rulmentul a fost modelat printr-o bard de rigiditate ridicata care sa permitd
insX rotirea liberd a boghiului in raport cu cutia vehiculului.

BUPT



' |

PEEEs=mE]
Fig. 2.2. Discretizare Fig 2.3 Di :

. ; . . . 1scret
tramvai (vedere din fatX) tramvai (vedere latera‘lai)lzare

6.5.2. Frecventele proprii ale tramvaiului TIMIS
echipat cu boghiuri CAROMET

S-au facut ruldri pentru 3 situatii de incarcare gi anume: gol, mediu
incircat gi maxim incdrcat. Pentru fiecare caz in parte s-a ginut seama de
valoarea sdgetilor arcurilor din suspensia secundard, deoarece diferanta de la
gol la maxim incarcat este semnificativd, de 48 mm. ’

In tabelul 6.5.1. s-au dat primele 25 de moduri proprii de oscilatie; la

rubrica de descriere a modului propriu s-au mentionat migcarile cele mai
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evidente, dar in figurile corespunzitoare rezulti uneori gi migcari vibratorii
secundare pe acelagi mod (la aceeagi frecventd).

tramvajul maxim incarcat.

Tabel 6.5.1.
Nr. Modul propriu de gol mediu maxim 0
crt. oscilatie Tncarc incarc |b
s
1 cldtinare + ruliu cutie 1.1998 1.1102 1.1040
2 galop cutie + sdltare boghiuri 1.3590 1.2054 1.0861
3 gerpuire cutie 1.4520 1.2054 1.0861
4 | sdltare cutie + sdltare boghiuri 1.9743 1.6298 1.4195
5 ruliu cutie + ruliu boghiuri 2.1718 1.7848 1.5947
6 recul cutie + recul boghiuri 4.4101 3.7731 3.4092
7 saltare boghiuri in opozitie de fazd 6.8898 6.8733 6.8648
8 | sdltare boghiuri in fazd 6.9403 6.9095 6.8939
9 galop boghiuri in opozitie de fazd 7.1861 7.2216 7.2674
10 galop boghiuri in fazad 7.2294 7.2610 7.3092
11 torsiune cutie 11.023 9.2296 8.6046
12 ruliu boghiuri in fazd 9.4378 9.4395 9.4464
13 ruliu boghiuri in opozitie de faza 9.3636 9.7668 9.4464
14 incovoiere verticald | cutie 14.327 11.641 10.055
15 incovoiere orizontald | cutie 17.409 13.675 11.600
16 incovoiere verticald Il cutie 21.506 17.863 15.572
17 incovoiere orizontald |1 cutie 23.822 19.119 16.415
18 recul + galop boghiuri in opozitie 16.181 16.346 16.546
de fazd
19 recul + galop boghiuri in fazad 16.426 16.528 16.725
20 | torsiune cutie 22.957 20.341 18.461
21 gerpuire boghiuri 19.827 19.888 19.937
22 | gerpuire boghiuri 19.828 19.889 19.937
23 clatinare + ruliu boghiuri in fazd 20.607 20.651 20.650
24 |cldtinare + ruliu boghiuri in 20.619 20.652 20.652
opozitie de faza
25 | incovoiere verticald Ill cutie - - 22.809
In figurile 6.5.4. - 6.5.26 s-au dat modurile proprii de vibratie pentru
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f= 1.0861 Hz
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BUPT



127

f= 7.3092 Hz
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Fig.6.5.13.

f= 7.2674 Hz

Fig.6.5.12.

f= 9.4464 Hz

Fig.6.5.15.

8.6046 Hz
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10.0556 Hz

f=

Fig.6.5.17.

9.5009 Hz

f=

Fig.6.5.16.

f= 11.5997 Hz

Fig.6.5.18.

s

15.5717 Hz

f=

Fig.6.5.19.b

Fig.6.5.19.a
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16.415 Hz

f=

Fig.6.5.20.b

16.7255 Hz

f=

f= 16.415 Hz

Fig.6.5.20.a

Fig.6.5.22.

16.5459 Hz

f=

Fig.6.5.21.

f=19.937 Hz

.24

Fig.6.5

18.4607 Hz

f=

Fig.6.5.23.
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20.6522 Hz

=

Fig.6.5.25.

20.6496 Hz

f=

Fig.6.5.25.

22.8086 Hz

Fig.6.5.26. f:

s-au dat modurile proprii de vibratie la

altele decat cele intélnite si la tramvaiul maxim

- 6.5.31.
tramvaiul mediu incarcat,

In figurile 6.5.27.
incarca

t.

9.2296 Hz (vagon

f=

mediu incarcat)

Fig.6.5.27.
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. _Cele:laltf moduri proprii de la tramvaiul gol si mediu incarcat au forme
identice (insd la frecventele date in tabelul 6.5.1) cu cele de la tramvaiul
maxim fTncarcat.

6.5.3. Concluzii privind modurile proprii de
oscilatie ale tramvaiului

In diagrama din figura 6.5.32. s-au reprezentat variatiile frecventelor
propt;ii in functie de gradul de incdrcare, dat procentual, al tramvaiului. In
figura s-au notat:

. ruliu cutie + ruliu boghiuri

. galop cutie + siltare boghiuri

. gerpuire cutie

sdltare cutie + sdltare boghiuri

. clatinare + ruliu cutie

. recul cutie + recul boghiuri

. sdltare boghiuri (in faz& gi in opozitie de fazd)
. galop boghiuri (in fazd gi in opozitie de faza)
. torsiune cutie

10. ruliu boghiuri (in faza gi in opozitie de fazd)
11. Tncovoiere verticala | cutie

12. Tncovoiere orizontald | cutie

13. recul + galop boghiuri (in fazd §i in opozitie de faza)
14. incovoiere verticala |l cutie

15. incovoiere orizontalda || cutie

16. torsiune cutie

17. gerpuire boghiuri

18. clatinare + ruliu boghiuri

X. incovoiere verticala Il cutie

©CONOU AWM =

Din analiza curbelor din figura 6.5.32. rezulta:

# frecveniele proprii ale oscilajiilor cutiei datorate suspensiilor nu
. se modificA prea mult cu modificarea incarcarii;

# frecveniele proprii structurale ale cutiei sunt foarte mult
afectate de incarcare, deoarece masa cutiei se dubleaza de la gol la maxim
incarcat; o .

# frecventele proprii ale boghiurilor sunt foarte putiin afectate de
variatia incarcarii tramvaiului;

: # in anumite zone apar suprapuneri a modurilor proprii de
vibratie sau frecventele proprii au valori atadt de apropiate incat practic se
manifestd simultan; asemenea zone sunt la 1.05 - 1.3 Hz cdnd cutia manifestd
moduri proprii de vibratie pe mai multe directii, la cca. 9.5 Hz (mediu incarcat)
cand torsiunea de cutie se suprapune pe ruliul boghiurilor); ‘ ‘

# Tn cazul tramvaiului gol, la peste 20 Hz apar fenomene vibratorii
complexe de incovoieri gi torsiuni de cutie suprapuse peste gerpuire, ruliu si
clitinare de boghiuri, afectand atadt calitatea de mers, cat gi siguranta
cirodlae! pi Ceai?été migcari oscilatorii cuplate din plan vertical gi din plan
orizontal. Sunt edificatoare migcarile de clatinare + ruliu gi migcarile de recul
+ galop, intélnite la acest boghiu din cauza ghidarii elast:;e a Qs:alor; .

# in diagrama din fig.6.5.32. s-a trasz-;t 0 singura curbd pentru
siltare boghiuri, galop boghiuri, ?tc. d_'eoqrgce dsfgrenta d|rltre freqv‘:an;e|e
proprii corespunzatoare oscilatiilor in faza gi in opozitie de faza este mica.
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6.6. Concluzii si contributii personale

In acest capitol au fost prezentate o serie de modelari a elementelor
structurale ale vehiculului feroviar, respectiv de modelare a vehiculului in
ansamblu. La fiecare paragraf au fost trase citeva concluzii, legate de comportarea
oscilatorie si vibratorie a boghiurilor, respectiv a vehiculelor in ansamblu. In acest
paragraf se vor prezenta numai concluzii cu caracter mai general.

# O prima concluzie o reprezintd faptul ci fiecare vehicul are o
comportare proprie din punctul de vedere al oscilatiilor proprii, care este legata de
caracteristicile sale tipo-dimensionale, distributia de mase, suspensii, legaturile
existente intre diversele elemente structurale (cutie - boghiuri, boghiuri - osii, etc.).
Rezultd de aici cd este necesar un studiu al intregului ansamblu; numai prin
modelare numericd se permite o analizi mai complet3 a comportirii de ansamblu a
vehiculului.

# In principiu, studiul oscilafiilor cu metoda elementului finit este
posibil de facut in faza de proiectare a vehiculului, plecand de la un proiect initial;
rezultd avantajele economice deosebite, dar si faptul cd proiectantul poate estima
calititile vehiculului in discutie, chiar inainte de realizarea prototipului. In cazul
tramvaiului echipat cu boghiuri CAROMET, studiul a fost facut chiar in faza de
proiectare, propunandu-se solutii de imbunatafire a proiectului [46] [47]; in cazul

© vagonului, respectiv al boghiului TIMI§ 2, calculele efectuate au fost ulterioare

3

realizirii proiectului - unele solufii de imbunatatire propuse nu pot fi efective decat
prin modificarea proiectului inifial, cu costuri uneori mult prea ridicate.

# O parte din valorile frecvenielor de oscilatie ale cutiei §i boghiurilor
poate fi comparati cu valorile obtinute prin metode analitice. Acolo unde
comparatia a fost posibila, diferenele intre cele doua metode nu sunt mari; ele apar
totusi datorita unei evaluari aproximative a momentelor de intertie masice, datorita
concentririi masei intr-un singur punct la modelele simplificate. Cea mai mare
parte modurile proprii nu pot fi comparate cu valori obtinute in analize cu metode
analitice sau operationale, deoarece prin aceste metode nu sunt puse in evidenta

toate modurile proprii.

# Misuratorile experimentale permit in principiu determinarea zonelor
de rezonanta ale elementelor structurale, respectiv a frecventelor proprii ale
vehiculului in ansamblu. Nu intotdeauqa este posibild de_celarea cu exact‘ltateQa
modului propriu caracteristic lao anum;ta ﬁecvgnta, fie din cauza flgptulu.l ca in
banda de frecven(d respectivd sunt combinate mai multe moduri proprii de vibratie,
fie numirul de accelerometre montat pe YehICl:ll este insuficient. In giubla'a precizie,
pe calculator, sunt decelate moduri proprii cu frecvente care pot sa difere cu zecimi

de miimi de Hz.

BUPT



135

# In cazul tramvaiului §i in general la vehicule urbane, masa cutiei se
modificd mult de la gol la incircat; se vor modifica deci si frecventele proprii ale
oscilatiilor cutiei (datorate suspensiei secundare), dar suferd modificari $1
frecventele vibratiilor structurale ale cutiei. Pentru anumite grade de incircare, vor
apare oricum suprapuneri de oscilatii deoarece se ajunge la valori identice ale
frecventelor proprii ale vibratiilor structurale ale cutiei cu oscilatii de boghiuri. In
general, acest lucru se intmpla la frecvente mari, care pe o cale de calitate buna pot
sd nu fie in intervalul de frecvente de excitatie. Din analiza tabelului 6.5.1. rezulta
cd la valori sub 25 Hz, avem oscilatii de recul cu galop, de clitinare cu ruliu i de
serpuire a boghiurilor, care se datoreaza introducerii noilor solutii de ghidare
elastica ale osiilor.

# Pentru structurile ramelor de boghiuri, pe baza analizelor vibratiilor
structurale, se pot furniza solutii de imbunatitire a constructiei, astfel incat valoarea
frecventei proprii fundamentale structurale sa fie in domeniul supracritic; in plus, la
boghmri motoare este necesard §i evitarea zonelor in care rezoneazi motoarele
electrice.

@ O contributie personala o reprezint3 analiza vibratorie a intregului
ansamblu al vehiculului cu doui trepte de suspensie, prin modelare numerici cu
clemente finite. In limitele bibliografiei consultate, nu am intilnit o asemeneca
analiz3, care permite calculul oscilatiilor cutiei gi boghiurilor, precum si cel al

- vibratiilor structurale ale cutiei $i boghiurilor.

@ De asemenea consider drept contributii personale modelarea prin

. sisteme de bare articulate a suspensiei secundare §i a legaturilor dintre cutie si

boghiuri, respectiv dintre boghiuri §i osii, pentru diferite solufii constructive

implementate la vehiculele analizate. Poate fi observata diferenta evidenta intre

modul de transmitere a fortelor longitudinale $i transversale de la cutie la boghiuri,
in cazul vagonului in raport cu tramvaiul luat in studi.

@ Studiile privind variatiile frecventelor proprii in raport cu gradul de
incarcare al vehiculului, care conduc la concluzii‘ dqosebit de utile pentru
proiectantul de vehicule reprezinta de asemenea o contributie personala.

@ Studiul asupra frecventelor proprii ale vehicululut _feroviar remorcat
in functie de pozitia acestuia in cadrul garniturii de tren reprezinf3 o contributie
personald; s-a dovedit ca frecventa de recul a cutiei vehiculului sufera o modificare
demna de luat in considerare, la vagonul de capat apdrand si un cgplaj cu o migcare
de galop a cutiei datorat prezenei unei legaturi elastice longitudinale unilaterale la

nivelul tampoanelor.
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CAPITOLUL 7

REZULTATE EXPERIMENTALE

7.1 _Consideratii generale

in acest capitol vor fi prezentate masurdtori experimentale efectuate pe cale,
pentru testarca calitdfilor dinamice ale vagonului de clasd avut in studiu teoretic in
capitolele 2, 3, 4, 6 a prezentei teze.

Sunt de asemenea prezentate masuratori experimentale efectuate pe standul de
dinamica ruldrii de la Vitry (Franta), pe un vagon dc caldtori de constructie franceza,
supus la o serte de teste complexe, statice §1 dinamice.

Penuu comparatie, sunt prezentate §i masuratori experimentale efectuate pentru
diversc variante ale TGV-ului, care au confirmat justefea solutiilor constructive
adoptate la realizarea acestui produs §i faptul ci vehiculul prezinti stabilitate pani la
viteza maximi de incercare de 503 km/h. Pe cale curentd, vehiculul de incercare a
atins viteza de 515.3 km/h, ceea ce reprezintd recordul mondial de vitezi, pentru
vehicule ce ruleazi pe cale ferati clasici.

In final, foarte pe scurt, sunt prezentate o serie de masuritori experimentale cu
tramvaiul TIMIS 2 echipat cu boghiuri bimotoare, de tipul celor modelate in paragraful
16.3. al prezentei teze.

) Cele mai multe diagrame reprezintd spectre de densitate de putere a acceleratiei
verticale sau transversale, care rezultd in urma prelucrarii in frecven{i a semnalelor
.misurate pe cale sau in stand, in diferite puncte de interes de pe vehicul.

Pentru prelucrarea semnalelor in frecventd, se calculeaza transformata Fourier a
unor esantioane de lungime temporald T [s], masurate cu ajutorul unor traductori de
deplasare sau a unor accelerometre. Transformata Fourier rezulta cu relatia:

T .
X (f,T)= [ ax(r)-e ' a (1)

Spectrul de densitate de putere a acceleratiei rezulta cu:
2 2 )
Gi(f)= 7% (f,T)  [gHz] (1.2)

Se calculeaza pentru n esantioane, media spectrelor de densitate de putere:

in(f)

G(f)=4=1— (1.3)
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Asa cum se va vedea, prin prelucrare in frecventsi, la nivelul spectrelor de

densitate de putere ale acceleratiilor, se asigurd reproductibilitate masuratorilor

experimentale, efectuate chiar pe céi de calitate diferita. Diferenta de calitate a ciii de

rulare se regiseste in eventuale diferente in amplitudinile spectrelor, dar benzile de
frecventa in care vehiculul manifesta rezonante raman aceleasi.

7.2._Rezultate experimentale obtinute la incercarea vagonului de clasi

Vagonul de clasd asupra caruia s-au efectuat toate studiile teoretice de pana
acum, a fost incercat la solicitarea beneficiarului, pe cale curenti in Franta, pani la
viteza maxima de 170 km/h. Incercdrile au fost efectuate de catre Divizia de Franare
MCEF 2 s5i de Divizia de Incerciri pe linie MEL ale Departamentului de Material Rulant
Nou.

Avand in vedere constructia de tip special a vagonului (existenta unui
compartiment de calatori §i a unuia de bagaje), distributia nesimetricz de mase, viteza
maxima constructivi de 160 km/h si faptul ci vagonul a beneficiat de incerciri
experimentale pe linie deosebit de complexe, pot afirma ca acest vehicul a este cel
ideal pentru scopul propus.

Din raportul de incercari [135] vor fi extrase numai o parte din rezultate,
semnificativi pentru comparatia urmdritd. Pentru desfagurarea masuratorilor s-au
folosit diverse metode: analiza valorilor maximale ale acceleratiilor obtinute pe cale
curenti, pe toate zonele de incercare §i analiza in frecventa prin calculul densititilor
_spectrale de putere a acceleratiilor, cu care se calculeaza indicii de mers si cei de
* confort corespunzitori. Calculul indicilor de mers §i de confort s-a facut pe baza
recomandrilor din raportul ORE C 116 - RP 8, cu formula:

3 max B> (7.4)

10
W,="Na
in care: a [cm/s?] - valoarea eficace a acceleratiei
B - factor de ponderare care diferd pe direc(ia verticald §i pe directia
transversald, fiind functic §i de indicele care se calculeaza (W, - indice de mers, W, -
indice de confort). Formulele de calcul pentru B sunt date in [113] sau in documentul

ORE precizat.

Pe parcursul POITIERS - ANGOULEME, incercarea vehiculului s-a facut la
viteza de 165 km/h i la viteza de 170 km/h. Calea, de calitate puna (vechlrne.maXJEna
21 de ani la data incercdrilor) este de tip UIC 50 sudata, lungimea cgpqpulux de sina
fiind de 18 m. Calitatea buni a cAii este cqnﬁrmaté de spectrul densntﬁtu. de putere a
acceleratiei verticale masurat la cutia de osie (fig.7.1.), cu o valoare medie de 0.26 g,
varful centrat la 26 Hz fiind provocat de defecte de laminare a ginei.
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ECART-TYPE = 0.258

Fig. 7.1. Spectrul de densitate de putere a acceleratiei verticale
a cutici de osic

Comportamentul dinamic transversal al vehiculului in aliniament se apreciazi
prin intermediul datelor prezentate in tabelul 7.1.

Tabel 7.1. Acceleratii transversale in aliniament [g]

Parametrul Val. Val. Noti de
max. medie |confort |W, |W,p
[b]
acceleratie transversala cutie (in fat3) 0.06 0.020 144 (214 2.46
acceleratie transversala cutie (in spate) 0.11 0.037 8.0 2.57 | 3.06
acceleratie transversald boghiu (in fata) 0.22 0.041 - - -
acceleratie transversald boghiu (in spate) 0.32 0.080 - - _

Comportamentul dinamic transversal este mai bun in fata decét in spate, o
migcare vibratorie a boghiului din spate care are repercursuni asupra cutiei, este la
originea acestui fenomen. Fenomenul se poate explica prin cuplarea oscilatiilor la
boghiul care are montat pe o singura parte ger}eratorul electric. -

In figurile 7.2. -7.5., spectrele de densitate de putere a acceleratiei transversale,

pun in evidenti acest fenomen.
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O prima comparatie cu rezultatele teoretice este deja posibila. Varfurile din zona
de 13 - 14 Hz pe diagramele 7.4. si 7.5. pot corespunde modurilor proprii de vibratie
prezentate in fig.6.2.15.a §i 6.2.15.b la frecventa calculatd de 13.73 Hz. Varfurile
acceleratiilor in jurul frecventei de 20 Hz pot fi modurile proprii date in figurile 6.2.16.
$16.2.19. care sunt de asemenea moduri proprii de vibratie pe directie transversala.

Din diagramele 7.2. si 7.3. care reprezinta acceleratii transversale a boghiurilor
se poate observa aparifia unui vérf in jurul valorii de 3.8 Hz despre care in raport se
afirma ca este datorat unei migcari de serpuire a boghiului din spate; in fapt varful
poate reprezenta influenta prezentei generatorului electric pe una din parti la boghiul
din spate. Tinind seama de modul de ghidare a osiilor Ia acest boghiu, nu ar rezulta o
frecventa a migcarii de serpuire a boghiului la o valoare asa de coborata

In raport se afirmé ca vérful de la 16.5 Hz s-ar putea datora existentei unui
defect la una din rotile vehiculului, care se induce pani la nivelul cutiei.

Dinamica verticald a vehiculului este apreciatd prin intermediul parametrilor
prezentati in tabelul 7.2.

Tabel 7.2. Acceleratii verticale in aliniament [g]

Parametrul Val. Val. Noti de
max. medie confort | W,; | W,
[h]
acceleratie verticala cutie (in fata) 0.15 0.027 147 239|233
acceleratie verticala cutie (in spate) 0.15 0.027 16.8 [2.25]233
acceleratie verticala cutie (in mijloc) - 0.029 13.4 2.27 | 2.61

Analizind datele din tabelul 7.2. in raport se afirma: calitatea de mers este buni
" si indicele de confort este satisfacator. ) '

Examinarea spectrelor de densitate de putere a acceleratiilor verticale ale cutiei,
date in fig.7.6. - 7.8., conduce la urmétoarele concluzii: ) -
# frecventa joasi a suspensiei in jur de 1.8 Hz mai marcaté in fata decét in spate;
# frecventa proprie de incovoiere a cutiei (in plan vertical) este la cca. 9 Hz (pe
diagrame se vede clar situarea acestei frecvente l'q valoarea de 8.8 Hz);
# frecventa caracteristica a defectului datorat rofu este de 16.5 Hz. ‘

O examinare mai atentd a diagramelor, pusa in legaturd cu calculele teoretice
efectuate pentru vagonul gol (asa cum de'fapt a qut hgerca{), conduce la coqc]uz]a
clari ci acceleratia cutiei creste in special dgtonté 'm1scérn de galop a cutiei, cu
valoare apropiata rezultati si din calcule cu oncare din metode este aproape 1.8 H.Z:
Mai mult, miscarea de saltare a cutiei nu este una purd, ci datoritd distributiei
nesimetrice de masi este chiar cuplata cu galopul: se cxphf:ﬁ astfel de ce rezulti o
diferenta intre valorile masurate in cele doua capete ale cutiei. Frecyenta d(? rezonanti
a cutiei se regiseste in mod evident in toate cele 3 dliigrame_, la valori apropiate de cele
rezultate prin impunerea rigiditaii echivalente la incovoiere (vezi cap. 4) sau cea
rezultatd in urma modelarii numerice cu metoda elementului finit (vezi fig 6.2.10).
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Fﬁjﬁ.a intra in detalii, deoarece nu fac obiectul studiului, mentionez incerciril

facute privind comportamentul dinamic transversal in curbe. Valorile maxime, pentn
toate zonele de incercare, sunt: '

* acceleratie transversala cutie (in fag) 0.25¢
* acceleratie transversala cutie (in fata) 0.30¢g
* acceleratie necompensati cutie 0.13g
* acceleratie transversali boghiu (in fafi) 0.40g
* acceleratie transversala boghiu (in fag) 0.43¢g
* acceleratie necompensata pe boghiu 0.12g
* deplasare transversald maximi in curbe 33 mm
* deplasare transversala medie in curbe 27 mm

Spectrele de densitate de putere ale acceleratiilor transversale, date in fig.7.9. §
7.10. aduc insi elemente noi privind comportarea dinamic3 a vehiculului, deoarec:
prin excitarea transversala in curbe sunt puse mai bine in evidenta frecventele propri
ale cutiei in plan orizontal (clatinare + rulmu, gerpuire).

Pot fi observate clar varfurile care apar in intervalul 0.5 - 2 Hz i reapariti;
zonei de rezonanta in jurul valorii de 13 Hz, miscari care au fost puse in evidenta si i
studiile teoretice prezentate in cap. 6. Din diagramele examinate pana acum se poats
constata concordanta buni intre zonele de rezonanti determinate prin calcul analitic
san numeric §i cele determinate experimental.

WOOLE -1 'ORS  PX ¢12-411 VOIE ) /=183 TV™ MWOLLEC-FOITIERS A 347-348 VOIL 3 Vo@D X
67 e
107y

1 ;vl‘[‘;'}‘m‘l“'.‘\“,\,““’_,__
T t 1 LB IRE T e
T TR L

9.0 4 ECMT-T"C ¢ 0.638 [0 AT TP

ECART-TYPE = 0.048 CONEORT =

Fig.7.9. Spectrul de densitate de putere 2 Fig.7.8. Spectrul de densitate de putere a

it a cutiei in curbi acceleratici transversale a cutiei in curbi
.ecdmﬁﬁ“"";’fr::l:\ (in spate)
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Vagonul de clasi a fost incercat si pe linia FACTURE - MORCENX la viteza
maxima de 170 km/h si pe linia BORDEAUX - PAUILLAC, la viteza de 100 km/h.
Spectrele de densitate de putere ale acceleratiilor cutiei arati, in primul rind, gradul
ridicat de reproductibilitate a rezultatelor experimentale, la nivelul spectrelor de
densitate de putere; pe de alta parte, se confirmd faptul ca frecveniele proprii ale
vehiculului sunt parametri intriseci ai acestuia si nu depind de calitatea ciii sau de
viteza de circulatie; viteza la care se manifestdi fenomenele de rezonanta i
amplitudinile acceleratiilor din spectru depind de calitatea ciii de rulare. Legatura intre
frecveniele de rezonanta i viteza la care se manifesti rezonante este data de Jungimile
de unda ale defectelor ciii pe care circuli vehiculul, care este mai mici la ciile ferate
de calitate redusa. In cazul spectrelor densitatilor de putere ale boghiurilor, lucrurile nu
stau chiar asa, deoarece ele sunt cele care primesc socurile de la cale, rotiel fiind in
contact direct cu calea de rulare.

In figura 7.11. s-a reprezentat spectrul de densitate de putere a acceleratiei
verticale a cutiei de osie, determinat pe linia BORDEAUX - PAUILLAC. In raport cu
spectrul din fig.7.1. rezulti o calitate mai slaba a acestei linii, prin aparitia unor valori
mai ridicate a acceleratiilor in cea mai mare parte a intervalului de frecvente.

Fig. 7.11. Spectrul de densitate de putere s nccdcnpq
v.iprﬁakacnﬁddeosicpclinial!ordnm-l’amnx

In figurile 7.12. - 7.18. sunt date spectre de densitate de putere a acceleratiilor
cutiei gi boghiurilor pe linia Bordeaux - Pauillac.
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Din analiza diagramelor prezentate mai rezultd ci nu este posibild o comparatie
completa cu rezultatele obtinute teoretic, cu metoda elementului finit. La misuritorile
experimentale au fost amplasate accelerometre intr-un numar insuficient de puncte
pentru a realiza o asemenea comparatie (3 pe cutie si cite unul pe boghiu, in directie
verticald, respectiv transversald). Decelarea cu mai mare exactitate a modului propriu
§1 nu numai a zonelor de rezonants, se poate face daci se monteaza, in special pe cutia
vehiculului, dar si pe ramele de boghiuri, pe toate directiile, a mai multor zeci, poate
chiar sute, de traductoare de deplasare sau de accelerometre.

Totugi, in limitele diagramelor prezentate, se remarci o bund concordanti cu
rezultatele experimentale, a rezultatelor teoretice la care am ajuns; diferentele intre
calcule si experiment provenind pe de-o parte din modelare, iar pe de altd parte se
datoréndu-se prezentei amortizoarelor §i a neliniaritatilor introduse de acestea.

Masuritorile experimentale mai demonstreazi si faptul ci vehiculul nu raspunde
identic in diferite puncte de masurare, ceea ce vine sa confirme ce a fost prefigurat in
cap. 4, prin intermediul diagramelor de rdspuns dinamic trasate in extremitatea cutiei,
deasupra pivotului i in mijlocul cutiei.

7.3. Incerciri experimentale pe stand, la excitatii in fazi si in opozitie
de faz3 ale osiilor

In capitolul 4 a fost prezentat un studiu teoretic privind raspunsul dinamic al
vehiculuhui, la excitatii sinusoidale in faza, respectiv in opozitie de faza ale osiilor.
~ Vehiculul incercat pe stand in acest mod a fost un vagon de calatori tip 19 - 87 - 116.3
" cu 9 compartimente si coridor lateral, echipat cu boghiuri Y28 BR, avand urmaitoarele
caracteristict:

- semiampatamentul vehiculului 85m
- distanta intre extremitatea cutiei §i crapodina 4.05m
- masa cutiei pe unitate de lungime 1300 kg/m
- masa ramei boghiului 1500 kg
- ampatamentul boghiului 2.56 m
- suspensia primar3 gi secundara cu arcun elicoidale
- rigiditatea suspensiei primare 175410 N/m
- rigiditatea suspensiei secundare 74.62-10° N/m

Au fost efectuate o serie de teste la frecvente de excitafie cuprinse in intervalul
[0 - 24 Hz]. In figura 7.19. si 7.20 s-au dat pozifiile in care au fost amplasati
traductorii de deplasare si accelerometrele pe vagonul testat, la excitafii in faza ale

iilor, respectiv in opozitie de faza ale ostilor. ‘ ' .
sl In ﬁ%le 7.21. si 7.22. sunt date: raspunsul dinamic al vagonului gol, testat la

excitafii in faza ale osiilor i raspunsul dinamic al vagonului la excitatii in opozitie de
faza ale osiilor, datorate unei abateri de la circularitate a rotilor de + | mm.
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Fig. 7.19. Amplasarea traductorilor de deplasare gi a accelerometrelor pentru testele
vagonului la excitatie in fazd ale osiilor
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Concluziile rezultate din raportul de incercari sunt:

# frecventa cuplati inaltd a miscarii verticale este diferitd la cele 2 boghiuri (8.23 Hz,
respectiv 9 Hz), '

# frecventa de incovoiere a cutiei in plan vertical se afli la aprox. 10 Hz;

# frecventa de rezonanta a galopului de boghiuri rezulti la 12.8, 13.4 si 14.4 Hz; desi
nu se¢ comenteaza in raport, pe figura 7.22. se observa clar o zond de rezonanti la
migcarea de galop a boghiurilor la valorile de 10 Hz, respectiv 10.2 Hz.

Obtinerea unor diferente intre determinarile frecventelor miscarilor de galop,
recunoscute de autorii experimentului, se¢ datoreazd migcarilor longitudinale ale
ramelor de boghiuri, dar §i amplasirii unor bare intre cutiile de osie si ramele
boghiurilor pentru limitarea miscarii de galop a acestora, respectiv amplasirii unor
ancore sub sasiu pentru fixarea vehiculului pe stand.

Comparatia rezultatelor teoretice, prezentate in capitolele 2, 3, 4 si 6 trebuie s3
se faca sub rezerva diferentelor constructive intre vehiculul calculat (vagonul de clasi)
st vehiculul incercat (vagon de caldtori). Se poate remarca totusi, cu excepfia migcarii
de galop a boghiurilor, ci celelalte frecvente proprii ale migciarilor oscilatorii analizate
si raspunsurile dinamice sunt comparabile.

Asupra acestui vagon s-au efectuat §i teste dinamice prin montarea unor mase
suplimentare la fiecare din rofile vehiculului, urmirind raspunsul dinamic sub actiunea
unui dezechilibru al rotilor vehiculului, la viteze cuprinse in intervalul 0 - 250 km/h.
Rezultatele obtinute au condus la o valoare maximi a accelerafiei verticale a
boghiurilor la frecventa de 11.5 Hz, o cregtere rapidd a acceleratiei verticale a

mijlocului cutiei in jurul valorii de 9 Hz cu un maxim la aproximativ 11.4 Hz.
‘ O seric de teste au urmdrit sd determine direct frecventele proprii ale
; vehiculului, precum si coeficientii de amortizare ai suspensiilor §i amortizarea interna
a cutiei vehiculului. In tabelul 7.3. sunt sisternatizate rezultatele pentru mai multe
masuratori efectuate. Oscilatiile libere s-au realizat prin intreruperea brusca, la tranzitia
spre frecventele de rezonanti decelate, a solicitarilor sinusoidale aplicate rofilor prin
intermediul rolelor standului.

Tabel 7.3. Misuritori privind frecvengele proprii ale vehiculului

Rezonanta Rezonant(a Rezonanti Incovoiere
cuplati joasad cuplata inaltd galop boghiu cutie
[Hz] [Hz] [Hz] [Hz]
fati | spate | fata spate | faja | spate
1.08 1.06 8.8 9.2 13.0 | 13.7 9.88
fnmta 1.11 L11 8.92 9.35 13.3 14 10.1
111 - - - 13.75 15 10.2

Incercarile experimentale au fost completate cu teste statice in scopul
d inarii flexibilitatii verticale a suspensiilor si a flexibilitatii longitudinale a

ii cutie - boghiuri. ) . .
lcgamﬂAlnaliza tabelului 7.3. releva insa si faptul ca frecveniele proprii se determina pe
standul de incercari cu o oarecare aproximatie; legaturile introduse pentru ancorarea

vehoculului denatureaza de asemenea rezultatele.
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7.4. Teste efectuate pe TGV

Masurirorile experimentale care vor fi prezentate in acest paragraf provin din
diverse surse bibliografice, dar toate au fost efectuate pe echipamente de tip TGV, care
circuld in mod curent cu viteze in jurul valorii de 300 km/h.

In figura 7.23. s-a dat raspunsul dinamic al mijlocului cutiei, determinat prin
calcul, dar i experimental [11]. Se poate observa o buna concordantd cu masuritorile
experimentale; in plus sunt evidente frecventele modurilor proprii de vibratie ale cutiei
de vagon TGV.
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Fig.7.23. Spectrul de densitate de putere a acceleratiei la mijlocul cutiei TGY

In figurile 1.1. si 1.2. (vezi cap. 1) au fost de asemenea prezentate un mod

propriu de vibratie al structurii cutiei, respectiv un spectru de raspuns dinamic al
structurii cutiei. Autorul lucrarii [11], remarci prezenta unor tipuri de moduri proprii
fﬁm&. banda de frecventa (8 - 14 Hz) - l'fl 9.8; 1!.3 gi !3.4 Hz' - incovoiere
generald combinati cu migcari ale peretilor laterali, acoperisului si podelei. _
# Tipul 11 - banda de frecventd (14 -26 Hz) - lfd 17.2; 19.65 21.5 $i 26 H; - torsiune
generald a cutiei, combinata cu migcari ale peretilor laterali §i ai acoperisului. o
# Tipul III - banda de frecven(a (24 - 40 Hz) - la‘24.5} 29.5; 31.3 5i 35.4 Hz - migcari
- te localizate in zona acoperisului, ant'renand §1 peretii latergh. '

In figura 7.24. s-a dat raspunsul dinamic al unei cutii de vehlcql motor tip TQV,
cod Z 7001, masurat pe cale la viteza de 270 km/h [12]. Analiza spectrului de
densitate de putere a acceleratiei permite determinarea cu suficientd precizie a
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frecventelor cuplate ale suspensiilor §i a frecventei proprii de incovoiere a cutiei. Din
figurd, rezulta frecven{a cuplati joasd de 1.2 Hz, frecventa cuplata inaltd de 4 Hz si
cea de incovoiere a cutiei de 8 Hz,

2
91,
10-3 P Lr
—= ¥ SIS S _‘E
a Ina—
[ v‘“a,,‘)u\, - Z ——
; ]‘ i
ool A [ |
& Lo
P
! A L | ! i
SRR -
10- YNV W ™
= =
N\ AVEREN 7
- ‘ IV IRV S A
ST N R V] SR WA
oL LY
- ; ]
I T T
o 4 6 8 10 12 14 16 18 20’
L2 4 8 Frequence (Hz)
Fig.7.24. Spectrul de densitate de putere
a acceleratiei 1a mijlocul cutiei (Z 7001)

Frecventele caracteristice de oscilatie ale cutiei au fost de asemenea determinate
experimental, dar se afirma [58] ca ele pot fi determinate cu buna precizie §i prin
" calcul. Pentru aceste experimente, pentru verificarea comportarii in regim dinamic, a
fost utilizat un vehicul echipat cu boghiuri Y 32 Al
Dinamica transversald este apreciatd prin reprezentarea spectrelor de densitate
de putere a sumet, respectiv a diferentei acceleratiilor trapsvcrsalc ale cutiel inrc_gistratc
in dreptul pivotilor (fig.7.24). Din figurd rezulta cu claritate frecven;glq de clitinare +
ruliu de cutie la valorile de 0.6 Hz si 1.45 Hz. Cunoagterea functiecde transfer 1n
directie transversald permite deducerea frecventei decuplate de serpuire a cutiei, care in
cazul studiat este de 1.13 Hz (fig.7.26.). . ' o |
Dinamica verticala se apreciaza similar, prin reprezentarea sumei §i diferentei
spectrelor de densitate de putere a aceeleratiilor vcrtlcalc.rr'xﬁsuratc in drcptul pivotilor,
obtinindu-se frecven{a joasd cuplatd (de siltare) a cutier de 1.05 Hz, iar frecventa
miscarii de galop a cutiei de 1.28 Hz (fig.7.27.).
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In figura 7.28 s-a dat un spectru de densitate de putere a acceleratiei la mijlocul
cutiei, care a fost determinat experimental pe cale la viteza de 270 km/h, utilizand
doud tipuri de boghiuri: Y 231 care echipeazi TGV Sud - Est i Y 237 A care
echipeazi TGV Atlantique [24]. Se poate remarca o diferenti evidenti intre cele dous
raspunsuri dinamice, datoratd adoptirii unor solufii moderne si eficiente la boghiul Y

237.
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Fig.7.28. Spectre de densitate de putere a acceleratiei
verticale a mijlocului cutiei (linie noud; v=270 km/)

In privinfa boghiurilor utilizate la TGV, in figurile 7.29. si 7.30. este data
evolutia spectrului de densitate de putere a accelerafiei transversale a boghiurilor cu un
cuplu antiserpuire nul [58]. Se afirmi ca varful care apare la viteza de 220 km/h la

frecventa de cca.4 Hz indica o diminuare a stabilitatii boghiului.
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7.5. Experimente efectuate pe tramvaiul TIMIS

In anul 1988, 1a Timisoara, au fost efectuate o serie de masuritori experimentale
asupra tramvaiului TIMIS, echipat cu boghiuri bimotoare, de tipul celor prezentate in
paragraful 6.3. al prezentei teze. Cercetirile experimentale au fost efectuate de citre
specialisti de la laboratorul de cercetare din ICPV - ASTRA Vagoane Arad.

Din raportul de cercetare [144], rezultd c& au fost efectuate masuritori pe cale
la sarcina nominali (5 cilitori/ m”) si la sarcina maxima (8 cilitori/m?). Masuritorile
pe cale au urmarit determinarea valorii eficace, a valorii medii, respectiv a valorilor
maxime $i minime ale acceleratiilor osiilor, boghiurilor, respectiv cutiei vehiculului la
circulatia in aliniament, la trecerea peste aparatele de cale st la circulatia in curbi. Au
fost masurate acceleratiile elementelor vehiculului intr-un regim combinat la vitezi
variabila in intervalul 5 - 40 km/h.

Concluziile raportului remarci un grad puternic de solicitare al boghiurilor, care
se datoreazi defectelor liniei; acest fenomen rezultd si din analiza spectrelor de
densitate de putere a acceleratiei masurate pe cutiile de osie. Trebuie mentionat aici
faptul cé rotile la acest vehicul sunt elastice, cu elemente de cauciuc intercalate intre
obada si butuc, astfel ca semnalul la cutia de osie este deja atenuat. Raportul mai
remarcé prezenta unor defecte izolate pronuntate ale liniilor, care produc o solicitare
foarte puternica prin soc a elementelor vehiculului. La circulatia in curba, apar forte
transversale de valori destul de ridicate.

In tabelul 7.4. sunt date acceleratiile masurate pe elementele vehiculului, la
sarcina maxima.

Tabel 7.4. Acceleratii méisurate pe tramvai la sarcina maxima

Parametrul Valoare Valoare Valoare
medie [g] | minima [g] | maxima [g]
'| acceleratie verticala cutie de osie 0.4630 -4.046 5.578
acceleratie verticala boghiu 0.2314 -2.238 2.891
acceleratie verticald cutie 0.1896 -0.1853 0.6367
acceleratie transversala cutie de osie 0.2615 -1.958 1.788
acceleratie transversala cutie 0.051 -0.1645 0.2809

In standul de incercani de dinamica ruldri, aflat la Arad, au fost efectuate
misuritori experimentale prin simularea semnalulqi pe verticali preluaj’ ‘de pe f:ale,
obtinandu-se in general valori similare cu cele din parcurs. Acceleratiile verticale
masurate la nivelul osiilor sunt date in tabelul 7.5.

Tabel 7.5. Acceleratii masurate pe tramvai la sarcina maxima in stand

Valoare Valoare Valoare
Paramend medie [g] | minima [g] | maxima [g]
acceleratie verticala cutie de osfe 1 0.3403 -1.601 2327
acceleratie verticala cutie de osie 2 0.3388 -1.757 2.786
acceleratie verticala cutic de osie 3 0.3862 -1.688 2. 23?
acceleraie verticald cutie de osie 4 0.3401 -] 685 2031 !
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Au fost evaluate frecventele proprii caracteristice ale vehiculului; valorile
precizate in raport sunt:

# frecventa joasa verticald a cutiei: 1.0-2.3Hz
# frecventa proprie de vibratie structurala a cutiei 12.3 Hz
# frecenta proprie a oscilatiilor transversale cca. 1 Hz

In masura comparatiilor posibile cu rezultatele teoretice obtinute prin modelarea
numericad a tramvaiului echipat insa cu boghiuri CAROMET, rezulti o concordanta cu
frecventele proprii masurate experimental. Existd totusi o diferentd intre frecventa
proprie de incovoiere verticald a cutiei calculati §i detrminati experimental. Ea se
datoreazd modelarii numerice, care a fost facutd numai cu bare, nefiind luate in
considerare influentele elementelor care contribuie la rigiditatea cutiei. Se constat3 si
faptul ci aceste cutii sunt dupd parerea mea foarte rigide, deci i foarte grele. In
principiu, se poate interveni in constructia cutiei, prin modificarea structurii acesteia,
pénd cind rezultd o frecventi proprie de incovoiere verticald de cca. 9 Hz; acesta nu
trebuie sa fie insa singurul criteriu de apreciere a calitaii constructiei cutiei, ci trebuie
luate misuri ca tensiunile din elementele structurale si nu depaseascd valorile
admisibile.
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CAPITOLUL 8

SINTEZA LUCRARIIL, CONCLUZII

GENERALE SI CONTRIBUTII PERSONALE

Lucrarea de fati reprezinta o sinteza a activititii de cercetare desfagurati de
autor pe parcursul a mai multor ani, in vederea determindrii modurilor proprii de
oscilatie ale vehiculului feroviar, utilizdnd diverse metode: analitice, operationale §i
numerice. Teza abordeazi gi studiul raspunsului dinamic al diferitelor elemente
componente ale vehiculului feroviar (boghiuri, cutie) la diverse tipuri de excitatii
ale osiilor.

Lucrarea este structurati pe 8 capitole, prezentate gradual (de la modele mai
simple la modele tot mai complexe). Dupd o scurtd introducere, in capitolul 2 se
realizeazi o investigatie a oscilatiilor proprii verticale ale vehiculului, cu metode
analitice. Capitolul 3 este afectat unui studiu cu metode operationale pentru
determinarea raspunsului dinamic al vehiculului la excitatii de tip impuls unitar gi
sinusoidale, pe directie verticald. Incepand cu capitolul 4, se elimini ipoteza privind
rigiditatea infinitd a cutiei vehiculului, calculdndu-se riaspunsul dinamic la excitatii
sinusoidale in faza §i in opozitie de faza ale osiilor. modelul matematic este in acest
caz unul mult mai complex, deoarece se ajunge la sisterne de ecuatii diferentiale de
ordinul 7, care sunt rezolvate analitic. Partea cea mai ampla a tezei este dedicata
metodei elementului finit ca metoda de studiu a modurilor proprii de oscilatie ale
vehiculului; dupa prezentarea din capitolul 5 la nivel teoretic a metodei, in capitolul
6 sunt date rezultate numerice obtinute prin modelarea unor vehicule feroviare de
diverse tipuri (vagon de clasd, tramvai) . Pentru validarea rezultatelor teoretice, in
capitolul 7 sunt date o serie intreagd de rezultate experimentale, provenite in urma
masuritorilor pe cale §i pe standuri speciale de dinamica rulini. Capitolul 8 este
afectat prezentarii unor concluzii generale §i a contributiilor personale.

In capitolul 1 - INTRODUCERE (pag. 8 - 15) - se prezintd, pe lings
importanta §i actualitatea studiului in domeniul dinamicii \_/chlculelor feroviare, o
trecere sumard in revistd a preocupdrilor pe plan mondial, punind accent pe
metodele de investigatie utilizate in stabilirea comportamentului vibratoriu al
vehiculului la circulatia pe calea ferat?. ) o

Sunt prezentate modele mecanice pe care s-au efectuf'n stgdl! de oscilatii a]eT
vehiculului feroviar cu considerarea structurilor portante ca infinit rigide, precum si
studii efectuate pe cutiile de TGV (Fran‘ta) si ICE (Germania) cu metoda
elementului finit, modele la care sunt luate in considerare mmalc ela;tn:c
(reale) ale acestor structuri. Pentru validarea rezultatelor teoretice, au fost realizate
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standuri deosebit de complexe si de performante, in special in tarile cu mare traditie
§1 potential economic; sunt date exemple in acest domentiy, inclusiv realizirile din
tara noastrd. Sunt prezentate o serie de posibilitati actuale de modelare a
comportérii statice $i dinamice a vehiculului feroviar cu ajutorul unor pachete de
programe ultraperformante, care au adus studiul teoretic cel putin la nivelul celui
experimental; cu aceste programe sunt posibile analize statice, cinematice, dina-
mice, studii asupra fortelor de contact roati - §ina, studii de circulatie in curba, etc.

In final, sunt stabilite obiectivele prezentei teze, dintre care amintim:

- determinarea diferenielor care apar in modul de evaluare a
frecventelor proprii de oscilatie ale vehiculului prin efectuarea calculelor cu diverse
metode, pentru un acelasi vehicul, precum si compatibilitatea rezultatelor cu
masuratorile experimentale;

- incercarea de a realiza un studiun sintetic §i cat mai profund al
comportamentutui vibratoriu al vehiculului, in speti al tuturor maselor suspendate,
cu modele care sa contind un numar de cdteva mii de grade de libertate, urmarind
modul in care se cupleaza migcarile vibratorii structurale ale elementelor care intra
in componenta vehiculului cu moduri de oscilatie datorate suspensiilor intercalate
intre cutie si boghiuri, respectiv intre boghiuri si osii.

Capitolul 2 - STUDIUL OSCILATIILOR PROPRII VERTICALE ALE
VEHICULELOR FEROVIARE, CU METODE ANALITICE (pag. 16 - 32)
prezinta la inceput un studiu analitic al modelarii vehiculului feroviar cu doua trepte
de suspensie pentru determinarea frecventelor proprii si a modurilor proprii
caracteristice in plan vertical. Se face o prima evaluare a acestor frecvente pentru un
vagon de clasa realizat la ASTRA - Vagoane Arad, vagon care va fi analizat pe tot
parcursul acestei teze. S-a facut un studtu al influentei gradului de incarcare alke
vagonului asupra frecvenielor proprii ale migcdrilor oscilatorii verticale. Dintre
concluziile studiului se reaminteste faptul ca frecventele proprii ale boghiurilor sunt
diferite, deoarece pe unul din boghiuri este montat generatorul de curent, ca gradul
de incircare al vagonului nu afecteaza frecveniele proprii ale boghiurilor.
Boghiurile vehiculului au doua migcari de saltare, una cuplatd cu migcarea de
siltare a cutiei, iar cealaltd cuplati cu migcarea de galop a cutiei. Diferenta intre
frecventele proprii ale acestor doud saltari de boghiuri este nesemnificativa.

In capitolul 3 - DETERMINAREA RASPUNSULUI DINAMIC
VERTICAL AL VEHICULULUI FEROVIAR, CU METODE OPERATIONALE
(pag. 33 - 51) - pe langa prezentarca bazelor teoretice de st.udiu, prjivind. calculul
raspunsului dinamic vertical la excitatie de tip impuls unitar $1 sinusoidale ale
osiilor, se realizeaza un calcul efectiv al ﬁmcu’ilor_de qansfer ale miscarilor aﬂate in
studiu, pentru vagonul de clasd In aceastd situafie sunt lv:xatc /inconsiderare
amortizarile din suspensii, trasdndu-se diagrame de tip Nyquist si ale modulelor
functiilor de transfer, in mod special pentru acceleratiile elementclor structurale ale
vehiculului. O prima concluzie este aceea ¢ boghiurile prezinté un réspuns dinamic

mai accentuat decdt cutia vehiculului pe cea mai mare parte a plajel de frecvente

BUPT



160
Se excepteaza aici zona in care cutia intrd in rezonantd in cazul miscarilor
oscilatorii de saltare, respectiv de galop; miscarea de ruliu a cutiei este din acest
punct de vedere situata in intregime sub celelalte miscari ale cutiei. Diagramele de
tip Nyquist permit tragerea unor concluzii importante asupra stabilitatii miscarilor
oscilatorii studiate, respectiv asupra rezervei de stabilitate; toate miscirile studiate
sunt, din acest punct de vedere, stabile. Din diagramele Nyquist rezulta cu usurinta
§i valoarea defazajului intre excitatie §i raspuns (pot fi trasate chiar variatii ale
acestor defazaje in functie de frecventa). Frecventele proprii rezulti cel mai rapid
din variatiile modulelor functiilor de transfer ale miscarilor oscilatorii studiate.

Capitolul 4 - CALCULUL OSCILATILOR VERTICALE CU
CONSIDERAREA CUTIEI VEHICULULUI CA STRUCTURA ELASTICA (pag.
52 - 72) prezinta doud modele matematice complexe pentru analizarea migcarilor
cuplate de siltare a cutiei §i boghiurilor combinati cu migcarea vibratorie de
incovoiere in plan vertical a cutiei elastice, respectiv pentru studiul migcarii cuplate
de recul §i galop a boghiurilor, combinatd cu miscarea vibratorie de incovoiere in
plan vertical a cutiei elastice. Sistemele de ecuatii diferentiale se complica mult prin
luarea in considerare a amortizirii interne a cutiei; acest lucru este insa obligatoriu,
deoarece rezultatele obtinute la neglijarea amortizérii interne sunt denaturate, mai
ales la mijlocul cutiei, considerati ca structuri elastici. Pe baza unor programe
proprii de calcul, sunt prezentate o serie de rezultate numerice (raspunsuri dinamice
ale vehiculului in diverse puncte caracteristice) pentru frecvenfe cuprinse in
intervalul [0 - 55], rulirile fiind efectuate pentru vagonul de clasa.

Concluziile studiului au fost prezentate in cadrul capitolului; cele mai
importante dintre ele sunt ca modelarea prin eliminarea ipotezei privind rigiditatea
infiniti apropie mult rezultatele teoretice de cele obtinute experimental, deoarece in
intervalul de interes, cutia vehiculului are cel putin un mod propriu de vibratie
structural, cel de incovoiere in plan vertical, care poate si se suprapund peste
migcarile oscilatorii de saltare, galop sau chiar ruliu ale boghiurilor; aceste situatii
trebuie sa fie evitate (in special suprapunerea cu miscarea de recul si galop a
boghiurilor). Se demonstreaza faptul ca puncte diferite din cutia vehiculului
raspund in mod diferit la aceeasi excitatie, lucru constatat in absolut toate experi-
mentele efectuate; aceste raspunsuri diferite sunt imposibil de obtinut teoretic pe
modele care nu iau in considerare structura elastica a cutiei.

In cazul vagonului incarcat, raspunsul cutiei se situeazd in general sub
raspunsul obtinut pentru vagonul gol. Mai importanta este insa reducerea frecventei
de incovoiere a cutiei, datoratéd in mod cert cr@stqrix de masé. La vehiculele @@c
(tramvaie, metrouri) reducerea frecventei este mai drastica, deoarece masa cutiei se
poate dubla de la vehicul gol la maxim ingarcat. .Cl.mj frecvemele proprii de
oscilatic ale boghiurilor nu sufera modificari esentiale in functic de gradul de
incircare, pot apare situatii de reducere a confortului pentru anumite stari de
% iculului.
mcarca\r/ealil:r::h:acsl;lunsului dinamic in zona de r@onaptﬁ su'uculfala a gutici este
destul de ridicata, ceea ce aratd cd devine obligatorie luarea in considerare a
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clasticitafii cutiei la proiectarea vehiculelor modeme, prin aplicarea modelelor
prezentate sau a unor modele numerice care elimini cea mai mare parte din
ipotezele simplificatoare ale studiilor cu metode analitice sau operationale.

Capitolul 5 - METODA ELEMENTULUI FINIT LA CALCULUL
DINAMIC AL STRUCTURILOR ELASTICE (pag. 73 - 95) - contine numai
clemente teoretice care realizeazi o introducere, pe baza unei formulari variationale,
a metodei elementului finit. Acest capitol reprezinti o incercare, sper reusits, de a
prezenta, intr-un mod unitar i logic, etapele de rezolvare a unei probleme clasice de
valori proprii ale structurilor elastice. Plecind de la ecuatiile fundamentale din
teoria elasticititii, respectiv de la principiul variational de minimizare a unei
functionale, se prezintd modul de utilizare al metodei elementului finit pentru
minimizarea energici de deformatie a structurii. In acest mod se realizeazi o
introducere elegantd a matricii de rigiditate elementale, tinidnd seama si de
aproximarea pe elementul finit.

Deoarece in problemele de valori proprii este nevoie de matricea de rigiditate
a structurii §i de matricea de masa a acesteia, este prezentat modul in care se obtin
initial matricile elementale in cazul utilizarii elementelor finite de tip bara spatiala,
respectiv de tip placa patrulaterd cu comportament general (membranal si de
incovoiere). Matricea de rigiditate a structurii se obfine in urma unui procedeu
special de asamblare a matricilor de rigiditate elementale, iar matricea de masa a
sistemului este in mod elegant introdusa prin asamblarea matricilor de masa
elementale deduse din energia cinetici a elementului finit. In final sunt date
ecuatiile care guverneaza miscarile oscilatorii libere ale sistemului considerat.

In acest capitol, pentru a nu complica in mod inutil expunerea, nu s-au
discutat termeni care nu au fost ulterior folositi in exemplele de calcul numeric.
Este vorba de forte de volum si/sau de suprafatd, stiri de tensiuni si/sau de
deformatii initiale, §i chiar forte exterioare concentrate in nodurile structurii
discretizate. Intelegerea modului in care functioneazi metoda elementului finit
pentru calculul static si dinamic al structurilor elastice a permis utilizarea, in
cunogtinti de cauza, a unor programe specializate de calcul cu elemente finite;
modelirile de vehicule feroviare prezentate in tez3 vin in sprijinul acestei afirmatii.

In capitolul 6 - REZULTATE NUMERICE OBTINUTE CU METODA
ELEMENTULUI FINIT (pag. 96 - 135) - au fost prezentate o serie de modelari a
elementelor structurale ale vehiculului feroviar, respectiv de modelare a vehiculului
in ansamblu. Au fost efectuate studii complexe privind modurile proprii ale
vagonului de clasi si ale boghiurilor Minden - Deutz care echipeaza acest tip de
vagon, ale boghiurilor bimotoare de tramvai: T[MIS 2si CAROMET, precum si un
studiu al comportarii oscilatorii al tramvaiului TIMIJ cchxpgt cu ‘boghxur!
CAROMET. In cazul vagonului de clas3 este prezet_ltat un studmu al mﬂu?m,e,
pozitiei vagonului in garnitura de tren asupra valorilor frecvenielor proprii de

oscilatic ale acestuia.
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O primd concluzie o reprezintd faptul c& fiecare vehicul are o comportare
propric din punctul de vedere al oscilatiilor proprii, care este legata de
caracteristicile sale tipo-dimensionale, distributia de mase, suspensii, legaturile
existente intre diversele elemente structurale (cutie - boghiuri, boghiuri - osii, etc.).
Rezulti de aici ci este necesar un studiu al intregului ansamblu, pe caz concret;
numai prin modelare numerica se permite o analizi mai completd a comportarii de
ansamblu a vehiculului.

In principiu, studmul oscilatiilor cu metoda elementului finit este posibil de
facut in faza de proiectare a vehiculului, plecdnd de la un proiect initial; rezulta
avantajele economice deosebite, dar §i faptul ca proiectantul poate estima calititile
vehiculului in discutie, chiar inainte de realizarea prototipului.

O parte din valorile frecventelor de oscilatie ale cutiei si boghiurilor poate fi
comparata cu valorile obtinute prin metode analitice. Acolo unde comparatia a fost
posibila, diferentele intre cele doua metode nu sunt mari; ele apar totusi datoriti
unei evaludri aproximative a momentelor de inertic masice, datoritd concentrarii
masei intr-un singur punct la modelele simplificate rezolvate analitic. Cea mai mare
parte modurile proprii nu pot fi comparate cu valori obfinute in analize cu metode
analitice sau operationale, aceste metode implicind ipoteze simplificatoare
restrictive.

Pentru structurile ramelor de boghiuri, pe baza analizelor vibratiilor
structurale, se pot furniza solutii de imbunatatire a constructiei, astfel incit valoarea
frecventei proprii fundamentale structurale sa fie in domeniul supracritic; in plus, la
boghiuri motoare este necesard stabilirea zonelor de rezonantd si a motoarelor
electrice si evitarea unor suprapuneri cu zonele de rezonanta structurala a ramelor

de boghiuri.

In capitolul 7 - REZULTATE EXPERIMENTALE (136 - 157) - sunt
prezentate masuratori experimentale efectuate pe cale, pentru testarea calitatilor
dinamice ale vagonului de clasd avut in studiu teoretic in capitolele 2, 3, 4, 6 a
prezentei teze. Sunt de asemenea prezentate masuratori experimentale efectuate pe
standul de dinamica rulari de la Vitry (Franta), pe un vagon de calatori de
constructie franceza, supus la o serie de teste complexe, statice gi dinamice. Pentru
comparatie, sunt prezentate si masurdtori experimentale efectuate pentru diverse
variante ale TGV-ului, care circula in mod curent cu viteze in jurul valorii de 300
km/h si cu care s-a atins viteza de 515.3 km/h, ceea ce reprezinta recordul mondial
de viteza, pentru vehicule ce ruleaza pe cale ferata clasica. In final, sunt prezentate
o serie de masurdtori experimentale cu tramvaiul TIMIS 2 echipat cu boghiuri
bimotoare, de tipul celor modelate numeric in paragraful 6.3. al prezentei teze.

Cele mai multe diagrame reprezinta spectre de densitau;_ de putere a
acceleratiei verticale sau transversale, care rezulta in urma prelucrarii in frecventd a
semnalelor misurate pe cale sau in stand, in diferite puncte de interes fie pe vehxcu'l,
Rezultatele experimentale valideaza qugepea modelarilor ma;ematxcg ale vehi-
culului, constatind o evidenta corppatlbthtatc intre calcule §i experiment. Este
vorba aici in special de masuratorile efectuate cu vagonul de clas3, asupra caruia
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s-au concentrat studiile teoretice ale prezentei teze; mici diferente intre calcule si
experiment pot si provini fie datorits simplificirilor introduse in modelare, fie, la
fel de plauzibil, faptului ¢ nu sunt luate in considerare toate neliniaritatile
introduse in special de amortizoarele din suspensii.

Misuritorile experimentale permit in principiu determinarea zonelor de
rezonanta ale elementelor structurale, respectiv a frecventelor proprii ale vehiculului
in ansamblu. Nu intotdeauna este posibila decelarea cu exactitate a modului propriu
caracteristic la o anumiti frecvents, fie din cauza faptului ci in banda de frecventi
respectivd sunt combinate mai multe moduri proprii de vibratie, fie numarul de
accelerometre montat pe vehicul este insuficient. Precizia masuratorilor nu este insa
aceeasi cu precizia rezultatelor obtinute prin modelare numerica.

Contributii personale

Diagramele care reprezinti suprapunerea variatiilor modulelor
functiilor de transfer ale tuturor elementelor care intervin in studiu sunt utile pentru
aprecierea zonelor de rezonanti ale cutiei §i boghiurilor. Pentru toate migcarile
oscilatorii verticale studiate, pentru fiecare tip de excitatie, am realizat programe
proprii in mediul de programare MathCAD care permit §i 0 postprocesare
corespunzitoare prin facilitatile grafice puse la dispozifia utilizatorului.

Pentru determinarea raspunsului dinamic al vehiculului la excitatie in
faza, respectiv in opozitie de faza ale osiilor, cu considerarea structurii elastice a
cutiei §i a amortizarii interne a acesteia, am realizat programe pe baza unei
demonstratii proprii in vederea deducerii sistemelor de ecuatii de migcare.
Programele permit modificarea tuturor parametrilor suspensiilor vehiculului, analiza
in orice domeniu de frecventd, ceea ce le face utile pentru imbunititirea calitatijor
dinamice ale vehiculului, inca din faza de proiectare a acestuia.

O contribufie personalid in ceea ce am prezentat in capitolul 5 o
reprezinta o tratare unitara, logicd, in vederea solutiondrii problemelor de valori
proprii ale structurilor elastice modelate numeric cu clemente fmitc de tip bara si
placa patrulatera cu comportament membranal si de incovoiere, plecand de la
formularea variationala aplicata ambelor tipuri de elemente finite.

O contributie personald o constituie demonstratia privind introducerea
matricii de rigiditate a barei spatiale via formularea varia‘tionala, prin minimizarea
energici de deformatic, utilizdnd functii de interpolare polmqmialc speciale, care sa
conduca la posibilitatea de tratare monodimensionald a unei problm din spatiul
tridimensional. Prin acest mod de tratare sunt evitate unele concepte din mecanica
structurilor privind "nodurile rigide” $i "nodurile articulate” ale barelor, care nu sunt

specifice metodei elementului finit.

Consider de asemenea ca, pentru placi, am prezentat o tratare unitara a
elementului finit patrulater cu comportament membranal si flexional, ca cel utilizat
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de mine in modelarea structurilor vehiculelor feroviare. Problema incovoierii
placilor este inc inclusi in aria preocupirilor cercetitorilor in domeniu, astfel ca
noile programe de calcul cu elemente finite permit‘electja unuia sau altuia din
tipurile de elemente, functie de problema care se rezolva.

O contributie personald o reprezintd analiza vibratorie a intregului
ansamblu al vehiculului cu doui trepte de suspensie, prin modelare numericd cu
elemente finite. In limitele bibliografiei consultate, nu am intilnit o asemenea
analiza, care permite calculul oscilatiillor cutiei §i boghiurilor, precum §i cel al
vibratiilor structurale ale cutiei §i boghiurilor.

In vederea caracterizarii unitare a formelor proprii de oscilatie a
vehiculului feroviar, am propus o utilizarea unei terminologii unitara, in care sa fie
denumite oscilatii migcirile datorate suspensiilor si vibratii cele datorate elasticitatii
structurii. Cand este vorba o migcare combinata se propune urilizarea termenului de
oscilatie, care este un termen mai general.

De asemenea consider drept contributii personale modelarea prin
sisteme de bare articulate a suspensiei secundare gi a legaturilor dintre cutie i
boghiuri, respectiv dintre boghiuri §i osii, pentru diferite solutii constructive
implementate la vehiculele analizate. Poate fi observatd diferenta evidenta intre
modul de transmitere a forfelor longitudinale si transversale de la cutie la boghiuri,
in cazul vagonului in raport cu tramvarul huat in studmu.

Studiile privind variatiile frecventelor proprii in raport cu gradul de
incircare al vehiculului, in special la vehicule urbane, care conduc la obtinerea unor
suprapuneri ale modurilor de vibratie structurale ale cutiei peste moduri proprii de
oscilatie ale boghiurilor (datoratc suspensiei primare), suprapuneri care nu pot fi
evitate, reprezintii de asemenea o contribufie personali.

Studiul asupra frecventelor proprii ale vehiculului feroviar remorcat in
functie de pozitia acestuia in cadrul gamiturii de tren reprezinti o contributie
personala; s-a dovedit ¢4 frecventa de recul a cutiei vehiculului sufera o modificare
demna de luat in considerare, la vagonul de capat aparand si un cuplaj cu o migcare
de galop a cutiei datorat legaturii elastice longitudinale unilaterale in tampoane.

Pentru realizarea acestei teze a fost necesara parcurgerea unor domenii
extrem de vaste si extrem de diverse. Voi aminti aici analiza matematica, metode
operationale, metode numerice, teoria vibratiilor, mecanica structurilor, rezistenta
materialelor, analiza spectrald, element finit, programarea calculatoarelor.

Tehnoredactarea computerizati a tezei a fost realizata integral de autor,
utilizand in fapt doua editoare de texte WORDPERFECT 5.1 si WORD for

WINDOWS 6.0.
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