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Introducere

Privit din perspectiva istorica, transportul pe calea ferata a evoluat constant in ritmul
epocilor care s-au succedat de-a lungul a aproape doua sute de ani, cunoscand insa o adevarata
revolutie in ultimii 40 de ani cand a devenit evidenta necesitatea de a se adapta la cerintele unei
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societati in permanentd schimbare. Aflat in concurentd cu transportul rutier si cel aerian,
transportul feroviar a trebuit sd devind mai rapid, mai sigur, mai confortabil si nu in ultimul
rand, mai eficient $i mai putin poluant, pentru a-si ocupa locul privilegiat iIn domeniul
transportului din zilele noastre.

Unul dintre aceste aspecte 1l reprezinta regimul de vibratii la care orice vehicul feroviar
este expus in timpul circulatiei din cauza fenomenelor de interactiune dintre vehicul si
suprastructura caii de rulare. Specific vehiculelor feroviare este faptul ca vibratiile acestora se
manifestd pe un interval foarte larg de frecvente incepand de la 0,5 Hz si mergéand pana la 5000
Hz. Ocupand un interval atat de extins de frecvente, vibratiile vehiculelor feroviare iau forme
diferentiate ce pot fi puse in evidenta prin aplicarea principiului decuplarii vibratiilor, in functie
de frecventele proprii ale vehiculului, ca sistem mecanic, sau ale unor subsisteme ale acestuia
care devin sisteme de sine statatoare in baza principiului mentionat.

Studiul vibratiilor roatd-sina are o importanta practica deosebita pentru a identifica cu
atentie mecanismele prin care aceste vibratii se produc si pentru a gasi cdile si mijloacele de
diminuare a acestora. Rezolvarea problemelor ridicate de vibratiile sistemului roata-sina a atras
atentia de-a lungul timpului a numerosi cercetari, incepand cu Stephan Timoshenko, care au
imbogatit sistematic patrimoniul stiintific prin studii teoretice si cercetdri experimentale. Prin
tematica propusd, lucrarea de fatd se incadreaza firesc in curentul general al cercetarilor in
domeniul vibratiilor sistemului roatdsina, contribuind la imbunatatirea modelelor teoretice de
studiu a acestor tipuri de vibratii. Perfectiondrile introduse in modelul de studiu a vibratiilor
sistemului roatd-sind permit investigarea a noi aspecte ale vibratiilor sistemului roata-sina cu
potential de aplicabilitate in vederea imbunatatirii transportului feroviar.

Din punct de vedere stiintific, tema propusa 1n aceasta teza privind vibratiile sistemului
roata-sina se incadreaza intr-un domeniu mult mai larg cu multiple aplicatii, care este cunoscut
sub denumirea generica problema sarcinii mobile sau moving load problem 1in literatura
anglosaxoni [94]. In dinamica structurilor elastice, prin sarcind mobili se intelege o forta care
isi modifica in timp suportul, iar domeniul mentionat mai sus are ca obiect de studiu raspunsul
structurilor elastice la sarcini mobile.

In aceasta lucrare, se propune o solutie relativ simpla care 1nsa asigurd o foarte buna
precizie a calcului, asa cum se va vedea pe parcurs.

Astfel, primul obiectiv specific constd in aproximarea caracteristicilor elastice forta
deformare ale placutelor de sina si ale prismei de balast printr-o functie biliniara, caracterizata
printr-o portiune ‘elastica’ si una ‘rigida’ si un punct de tranzitie de la portiunea elastica la cea
rigidd. Pentru aceasta, pentru fiecare caz in parte, s-a plecat de la caracteristica neliniarad
fortadeformare corespunzatoare si s-au determinat rigiditatea caracteristicii biliniare pe cele
doud portiuni si coordonatele punctului de tranzitie. De asemenea, s-a determinat domeniul de
aplicabilitate al caracteristicii biliniare, precum si erorile pe care utilizarea acesteia le introduce
in raport cu caracteristica neliniara originara. Atingerea acestui obiectiv a necesitat rezolvarea
unei complicate probleme de minim prin metoda celor mai mici patrate. Dificultatea problemei
rezidd Tn numarul mare de variabile care trebuie luate in calcul si, din aceastd cauza, a

Al doilea obiectiv specific a avut ca tel includerea acestor caracteristici biliniare ale
placutelor de sina si ale prismei de piatra spartd in modelul sinei considerata ca o grinda infinita
pe fundatie continud cu doua straturi elastice. Primul strat elastic introduce efectul placutelor
de sin, iar al doilea strat elastic, efectul prismei de piatrd sparti. In aceasti etapa intereseaza
lasarea ginei sub actiunea sarcinii statice (aplicata de roatd). Este o problema neliniard pentru
ca prin cumularea celor doua caracteristici biliniare rezulta o caracteristica cu trei ramuri de tip
liniar si trebuie calculatd lungimea zonelor de sind care reazema pe fiecare portiune in parte.
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Pentru rezolvarea ecuatiilor obtinute din conditiile la limite scrise pentru sectiunile de jonctiune
ale diferitelor zone ale sinei s-a elaborat o procedurd iterativi bazata pe algoritmul
NewtonRaphson.

Odata delimitate zonele sinei care lucreaza pe diferitele portiuni ale caracteristicii
fundatiei elastice, se poate trece la al treilea obiectiv specific: raspunsul dinamic al sinei,
calculat sub formi de receptantd. In aceastd etapd se ia in considerare si efectul inertial al
traverselor. Spre deosebire de modelele clasice la care sina este reprezentata printr-o grinda pe
fundatie elastica omogena (rigiditate si amortizare constante de-a lungul fundatiei), in lucrarea
de fatd, fundatia elastica este de tip neomogen intrucat rigiditatea si amortizarea se modifica de
la 0 zona la alta a sinei in mod corespunzator caracteristicii cu trei ramuri.

Al patrulea obiectiv specific rezulta din necesitatea de a avea un reper de comparatie a
rezultatelor obtinute cu noul model. In acest scop a fost elaborat un model echivalent cu
caracteristicd elasticdi omogena si s-a calculat rdspunsul dinamic al sinei. Parametrii de
echivalentd sunt lasarea sinei si a traverselor in dreptul sarcinii statice.

Modelarea osiei montate reprezintd al cincilea obiectiv specific. Pentru aceasta, este
elaborat un prim model analitic care este bazat pe teoria grinzii Euler-Bernoulli cu corpuri rigide
atasate pentru a modela corpul osiei si rotile. Acest model are rolul de referinta pentru cel deal
doilea model, mult mai complex, care tine seama de geometria complicata a rotilor cu ajutorul
metodei elementelor finite. Rezultatele similare obtinute cu cele doud modele in ceea ce
priveste modurile proprii de incovoiere de joasa frecventd ale osiei montate dau consistenta
acestei abordari.

Al saselea obiectiv specific constd In asamblarea modelului cdii si cel al osiei montate
pentru a definitiva modelul pentru studiul vibratiilor sistemului roatd-sina. Sunt luate in
considerare si masa suspendatd a cadrului de boghiu si suspensia primara obtindndu-se un
model cuprinzator cu un domeniu extins de frecventa.

Dupa elaborarea modelului pentru studiul vibratiilor sistemului roatd-sina se trece la
atingerea urmatoarelor doud obiective specifice: comparatia dintre rezultatele obtinute cu
modelul propus in aceasta lucrare, cu fundatie neomogena, si rezultatele obtinute cu un modelul
clasic echivalent si, respectiv, analiza influentei principalilor parametri neliniari ai placutelor
de sind si ai prismei de piatra sparta asupra nivelului de vibratii.

Ultimul obiectiv specific constd in validarea modelului propus prin comparatia
rezultatelor obtinute prin masuratori cu cele furnizate prin aplicarea modelului cu fundatie
neomogena.

Structura tezei este articulata pe sapte capitole dupa cum urmeaza.

Primul capitol, pune in evidenta, asa cum s-a vazut deja, importanta temei abordate in
aceasta lucrare, obiectivul principal, precum si obiectivele specifice. In final, sunt trecute in
revistd lucrdrile elaborate de-a lungul stagiului de doctorat si publicate de catre autor sub
coordonarea conducdtorului de doctorat si a membrilor comisiei de indrumare.

Capitolul al doilea este dedicat analizarii stadiului actual al cercetarilor in domeniul
temeli, respectiv vibratiile sistemului roata-gina.

Capitolul 3 se ocupa de modelarea ciii de rulare cu caracteristica neliniara. In primul
subcapitol este prezentata procedura de aproximare a caracteristicii elastice neliniare a
placutelor de sind si a prismei de piatrd spartd printr-o functie biliniard. Este prezentat apoi
modelul cdii de rulare si se determind deplasarea sinei si a traverselor sub actiunea sarcinii
statice. Se trece la elaborarea modelului echivalent cu caracteristica elastica omogena pe baza
deplasarii sinei si a traverselor sub sarcina staticad. Sunt deduse ecuatiile raspunsului dinamic
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atit pentru modelul cu caracteristicd elasticd neomogena, cat si pentru modelul echivalent cu
caracteristicd elasticd omogend. Ultima parte este rezervatd analizei raspunsului dinamic,
facandu-se o comparatie intre rezultatele obtinute cu cele doud modele.

Tn capitolul 4 este prezentat modelul osiei montate. Tn prima parte, este elaborat modelul
analitic al osiei montate bazat pe teoria grinzii Euler-Bernoulli cu mase rigide atasate. Ca
element ilustrativ este consideratd osia montatd a unui vagon de calatori aflat in exploatarea
curentd pe reteaua CFR. Sunt puse 1n evidentd modurile de excitatie simetrica si antisimetrica
si sunt calculate si analizate functiile de raspuns 1n frecventa, respectiv receptanta in sectiunile
rotilor. In cea de a doua sectiune a capitolului este prezentat modelul osiei montate elaborat pe
baza metodei elementelor finite. Este un model 3-D alcatui din aproape 11000 de elemente
tetraedrice cu peste 20000 de noduri. Pentru rularea pe calculator s-a utilizat pachetul de
programe ANSY'S. Este calculatd receptanta rotilor considerand cele doua moduri de excitatie
care apoi este comparata cu receptanta rotii obtinuta cu modelul analitic.

Capitolul 5 are ca obiect studiul vibratiilor sistemului roatd-sina cu ajutorul modelelor
elaborate anterior care acum sunt integrate in modelul Tntregului sistem avand ca elemente
componente sina, osia, masa suspendata a boghiului si suspensia primara. Sunt prezentate
relatiile contactului elastic dintre roata si sind pornind de la teoria neliniara a lui Hertz privitoare
la contactul dintre doua corpuri elastice. Sunt deduse ecuatiile regimului armonic permanent,
calculandu-se expresiile functiilor de raspuns in frecventa ale marimilor de interes ale
modelului: deplasarea rotii si a sinei In sectiunea de contact cu roata, deplasarea masei
suspendate a boghiului, precum si forta de contact si forta din suspensia primara. In continuare,
sunt determinate ecuatiile regimului aleatoriu, prezentandu-se si o procedurd pentru
determinarea spectrului extins al excitatiei sistemului roatd-sina: nivelmentul caii la frecvente
joase si rugozitatilor suprafetelor de rulare la frecvente medii si inalte. Ultima parte a capitolului
este ocupata cu analiza vibratiilor roatd-sind, punctandu-se aspectele relevante pe care modelul
propus in aceasta lucrare le pune in evidenta.

Capitolul 6 este destinat prezentarii incercarilor experimentale efectuate cu scopul de a
avea un referential in vederea validarii modelului teoretic pentru studiul vibratiilor sistemului
roatd-gind. Este descrisd pe larg procedura de organizare a incercarilor, aparatura folosita, iar
apoi sunt analizate rezultatele obtinute. Concret, incercarile au fost efectuate cu un tren
experimental la circulatia in linie curenta cu diferite viteze de circulatie si au avut ca obiectiv
principal masurarea acceleratiilor la nivelul cutiei de osie si cadrului de boghiu de la un vagon
de calatori. Analiza spectrelor de acceleratie mdsurate a ardtat existenta defectelor de
poligonalizare a rotilor, ceea ce a permis elaborarea unei proceduri de comparare a spectrelor
de acceleratie masurata cu cele determinate prin calcul, validandu-se astfel modelul teoretic.

Tn ultimul capitol al tezei, al 7-lea, sunt prezentate principalele concluzii privind studiul
vibratiilor sistemului roatd-sind desprinse din analiza rezultatelor teoretice obtinute. Sunt
prezentate contributiile originale si sunt indicate o serie de posibile cai de dezvoltare a
cercetarilor ulterioare.

Teza se incheie cu un capitol de Bibliografie continand 172 referinte bibliografice.

Contributii personale

Capitolul 3 are ca scop determinarea raspunsului dinamic al sinei in termeni de
receptantd punand in evidenta influenta neliniaritdtilor caracteristicii elastice a placutelor de



cauciuc si a prismei cdii. Pentru aceasta, este dezvoltat un model original care este prezentat
succint in cele ce urmeaza.

Asadar, pentru modelarea caii cu caracteristici elastice neliniare se propune un model
cu doud etaje elastice, unul pentru placutele de cauciuc, iar celdlalt pentru prisma cdii, liniarizat
in jurul pozitiei de echilibru a caii sub sarcina statica. Caracteristic acestui model este faptul ca
rigiditatea fundatiei se modificd de-a lungul caii. Astfel, existd o zona in jurul sarcinii statice
unde fundatia functioneaza pe portiunile rigide ale caracteristicilor elastice ale celor doua etaje
elastice. Mai departe, este o zond de tranzitie In care fundatia lucreaza pe portiunea elasticd a
placutelor de cauciuc si pe portiunea rigida a caracteristicii prismei cdii, pentru ca mai apoi, la
distantd mai mare de sectiunea sarcinii statice, fundatia caii sa lucreze pe portiunile elastice ale
caracteristicilor placutelor de sina si prismei cdii. Se observa ca modelul este cu caracteristica
elastica neomogena, motiv pentru care in continuare se face referire la modelul liniarizat cu
caracteristicd elastica neomogend (MLCEN).

Pentru comparatie, se va utiliza un model liniar, dar cu fundatie omogena, la care
caracteristica elastica nu se modifica de-a lungul cdii. Acesta este obtinut plecand de la efectul
sarcinii statice asupra cdii, respectiv ldsarea sinei si a traverselor in sectiunea in care actioneaza
sarcina staticd. Practic, cu ajutorul modelului caii cu caracteristica elasticd neliniard se
calculeaza lasarea sinei si a traverselor In sectiunea sarcinii statice, iar apoi se determind
constantele elastice ale unui model cu fundatie cu caracteristicd omogena. Se va face referire la
acest model ca fiind modelul liniar cu caracteristica elastica omogend (MLCEOQ).

Modelul liniar cu caracteristica elastica omogena

In figura 22 este prezentat modelul liniar echivalent care are in compunere o grinda
infinita de tip Euler-Bernoulli caracteristica elastica omogena.
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Fig. 22. Modelul liniar cu caracteristica elastica omogena.
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Fig. 23. Comparatie intre modelul neliniar si MLCEO in ceea ce priveste deplasarea sinei si a traverselor.

Figura 23 prezintd deplasarea sinei si a traverselor de-a lungul caii pentru cele doud
tipuri de modele, considerand valorile maxime ale fortelor de apasare, Qo. Se observa in primul
rand faptul ca deplasarea sinei este mai mare decat deplasarea traverselor aspect care se justifica
prin efectul elasticitatii placutelor de sina. Pe curba care aratd deplasarea sinei calculatd dupa
modelul neliniar sunt figurate sectiunile de trecere de la caracteristica rigid-rigid la cea
elasticrigid si apoi de la caracteristica elastic-rigid la cea elastic-elastic. Rezultatele obtinute cu
cele doua tipuri de modele sunt foarte apropiate In vecindtatea sectiunii in care actioneaza forta
staticd, iar apoi apar unele diferente. Astfel, se constatd ca deplasarea sinei si a traverselor de-a
lungul caii sunt mai mici in cazul modelului liniar cu caracteristica elasticd omogena. Pe cale
de consecinta, aceasta arata cda MLCEO supraestimeaza rigiditatea caii.
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Fig. 24. Comparatie intre modelul neliniar si MLCEOQO fin ceea ce priveste momentul de incovoiere.

Figura 24 prezintd momentul de incovoiere de-a lungul cdii calculat cu cele doua
modele. In mod evident, solicitarea la care este supusa sina datoritd momentului de incovoiere
este maxima 1n sectiunea de incarcare si scade pe masura ce distanta creste fata de sectiunea
fortei de incarcare. In apropierea fortei, MLCEO supraestimeazi valoarea momentului de
incovoiere. In schimb, tendinta se inverseaza in cAmpul departat de forta de incircare.

MLCEQO va fi utilizat drept referinta pentru raportarea rezultatelor obtinute cu ajutorul
modelului neliniar pentru regimul armonic permanent.

Modelul liniar cu caracteristica elastica neomogena

Dupa ce s-a calculat deplasarea sinei si cea a traverselor sub actiunea sarcinii statice
care actioneazd asupra sinei si s-au stabilit portiunile de lucru ale caracteristicilor elastice ale
placutelor de cauciuc si ale prismei cdii, se poate trece la calculul raspunsului dinamic, respectiv
la calculul receptantei sinei si a traversei. Aceasta presupune ca asupra sinei actioneaza o forta
armonica AQ(t) de amplitudine AQ si frecventa v.

Practic, este vorba despre liniarizarea modelului neliniar al caii in jurul pozitiei de
echilibru sub sarcina staticd pe roatd. In functie de marimea sarcinii statice pe roatd, se
deosebesc trei cazuri dupa cum urmeaza.

Primul caz se refera la situatia in care sarcina statica pe roatd nu depaseste limita Q12
corespunzatoare trecerii de la portiunea elastica la cea rigida a caracteristicii biliniare a prismei
caii (k2 — ko1). Atat placutele de sina, cat si prisma caii lucreaza pe portiunile elastice ale
caracteristicilor biliniare, iar modelul rezultat are caracteristica elasticd omogena.
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Fig. 25. Modelul ciii pentru regimul dinamic in cazul elastic-elastic.

Al doilea caz apare cand sarcina statica pe roata depaseste limita Q12, dar este mai mica
decat limita Q23. Placutele elastice lucreaza numai pe portiunea elastica a caracteristicii
biliniare, iar prisma caii lucreaza pe portiunea rigida a caracteristicii biliniare intr-o zona din
apropierea sectiunii de aplicare a sarcinii statice. Lungimea acestei zone este calculatd conform
celor prezentate la § 3.3. In rest, prisma cii lucreaza pe portiunea elastica. Modelul este cu
caracteristica elastica neomogena.

lAO(t)
ElLm O+—x +AW(X,1)
' '
Ci1 . C11 1511

Fig. 26. Modelul ciii pentru regimul dinamic in cazul elastic-rigid.

Daca asupra sinei actioneaza numai sarcina statica, atunci trecerea de la portiunea rigida
la cea elastica a caracteristicii prismei caii este delimitata de o singura sectiune a carei pozitie
este data de calculul de la § 3.3. Cand asupra sinei actioneaza si o fortd dinamica (armonica),
atunci, elementele stratului inertial al traverselor aflate in imediata vecinatatea a sectiunii de
trecere vor lucra, mai mult sau mai putin, in timpul compresiunii, pe portiunea rigida, iar in
timpul destinderii pe ramura elastica a caracteristicii prismei caii. Cu alte cuvinte, exista o zona
de tranzitie in jurul sectiunii de trecere de-a lungul careia regimul de vibratie al elementelor
stratului inertial al traverselor este influentat atat de portiunea elastica, cat si de cea rigida a
caracteristicii biliniare a prismei cdii. Acum, daca amplitudinea fortei dinamice este mica,
atunci influenta vibratiei stratului inertial al traverselor din zona de trecere de la portiunea rigida
la cea elasticd a caracteristicii prismei de balast asupra regimului dinamic al sinei este
neglijabild. Ca urmare a acestui fapt, rezultd un model liniarizat cu caracteristica elastica
neomogena.
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Ultimul caz apare dacd sarcina statica pe roata este mai mare decat limita Q23. Acest caz
este similar cu cel precedent cu deosebirea cd de data aceasta sunt doua sectiuni de tranzitie,
una cand se face trecerea de la portiunea rigida la cea elastica a caracteristicii biliniare a
placutele de sina (k12 — Kku1), iar cea de a doua, la trecerea de la portiunea rigida la cea elastica
a caracteristicii biliniare a prismei caii (k22 — k21). Consideratiile de mai sus se aplica si in acest
caz, rezultand un model liniarizat cu caracteristica elasticd neomogena.

b h b

lAQ(t)
(=hdal O+—Xx [t+AW(X,1)
C11 c1l1 01‘22 & C11 C11
ki1 ki1 L ki2 | ki1 L ky4
m LI-Az(x,t)
C22

Fig. 27. Modelul ciii pentru regimul dinamic in cazul rigid-rigid.

Cazul rigid-rigid: Q > Q23.

Cazul rigid-rigid este cazul general si se refera la faptul ca ambele structuri elastice ajung sa
lucreze pe portiunea lor rigidd in zona centrald din jurul sectiunii sarcinii verticale. Pentru
aceasta, sarcina statica Q trebuie sa depaseasca sarcina de prag Q3. Figura 27 arata modelul
mecanic care reflectd acest caz.

Analiza raspunsului dinamic al caii

In continuare sunt prezentate cele mai importante aspecte ale rispunsului dinamic al
sinei utilizind MLCEN. Asa cum s-a mentionat, ca elemente de comparatie sunt luate
rezultatele care se obtin cu ajutorul MLCEO.

Avand in vedere faptul ca sarcina maxima pana la care poate fi aplicatd varianta C este
de 128 kN, valoare care este mai mare decat sarcina staticd admisa pe roatd pe retelele feroviare
europene (125 kN), pentru analiza se aleg parametrii modelului liniar echivalent corespunzatori
acestei variante.

sina (b) 1
= traversa

— sina (a)
traversa

&

=3
o

L3

Modulul receptantei [m/N]
5
Faza [rad]
o

-10

-
o

10° 10’ 10° 10
Frecventa [Hz] Frecventa [Hz]

1 102

Fig. 28. Rispunsul dinamic al sinei si al traversei in sectiunea fortei armonice — MLCEO (cazul C): (a)
modulul receptantei; (b) defazajul.
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Se considerd pentru inceput cazul MLCEO fara amortizare. Fig. 28 prezinta raspunsul
dinamic al sinei si al traverselor in sectiunea fortei armonice de excitatie, respectiv modulul
receptantei si defazajul.
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Fig. 29. Undele de incovoiere prin sinid (MLCEO): (a) 50 Hz; (b) 100 Hz; (c) 200 Hz; (d) 400 Hz.

Comparand rezultatele obtinute cu cele doud modele de amortizare, se observa ca in
domeniul frecventelor mai mari decat cea de a doua frecventd de rezonanta acestea sunt
similare: receptantele calculate tind asimptotic spre receptantele obtinute cu modelul fara
amortizare. De asemenea, ambele modele influenteaza raspunsul dinamic al caii in zona
frecventelor de rezonantd si de antirezonanta in aceiasi maniera, reduc raspunsul dinamic in
dreptul frecventelor de rezonanta si determind o anumitd amplificare a acestuia la frecventa de
antirezonantd. Cu toate acestea, rdspunsul dinamic al caii la joasd frecventa are in mod evident
o amplitudine mai mica in cazul amortizarii histeretice. Mai mult, receptanta calculatd cu
modelul histeretic nu tinde la receptanta calculatd cu modelul neamortizat asa cum se intampla
in cazul amortizdrii vascoase, ci este mai micd decat aceasta, ceea ce semnifica o rigidizare a
modelului caii.
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Fig. 34. Domeniile de frecventa in care amortizarea histeretica a placutelor de cauciuc si a prismei
de balast influenteaza raspunsului dinamic al sinei (MLCEOQO).

Figura 34 prezinta domeniile de frecventa in care amortizarea histeretica a placutelor de
sind si a prismei de balast influenteaza receptanta sinei. Daca in privinta influentei amortizarii
histeretice a placutelor de cauciuc se constata aceeasi tendinta ca in cazul amortizarii liniare,
atunci in ceea ce priveste influenta amortizarii histeretice a prismei caii, aceasta se manifesta
nu numai printro reducere a receptantei in zona primei frecvente de rezonantd si o marire a
receptantei sinei la frecventa de antirezonanta, ci si printr-0 rigidizare pe intregul domeniu de
frecvente situate sub prima frecventa de rezonanta.

Un aspect foarte important al raspunsului dinamic al sinei care influenteaza capacitatea
acesteia de a produce zgomot este legat de modul in care descreste amplitudinea undelor de
incovoiere de-a lungul caii. Daca amplitudinea descreste mai putin in raport cu distanta pana la
punctul de excitatie, atunci vibratia sinei este mai intensa si, ca urmare, cantitatea de energie
mecanica transformata in energie acusticd este mai mare — zgomotul produs de sina este mai
intens.
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Fig. 38. Raspunsul dinamic al cdii — comparatie cantitativi MLCEN - MLCEO (caz C): (a) receptanta sinei;
(b) receptanta traverselor.

Figura 38 permite o comparatie cantitativd a rezultatelor obtinute cu cele doua modele
de cale. Se observa ca receptanta sinei si cea a traverselor calculate cu MLCEN prezinta o serie
de varfuri situate la urmatoarele frecvente: 76,6, 113,8, 129,9 si 436,8 Hz. Totodata pot fi
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observate regimuri de tip antirezonant atat pentru sina, cat si pentru traverse la 77,2, 128,3,
211,3 $1437,7 Hz. Se reaminteste cda MLCEO prezinta doua frecvente de rezonanta la 63,3 Hz
si la 306,0 Hz, precum si o frecventd de antirezonanta la 155,2 Hz. Niciuna dintre aceste valori
obtinute cu MLCEO nu se regiseste printre valorile omoloage date de calculul cu MLCEN. In
plus, la frecvente joase, receptantele rezultate din aplicarea MLCEO sunt mai mari decat cele
de la MLCEN, ceea ce indica faptul ca MLCEO subestimeaza rigiditatea caii.

In conditiile in care apar diferente atdt de mari intre rezultatele obtinute cu modelul
neliniar si cu cel liniar echivalent, este nevoie de o investigare suplimentara pentru gasi motivul
acestor diferente.

Cauzele acestor diferente rezida din valorile rigiditatilor MLCEO care sunt mult diferite
de cele ale zonei rigid-rigid care inconjoara forta de excitatie in cazul MLCEN si care determina
caracteristicile principale ale diagramei receptantei sinei in sectiunea fortei de excitatie.

Se poate semnala o mai buna potrivire daca in locul MLCEO echivalent se ia in
considerare MLCEO rigid-rigid. Cu toate acestea, exista diferente importante in domeniul de
frecventa cuprins intre prima frecventd de rezonanti si frecventa de antirezonanta. In primul
rand existd o discrepanta intre rezultatele date de cele doua modele In zona primei frecvente de
rezonanti. In al doilea rand, MLCEN arati existenta unei zone Tn care comportamentul este de
tip antirezonant la 150 Hz urmat apoi de o zona dominata de un varf al receptantei la 162 Hz.
Aceste diferente se pot explica prin faptul ca in cazul MLCEN, in acest domeniu de frecventa,
se propagd in zona din jurul fortei de excitatie (rigid-rigid) unde de propagare stationare
caracterizate prin existenta unor ventre si noduri. Aceste unde sunt rezultatul suprapunerii
undelor directe care pleacd din sectiunea fortei de excitatie si a undelor reflectate de
neomogenitatea fundatiei elastice in sectiunea in care se trece de la zona rigid-rigid la cea
elastic-rigid si apoi dupa o foarte mica distantd la zona elastic-elastic. Spre deosebire, la
MLCEO, datorita omogenitatii caracteristicii elastice a fundatiei, aceste tip de unde (de
propagare stationare) nu apare.

Calculele au fost efectuate pentru 6 frecvente relevante pentru a acoperi intervalele de
frecventd in care raspunsul dinamic al sinei prezintd particularitatile care au fost revelate mai
sus. Diagramele aratd diferente importante la toate frecventele de calcul intre modul cum
evalueazd fiecare model atenuarea undelor de incovoiere de-a lungul sinei, indiferent de
modelul de amortizare utilizat. Cele mai mari diferente sunt intre rezultatele date de MLCEN
si cel MLCEO echivalent.

Capitolul 4 prezinta modelul osiei montate in vederea utilizarii ulterioare pentru
simularea vibratiilor sistemului roatd-sina. Ca aplicatie numerica s-a considerat osia de la un
vagon de calatori seria 19-55 care poate circula cu viteze de pana la 140 km/h pe reteaua
feroviara romana (CFR). Vagonul este echipat cu boghiuri Minden-Deutz care sunt prevazute
cu saboti de frana.

Pentru calculul raspunsului dinamic al osiei montate in dreptul rotilor se utilizeaza doua
metode si anume, o metoda analiticd bazatd pe teoria grinzii Euler-Bernoulli si metoda
elementului finit. Ratiunea de a proceda in acest mod pleaca de la faptul ca metoda elementului
finit este un instrument teoretic foarte puternic, de mare precizie pe un domeniu intins de
frecventd, dar sunt situatii Tn care aceastd metodd poate da rezultate eronate datoritd
astfel de eventualitate se recomanda ca rezultatele obtinute cu metoda elementului finit sa fie
validate fie pe cale experimentala, fie cu ajutorul unui model analitic simplu care da rezultate
sigure, dar intr-un domeniu limitat de frecventa, de obicei la frecventa joasa.

14



MH/MU ' Jn/Ju Mn/Mu ' Jn/Ju

A
Mq,J M., J
3 3 s 2 My, Ely, Dy, p,So 2 - 03
S y
WZO u(Xo,f)
v | |
d d
- - - -

Fig. 1. Modelul mecanic 2 — D pentru metoda analitica: 1) osia; 2) rotile; 3) cutiile de osie.
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Fig. 3. Receptanta rotii la excitatie simetrica la suprafata de rulare.

Figura 3 prezinta receptanta la nivelul rotilor pentru cazul excitatiei simetrice aplicatd
la nivelul suprafetelor de rulare considerandu-se rotile in stare noud; domeniul de frecventa este
cuprins ntre 10 si 1000 Hz.

Receptanta rotii are un caracter bivalent. Pe de o parte, receptanta rotii are un caracter inertial,
graficul acesteia suprapunandu-se peste cel al receptantei osiei rigide pe o larga plaja de
frecvente. De notat ca aceasta caracteristica a receptantei rotii se manifestd la frecvente joase si
pana in apropierea celei de a doua frecventa de rezonantd cand receptanta rotii Incepe sa se
abatd in mod sensibil de la caracterul pur inertial.

Pe de alta parte, receptanta rotii are un caracter rezonant-antirezonant. Calculele arata
cd in domeniul de frecventd considerat, osia montatad are rezonante la 74,35 Hz, 399,1 Hz si
589,7 Hz. Caracterul antirezonant se manifesta la frecvente mai mici decat frecventele de
rezonantd si se explicd prin faptul ca osia este strdbatuta de unde de incovoiere de propagare
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care sunt emergente din sectiunile in care actioneaza fortele de excitatie (in cazul de fata, din
sectiunile rotilor) si se propaga spre cele doud capete ale osiei unde are loc reflexia acestora.
Undele reflectate se suprapun peste undele directe si astfel se formeaza undele stationare.
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Fig. 4. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie simetrica la suprafata de rulare.

Figura 4 prezinta receptanta in dreptul rotii si in dreptul cutiei de osie cand osia montata
este excitati simetric la nivelul suprafetelor de rulare. In mod evident, nu se modifica
frecventele de rezonanta ale osiei montate pentru cd acestea sunt o proprietate intrinsecd, insa
frecventele de antirezonantd se modificd in functie de sectiunea osiei care este luata in calcul.

La nivelul cutiei de osie, frecventele de antirezonantd apar la frecvente mai mari decat
frecventele de rezonanta.

Figura 5 arata graficele receptantelor in dreptul rotii si in dreptul cutiei de osie cand osia
montatd este excitata Tn mod simetric la nivelul cutiilor de osie. Dupa cum s-a aratat, acest tip
de excitatie ajuta sa se ia in calcul fortele care actioneaza asupra osiei montate prin intermediul
suspensiei primare. Receptanta rotii prezinta regimul antirezonant la frecvente mai mari decat
frecventa de rezonantd, respectiv la 74,95 Hz si la 420,7 Hz. Antirezonanta de dupa a treia
frecventa de rezonanta de la 589,7 Hz se produce la o frecventa mai mare de 1000 Hz cét este
limita de calcul considerata.
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Fig. 5. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie simetrica la nivelul cutiilor de osie.

Modulul receptantei [m/N]

= roata
= cutia de osie

10 e

14

10’ 10° 10°
Frecventa [Hz]

Fig. 6. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie antisimetrica la suprafata de rulare.

Receptanta la nivelul cutiei de osie experimenteaza regimul antirezonant la frecvente
sensibil mai mici decét frecventa de rezonantd. Astfel prima antirezonanta a cutiei de osie apare

la 52 Hz, a doua la 368,3 Hz, iar a treia frecventd de antirezonanta poate fi observata la 435,8
Hz.

Desi modelul dezvoltat in capitolul 5 privitor la vibratiile sistemului roatd-gina este
bazat pe ipoteza simetriei vehiculului si, din acest punct de vedere, intereseazd numai modurile

egeiw e

rezultatele obtinute pentru modurile de excitatie antisimetrica.

Figurile 6 si 7 prezinta raspunsul dinamic al osiei montate la nivelul rotii si al cutiei de
osie atunci cand excitatia este antisimetrica. In figura 6, excitatia antisimetrica este la nivelul
suprafetelor de rulare, in timp ce in figura 7, aceasta este aplicata la nivelul cutiilor de osie.
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Datorita excitatiei antisimetrice, raspunsul dinamic al osiei montate este dat de modurile
proprii antisimetrice. In domeniul de frecventa analizat, frecventele de rezonanta ale modurilor
antisimetrice ale osiei montate sunt la 160,5 Hz, 587,8 Hz, s1 942,0 Hz

Modulul receptantei [m/N]

= roata
= cutia de osie

14
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Fig. 7. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie antisimetrica la nivelul cutiilor de osie.

Este interesant de semnalat faptul ca la frecventa joasa, in domeniul in care se manifesta
caracterul inertial al raspunsului dinamic al osiei montate, receptanta la cutia de osie este mai
mare decat cea la nivelul rotii indiferent daca excitatia antisimetrica este aplicata la suprafata
de rulare a rotilor sau la nivelul cutiilor de osie. Explicatia consta in faptul ca distanta dintre
cutiile de osie este mai mare decat distanta dintre roti si astfel, la acelasi unghi de inclinare a
osiei montate ca urmare a aplicarii sistemul antisimetric de forte, deplasarea cutiei de osie este
mai mare decat deplasarea rotii.

In ceea ce priveste regimul antirezonant, acesta se manifestd intr-o maniera
asemanatoare cazului excitatiei simetrice 1n sensul ca daca excitatia antisimetrica este la roti,
atunci frecventele de antirezonantd ale receptantei rotii sunt mai mici decat frecventele de
rezonanta, iar frecventele de antirezonanta ale cutiei de osie sunt mai mari decat cele de
rezonantd (ca si in cazul excitatiei simetrice). Daca excitatia antisimetrica este la nivelul cutiilor
de osie lucrurile se petrec invers, receptanta rotii are frecventele de antirezonantd mai mari
decat cele de rezonantd, iar receptanta cutiei de osie are antirezonantele la frecvente mai mici
decat frecventele de rezonanta.

Metoda elementului finit

In aceastd sectiune este prezentati modelarea osiei montate cu ajutorul metodei
elementului finit [19]. Pentru aceasta, se utilizeaza pachetul de programe ANSY'S cu modulul
de raspuns armonic.
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Fig. 8. Modelul mecanic 3 — D pentru metoda elementului finit.

Fig. 9. Element tetraedric utilizat pentru discretizarea osiei.

—
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Fig. 10. Schema de discretizare a osiei.

Figura 8 prezinta modelul 3-D al osiei boghiului Minden-Deutz de la un vagon de calatori seria
19-55 care a fost utilizatd pentru aplicatia numerica a metodei analitice (v. § 4.1).
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Pentru modelarea cu elemente finite s-au utilizat elemente tetraedrice (fig. 9) avand
dimensiunea medie de 70 mm. Schema de discretizare cu elemente tetraedrice a osiei montate
cuprinde 10978 elemente cu 20110 noduri si este prezentatd in figura 10.

Crearea modelului 3D si simularea raspunsului armonic in mediul de lucru ANSYS s-a bazat
pe referintele [98] si [117].

(@) (b)

Fig. 11. Excitatia osiei pe suprafetele de rulare: (a) simetrica; (b) antisimetrica.

(@) (b)

Fig. 12. Excitatia osiei la cutiile de osie: (a) simetrica; (b) antisimetrica.

Pentru calcul raspunsului dinamic, s-au considerat 50 de moduri proprii care acopera
plaja de frecventa care se intinde pana la 1000 Hz. S-au aplicat forte armonice cu amplitudinea
de IN pe suprafata de rulare a rotilor, considerdndu-se doua situatii de excitatie, excitatie
simetrica — cele doud forte sunt in faza (fig. 11 a), si excitatie antisimetricd cand cele doua forte
de excitatie sunt in antifaza (fig. 11 b). De asemenea, s-a calculat raspunsul in frecventa la
nivelul rotilor si cutiilor de osie daca asupra osiei actioneaza forte armonice cu amplitudinea de
1 N in dreptul cutiilor de osie (fig. 12).

Vibratia osiei montate este rezultatul suprapunerii celor 50 de moduri proprii luate in
considerare. De precizat faptul cd, in general, un mod propriu de vibratie al unui sistem elastic,
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cum este si osia montatd, este legat de regimul oscilatiilor libere neamortizate care apare la o
anumita frecventa proprie sub forma unei vibratii armonice si prezintd o anumita distributie a
amplitudinilor. Daca sistemul este excitat de un factor perturbator periodic a carui frecventa
este egald cu frecventa unui anumit mod propriu de vibratie, atunci sistemul elastic prezinta
fenomenul de rezonanta.

@) (b)

Fig. 13. Modurile de incovoiere simetrici: (a) primul mod; (b) al doilea mod.

(a) (b)

Fig. 14. Modurile de incovoiere antisimetrica: (a) primul mod; (b) al doilea mod.

Pentru raspunsul in plan vertical al osiei montate, cele mai importante sunt modurile
proprii de incovoiere. Acestea sunt simetrice si antisimetrice dupa cum excitatia este simetrica
sau antisimetrica. Figurile 13 si 14 prezinta primele doud moduri proprii de incovoiere ale osiei
montate, respectiv simetrice si antisimetrice. Se observa forma caracteristica a distributiei
amplitudinilor de-a lungul osiei in functie de tipul modului propriu. In cazul modurilor proprii
simetrice de incovoiere, distributia amplitudinilor este simetrica in raport cu planul vertical care
trece prin centrul osiei montate, ca o functie para, prezentdnd un maxim 1n acest plan (ventru).
La modurile antisimetrice, distributia amplitudinii este antisimetrica precum o functie impara,
iar n planul vertical de simetrie al osiei, aceasta prezintda un nod.

La ambele tipuri de moduri proprii, cresterea ordinului conduce la complicarea formei
distributiei amplitudinilor in sensul cresterii numarului de sectiuni cu ventre sau noduri.

Figurile 15 si 16 prezintd receptanta rotii si osiei la cutia de osie pentru excitatia
simetricd atat la nivelul suprafetelor de rulare ale rotilor, cat si a nivelul cutiilor de osie pe
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domeniul de frecventa cuprins intre 10 si 1000 Hz. Frecventele de rezonantd in cazul excitatiei
simetrice sunt situate 72 Hz, 254 Hz si 724 Hz.
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Fig. 15. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie simetrica la suprafata de rulare (MEF).
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Fig. 16. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie simetrica la cutiile de osie (MEF).

Totodata, in diagramele din figurile 17 si 18 sunt prezentate receptantele la nivelul
rotilor si cutiilor de osie atunci cand excitatia este antisimetrica aplicata la suprafetele de rulare
(fig. 17) si la cutiile de osie (fig. 18). Pentru excitatie antisimetricd a osiei montate, pot fi
observate frecventele de rezonanta la 127, 470 si 1045 Hz.

In general, diagramele prezinti aceleasi caracteristici observate in cazul utilizarii
modelului analitic, motiv pentru care nu vor mai fi puse in evidenta. Existd o foarte buna
similitudine in domeniul frecventelor joase, de pand la cca. 100 Hz.

In continuare, atentia este concentratd asupra diferentelor care apar in ceea ce priveste
frecventele de rezonantd ale osiei montate. Pentru aceasta, in tabelul 2 sunt trecute frecventele
de rezonanta ale osiei montate calculate cu cele doud modele.
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Fig. 17. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie antisimetrica la suprafata de rulare a rotilor
(MEF).
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Fig. 18. Receptanta rotii si a osiei la cutia de osie la excitatie antisimetrici la cutiile de osie (MEF).

Este evident faptul ca exista diferente intre frecventele de rezonanta calculate cu cele
doud modele. Aceste diferente pot fi justificate prin aceea ca modelul analitic este mai simplu.
Acesta nu ia in calcul o serie de efecte cum sunt cele datorate rotirii sectiunilor transversale ale
osiei ca efect al fortelor de forfecare, precum si efectul datorat deformabilitétii rotilor; se
reaminteste ca in modelul analitic rotile sunt considerate corpuri rigide.

Cu toate acestea, este important sd se remarce faptul cd in cazul primului mod de
incovoiere simetrica al osiei montate, frecventa de rezonanta are valori foarte apropiate: 72 Hz
cu modelul cu elemente finite si 74 Hz cu modelul analitic. Acest rezultat este de natura sa dea
consistentd modelului cu elemente finite care va fi folosit in capitolul 5 pentru studiul vibratiilor
sistemului roata gina.

Pe de altd parte, variatia receptantei la nivelul rotii In functie de frecventa este similara
cu cea prezentata in alte lucrari de specialitate [80, 89, 122, 124].

Tn capitolul 5 este prezentat modelul pentru studiul vibratiilor sistemului roati-sina bazat
pe modelul neliniar al caii de rulare prezentat in capitolul 3 si pe cel al osiei montate prezentat
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in capitolul 4. Cele doua modele mentionate sunt completate cu modelul masei suspendate a
boghiului pentru a extinde domeniul de frecventa in registrul frecventelor joase, precum si cu
modelul contactului elastic dintre roata si sind, bazat pe teoria contactului elastic dintre doua
corpuri solide a lui Hertz.

Prima parte a acestui capitol este rezervata asamblarii partilor care alcatuiesc modelul
propus in aceastd lucrare. Sunt stabilite ipotezele de calcul si este prezentata liniarizarea
contactului elastic roata-sina.

Sectiunea a doua a capitolului este dedicata scrierii ecuatiilor de miscare ale modelului
pentru regimul armonic permanent. Scopul acestui capitol este calculul functiilor de raspuns in
frecventd ale marimilor care descriu acest regim de vibratie.

In sectiunea a treia sunt prezentate ecuatiile regimului aleatoriu, plecand de la spectrul
densitatii de puterea a excitatiel sistemului roatd-sind, sau, cum 1 se mai spune, spectrul
densitatii mediei patratice. Se precizeaza cd prin extinderea frecventei de aplicabilitate a
modelului, excitatia este datorata pe de o parte abaterilor de nivelment ale caii de rulare, abateri
care sunt cauzate de imperfectiunile geometrice ale terasamentului cdii si care sunt caracterizate
prin lungimi de unda mari, iar pe de alta parte, de rugozitatile suprafetelor de rulare care sunt
cauzate de imperfectiunile suprafetelor de rulare provenite din procesul tehnologic de fabricatie
si ca urmare a uzurii in timpul circulatiei; acestea din urma au lungimi de unda mici. Este
prezentata o metoda originala de sintetizare a spectrului densitatii de putere a excitatiei plecand
de la spectrul densitatii de putere a nivelmentului recomandata de literatura de specialitate si de
la spectrul nivelului limitd de rugozitate care este inclus in normele care reglementeaza
incercarile de zgomot ale vehiculelor feroviare.

In ultima parte a acestui capitol este prezentatd analiza comparativi a rezultatelor
privind regimul vibratiilor aleatorii ale sistemului roatd-sind obtinute cu modelul liniar
echivalent al cdii si cu modelul neliniar al acesteia. Se reaminteste ca modelul neliniar al caii
se refera la includerea caracteristicilor neliniare ale placutelor de sind si prismei de balast in
raspunsul dinamic al sinei prin determinarea rigiditatii etajelor elastice ale modelului in functie
de sarcina staticd pe roatd si de portiunile elastice si rigide ale caracteristicilor placutelor de
sind si ale prismei de balast. In esentd acesta este un model liniarizat cu caracteristici elastice
neomogene valabil in jurul pozitiei de echilibru a cdii sub actiunea sarcinii statice pe roata.

Modelarea sistemului roatd-sina in vederea studierii regimului de vibratii verticale se
bazeaza pe o serie de ipoteze simplificatoare care sunt unanim acceptate in literatura de
specialitate. Astfel, se pleaca de la constatarea ca atat vehiculul feroviar, cat si calea de rulare
sunt structuri mecanice simetrice in raport cu planul vertical median. Mai mult, o cerintd de
baza a exploatarii vehiculelor feroviare consta in asigurarea echilibrarii sarcinilor statice pe
rotile vehiculului atat in stare gol, cat si in stare Incarcat. Aceasta face ca cele doua fire ale caii
sa fie solicitate Tn mod egal de fortele verticale care apar la nivelul contactului roata-sinad in
timpul circulatiei. In aceste conditii, este de asteptat ca, pe de o parte, uzurile suprafetelor de
rulare ale sinelor si, pe de alta parte, abaterile privind geometria caii de rulare sa imbrace forme
sensibil asemanatoare pe cele doua fire ale caii. Rezulta de aici o prima ipoteza simplificatoare:
ansamblul vehicul-cale de rulare este redus la o jumatate al carei plan de separare este planul
vertical longitudinal. Cu alte cuvinte, in studiile privind vibratiile verticale, se lucreaza cu un
model mecanic 2D care reprezintd Y4 de vehicul care ruleaza pe o sina.

A doua ipoteza se referd la domeniul de frecventa in care se afld frecventele proprii ale
vehiculului si frecventele proprii ale sistemului roata-sina. Frecventele proprii ale vehiculului
sunt cuprinse intre 0 — 20 Hz, iar vibratiile verticale ale acestuia sunt induse in principal de
abaterile de nivelment ale cdii. Aceste abateri de nivelment provin din denivelarea prismei caii
si sunt caracterizate prin lungimi de unda cuprinse intre 3 m si 100 - 120 m. Pentru vitezele de
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circulatie uzuale aceste lungimi de unda induc vibratii de joasa frecventa excitand modurile de
vibratii ale vehiculului.

Frecventele proprii ale sistemului roata sind sunt mai mari de 40-50 Hz, iar excitatiile
provin de la rugozitdtile suprafetelor de rulare ale rotilor si sinelor. Lungimile de unda ale
rugozitatilor suprafetelor de rulare sunt mai mici de 3 m si pot sd ajungd pand la cativa
centimetri. Frecventele vibratilor induse sistemului roata-sina pot ajunge la 2 — 3000 Hz.

Din cele doud aspecte prezentate mai sus rezulta ca vibratiile vehiculului sunt decuplate
de vibratiile trenului de roti al vehiculului la circulatia pe sine. Coroborand cu prima ipoteza,
se deduce ca pentru studiul vibratiilor de la nivelul interfetei dintre roti si sine este suficient s
se ia 1n calcul numai trenul de roti care circuld pe o sind. Influenta partii suspendate a
vehiculului este redusa la sarcina statica care actioneaza pe fiecare roatd. Prin aceasta, se pune
in evidenta faptul ca cuplajul dintre roti prin intermediul suspensiei este neglijabil.

A treia ipoteza se referd la cuplajul dintre roti prin intermediul undelor de incovoiere
care se propaga prin sina si care au fost analizate in detaliu in capitolul 3. S-a observat ca la
orice frecventa, prin sind se propagd o unda evanescenta care poate fi Insotitd sau nu de o unda
de propagare. Au fost determinate domeniile de frecventa in care prin sind se propagda doua
unde evanescente sau o undad evanescenta si o unda de propagare. La frecvente medii undele de
incovoiere de propagare se atenueaza pe distante relativ mici datoritd amortizarii. Numai in
domeniul de frecventa al rezonantei sinei pe traverse, domeniu care se afla la peste 800-1000
Hz, undele de incovoiere de propagare au o atenuare mai mica si din aceasta cauza devin
eficiente pe distante mai mari putand astfel cupla rotile unui boghiu sau chiar ale unui vehicul.

Rezultate obtinute cu modelul liniarizat cu caracteristica elastica omogena

Tn continuare sunt prezentate rezultatele numerice privind vibratia sistemului roata-sina
care se obtin cu ajutorul modelului liniar echivalent al céii de rulare.

Figura 8 arata modulele receptantelor sistemului roatd-sina, respectiv receptanta sinei in
punctul de contact cu roata (sectiunea in care actioneaza forta armonica de excitatie) calculata
pentru cele doua situatii de incarcare, vagon gol/vagon incarcat (v. tabelul 4), receptanta osiei
in dreptul rotii la excitatie simetricd pe suprafata de rulare a rotilor, precum si receptanta
contactului elastic roatd-sina, de asemenea pentru cele doud stdri de incarcare a vagonului.
Calculele au fost efectuate fara a lua in considerare amortizarea cdii de rulare.
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Fig. 8. Receptantele sistemului roati-sina.
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Tn ceea ce priveste receptanta sinei, se observa diferenta dintre cele doua stiri de
incdrcare reflectate prin sarcina pe roatd si prin valorile diferite ale celor doua etaje elastice ale
modelului liniar echivalent caii. Dacd modelul céii corespunde cazului sarcinii pe roatd pentru
vagonul in stare gol, receptanta sinei la joasa frecventa este mai mare pentru ca rigiditatea caii,
reflectatd fie prin modulului céii, fie prin rigiditatea acesteia este mai mica (v. tabelul 4).
Frecventele de rezonanta sunt situate la 53,2 Hz si la 228,3 Hz pentru sarcina staticd pe roata
de 51,250 kN si respectiv la 54,5 Hz s1 238,5 Hz pentru sarcina staticd pe roatd corespunzatoare
starii Incarcat a vagonului.

Este importanta si frecventa de antirezonanta care se situeaza la 118,9 Hz daca sarcina
pe roata este 51,250 kN pentru vagon gol si la 123,7 Hz pentru vagonul incércat.

Se poate trage concluzia ca diferentele mici dintre cele douad rezultate privind receptanta
sinei sunt datorate faptului ca, specific vagoanelor de calatori de lung parcurs cum este si cel
pentru care s-a efectuat analiza numerica, diferenta dintre starea gol si starea incércat este mica,
in cazul de fata diferenta este de 13 %.

Receptanta osiei in dreptul rotii la excitatie simetrica aplicata la nivelul suprafetelor de
rulare a fost prezentatd in capitolul 4 folosind modelul cu elemente finite (v. fig. 15). Se
reamintesc totusi principalele rezultate care ajuta la intelegerea regimului dinamic al sistemului
roatd-sina: frecventele de rezonantd ale osiei montate cuprinse in domeniul de frecventa
considerat (10-1000 Hz) sunt la 72,1 Hz, 254,1 Hz si la 724,7 Hz, iar frecventele de
antirezonanta la 71 Hz, 248 Hz si 670 Hz.

Pe graficul din figura 8 este reprezentatd si receptanta (elasticitatea) contactului dintre
roatd si sind, calculatad asa cum s-a aratat pe baza modelului neliniar al lui Hertz.

Rigiditatea contactului a fost calculatd considerand ca roata are un profil S 78 cu raza
de curburd pe suprafata de rulare de 500 mm, iar sina are profilul specific UIC 60 la care
suprafata de rulare a sinei are raza de 300 mm. Aplicand relatiile de calcul, se obtine valoarea
rigiditatii contactului kn = 1,192 GN/m, respectiv a receptantei, Ox = 8,391-10"1° m/N pentru
vagonul in stare gol si kn = 1,242 GN/m si On = 8,052-1071° m/N pentru vagonul incarcat.

Se observa cd receptanta contactului este mult mai mica decat receptanta sinei in punctul
de contact cu roata si decét receptanta osiei in dreptul rotii in domeniul frecventelor joase, dar
devine comparabild cu receptanta sinei la mare frecventa, in vecinatatea pragului de 1000 Hz.

Este asadar de asteptat ca in domeniul frecventelor inalte, receptanta contactului dintre roata si
sind sa joace un rol important in ceea ce priveste regimul dinamic.
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Fig. 9. Functia de raspuns in frecventi pentru sina in sectiunea de contact cu roata si pentru roata.

Figura 9 prezintd functia de raspuns in frecventa a deplasarii sinei in sectiunea de contact
cu roata si a deplasarii rotii pentru un domeniu extins de frecventa care acopera 1-1000 Hz.
Sau luat in calcul si frecventele mai mici de 10 Hz pentru a pune in evidentd frecventa de
rezonanta datoratd masei suspendate a boghiului si suspensiei primare. S-a considerat cazul
vagonului gol.

Se constata ca regimul dinamic este caracterizat printr-o serie de trei rezonante care apar
la frecventele de 4,4 Hz, 36,0 Hz si 126 Hz. Prima frecventa de rezonanta este datoratd masei
suspendate a boghiului pe suspensia primard. A doua si a treia rezonantd sunt rezultatul
interactiunii dintre roata si sind. Aceste frecvente sunt situate In domeniile in care prin sind se
propaga unde evanescente stationare.

Intr-adevir, analizind rezultatele privind receptanta sinei in sectiunea de contact cu
roata din perspectiva rezultatelor obtinute in capitolul 3, se observd cd primul domeniu al
undelor evanescente stationare cuprinde frecventele mai mici de 53,2 Hz — acest domeniu ocupa
plaja de frecvente mai mici decat prima frecventa de rezonanta. Al doilea domeniu in care se
propagd unde evanescente stationare prin sina este cuprins intre frecventa de antirezonanta,
care, pentru parametrii modelului liniar echivalent al caii pentru vagon in stare gol, este la 118,9
Hz, si a doua frecventa de rezonanta (228,3 Hz).

De asemenea, se pot semnala regimurile de antirezonanta la urmatoarele frecvente: roata
la4,4 Hz, 53,2 Hz, 71 Hz, 228,3 Hz, 248 Hz 51 670 Hz, iar sina in sectiunea de contact cu roata
la 6,6 Hz, 72,1 Hz, 118,9 Hz, 254,2 Hz si 724,1 Hz.

In ceea ce priveste amplitudinea raspunsului in frecventa, se observi ci in domeniul
frecventelor mai mici decat prima frecventa de rezonanta a sistemului roata-sind, amplitudinea
vibratiei rotii este mai mare decat cea a sinei in sectiunea de contact cu roata. Acest aspect se
explica prin faptul cd in acest domeniu de frecventd receptanta rotii este mai mare decat
receptanta sinei in sectiunea de contact cu roata asa cum se poate vedea 1n figura 8. Mai mult,
punctul de intersectie a graficelor celor doua receptante corespunde practic primei frecvente de
rezonantd. Receptanta rotii fiind mai mare decét cea a sinei, rezultd ca in regim dinamic
(armonic) roata este mai ‘elastica’ decat sina si, ca urmare, preia denivelarea impusa de prezenta
rugozitatii pe suprafata de rulare, in timp ce sina, care este mai putin elastica, are tendinta de a
ramane nemigcatd, mai exact aceasta are deplasari mult mai mici in raport cu cele ale rotii. Pe
diagrama din figura 9, se remarca faptul ca functia de rdspuns in frecventa a rotii tinde sa ia
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valoarea unitard — deplasarea rotii este practic egala cu deplasarea relativa roatd-sina datorata
rugozitatii.

In domeniul frecventelor inalte, superioare primei frecvente de rezonanti a sistemului
roatd-gind, exceptie facand totusi zonele din jurul frecventelor de rezonanta ale osiei montate
de la 254,1 Hz si de la 724,1 Hz, precum si zona 1n care sina prezinta regimul de antirezonanta
la 118,9 Hz, se observi ci regimul dinamic este mai intens la nivelul sinei. In acest domeniu de
frecventd, receptanta sinei este mai mare decat cea a rotii, asa cum arata figura 8, ceea ce explica
de ce sina preia deplasarea impusd de rugozitdtile suprafetelor de rulare; valoarea functiei de
raspuns in frecventa a sinei este situatd in jurul valorii unitare. Acest aspect este foarte bine
evidentiat la frecventele mai mari decét a doua frecventd de rezonanta a sistemului roata-sina.
Pe de alta parte, in zonele de rezonanta ale osiei montate ca si la frecventa de antirezonanta a
sinei, receptanta rotii este mai mare, ceea ce face ca aceasta sa urmareasca nivelul rugozitatii
suprafetei de rulare.

Modulul F.R.F. [m/m]

= cutia de osie

= masa suspendata
I 1 1 ia 11l n 1

0

10’
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Fig. 10. Functia de raspuns in frecventa pentru osie la cutia de osie si pentru masa suspendata a boghiului.

Figura 10 prezinta functiile de raspuns in frecventa ale osiei in dreptul cutiei de osie si
ale masei suspendate a boghiului. Regimul dinamic al osiei in dreptul cutiei de osie este similar
cu cel din dreptul rotii datorita apropierii dintre fusul osiei si zona de calare a rotii si de aceea
functia de raspuns in dreptul cutiei de osie este practic identica cu cea a rotii.

In ceea ce priveste regimul dinamic al masei suspendate a boghiului acesta este mai
intens in domeniul frecventelor joase din jurul primei frecvente de rezonanta care se situeaza,
dupd cum s-a vazut, la4,4 Hz. La frecvente de 1-2 Hz, se observa ca cele doua functii de raspuns
in frecventd iau valori apropiate de unitate ceea ce aratd ca cele doud corpuri (cutia de osie si
masa suspendata a boghiului) vibreaza Impreuna. La frecvente mai mari, cutia de osie continua
sad preia deplasarea impusa, in timp ce vibratia masei suspendate a boghiului este amplificata
de efectul de rezonanta. La frecvente mai mari de 6-7 Hz, intervine fenomenul de filtrare a
vibratiei introdus de suspensia primara ceea ce face ca vibratia masei suspendate a boghiului sa
descreasca pe masura ce creste frecventa.
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Fig. 11. Functia de raspuns in frecventi pentru forta de contact si pentru forta din suspensia primara.

Figura 11 prezinta functiile de raspuns in frecventd ale fortei dinamice de contact
roatdsina si ale fortei din suspensia primara. Forta din suspensia primard este mai mare decat
componenta dinamica a fortei de contact numai intr-un mic domeniu de frecventa situat dupa
rezonanta masei suspendate a boghiului. In rest, functia de rispuns in frecventi a componentei
dinamice a fortei de contact este dominanta.

In mod evident, functiile de rispuns in frecventi ale celor doui forte sunt dominate de
varfurile Inregistrate in dreptul frecventelor de rezonanta ale sistemului roatd-sind. Pe de alta
parte, trebuie semnalate si corespondentele care se pot stabili intre forta dinamica de contact si
regimul dinamic al osiei montate si al sinei (v. fig. 8). Astfel, functia de raspuns in frecventa a
componentei dinamice a fortei de contact prezintd un minim de tip antirezonant la urmatoarele
frecvente: 53,15 Hz, 72,1 Hz, 228,3 Hz, 254 Hz si 724 Hz. Comparand rezultatele obtinute cu
cele prezentate in figura 8, se trag urmdtoarele concluzii: forta dinamica de contact devine
minima la frecventele de rezonanta ale sinei (53,15 si 228,3 Hz) si in vecinatatea frecventelor
de antirezonanta ale rotii (71 Hz, 248 Hz si 670 Hz). De asemenea, forta de contact roata-sina
este minima si la frecventa de rezonantd a sistemului compus din roata-suspensia primara -masa
suspendata a boghiului considerat ca un sistem cu doua grade de libertate dintre care numai
unul este grad de libertate elastic.

Totodata, mai pot fi semnalate valori de tip maxime locale ale aceleiasi functii de
raspuns in frecventd la 71,7 Hz, 253,8 Hz si 723 Hz fard a se putea face vreo corelatie cu
receptanta rotii sau cu receptanta sinei. Aceste varfuri apar doar pentru cd preced
antirezonantele si de aceea nu au o anumitd semnificatie.
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Fig. 12. Functiile de raspuns in frecventd — MLCEO cu amortizare viscoasa

Figura 12 prezinta functiile de raspuns in frecventa obtinute cu MLCEO cu amortizare
vascoasa.

Amortizarea influenteazd functiile de raspuns in frecventd ale modelului liniar
echivalent in domeniile de frecventd din jurul rezonantelor si antirezonantelor. Desi valorile
gradelor de amortizare sunt moderate, se constata ca in anumite conditii, amortizarea poate
estompa complet existenta fie a rezonantelor, fie a antirezonantelor.

Spre exemplu, la nivelul roatd-sind, se poate constata cum rezonanta sistemului de la
4,4 Hz a disparut complet din raspunsul rotii sau al cutiei de osie (v. fig. 12 a si b). Aceasta
rezonantd poate fi detectatd mai clar numai la masa suspendata a boghiului, precum si la
raspunsul fortei din suspensia primard. Un al doilea exemplu se referd la antirezonanta care
apare pe diagrama raspunsului in frecventa al rotii la 53,1 Hz sau la antirezonanta sinei de la
118,9 Hz. In aceasta privinta contributia vine atét de la amortizarea ciii, cat si de la amortizarea
structurala a materialului osiei.

Analiza diagramelor din figura 12 scoate in evidentd o serie de caracteristici ale
raspunsului sistemului roati-sind. In primul rand sunt cele trei frecvente de rezonanti care au
fost puse in evidentd mai sus. Rezonanta de frecventa joasa (4,4 Hz) afecteaza practic numai
raspunsul masei suspendate a boghiului. Celelalte doud rezonante sunt rezultatul interactiunii
dintre osia montata si sind si influenteaza practic toate functiile de raspuns ale sistemului. Cea
mai mare influenta se poate observa la frecventa de rezonantd medie, de la 35,5 Hz, unde se
poate identifica o amplificare atdt a vibratiei rotii, cat si a sinei; acestea au amplitudini
comparabile. Aceastd rezonanta face diferenta intre modul in care vibreazad cele doua
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componente ale sistemului roatd-sina: la frecvente mai mici, vibratia rotii este mai mare decat
vibratia sinei In sectiunea de contact cu roata, iar la frecvente mai mari, dinamica sistemului
roatd-sina este dominata de vibratia sinei. Asa se face cd raspunsul la cea de-a treia rezonanta
(126 Hz) este sesizabil practic la nivelul sinei. Este adevarat ca si vibratia rotii se amplifica la
aceasta frecventa de rezonantd, dar marimea acesteia este mult mai mica decat cea a sinei in
sectiunea de contact cu roata.

In ceea ce priveste fortele calculate, respectiv forta de contact si forta din suspensia
primara, raspunsul in frecventa pune in evidentd faptul ca cele doua forte sunt apropiate numai
in domeniul rezonantei masei suspendate. In rest, raspunsul in frecventi al fortei de contact este
mult mai mare, iar diferenta creste practic continuu odatd cu frecventa excitatiei.

Rezultatele numerice privind functiile de raspuns in frecventa obtinute cu MLCEO
luand 1n considerare amortizarea histeretica a modelului caii sunt prezentate in figura 13.

Rezultatele obtinute cu ajutorul modelului amortizarii histeretice sunt asemanatoare cu
cele la care s-a ajuns prin aplicarea modelului amortizarii vascoase. De pe diagramele
raspunsului in frecventa prezentate in figura 13 pot fi recunoscute formele caracteristice ale
variatiei functiilor de transfer pentru deplasarile cadrului de boghiu, ale rotii si ale sinei, precum
si ale celor doud forte — de la interfata roata-sina si din suspensia primara. Apar varfurile locale
care semnaleaza prezenta regimurilor rezonante, precum si minimele caracteristice regimurilor
antirezonante.
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Fig. 13. Functiile de raspuns in frecventa —- MLCEQ cu amortizare histeretica (a) roata si sina; (b) cutia de
osie si masa suspendati a boghiului; (c) forta de contact si forta din suspensia primara.
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Trebuie aratat ca aceste varfuri nu corespund acelorasi frecvente. De exemplu, functiile
de raspuns in frecventa ale celor doua forte calculate au maximele la: 4,4 Hz, 36,6 Hz s1 129,2
Hz pentru amortizarea vascoasa si la 4,4 Hz, 44,8 Hz si 131,9 Hz pentru amortizarea histeretica.
Se observa ca in cazul modelului amortizarii histeretice, varfurile de rezonanta corespunzétoare
interactiunii roatd-sina apar la frecvente mai mari decat cele obtinute cu modelul amortizarii
Vascoase.

Un alt aspect care diferentiaza cele doud modele se refera la raportul dintre diferitele
marimi reprezentative si din acest punct de vedere sunt interesante valorile functiei de raspuns
in frecventd calculate la frecventele de rezonantd datorate interactiunii roatd-sind. Pentru a
ilustra acest aspect trebuie sa se tina seama, pe de o parte, de raportul dintre valorile functiei de
raspuns in frecventa la cele doud valori ale frecventei de rezonantd, iar pe de alta parte, de
raportul dintre amortizarile celor doua etaje elastice ale modelului caii de rulare.

Alura densitatii de putere a fortei de contact pastreaza ‘amprentele’ regimurilor de
antirezonanta datorate rezonantei sistemului roatad-masa suspendatd, rezonantei joase si inalte a
receptantei sinei, precum si antirezonantelor osiei, cu precizarea ca efectul produs de rezonanta
joasa a receptantei sinei este cumulat cu cel de la prima antirezonanta a osiei acoperind zona de
frecventa 50-75 Hz.

Pe de alta parte, se poate identifica efectul excitatiei care are o amplitudine mai mare la
frecvente mai mici carora le corespund lungimi de unda mari, respectiv faptul ca cele trei varfuri
au amplitudini comparative, spre deosebire de situatia prezentatd in diagrama functiei de
raspuns in frecventa in care cele trei varfuri erau in scara crescitoare cu mari decalaje ntre
acestea.

Modelul histeretic de amortizare nu schimba fundamental comportamentul sistemului
roatd-sina. Alura densitdtilor spectrale de putere ale acceleratiilor sinei in sectiunea de contact
cu roata, rotii si masei suspendate, precum si alura densitatilor spectrale de putere ale fortei de
contact si fortei din suspensie sunt similare cu cele rezultate prin aplicarea modelului
amortizarii vascoase. Pot fi semnalate unele diferente. Spre exemplu, varful acceleratiei masei
suspendate a boghiului este mai mare decat cele ale rotii si sinei de la rezonanta osiei pe sina in
cazul amortizarii histeretice. Rezultatele obtinute cu modelul amortizarii vascoase arata cd acest
varf prezinta o ‘inaltime‘ mai mica decat a celorlalte doua.
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Fig. 23. Raportul dintre valorile eficace calculate cu MLCEN si valorile eficace calculate ca MLCEO
(model cu amortizare vascoasa): (a) acceleratia sinei, rotii si masei suspendate;

(b) forta de contact si forta din suspensie;

Analiza celor doua figuri conduce la concluzia ca indiferent de tipul de model de
amortizare adoptat pentru cale, diferentele intre rezultatele oferite de MLCEN si MLCEO sunt
similare. Astfel, in ceea ce priveste acceleratia sinei in punctul de contact cu roata, modelul de
cale cu caracteristica omogena conduce la valori mai mari decat cele obtinute de modelul cu
caracteristicd neomogena si acest aspect poate fi sesizat pe aproape intregul domeniu de
frecventa investigat. Face exceptie de la aceastd observatie rezultatele obtinute la frecvente
cuprinse intre 40 si 100 Hz, unde acceleratia sinei calculatd cu MLCEN este mai mare decat
cea calculatd cu MLCEO.

Laroata, rezultatele sunt diferite, in sensul ca exista zone de frecventa in care acceleratia
calculata cu MLCEN este mai mare decat cea calculata cu MLCEO, pentru ca in alte domenii
de frecventa situatia sa fie schimbata.

Si 1n ceea ce priveste forta de contact si forta din suspensia primard, se pot observa
diferente notabile intre densitatile spectrale de putere calculate cu cele doud modele. Diferentele
nu sunt numai cantitative, ci si calitative, in sensul ca in timp ce densitatea spectrala calculata
cu un model are un maxim local, densitatea spectrala calculata cu celilalt model are un minim
local. Aceste aspecte pot fi constatate cu usurinta in domeniul de frecventa cuprins intre 100 si
300 Hz.
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Fig. 24. Raportul dintre valorile eficace calculate cu MLCEN si valorile eficace calculate cu MLCEO (model
cu amortizare histeretica): (a) acceleratia sinei, rotii si masei suspendate; (b) forta de contact si forta din
suspensie;

Tabloul comparatiei dintre modelele MLCEN si MLCEO este completat de digramele din
figurile 23 si 24 care prezinta raportul dintre valorile eficace calculate cu cele doud modele
pentru intervalele de 1/3 octava cuprinse intre 12,5 Hz si 1000 Hz. Acceleratia sinei calculata
cu MLCEN este cca. 54 % si 78 % din cea calculate cu MLCEO 1n intervalele de 1/3 cu
frecventa centrala intre 12,5 Hz si 40 Hz. Intre 50 Hz si 125 Hz, acceleratia sinei calculati cu
MLCEN este apropiati de cea datd de MLCEO cu variatii intre 0,96 si 1,09. In rest, acceleratia
sinei obtinuta cu MLCEN este intre 0,79 si 0,92 din cea calculata cu MLCEO.

Diferentele sunt mult mai mari in ceea ce priveste acceleratia eficace a rotii si a masei
suspendate a boghiului sau in ceea ce priveste valoarea eficace a fortei de contact ori a fortei
din suspensia primard. Astfel, valorile eficace ale acestor marimi pot fi cu de aproape 7 ori mai
mari atunci cand sunt calculate cu MLCEN 1n raport cu cele calculate cu MLCEO. Aceste
diferente maxime sunt inregistrate in intervalul de 1/3 octava centrat la 200 Hz. In schimb, la
125 Hz, raportul dintre valorile eficace MLCEN — MLCEO este cuprins intre 0,33 si 0,35.

Diferente mai mari sunt inregistrate la urmatoarele frecvente centrale: 31,5 Hz, raportul
valorilor eficace este 0,76, la 50 Hz, este 1,52, la 250 Hz, este 3,8, la 315 Hz, este 1,75, iar intre
500 si 1000 Hz raportul este cuprins intre 0,75 si 0,87.
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Tn Capitolul 6 sunt prezentate incercirile experimentale efectuate in vederea validarii
modelului propus in aceasti lucrare. Incercirile experimentale au avut ca scop direct masurarea
acceleratiei verticale la nivelul cutiilor de osie de la un boghiu Minden Deutz al unui vagon de
calatori seria 19-55 la diferite viteze de circulatie.

O parte a rezultatelor Incercarilor impreuna cu o serie de interpretari originale in legatura
cu datele experimentale au fost publicate in lucrarile [29-33].

Validarea modelului se realizeaza prin comparatia dintre rezultatele obtinute pe baza
acceleratiel masurata la cutiile de osie ale boghiului la o anumitd viteza de circulatie si
rezultatele numerice calculate pe cu ajutorul modelul teoretic al sistemului roata-sina.

Pentru realizarea masuratorilor de acceleratie s-a realizat un sistem experimental special
conceput pentru acest scop, care este prezentat in figura 3 sub forma unei scheme bloc [31].

Sistemul de masurare, achizitie
si prelucrare a acceleratiilor

Echipamentul de achizitie si
prelucrare a datelor

Sasiu pentru achizitie de date
NI ¢-DAQ-9174

— Modul NI 9234 pentru preluarea
’_. si sinteza fluxului de date

Receptor GPS
NL-602U

Accelerometru
B paktp4sia gl |

suspensia

primard lonjeronul cadrului suspensia

de boghiu primara

Accelerometru
B&K tip 4514

osia 2 osia 1

Cutia

Cutia
de osie

de osie

Fig. 3. Schema bloc a sistemului de masurare a acceleratiei boghiului si a vitezei de circulatie [31].

Sistemul are rolul de a masura acceleratia in patru puncte ale boghiului si de a achizitiona
si prelucra semnalele electrice corespunzatoare acceleratiilor masurate.
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La 137 km/h, acceleratia eficace la nivelul cutiilor de osie este 2,15 g la prima osie si 2,08
g la cea de a doua osie. Acceleratia eficace a cadrului de boghiu este 1,05 g deasupra primei
osii si 1,22 g deasupra celei de a doua osii.

l —— Acceleratia instantanee —— Acceleratia eficace
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Fig. 15. Acceleratia boghiului la 117 km/h: (a) cutia de osie 1; (b) cutia de osie 2; (c) cadrul de boghiu
deasupra osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

Trebuie remarcat faptul ca osia 1 la circulatia cu 117 km/h, pe ruta de intoarcere,
corespunde cu osia a doua la circulatia cu 137 km/h, cand trenul de testare s-a deplasat pe
parcursul de ducere. Acest aspect se explica prin faptul ca in statia Straulesti vagonul de testare
nu a fost Intors, ci doar trecut de pe linia 1 pe linia 2, fara schimbarea orientarii. Cu alte cuvinte,
osia 1, la parcursul de Tntoarcere (viteza 117 km/h), inseamni osia a doua in sensul de mers. In
mod similar, osia 1 pe parcursul de ducere inseamnd osia din fatd. Avand aceste lucruri
clarificate, se poate observa cd la nivelul osiilor, acceleratia este mai mare la osia din fata in
sensul de mers, iar in ceea ce priveste cadrul boghiului, acceleratia este mai mare deasupra osiei
din spate.
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Fig. 16. Acceleratia boghiului la 137 km/h: (a) cutia de osie 1; (b) cutia de osie 2; (c) cadrul de boghiu
deasupra osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

Un alt aspect important scos in evidentd de masuratorile de acceleratie constd in faptul ca
marimea acceleratiei este mai mare la nivelul cutiilor de osie decét la cadrul de boghiu, ceea ce
se explica prin efectul de filtrare pe care 1l introduce suspensia primara a boghiului.

Pe de alta parte, se constatd cd acceleratia eficace atat la nivelul cutiilor de osie, cat si la nivelul
cadrului de boghiu creste cu viteza. Intr-adevar, acceleratia eficace inregistreaza o crestere de
55-58% la cutiile de osie ale boghiului si de 42-61 % la nivelul cadrului de boghiu.
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Fig. 17. Spectrele de amplitudine ale acceleratiei la 117 km/h: (a) cutia de osie 1; (b) cutia de osie 2; (c)
cadrul de boghiu deasupra osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

Spectrele de acceleratie prezinta forme similare atat la nivelul cutiilor de osie, cat si la nivelul
cadrului de boghiu. Se poate observa o intensificare a regimului de vibratie la frecvente cuprinse
intre 4-8 Hz dupa care urmeaza o descrestere a amplitudinii acceleratiei care la cutiile de osie
atinge un minim la cca. 20-30 Hz, iar la cadrul boghiului ajunge la minim la cca. 40-

60 Hz. In jurul frecventei de 100 Hz poate fi identificatd o alta banda de frecventa in care se
constatd o intensificare a regimului de vibratie.
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Fig. 18. Spectrele de amplitudine ale acceleratiei la 137 km/h: (a) cutia de osie 1; (b) cutia de osie 2; (c)
cadrul de boghiu deasupra osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

O alta caracteristicd comuna a spectrelor de amplitudine ale acceleratiei consta in faptul ca pe
toate spectrele apar o serie de varfuri care sunt inregistrate la frecvente care formeaza o
progresie aritmetici. Intr-adevar, la spectrele de acceleratie calculate pentru viteza de 117 km/h,
se observa cel putin 8 varfuri ale céror frecvente sunt: 11,20 Hz, 22,40 Hz, 33,60 Hz, 44,80 Hz,
56,05 Hz, 67,20 Hz, 78,35 Hz 51 89,60 Hz. De asemenea, la spectrele de acceleratie determinate
la 137 km/h, varfurile sunt la urméatoarea serie de frecvente: 13,50 Hz, 26,35 Hz, 39,40 Hz,
52,60 Hz, 65,90 Hz, 78,95 Hz, 92,10 Hz si 103,50 Hz.

Pentru a identifica sursa acestor varfuri de acceleratie, trebuie sa se stabileasca lungimea
de unda a acestora. Se cunoaste cd lungime de undd a unui defect periodic poate fi calculata ca
raport dintre viteza de circulatie (in m/s) si frecventa la care apare vibratia indusa de acel defect.

Tabelul 3 sintetizeaza calculele efectuate 1n aceasta privinta.

Se observa ca lungimile de unda calculate la cele doua viteze de circulatie sunt foarte
apropiate pentru fiecare componenta in parte. O diferenta relativ mai mare se constata la prima
si la ultima componentd, dar si In aceste cazuri eroarea relativa este sub 3%.

Dupa cum s-a aratat in § 5.2, modelul sistemului roata-gind este sintetizat prin functiile
de raspuns in frecventa care fac legatura dintre marimea perturbatoare a sistemului si raspunsul
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acestuia. In etapa a doua, aceste functii de rdspuns in frecventa sunt aplicate in sens invers si se
calculeaza marimea perturbatoare, respectiv amplitudinile defectelor suprafetelor de rulare, in
functie de raspunsul sistemului sub forma acceleratiei masurate la viteza V1.

Etapa a treia este tot o etapa de calcul, Tn care de data aceasta functiile de raspuns in
frecventa sunt utilizate sub forma directa. In acest mod, se calculeazi acceleratiile boghiului la
viteza V2 pornind de la amplitudinile defectelor suprafetelor de rulare obtinute la etapa
precedenta.
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Fig. 23. Spectrele acceleratiei eficace misurate la 137 km/h: (a) osia 1; (b) osia 2; (c) cadru de boghiu
deasupra osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

Asa cum se va vedea mai jos, cele doud etape sunt cumulate in sensul ca nu este nevoie
de a calcula defectele suprafetelor de rulare, motiv pentru care sunt incadrate de un chenar cu
linie intrerupta.

Ultima etapa a procedurii consta in comparatia acceleratiilor masurate la viteza V2 cu
acceleratiile calculate pentru aceeasi viteza.

Trecand la prima etapa a procedurii, au fost selectate 12 inregistrari de acceleratii la
viteza de 137 km/h si alte 12 inregistrari la viteza de 117 km/h pentru a calcula o statistica
privitoare la spectrele de acceleratii.
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Fig. 24. Spectrele acceleratiei eficace masurate la 117 km/h: (a) osia 1; (b) osia 2; (c) cadru de boghiu deasupra
osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

In figurile 23 si 24 sunt prezentate spectrele acceleratiei eficace determinate din masuritori la
viteza V1 = 137 km/h si la viteza V2 = 117 km/h. Spectrele au fost determinate calculand mai
intai pentru fiecare componenta spectrald media patratica a acceleratiei de la toate cele 12

inregistrari, iar apoi valoarea eficace.

avand o anumita lungime la cele doud viteze de circulatie
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boghiu deasupra osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

Figura 29 prezinta acceleratiile eficace calculate la viteza V2=117 km/h plecand de la
acceleratiile masurate la viteza V1=137 km/h, iar figura 30 prezintd suprapunerea acceleratiilor

masurate si calculate la viteza V2=117 km/h.
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Fig. 30. Spectrele acceleratiei eficace calculate si masurate la 117 km/h: (a) osia 1; (b) osia 2; (c¢) cadru de
boghiu deasupra osiei 1; (d) cadrul de boghiu deasupra osiei 2.

In general, existd o buni concordanti intre cele doua tipuri de spectre ale acceleratiei eficace,
cel masurat si cel calculat pe baza modelului prezentat in lucrare. La nivelul cutiilor de osie,
este remarcabild apropierea dintre acceleratiile datorate rugozitatilor suprafetelor de rulare, fapt
explicabil prin procedura de mediere a acceleratiei medie patratica masurata pe 12 tronsoane
de cale. La nivelul cadrului de boghiu, se pot semnala unele diferente intre acceleratiile
masurate si cele calculate, dar acest lucru este mai putin important avand in vedere simplitatea
modelului ales pentru boghiu.

Mult mai importante sunt observatiile care se pot face in legitura cu varfurile datorate
defectelor de excentricitate, ovalitate si poligonalizarea rotii. Nu numai cd frecventele acestor
varfuri practic coincid, dar amplitudinile obtinute pe baza modelului sistemului roata-sina sunt
apropiate de cele calculate la nivelul cutiilor de osie.

In concluzie, rezultatele experimentale si teoretice valideaza modelul sistemului roata
sind propus in aceasta lucrare.
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Concluziile tezei si contributiile personale

Vibratiile sistemului roatd-sind sunt generate de rugozitdtile suprafetelor de rulare,
defectele cvasi-periodice sau locale ale acestora si de discontinuitatile suprafetei de rulare a
sinei.

In ceea ce priveste marimea vibratiilor sistemului roati-sina, un rol foarte important il
joaca placutele de sind, care reprezintad cel mai apropiat element elastic de zona 1n care aceste
vibratii sunt generate, si prisma caii. Caracteristica elasticd a placutelor de sina si cea a prismei
cdii, reprezentand forta de apdsare corespunzatoare unui capat de traversa in functie de
deformatie, sunt neliniare, si acest aspect reprezintd o dificultate importantd in rezolvarea
ecuatiilor de miscare ale modelului caii.

S-a demonstrat ca atit caracteristica elasticd a placutei de sind, cat si caracteristica
elasticd a prismei cdii pot fi aproximate prin functii fortd-deplasare liniare pe portiuni de tip
biliniar. Aceste functii se construiesc prin metoda celor mai mici patrate in functie de marimea
sarcinii statice pe roata, astfel incat erorile n raport cu caracteristica neliniara sa fie de ordinul
a catorva procente pentru sarcinile pe roata uzuale la vehiculele actuale.

Caracteristicile neliniare ale placutelor de sind si ale prismei de balast pot fi
implementate in modelul cdii cu doua etaje elastice prin utilizarea functiilor biliniare. Rezulta
un model neliniar al caii de rulare a carui caracteristica elastica echivalentd are trei ramuri, pe
fiecare dintre acestea rigiditatea este constanta.

S-a aratat cd erorile introduse Tn modelul cdii in ansamblul sdu de caracteristicile
biliniare ale placutelor de sina si ale prismei caii in raport cu caracteristicile reale sunt mai mici
decat erorile care apar la calculul caracteristicilor biliniare ale celor doua etaje elastice in raport
cu caracteristicile elastice reale ale fiecarui etaj elastic in parte.

Utilizarea acestui model in studiul vibratiilor roatd-sina se poate face daca se tine seama
de faptul ca forta de contact roatd-sind are doud componente, una este constantd in timp si este
egald cu sarcina statica pe roata a vehiculului, iar cealaltd este variabild in timp si reprezinta
componenta dinamica a fortei de contact.

Sub sarcina statica, sina lucreaza pe ramura cu rigiditatea cea mai mare in jurul sectiunii
in care actioneaza sarcina staticd, apoi pe ramura cu rigiditate medie si, la departare de sectiunea
sarcinii statice, pe ramura elastica. Distantele pe care lucreaza sina pe fiecare ramurd se
calculeaza prin rezolvarea unui sistem algebric neliniar rezultat din conditiile la limitd ale
modelului.

O data stabilitd configuratia fundatiei elastice a modelului cdii In functie de sarcina
statica, se poate calcula raspunsul dinamic al sinei in termeni de receptantd. Aceasta etapa este
posibild prin liniarizarea modelului caii cu caracteristica elasticd neliniard in jurul pozitiei de
echilibru sub sarcina staticd. S-a obtinut un model liniarizat cu caracteristicd elastica
neomogend (MLCEN). Pentru comparatie, a fost elaborat si un model liniar echivalent cu
caracteristica elastica omogena (MLCEO).

In ceea ce priveste analiza raspunsului dinamic al sinei, intereseazd doua aspecte si
anumite: raspunsul sinei in dreptul sectiunii active (unde actioneaza forta de excitatie) pentru
influenta pe care aceasta o are asupra regimului de vibratii ale sistemului roata-sina si modul in
care se atenueaza undele de incovoiere de-a lungul sinei pentru influenta asupra puterii acustice
a sinei.
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Raspunsul dinamic al sinei pe fundatie cu caracteristica elasticd omogenda (MLCEO)
sub actiunea unei forte armonice prezintd doud frecvente de rezonanta una joasa la care sina si
traversele vibreaza in faza pe prisma de balast si o alta, inalta la care sina si traversele vibreaza
in antifaza. Intre cele doud rezonante, sina experimenteazi regimul antirezonant datorita
efectului de absorbitor dinamic exercitat de traverse. Prin sind se propagd doud unde
evanescente care prin compunere formeaza unde stationare la frecvente mai mici decat prima
frecventd de rezonantd si la frecvente cuprinse intre frecventa de antirezonantd si a doua
frecventd de rezonantd. In celelalte doud intervale de frecventd, intre prima frecventi de
rezonanta si frecventa de antirezonanta si la frecvente mai mari decét frecventa celei de a doua
rezonante, se propaga prin sind o undd evanescenta al carei efect dispare n apropierea fortei de
excitatie si o unda de propagare.

Amortizarea placutelor de sind si a prismei de piatrd spartd fie cd este modelata cu
modelul vascoelastic, fie cu modelul histeretic, limiteazd amplitudinea vibratiei la frecventele
de rezonanta si o reduce in zonele din jurul acestor frecvente. Totodatd, amortizarea mareste
raspunsul sinei in jurul frecventei de antirezonanta. Amortizarea placutelor de sind controleaza
amplitudinea sinei in jurul frecventei inalte de rezonantd, iar amortizarea prismei de piatrd
spartd controleaza regimul de vibratie al sinei in jurul frecventei joase de rezonanta.
Amortizarea nu are efecte la frecvente mari. La frecvente mici, amortizarea histeretica reduce
amplitudinea raspunsului, in timp ce amortizarea vascoelastica nu influenteaza regimul dinamic
pentru ca aceasta din urma fiind proportionald cu frecventa, la frecvente mici ponderea fortei
de amortizare devine nesemnificativa In comparatie cu cea a fortei elastice.

In privinta atenuirii undelor de incovoiere de-a lungul sinei, ambele modele de
amortizare indicd faptul ca cele mai mari valori ale atenudrii sunt inregistrate in domeniile de
frecventd in care prin sind se propagd numai unde evanescente. Modelul amortizarii histeretice
arata ca undele de incovoiere se atenueaza Intr-o mai micd masura in domeniul frecventelor mai
mari decét frecventa de rezonanta nalta.

Raspunsul dinamic al sinei calculat cu modelul liniarizat cu caracteristica elastica
neomogend (MLCEN) este diferit de cel obtinut cu MLCEO in domeniul frecventelor joase si
medii, fiind asemanator insd In domeniul frecventelor Tnalte unde raspunsul nu mai depinde
practic de elasticitatea cdii, ci de inertia sinei si a traverselor. Frecventa rezonantei joase si
frecventa de antirezonanta sunt mai mari daci sunt calculate cu MLCEN. In plus, apar o serie
de maxime si minime in diagrama receptantei situate intre frecventa de rezonantd joasd si
frecventa de antirezonantd care nu au corespondent in rezultatele obtinute cu MLCEO.
Explicatia diferentelor dintre rezultatele obtinute cu cele doua modele rezida pe de o parte in
faptul ca cele doud modele au rigiditéti diferite in sectiunea in care actioneaza forta armonica
de excitatie, ceea ce face ca receptanta calculata cu MLCEN sa fie mai apropiatd de cea
calculata cu un model cu fundatie omogena care lucreaza insa numai pe portiunile rigide ale
caracteristicilor biliniare (cazul rigid-rigid), iar pe de alta parte, in aparitia undelor stationare ca
efect al undelor reflectate de sectiunile in care MLCEN 1isi modifica rigiditatea.

In cazul utilizarii MLCEO, prin sina se propagi acelasi tip de unde pe intreaga lungime
a acesteia indiferent de frecventa acestora, dacd frecventa se gaseste in interiorul unuia dintre
cele 4 intervale delimitate de frecventele de rezonanta si de antirezonantd. Modul in care se
propaga undele de incovoiere de-a lungul sinei este diferit in cazul aplicarii MLCEN 1n sensul
ca natura undelor se poate schimba la o modificare mica a frecventeli, fara ca frecventa sa treaca
de la un interval la altul din cele delimitate de cele doua rezonante si de antirezonanta.
Modificarea naturii undelor de incovoiere se produce la trecerea prin sectiunea in care are loc
schimbarea rigiditatii fundatiei. Ca urmare, existd o diferentd notabila intre modul in care
descreste amplitudinea vibratiei de-a lungul sinei determinat cu cele modele.
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Regimul de vibratie al osiei montate, care a fost studiat intr-o maniera robusta prin
utilizarea a doud metode diferite, metoda analiticd bazatd pe teoria grinzii Euler-Bernoulli
pentru osie cu corpuri rigide atasate pentru roti si cutiile de osie si metoda elementului finit,
este dominat de caracterul inertial datorat modului rigid de vibratie si de rezonantele osiei
induse de incovoierea acesteia. Vibratia de incovoiere a osiei montate prezintd moduri proprii
simetrice si respectiv, antisimetrice care pot fi puse in evidentd prin modurile simetrice sau
antisimetrice de excitatie. Frecventele proprii ale modurilor antisimetrice sunt mai mari decat
frecventele proprii ale modurilor simetrice corespondente. In functie de tipul excitarii, osia
montata are la nivelul rotilor si al cutiilor de osie regimuri anti-rezonante la frecvente apropiate
de frecventele de rezonanta.

Vibratiile sistemului roata-sind au fost studiate cu ajutorul unui model original care
cuprinde modelul caii, al osiei montate si al masei suspendate a boghiului, incluzand de
asemenea, elementele suspensiei primare. Analiza vibratiilor a fost realizatd prin metoda
comparatiei considerand cele doud modele de cale, modelul liniarizat cu caracteristica elastica
neomogena si modelul liniar cu caracteristica elasticd omogena, si doud modele de amortizare,
modelul amortizarii vascoase si modelul amortizarii histeretice. Au fost studiate regimul de
vibratii armonice pe baza functiilor de raspuns in frecventd si cel de vibratii aleatorii,
calculandu-se spectrele densitatii de putere ale marimilor de interes si spectrele valorilor
eficace.

Calculele efectuate cu ajutorul MLCEO pun in evidenta existenta a trei rezonante ale
sistemului analizat. Prima frecventa de rezonanta se datoreaza masei suspendate a boghiului si
suspensiei primare, iar celelalte doua, care apar la frecvente mult mai mari, se datoreaza
interactiunii dintre osie si calea de rulare. Aceste rezonante apar numai in domeniile de
frecventa In care prin sind se propaga unde evanescente stationare.

Din analiza functiei de raspuns in frecventd a fortei de contact rezultd urmatoarele
corelatii: forta dinamicad de contact devine minima la frecventele de rezonanta ale sinei si in
vecindtatea frecventelor de antirezonanta ale rotii. De asemenea, forta de contact roata-sina este
minima si la frecventa de rezonantd a sistemului compus din roatd-suspensia primard-masa
suspendatd a boghiului considerat ca un sistem cu doua grade de libertate si un grad de libertate
elastic.

Amortizarea, indiferent de modelul de amortizare adoptat, limiteazda amplitudinea
vibratiei la frecventele de rezonantd ale sistemului roata-sind, dar o amplifica la frecventele de
antirezonantd. Chiar daca ia valori relativ mici, amortizarea poate estompa In anumite situatii
existenta rezonantei si a antirezonantei fie la nivelul rotii sau al cutiei de osie, fie la cel al sinei.

In cazul utilizarii modelului amortizarii histeretice, maximele corespunzatoare
rezonantei de amplitudine apar la frecvente mai mari decat cele obtinute cu modelul amortizarii
vascoase.

Analiza densitatilor spectrale de putere ale acceleratiei aratd cd regimul de vibratii
fortate este dominat la frecventd joasa de vibratia masei suspendate a boghiului datoritd
rezonantei de amplitudine. La frecvente cuprinse intre frecventa de rezonantd a masei
suspendate pe suspensia primard si frecventa joasd de rezonanta a osiei pe cale, cea mai mare
acceleratie se Inregistreaza la nivelul rotii pentru ca la frecvente mai mari, sina sd devind cea
mai importanti sursi de vibratii. In general, acceleratiei sinei creste o datd cu frecventa,
exceptie fac cele doud zone din jurul frecventei de rezonantd a osiei pe cale cand acceleratia
sinei prezintd minime locale. La frecventa joasa de rezonanta a osiei pe cale, roata si sina in
punctul de contact cu roata au vibratii sensibil egale.

46



(@)
(b)

(@)

(b)

(@)

(b)

Referitor la fortele calculate, forta din suspensie si forta de contact roatd-sina, se remarca
faptul ca forta de contact roatd-sina este mai mare pe aproape intreg domeniul de frecventa.

In ceea ce priveste diferentele dintre rezultatele obtinute cu MLCEN si cele obtinute cu
MLCEQO, analiza arata ca aceste diferente nu sunt influentate de modelul de amortizare adoptat.
Astfel, acceleratia sinei in punctul de contact calculatda cu MLCEO este mai mare decat cea
obtinuta cu ajutorul MLCEN pe aproape tot domeniul de frecventa considerat. Acceleratia rotii
prezinta domenii de frecventa in care valorile date de MLCEO sunt mai mari decat cele rezultate
din MLCEN pentru ca in altele, raportul dintre valorile obtinute cu cele doua modele sa se
Inverseze.

Diferente mari pot fi semnalate Intre rezultatele furnizate de cele doud modele in ceea
ce priveste forta de contact roatd-sind. Diferentele nu sunt numai cantitative desi acestea pot lua
valori de la simplu la dublu, ci si calitative, in sensul ca in timp ce densitatea spectrald calculata
cu un model are un maxim local, densitatea spectrald calculata cu celalalt model are un minim
local.

Studiul parametric al vibratiilor sistemului roata-sina efectuat cu ajutorul modelului
liniarizat cu caracteristica elastica neomogena pune in evidenta urmatoarele aspecte privitoare
la spectrele valorilor eficace calculate pe intervale de 1/3 octava.

Influenta vitezei de circulatie:

acceleratia rotii, acceleratia sinei in sectiunea de contact cu roata si forta de contact cresc
monoton in functie de viteza de circulatie;

odata cu cresterea vitezei de circulatie se produce distorsionarea spectrelor acceleratiei rotii si
a fortei de contact in anumite benzi de frecventa prin modificarea raportului dintre
componentele spectrale o data cu cresterea vitezei de circulatie; Influenta sarcinii statice:

(a) la frecventa mai mica decat frecventa joasa de rezonanta a osiei pe cale, acceleratia sinei
scade daca sarcina staticd se mdreste pentru ca la frecvente inalte, acceleratia sinei sd fie mai
mare in anumite intervale de frecventa si mai mica in altele;

(b) acceleratia rotii si forta de contact nu sunt influentate de sarcina statica la frecvente mici,
dar la frecvente medii si inalte, pot prezenta cresteri foarte mari in anumite intervale de 1/3
octava;

Influenta constantei elastice a portiunii rigide a caracteristicii placutei de sina:

cresterea rigiditdtii conduce la reducerea vibratiei sinei pe aproape intreg domeniul de
frecventd, exceptind unu-doud intervale de frecventd in care cresterea este modesta;

cresterea rigiditatii nu influenteazd vibratia rotii si forta de contact In domeniul frecventelor
joase si Inalte, dar determinad o crestere accentuatd in domeniul frecventelor medii.

Influenta constantei elastice a portiunii elastice a caracteristicii placutei de sina:

cresterea rigiditatii reduce vibratia sinei in domeniul frecventelor joase si are o influenta limitata
in rest fie micsorand nivelul vibratiei, fie marindu-l Tn anumite intervale de frecventa;

cresterea rigiditdtii poate conduce la o amplificare apreciabild a vibratiei rotii si a fortei de
contact intr-un anumit interval de frecventa, dar in rest fie nu influenteaza practic regimul de
vibratii, fie aceasta influenta este modesta. Concluziile studiului parametric pot fi aplicate n
toate probleme practice ale vibratiilor sistemului roata-sina contribuind la mai buna cunoastere
a fenomenelor de interactiune mai ales a acelor fenomene legate de producerea zgomotului de
rulare si de initierea si dezvoltarea uzurii suprafetelor de rulare.
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Totodata, modelul vibratiilor sistemului roata-sind si concluziile studiului parametric
pot reprezenta un ghid pentru gasirea celei mai bune solutii privind proiectarea placutelor de
sind in functie de principalii parametri ai cdii de rulare si de caracteristicile vehiculelor care
circula pe un anumit tronson de cale.

Contributiile personale

In aceasta sectiune sunt prezentate cele mai importante contributii ale tezei.

(a) Metodologia de determinare a aproximarii biliniare a caracteristicii forta-deformare a placutelor
de sind si a prismei de piatra sparta in functie de sarcina maxima si de eroarea maxima tolerata;

(b) Implementarea caracteristicilor biliniare ale placutelor de sina si prismei de piatra sparta in
modelul neliniar al caii de rulare alcétuit dintr-o grinda infinitd Euler-Bernoulli pe o fundatie
cu doud straturi elastice si un strat intermediar inertial; elaborarea modelului liniarizat cu
caracteristicd elasticd neomogend si elaborarea modelului liniar cu caracteristicd elastica
omogend care este utilizat ca termen de comparatie in evaluarea regimului de vibratii al
sistemului roata-sina.

(c) Elaborarea metodei de rezolvare a ecuatiilor neliniare care descriu deplasarea sinei si a
traverselor sub actiunea sarcinii statice si determinarea constantelor elastice ale straturilor
elastice ale modelului liniar cu caracteristica elastica omogend din conditia ca deplasarea sinei
si a traverselor in sectiunea sarcinii statice sa fie egale cu cele obtinute cu modelul neliniar;

(d) Deducerea ecuatiilor regimului dinamic al modelului liniarizat cu caracteristica elastica
neomogend si a ecuatiilor regimului dinamic al modelului liniar cu caracteristicd elastica
omogena;

(e) Analiza raspunsului dinamic al sinei utilizind metoda comparativd pe baza rezultatelor
furnizate de MLCEN si de MLCEO cu punctarea urmdtoarelor aspecte mai importante:
determinarea tipurilor de unde care se propaga prin sind in acord cu proprietatile celor doua
modele si domeniile de frecventd la care apar aceste unde; punerea in evidentd a undelor
stationare ca urmare a reflexiei undelor de Incovoiere in sectiunile in care se produce variatia
rigiditatii straturilor elastice ale fundatiei; analiza raspunsului dinamic al sinei obtinut cu
MLCEN si MLCEO luand in considerare doud modele de amortizare, amortizare vascoasa si
amortizare histeretica si punerea in evidenta a diferentelor care apar intre rezultate datorita
utilizarii celor doua modele de amortizare; analiza modului in care se propaga undele de
incovoiere calculate cu MLCEN sit MLCEO de-a lungul sinei;

(f) Studiul regimul de vibratie al osiei montate cu ajutorul a doua modele, unul analitic, bazat pe
teoria grinzii Euler-Bernoulli cu mase rigide atasate, iar celdlalt construit pe teoria elementului
finit pentru verificarea rezultatelor obtinute: frecventa de rezonantd a iIncovoierii osiei,
receptanta osiei in dreptul rotilor si in dreptul cutiilor de osie pentru modurile simetrice si
antisimetrice de vibratie;

(9) Elaborarea modelului pentru studiul vibratiilor sistemului roata-sina pe baza modelului neliniar
al caii de rulare caracterizat prin modelarea cu functii biliniare a rigiditatii straturilor elastice
corespunzatoare placutelor de sina si prismei de piatra sparta, a modelului cu elemente finite al
osiei montate si cu includerea masei suspendate a boghiului si a efectului suspensiei primare;

(h) Metodologia de determinare a densitatii spectrale de putere a factorului de excitatie al vibratiilor
sistemului roata-sind sub formd analitica pe baza spectrului densitatii mediei patratice a
abaterilor de nivelment date sub forma analitica si a spectrului limitd in benzi de 1/3 octava a
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1)

rugozitdtilor suprafetelor de rulare impus de normativele privind conditiile de masurare a
zgomotului la vehiculele feroviare;

Analiza parametricd a vibratiilor sistemului roatd-sind pe baza modelului liniarizat cu
caracteristica elasticd neomogena care pune in evidenta influenta vitezei de circulatie, a sarcinii
statice pe roatd si a constantelor elastice ale portiunii ‘elastice’ si ‘rigide’ de pe caracteristica
placutelor de sina asupra regimului de vibratii;

Metoda de validare a modelului teoretic pe baza incercarilor experimentale de masurare a
acceleratiei la nivelul cutiilor de osie la diferite viteze de circulatie in conditiile in care factorul
de excitatie a vibratiilor roatd-sind contine o componentd deterministd (defectul de
poligonalizare a rotii) si 0 componenta aleatorie (rugozitatile suprafetelor de rulare).

Directii de dezvoltare a cercetarilor

Plecand de la realizarile prezentate in aceastd lucrare, cercetarile viitoare se pot dezvolta pe
urmatoarele directii:

(a) Aplicarea modelului neliniar al cdii de rulare alcatuit dintr-o grinda Euler-Bernoulli rezemata

pe o fundatie continud cu doud straturi elastice cu caracteristici elastice biliniare pentru
placutele de sina si prisma de piatrd spartd pentru a studia regimul de vibratii cauzate de
interactiunea dintre un vehicul cu doua sau patru osii. Se poate utiliza 0 metoda aseméanatoare,
respectiv determinarea pozitiei de echilibru sub sarcina statica, iar apoi calculul receptantelor
la nivelul sinei 1n sectiunile de contact cu rotile vehiculului;

(b) Aplicarea modelului neliniar al caii de rulare descris in aceastd lucrare pentru a studia

fenomenele de interactiune vehicul/cale de rulare in domeniul vitezelor mari de circulatie prin
adoptarea modelul de interactiune al rotii mobile; intr-o prima faza trebuie determinare vitezei
critice ale cdii, respectiv viteza de faza a undelor de incovoiere prin sina; studierea fenomenelor
de instabilitate a sistemului vehicul-cale de rulare datoritd undelor anormale Doppler ce pot fi
induse 1n structura caii de circulatia vehiculului;

(c) Extinderea domeniului de frecventa in care poate fi aplicat modelului de cale cu caracteristici

biliniare pentru placutele de sind prisma de balast prin inlocuirea fundatiei continue cu o
fundatie cu reazeme punctuale echidistante; rezolvarea problemei interactiunii dintre vehicul si
cale se poate face adoptind un model de cale cu lungime finitd si rezolvarea ecuatiilor de
miscare prin aplicarea metodei analizei modale. Prin aplicarea acestei metode, raspunsul caii
este descris de un sistem de ecuatii diferentiale cu derivate ordinare neliniare cuplate datorita
prezentei termenilor neliniari Tn expresia fortelor din reazeme, iar rezolvarea unui astfel de
sistem de ecuatii se poate face prin aplicarea metodei Newmark-beta.
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