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1. Introducere

1.1. Relevanta temei de cercetare

Transportul feroviar are un rol important in societatea actuald, in care mobilitatea
este o necesitate stringentd atat din punct de vedere economic, cat si din punct de vedere
social. In ansamblul general al transporturilor, transportul feroviar se remarci prin
satisfacerea cerintei de mobilitate a caldtorilor si a marfurilor in conditii de siguranta,
eficientd economicd si cu impact redus asupra mediului. Toate acestea concurd la
realizarea unui sistem de transport atractiv, eficient si sustenabil, competitiv pe piata
transporturilor marcatd de o concurenta puternica din partea sistemului de transport aerian
si a celui rutier.

Pozitia pe care o ocupd astazi transportul feroviar de calatori se datoreazd evolutiei
din ultimii 40 de ani, care a fost marcatd de cresterea vitezei de circulatie. Din aceasta
perspectiva, transportul feroviar a devenit un domeniu de interes in cercetarea stiintifica
cu aplicatii in inginerie, In care s-au obtinut realizdri de exceptie. Aparitia trenurile de
mare viteza, pentru cd la acestea se face referire aici, a schimbat complet conceptia
privind constructia vehiculelor feroviare, dand in acelasi timp, o noua perspectiva privind
posibilitatile tehnice si avantajele economice ale sistemului de transport feroviar.

Tendinta generald, care caracterizeaza dezvoltarea sistemului de transport feroviar,
este indreptatd in continuare spre cresterea vitezei de circulatie, reducerea consumului de
combustibil si a costurilor de fabricatie. Aceste deziderate pot fi atinse printr-0 activitate
de cercetare-inovare permanentd, tot mai rafinatd si mai complexd, care presupune o
abordare sistemica in identificarea celor mai bune solutii tehnice care sd asigure in acelasi
timp si performantele dinamice ale vehiculelor feroviare - confortul, calitatea, siguranta si
stabilitatea mersului, la viteze mari de circulatie.

In contextul celor aritate mai sus, vehiculul feroviar a fost si este supus permanent
inovatiilor, in scopul mentinerii performantelor dinamice pe care trebuie sd le asigure
pentru a raspunde cerintelor in continua schimbare pe piata transporturilor. Activitatea de
inovare pleaca de la studierea atenta a fenomenelor care se produc in timpul rularii
vehiculului, in acest mod putandu-se stabili factorii importanti care influenteaza
comportamentul vehiculului si fundamentarea teoretica a solutiilor tehnice propuse.

Unul dintre fenomenele care se manifestd in mod permanent in timpul rularii
vehiculului feroviar il reprezintd vibratiile, acestea fiind un rezultat al interactiunii dintre
vehicul si calea de rulare [35, 65]. In general, nivelul de vibratii la care este supus vehicul
feroviar depinde de tipul si caracteristicile constructive ale acestuia, de conditiile de
exploatare si de fenomenele de interactiune dintre vehicul si calea de rulare. Cresterea
vitezei de circulatie conduce la o amplificare a nivelului de vibratii i, in consecinta, la
numeroase provocari legate de proiectarea unor vehicule al caror comportament dinamic
sa satisfaca in aceste conditii criteriile de performanta amintite mai sus [28].



Vehiculul feroviar reprezintd un sistem oscilant complex, ceea ce face dificila
abordarea problemelor de vibratii, care prezinti o serie de caracteristici specifice [32]. In
primul rand, trebuie precizat ca frecventele proprii ale principalelor moduri de vibratie ale
vehiculului feroviar, relevante din punctul de vedere al confortului calatorilor sau calitétii
mersului, se situeazd in domeniul de joasad frecventd, sub 20 Hz. De asemenea, se mai
mentioneaza faptul ca vibratiile vehiculului feroviar se dezvolta atat in plan vertical, cat si
in plan orizontal, 1nsa, aplicdnd principiul decuplarii vibratiilor, vibratiile verticale pot fi
studiate separat de vibratiile orizontale. Aceastd ipoteza se adoptd in baza faptului cd, din
punct de vedere constructiv, vehiculul feroviar este, in general, simetric, atat din punct de
vedere geometric, cat si inertial si elastic [5 — 7, 45, 46].

In ceea ce priveste modurile de vibratie ale vehiculului feroviar, respectiv ale
maselor suspendate ale acestuia (cutie si boghiuri), se deosebesc modurile rigide sau
modurile simple de vibratie si modurile flexibile (modurile structurale) sau modurile
complexe de vibratie.

Modurile rigide de vibratie in plan vertical

Saltare . Recul . Galop .
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Fig. 1.1. Modurile rigide de vibratie ale cutiei vehiculului feroviar [27].

Modurile rigide de vibratie se dezvoltda sub forma de miscéari independente, de
translatie si de rotatie. In plan vertical, se disting doud miscari de translatie - siltarea si
reculul, si o miscare de rotatie — galopul, iar in plan orizontal, modurile rigide de vibratie
se manifestd sub forma unei miscari de translatie — clatinarea, si doua miscari de rotatie —
ruliul si serpuirea. O exemplificare schematicd a modurilor de vibratie rigide ale cutiei
vehiculului este prezentata in figura 1.1.

In ceea ce priveste modurile flexibile de vibratie ale vehiculului feroviar, se iau in
discutie modurile flexibile de vibratie ale cutiei. Acestea devin importante in cazul cutiilor
lungi ale vehiculelor feroviare destinate transportului de calatori, la proiectarea carora se
impune drept criteriu de baza reducerea greutatii.

Criteriul reducerii greutdtii reprezintd un criteriu general valabil in proiectarea
vehiculelor feroviare pentru ca acestea sa circule cu viteze cat mai mari, iar consumul de
energie sa fie cat mai redus. Totodatd, prin reducerea greutatii vehiculelor feroviare se
obtin si alte beneficii, cum sunt reducerea vibratiilor transmise prin sol, reducerea
costurilor de fabricatie sau maximizarea utilizarii sarcinilor pe osie [25, 38, 63]. Pentru
aplicarea acestui criteriu, in etapa de proiectare a vehiculelor feroviare se poate alege una
dintre urmadtoarele solutii: utilizarea unor materiale usoare sau modificarea structurilor
mecanice ale vehiculului.
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Fig. 1.2. Exemple privind formele modale ale vibratiilor structurale
ale cutiei vehiculului feroviar, dupa [34].

Utilizarea unor materiale usoare pentru fabricarea cutiei a avut drept consecinta
scaderea semnificativd a rigiditatii structurale a acesteia. S-au creat astfel conditii
favorabile pentru excitarea vibratiilor structurale n cazul cutiilor lungi ale vehiculelor de
calatori, care au devenit astfel mult mai flexibile [34].

Vibratiile structurale ale cutiei vehiculului feroviar sunt deosebit de complexe, cu
moduri locale si globale, care pot avea diferite forme modale si frecvente proprii, dupa
cum se arata in figura 1.2.

Rezultatele a numeroase cercetdri au evidentiat faptul ca regimul de vibratii al cutiei
este puternic influentat de vibratiile structurale [1, 4, 12, 26, 47, 66], cu efecte importante
asupra confortului calatorilor [2, 15, 38, 51, 67]. De asemenea, vibratiile structurale
solicita cutia la oboseald, ceea ce conduce la reducerea duratei de exploatare a acesteia
[39, 40].

Restrangand discutia la vibratiile structurale ale cutiei care afecteazd confortul
calatorilor, sunt importante modurile structurale de vibratie ale cutiei, ale caror frecvente
se situeaza in intervalul de frecventa joasa, sub 20 Hz, in care organismul uman prezinta o
sensibilitate ridicata la vibratii [41]. Primul mod de incovoiere verticala a cutiei prezinta o
importanta deosebitd deoarece, In mod obisnuit, frecventa proprie a acestuia se regaseste
in intervalul 7 ... 12 Hz, interval in care organismul uman prezinta o sensibilitate mai mare
la vibratiile verticale [4, 15, 47, 68, 72].

Pe baza consideratiilor prezentate mai sus se poate sintetiza concluzia ca, pentru
reducerea vibratiilor structurale ale cutiilor lungi pentru vehiculele de calatori, criteriul
greutdtii trebuie corelat cu criteriul rigiditdtii. Obtinerea unei rigiditdfi mai mari cu o
greutate mai mica reprezintd de altfel ,,cheia” proiectarii structurii cutiei vehiculului
feroviar [68].

Cele mai simple solutii pentru reducerea vibratiilor structurale ale cutiei vehiculelor
feroviare presupun reducerea lungimii cutiei, cresterea sectiunii transversale sau cresterea
rigiditatii cutiei. Insd, aceste solutii nu sunt nici pe departe atat de eficiente pe cat de
simple, fiind in contradictie cu alte cerinte impuse in proiectarea cutiilor lungi ale
vehiculelor de célatori.




Prima dintre solutii, care se refera la reducerea lungimii cutiei, este in contradictie
cu cerinta de a maximiza numarul de calatori, de exemplu, in raport cu numarul de
boghiuri. Cea de-a doua solutie, care vizeaza cresterea sectiunii transversale poate
conduce la probleme de stabilitate a cutiei sub actiunea vantului lateral sau de inscriere in
gabarit. In ceea ce priveste posibilitatea de a creste rigiditatea cutiei, armaturile utilizate
pentru rigidizare conduc la cresterea greutdtii cutiei, ceea ce este in contradictie cu
criteriul reducerii greutatii. Mai mult decat atit, aceasta solutie conduce la complicatii
constructive ale cutiei si la cresterea pretului de fabricatie [42].

In cdutarea celor mai eficiente solutii pentru reducerea vibratiilor structurale ale
cutiilor flexibile ale vehiculelor feroviare de calatori, in ultimii 20 — 30 de ani s-au
dezvoltat numeroase cercetari in intreaga lume. S-a deschis astfel o vasta arie de cercetare,
in care s-au introdus noi concepte si s-au dezvoltat diferite metode, toate insa urmand
aceeasi directie — reducerea vibratiilor structurale ale cutiei vehiculelor feroviare de
calatori, relevante din punctul de vedere al confortului vibratoriu.

In scurta prezentare de mai sus se regisesc atit motivatia alegerii temei de cercetare
dezvoltatd in aceastd tezd de doctorat, cat si importanta acesteia din punct de vedere
stiintific si tehnic. Prin natura problematicii pe care o trateaza, teza de doctorat cu titlul
Studii privind vibratiile verticale de incovoiere ale cutiei vehiculului feroviar reprezinta o
vibratiilor structurale ale cutiilor flexibile ale vehiculelor feroviare de calatori in vederea
imbunatatirii confortului atat la trenurile de mare viteza [3, 19, 20, 26, 47, 67, 70], cat si
la trenurile suburbane sau la trenurile de metrou [2, 42, 43, 48, 49, 63, 64].

Rezultatele prezentate in aceasta lucrare aduc contributii relevante in ceea ce
priveste, pe de o parte, modelarea sistemului vehicul — cale de rulare in abordarea
problemelor legate de vibratiile cutiilor flexibile ale vehiculului feroviar, iar pe de alta
parte, posibilitatea de reducere a vibratiei de incovoiere verticald a cutiei si de crestere a
frecventei proprii a acestui mod de vibratie printr-o metoda simpla si eficientd care
presupune utilizarea unui sistem de bare anti-incovoiere. Aceste rezultate devin utile mai
departe atat in activitatea de cercetare stiintifica cu aplicatii in domeniul feroviar, cét si in
activitatea de proiectare a vehiculelor feroviare, constituind o baza reald in dezvoltarea si
implementarea unei solutii tehnice care sd conduca la imbunétatirea confortului vibratoriu.

1.2. Obiectivele tezei de doctorat

Tema de cercetare a tezei de doctorat - Studii privind vibratiile verticale de
incovoiere ale cutiei vehiculului feroviar, a fost definita in sens larg, urmand sa fie
particularizata prin definirea obiectivului general si a mai multor obiective specifice.
reducere a vibratiilor verticale de incovoiere ale cutiei vehiculelor feroviare prin utilizarea
unui sistem de bare anti-incovoiere. Conceptul de bare anti-incovoiere montate pe grinzile
longitudinale ale sasiului cutiei vehiculului a fost introdus de conducatorul de doctorat in
cadrul unei metode inovative din punct de vedere stiintific i simple din punct de vedere
tehnic [14]. Functionalitatea acestei metode a fost demonstratd atdt teoretic, cat si
experimental pe un model de laborator la scara [8, 10, 36], ceea ce justifica continuarea
cercetarilor pentru a face trecerea la un nivel stiintific si tehnic superior.
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Concret, obiectivul general tezei de doctorat constd in dezvoltarea unui model
complex al sistemului cutie — bare anti-incovoiere si integrarea acestuia in modelul
sistemului general cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare utilizat pentru
evaluarea efectului barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului
feroviar. Mai departe, s-au stabilit obiectivele specifice ale tezei si, in functie de acestea,
s-au trasat directiile ce trebuie urmate pentru atingerea tintelor propuse.

In stabilirea obiectivelor specifice ale tezei s-a avut in vedere cd pentru atingerea
obiectivului general sunt necesare studii preliminare, pe baza carora sa se poata stabili gradul
de complexitate al modelului sistemului vehicul — cale de rulare necesar pentru evaluarea
regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului.

Avand in vedere specificul problemei abordate, s-a pornit de la premisa ca in
modelarea sistemului vehicul — cale de rulare trebuie luati in considerare factorii
importanti care pot influenta regimul de vibratii verticale al cutiei si care sd conduca la
rezultate suficient de precise, fard insd sa complice analiza rezultatelor si sintetizarea
concluziilor relevante. Acesti factori pot fi reprezentati prin modelele adoptate pentru
subsistemul vehicul feroviar si subsistemul cale de rulare.

Astfel, au fost stabilite primele obiective specifice al tezei care constau in
dezvoltarea a trei studii diferite, in care se analizeaza, dupa caz, influenta modelului
cutiei, al suspensiei secundare si al cdii in simularea regimului de vibratii verticale al
cutiei vehiculului feroviar. Se subliniazd aici provocdrile stiintifice pe care obiectivele
propuse le ridica si care se referd in primul rand la elaborarea mai multor modele teoretice
ale sistemului vehicul — cale de rulare, care includ diferite modele ale cutiei, suspensiei
secundare sau ale cdii, dupd cum urmeaza: modelul ,cutie rigidd”, modelul ,cutie
flexibild”, ,,modelul de referinta” si patru ,,modele de analizd” ale suspensiei secundare,
modelul ,,cale rigida”, modelul ,,cale elastica”. Apoi, se pune problema ca pentru fiecare
dintre aceste modele sd se elaboreze aplicatii software diferite pentru simularea regimului
de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar. Analiza regimului de vibratii verticale al
cutiei vehiculului constituie o etapd importantad a fiecaruia dintre cele trei studii, Tn urma
careia se stabileste structura modelului sistemului vehicul — cale de rulare in care se va
integra, in urmatoarea etapa, model sistemului cutie — bare anti-incovoiere.

Urmatoarele doua obiective specifice sunt in strans acord cu obiectul general al
tezei. Primul dintre acestea consta in studiul raspunsului dinamic al sistemului cutie - bare
anti-incovoiere. Pentru indeplinirea acestui obiectiv trebuie mai intdi parcursd o etapa
importantd si anume aceea a modeldrii sistemului cutie — bare anti-incovoiere pentru mai
multe scenarii de analiza: modelul ,,cutie fara bare anti-incovoiere”, modelul ,,cutie cu
bare anti-incovoiere fara inertie”, modelul ,,cutie cu bare anti-incovoiere cu inertie”. Prin
acest demers, modelul simplu propus initial pentru reprezentarea barelor anti-incovoiere —
modelul fard inertie, si a prinderii rigide a acestora de suporturile fixate de cutia
vehiculului urmeaza sd fie dezvoltat pentru a lua in considerare efectul parametrilor
elastici ai elementelor de prindere, precum si efectul modurilor rigide si de incovoiere ale
barelor anti-incovoiere asupra raspunsului dinamic al cutiei vehiculului. Al doilea obiectiv
constd in analiza efectului barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor verticale ale cutiei
vehiculului feroviar generate de neregularitatile cdii de rulare, ceea ce presupune
dezvoltarea unui nou model, respectiv modelul sistemului integrat cutie cu bare anti-
incovoiere — boghiuri — cale de rulare.



Ultimul obiectiv specific al tezei constd in realizarea determindrilor experimentale
pentru verificarea rezultatelor obtinute prin simuldri numerice, pe baza cérora au fost puse
in evidentd, pe de o parte, caracteristici de bazd ale regimului de vibratii verticale ale
cutiei vehiculului feroviar, iar pe de altd parte, efecte importante ale barelor anti-
incovoiere asupra vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului feroviar. Pentru atingerea
acestui obiectiv trebuie parcurse mai multe etape, pornind de stabilirea conditiilor de
masurare — conditii fizice reale sau conditii de laborator, la alegerea echipamentelor,
sistemelor de masurare si achizitie de date si integrarea acestora intr-un lant de mésurare,
dezvoltarea aplicatiilor software pentru controlul, achizitia, procesarea, reprezentarea si
stocarea datelor si continudnd cu realizarea determindrilor experimentale, sintetizarea
rezultatelor si compararea acestora cu rezultatele obtinute prin simulari numerice.

1.3. Prezentarea generala a tezei de doctorat

Teza de doctorat este organizatd pe capitole, care au fost stabilite in acord cu
obiectivele specifice prezentate mai sus. Dedicadnd fiecdruia dintre cele sase obiective
specifice cite un capitol distinct, la care s-au mai adaugat doud capitole de introducere si
prezentare a problematicii abordate si un capitol de concluzii, contributii personale si
directii viitoare de cercetare, s-a ajuns la structura prezentei teze care cuprinde 9 capitole.

Capitolul 2 cuprinde o sintezd a stadiului actual al cercetarilor privind vibratiile
verticale ale vehiculului feroviar, cu accent pe vibratiile structurale ale cutiilor flexibile
ale vehiculelor de calatori si efectul acestora asupra confortului vibratoriu. Scopul acestui
capitol este de a oferi 0 imagine de ansamblu a studiilor anterioare ce cuprind rezultatele
cercetarilor privind caracteristicile si posibilititile de reducere a vibratiilor structurale ale
cutiei vehiculelor feroviare relevante din punctul de vedere al confortului la vibratii
verticale. O sectiune a capitolului este dedicata prezentdrii metodei de reducere a
vibratiilor de incovoiere a cutiei vehiculului feroviar, in care a fost introdus conceptul de
bare anti-incovoiere. Aceastd prezentare are rolul de a evidentia stadiul actual al
cercetarilor dezvoltate in aceastd directie, care constituie totodatd si punctul de plecare in
stabilirea obiectivului general al tezei de doctorat.

In Capitolul 3 sunt prezentate rezultatele unui studiu in care se analizeazi influenta
primului mod de incovoiere a cutiei vehiculului feroviar asupra regimului de vibratii
verticale al acesteia. Studiul se bazeazd pe comparatii intre rezultatele simularilor
numerice dezvoltate pe baza a douid modele mecanice ale vehiculului. In primul model -
modelul ,,cutie rigida”, cutia este reprezentatd printr-un corp rigid, iar in cel de-al doilea
model - modelul ,cutie flexibila”, cutia este reprezentatd printr-o grinda echivalenta
Euler-Bernoulli. Ambele modele ale vehiculului sunt descrise in prima parte a capitolului,
unde sunt cuprinse si ecuatiile de miscare corespunzatoare fiecarui model. Urmatoarele
sectiuni ale capitolului sunt dedicate stabilirii relatiilor de calcul, particularizate
corespunzator celor douda modele, pentru functiile de rdspuns in frecventd in regim
armonic de vibratii, densitdtii spectrale de putere a acceleratiei si abaterii medii patratice a
acceleratiei in trei puncte relevante pentru regimul de vibratii al cutiei. Capitolul se
incheie cu analiza regimului de vibratii verticale al ,,cutiei rigida” si al ,,cutiei flexibila” si
influentei primului mod de incovoiere verticala asupra nivelului de vibratii verticale al
cutiei.



In Capitolul 4 este investigatd influenta modelului suspensiei secundare asupra
evaludrii regimului de vibratii verticale al cutiei pe baza rezultatelor simularilor numerice.
Aplicatiile de simulare numerica sunt dezvoltate pe baza unui model al vehiculului de tip
cuplat rigid-flexibil, cu sapte grade de libertate, corespunzatoare modurilor de vibratie
verticala ale cutiei — saltarea, galopul si primul mod de incovoiere verticald, si modurilor
de vibratie verticald ale boghiurilor — siltarea si galopul. In modelul vehiculului sunt
integrate patru modele diferite ale suspensiei secundare. Primul model este un model
simplu, considerat ,,model de referinta”, format dintr-un singur sistem Kelvin-\Voigt pentru
translatie verticala prin care este reprezentatd rigiditatea si amortizarea verticald a
suspensiei secundare. Celelalte trei modele sunt ,,modele de analiza”, care sunt obtinute
prin compunerea in diferite variante a modelului de referintd cu sisteme Kelvin-\Voigt
pentru rotatie sau translatie longitudinala prin care vibratiile de galop ale boghiurilor se
transmit la cutie, influentdnd regimul de vibratii al acesteia. Modelul vehiculului si
ecuatiile de miscare ale acestuia, corespunzatoare celor patru modele ale suspensiei
secundare, sunt prezentate in prima parte a capitolului. A doua parte a capitolului este
concentratd pe functiile de raspuns in frecventd ale cutiei vehiculului si pe raspunsul
dinamic al vehiculului la neregularitatile aleatoare ale caii de rulare. Influenta modelului
suspensiei secundare asupra evaluarii regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului
feroviar se realizeazd pe baza analizei rezultatelor simuldrilor numerice privind functiile
de raspuns in frecventd ale acceleratiei, densitatea spectrala de putere a acceleratiei si
abaterea medie patratica a acceleratiei calculate in punctele relevante pentru regimul de
vibratii al cutiei. Aceasta analiza este prezentatd in ultima parte a capitolului.

Scopul Capitolului 5 este acela de a stabili influenta modelului céii de rulare asupra
evaludrii regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar pe baza rezultatelor
obtinute prin simuldri numerice. Pentru aceasta, sunt comparate functiile de raspuns in
frecventa, densitatea spectrala de putere si abaterea medie pdatraticd a acceleratiei in
punctele relevante ale regimului de vibratii al cutiei pentru doud modele ale sistemului
vehicul — cale de rulare, respectiv modelul ,cale rigidd” si modelul ,cale elastica”.
Modelul denumit aici ,,cale rigida” este un model analizat si in capitolul anterior, care
reuneste modelul caii, considerata rigida, si modelul de tip cuplat rigid — flexibil al
vehiculului, cu 7 grade de libertate, In care suspensia secundara este reprezentatd prin unul
dintre cele trei ,,modele de analizd”, compus din ,,modelul de referintd” si un sistem
Kelvin-Voigt pentru translatie longitudinald care modeleaza sistemul de transmitere a
fortelor longitudinale dintre cutie si boghiuri. Modelul ,,cale elastica” este dezvoltat in
cadrul acestui capitol si include acelasi model de tip cuplat rigid-flexibil al vehiculului si
calea, care este reprezentata printr-un model echivalent cu parametri concentrati.
Admitand ipoteza contactului hertzian liniar dintre roatd si sind, legatura dintre modelul
vehiculului si modelul caii, respectiv elasticitatea contactului dintre roatd si sind este luata
in considerare printr-un element elastic de tip Hertzian cu caracteristica liniard. Modelul
»cale elasticd” este un model cu 15 grade de libertate, corespunzatoare modurilor de
vibratie verticald ale cutiei — sdltarea, galopul si primul mod de incovoiere verticala,
modurilor de vibratie verticalda ale boghiurilor — saltarea si galopul, si deplasarilor
verticale ale rotilor si ale sinelor. Acest model este descris in detaliu in a doua sectiune a
capitolului, unde sunt prezentate si ecuatiile de miscare ale cutiei, boghiurilor, osiilor si
ale sinelor.



Capitolul 5 urmeaza aceeasi structura ca si Capitolele 3 si 4, respectiv dupa
prezentarea modelului sistemului vehicul — cale de rulare sunt prezentate relatiile de
calcul ale functiilor de raspuns in frecventa, densitatii spectrale de putere a acceleratiei si
abaterii medii patratice a acceleratiei in punctele relevante ale regimului de vibratii al
cutiei. In ultima sectiune sunt analizate rezultatele simularilor numerice pentru cele doui
modele ale sistemului vehicul — cale, prin care se evidentiaza influenta modelului caii de
rulare in simularea regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar.

Capitolul 6 se constituie intr-o prima ectapa a dezvoltarii cercetarilor privind
posibilitatile de reducere a vibratiilor verticale de incovoiere ale cutiei vehiculelor
feroviare prin utilizarea barelor anti-incovoiere. Astfel, pentru studiul raspunsului dinamic
al sistemului cutie - bare anti-incovoiere, a fost elaborat un model simplificat al
vehiculului feroviar, care cuprinde cutia, considerata ca o grinda Euler-Bernoulli rezemata
pe elementele suspensiei secundare, si prevazutd cu bare anti-incovoiere. Modelul simplu
propus in cercetarile anterioare pentru reprezentarea barelor anti-incovoiere prin elemente
elastice liniare si cu neglijarea masei acestora in raport cu masa cutiei — modelul ,,cutie cu
bare anti-incovoiere fara inertie”, fixate rigid in suporturile de pe grinzile longitudinale
ale sasiului cutiei, a fost dezvoltat pentru a lua in considerare atat efectul modurilor rigide
si de incovoiere ale barelor anti-incovoiere, precum si efectul parametrilor elastici ai
elementelor de prindere asupra raspunsului dinamic al cutiei vehiculului. Pentru
reprezentarea migcdrilor verticale, barele anti-incovoiere au fost modelate ca grinzi Euler-
Bernoulli libere la capete, legate insa de elementele elastice ale prinderilor de suporturi.
Sistemul de prindere al barelor anti-incovoiere de suporturi a fost modelat prin elemente
elastice ideale care preiau atat translatiile verticale si longitudinale, cét si rotatiile in
planul vertical-longitudinal. Pentru a atinge scopul acestui capitol si anume acela de a
pune in evidentd proprietatile de baza ale raspunsului dinamic al sistemului cutie - bare
anti-incovoiere si de a evalua influenta primelor doud moduri de vibratie ale barelor anti-
incovoiere si a rigiditatii elementelor elastice de prindere a sistemului de bare anti-
incovoiere de suporturi asupra functiilor de rdspuns in frecventa ale cutiei si barelor anti-
incovoiere s-au analizat rezultatele simuldrilor numerice dezvoltate pe baza a trei modele
distincte: modelul ,,cutie fara bare anti-incovoiere”, modelul ,,cutie cu bare anti-incovoiere
fara inertie”, modelul ,,cutie cu bare anti-incovoiere cu inertie”. Capitolul este structurat
pe patru sectiuni, prima dintre acestea fiind o sectiune introductiva in care sunt descrise pe
scurt principiul de functionare al sistemului de bare anti-incovoiere si metoda de reducere
a vibratiilor de incovoiere verticala ale cutiei dezvoltati pe acest principiu. in urmitoarele
doua sectiuni este descris modelul sistemului cutie — bare anti-incovoiere, sunt deduse
ecuatiile de miscare ale cutiei si ale barelor anti-incovoiere si sunt determinate functiile de
raspuns in frecventd ale deplasarii pentru sistemul cutie — bare anti-incovoiere si pentru
barele anti-incovoiere. Analiza raspunsului dinamic al sistemului cutie - bare anti-
incovoiere este prezentata in ultima sectiune a capitolului.

In Capitolul 7 sunt valorificate demersurile stiintifice efectuate in Capitolele 4, 5 si
6 initiate pentru a construi modelul teoretic pentru studiul vibratiilor sistemului integrat
cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare. Astfel, plecand de la rezultatele
obtinute in Capitolele 4 si 5, se stabilesc cele mai potrivite reprezentari mecanice ale
cutiei, suspensiei secundare a vehiculului si ale cdii de rulare, astfel incat simularile
numerice efectuate pe baza modelului sistemului integrat cutie cu bare anti-incovoiere —
boghiuri — cale de rulare sa ofere rezultate suficient de corecte, pe de o parte, iar pe de alta
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parte, sa simplifice analiza acestor rezultate prin reducerea la strictul necesar a numarului
de parametri ai modelului. Totodata, din Capitolul 6 este preluat modelul cutiei cu bare
anti-incovoiere care permite studiul vibratiilor cuplate de incovoiere ale cutiei si barelor
anti-incovoiere, tindnd seama de rigiditatea pe trei directii a prinderii barelor anti-
incovoiere de suporturile fixate de grinzile longitudinale ale sasiului cutiei. O data
definitivat modelul sistemului integrat cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de
rulare, se trece la scrierea ecuatiilor de miscare ale acestuia si la deducerea functiilor de
raspuns 1n frecventd. Este apoi analizat rdspunsul dinamic al cutiei cu bare anti-incovoiere
la circulatia vehiculului pe o cale cu neregularititi armonice. In partea finala a capitolului
este prezentat studiul parametric privind efectul barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor
verticale ale cutiei la circulatia pe o cale cu neregularitéti aleatorii. Este pusa in evidenta
influenta vibratiilor de Incovoiere a barelor anti-incovoiere asupra regimului de vibratii
verticale al cutiei, evaluatd prin abaterea medie patratica a acceleratiei si prin indicele de
confort. Totodata, sunt investigate posibilitatile de imbunatatire a eficacitatii barelor anti-
incovoiere prin modificarea unor parametri constructivi.

In capitolele anterioare, problema vibratiilor cutiei vehiculului feroviar a fost
abordata din punct de vedere teoretic, iar ca instrument de investigare au fost folosite
aplicatii software de simulare numerica. Astfel, in cadrul studiilor dezvoltate pe baza
rezultatelor simuldrilor numerice au fost puse in evidenta, pe de o parte, caracteristici de
baza ale regimului de vibratii verticale ale cutiei vehiculului feroviar, iar pe de altd parte,
efecte importante ale barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor de incovoiere ale cutiei
vehiculului feroviar. Fiind insd observatii care au la baza doar studii teoretice, pentru a
putea fi sintetizate sub forma de concluzii este absolut necesar ca acestea sa fie coroborate
cu rezultate experimentale. Pentru aceasta, in structura tezei a fost inclus Capitolul 8, in
care sunt descrise determindrile experimentale realizate atat in conditii fizice reale, cat si
in conditii de laborator, pentru verificarea rezultatelor teoretice. Prima parte a capitolului
este dedicatd determindrilor experimentale realizate conditii fizice reale, pe un vagon de
calatori la circulatia 1n linie curentd. Sunt cuprinse aici doud sectiuni distincte, o sectiune
in care sunt descrise caracteristicile vagonului, conditiile de realizare a masuratorilor,
echipamentele si aplicatiile software utilizate si o alta sectiune in care sunt prezentate si
analizate rezultate experimentale. Pe baza analizei spectrale si abaterii medii patratice a
acceleratiei masurate sunt evidentiate cele mai importante caracteristici ale vibratiilor
verticale ale cutiei vehiculului, care au fost subliniate si in analiza rezultatelor obtinute
prin simulari numerice in cadrul Capitolele 3, 4 si 5 ale tezei. Determinadrile experimentale
descrise in a doua parte a Capitolului 8 au fost realizate pentru a verifica rezultatele
obtinute prin simulari numerice privind efectul barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor
verticale ale cutiei vehiculului feroviar, prezentate in Capitolul 6 al tezei. Aceste
determinari au fost organizate in conditii de laborator pe un model la scard al cutiei
cu/fira bare anti-incovoiere. A doua parte a capitolului este structurata pe trei sectiuni. In
prima sectiune este descris sistemul experimental demonstrativ si componentele lantului
de masurare si control al acestui sistem. A doua sectiune prezintd structura aplicatiei
software pentru controlul, achizitia, procesarea, reprezentarea si stocarea datelor masurate,
dezvoltatd in mediul de programare Matlab. Ultima sectiune este rezervata prezentarii si
analizei acceleratiilor verticale ale modelului experimental al cutiei cu/fara bare anti-
incovoiere si sintetizdrii concluziilor privind acordul dintre rezultatele teoretice si cele
experimentale.
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2. Stadiul actual al cercetarilor privind vibratiile verticale
ale vehiculelor feroviare de calatori

2.1. Aria tematica a cercetarilor

Tema de cercetare abordatd in aceastad tezd de doctorat, “Studii privind vibratiile
verticale de incovoiere ale cutiei vehiculului feroviar”, este o tema actuald, care se inscrie
in aria cercetarilor cu aplicatii in domeniul feroviar, care au Imbogatit in ultimii 20 — 30
de ani literatura de specialitate cu numeroase publicatii stiintifice. In acest cadru au fost
propuse noi concepte si s-au dezvoltat metode inovative care, oricat de diferite ar fi si
de reducere a vibratiilor structurale ale cutiilor usoare ale vehiculelor feroviare de calatori
in vederea imbundtatirii confortului vibratoriu atat la trenurile de mare viteza, cat si la
trenurile suburbane sau la cele de metrou.

Asa cum s-a ardtat si In scurta prezentare din primul capitol al tezei, problema
vibratiilor structurale ale cutiilor usoare ale vehiculelor feroviare de célatori a devenit o
temd de cercetare de interes ca urmare a efectului pe care aceste moduri de vibratie le au
in special asupra confortului céldtorilor. Este vorba de acele moduri flexibile de vibratie
ale caror frecvente proprii scad in cazul reducerii rigiditatii structurale a cutiei ca urmare a
reducerii greutatii acesteia, ajungand astfel in zona de sensibilitate a organismului uman la
vibratii [38]. De exemplu, frecventa proprie a primului mod de Incovoiere verticala a
cutiei se situeaza, de reguld, in intervalul 7 ... 12 Hz, in care organismul uman prezinta o
sensibilitate mai mare la vibratiile verticale. Conform rezultatelor mai multor cercetari,
primul mod de incovoiere verticald afecteaza confortul, in special, la mijlocul cutiei [12,
26]. In unele situatii, viteze mari de circulatie sau/si flexibilitate mare a cutiei, pot apirea
repozitiondri ale punctelor critice pentru confort de la extremitdtile cutiei catre mijlocul
acesteia [17, 51, 67].

In urma unei analize detaliate a literaturii de specialitate, reprezentativa pentru tema
tezei de doctorat, au fost identificate mai multe articole stiintifice, capitole de carti, teze
de doctorat si rapoarte de cercetare, in care problema reducerii incovoierii verticale a
cutiei este tratata cu predilectie sau este cuprinsd in cadrul mai larg, cel al reducerii
modurilor flexibile de vibratie relevante din punctul de vedere al confortului vibratoriu. In
ceea ce priveste metodele propuse, in general, acestea pot fi grupate, in functie de
abordare, in metode pentru ,izolarea vibratiilor” sau metode pentru ,,amortizarea
vibratiilor”. Metodele care se incadreaza in prima categorie au ca scop izolarea cutiei fata
de vibratiile care se transmit de la osii si de la boghiuri prin intermediul suspensiei
vehiculului [3, 18, 29, 37, 52 — 56, 66, 69, 70]. In cea de-a doua categorie se pot include
metodele care conduc la cresterea amortizarii Structurale a cutiei [13, 14, 21, 24, 30, 31,
52 - 57]. Indiferent de categoria in care se Incadreaza, aceste metode pot fi dezvoltate pe
baza unor concepte pasive, semi-active sau active [33, 43, 44, 71].
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Cercetdrile privind vibratiile cutiilor flexibile ale vehiculelor de calatori au fost insa
extinse si pe alte directii conexe, care au fost dezvoltate pe teme precum modelarea
asemenea, in literatura de specialitate se regasesc numeroase lucrari in care se analizeaza
caracteristicile vibratiilor verticale ale cutiilor flexibile sau este studiatd influenta
modurilor flexibile de vibratie asupra confortului vibratoriu, respectiv asupra calitatii
mersului. Nu in ultimul rand, trebuie amintite cercetarile experimentale realizate pentru
validarea conceptelor sau a eficacitdtii metodelor propuse pentru reducerea modurilor
flexibile de vibratie ale cutiei vehiculelor feroviare sau a modelelor de simulare numerica.
Ceea ce este important de subliniat aici este faptul ca aceastd problema a vibratiilor
cutiilor flexibile, deosebit de importanta din punctul de vedere al impactului pe care il are
asupra performantelor dinamice ale vehiculelor feroviare, a deschis o vasta arie de
cercetare, care s-a dezvoltat in timp, pe masura ce directiile de cercetare s-au diversificat,
iar metodele si instrumentele de investigare au devenit tot mai complexe si mai rafinate.

Scopul acestui capitol este de a prezenta in mod sintetic o serie de lucrari stiintifice
reprezentative, in care sunt cuprinse rezultate ale cercetarilor privind vibratiile cutiilor
flexibile ale vehiculelor feroviare de calatori, structurate pe trei subiecte generale: (a)
caracteristicile modurilor flexibile de vibratie ale cutiei vehiculelor feroviare si influenta
acestora asupra confortului vibratoriu; (b) reducerea modurilor flexibile de vibratie ale
cutiei vehiculului feroviar; (c) validarea experimentala a eficacitatii metodelor de reducere
a modurilor flexibile de vibratie ale cutiei vehiculului feroviar. O sectiune importanta a
acestui capitol este cea in care este prezentatd metoda de reducere a vibratiilor verticale de
incovoiere ale cutiei vehiculelor feroviare, bazatd pe un sistem de bare anti-incovoiere
montate pe grinzile longitudinale ale sasiului cutiei. In acord cu obiectivul general al
cutiei vehiculelor feroviare prin utilizarea sistemului de bare anti-incovoiere vor fi
dezvoltate in Capitolele 6 si 7. In principiu, prin obiectivul general tezei de doctorat se
urmareste dezvoltarea unui model complex al sistemului cutie — bare anti-incovoiere si
integrarea acestuia in modelul sistemului general cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri —
cale de rulare, care va fi utilizat pentru evaluarea efectului barelor anti-incovoiere asupra
vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului feroviar si asupra confortului vibratoriu.

3. Studiu privind influenta vibratiilor de incovoiere asupra
regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar

3.1. Introducere

In acest capitol sunt prezentate rezultatele unui studiu in care se analizeaza influenta
primului mod de incovoiere verticala asupra regimului de vibratii al cutiei vehiculului
feroviar, 1n corelatie cu rigiditatea la incovoiere a cutiei, viteza si amortizarea suspensiei.
Studiul se bazeazd pe comparatii intre rezultatele simularilor numerice dezvoltate pe baza
a doud modele mecanice diferite ale unui vehicul pe boghiuri, cu doud etaje de suspensie.
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In primul model - modelul ,,cutie rigidd”, cutia este reprezentata printr-un corp rigid,
iar in cel de-al doilea model - modelul ,,cutie flexibild”, cutia este reprezentata printr-0
grindd echivalenta Euler-Bernoulli. Modelul ,,cutie flexibild” permite luarea in
considerare a modurilor proprii de vibratie ale cutiei datorate incovoierii. Ambele modele
sunt descrise in prima parte a capitolului, unde se regdsesc si ecuatiile de miscare
corespunzatoare fiecarui model.

Urmatoarele sectiuni ale capitolului sunt dedicate stabilirii relatiilor de calcul pentru
functiile de raspuns in frecventd in regim armonic permanent de vibratii, densitatii
spectrale de putere a acceleratiei si abaterii medii patratice a acceleratiei in trei puncte ale
cutiei, considerate relevante pentru regimul de vibratii al acesteia. Unul dintre puncte este
fixat la mijlocul cutiei, iar celelalte doua puncte sunt pozitionate in dreptul celor doua
boghiuri, respectiv in dreptul punctelor in care cutia se sprijind pe suspensia secundara.
Relatiile de calcul sunt particularizate corespunzator celor doud modele ale vehiculului.

Capitolul se incheie cu studiul dedicat regimului de vibratii verticale al cutiei
vehiculului. In prima parte a studiului se analizeaza caracteristicile regimului de vibratii
verticale al ,,cutiei rigida” si al ,,cutiei flexibile” pe baza functiilor de rdspuns in frecventa
si a densitatii spectrale de putere a acceleratiei verticale, calculate in punctele relevante
pentru regimul de vibratii al cutiei. In a doua parte a studiului, este analizati influenta
primului mod de incovoiere verticala asupra nivelului de vibratii verticale al cutiei,
utilizdnd pentru aceasta abaterea medie patraticd a acceleratiei.

3.2. Modelele mecanice ale vehiculului feroviar

Pentru studiul propus se considera cazul unui vehicul de calatori pe boghiuri, cu
doua etaje de suspensie, care circula cu vitezd constantd V pe o cale in aliniament si palier.
Acesta este reprezentat din punct de vedere mecanic atdt printr-un model de tip ,,cutie
rigidd”, cat si printr-un model de tip ,,cutie flexibila”, asa cum se aratd in figura 3.1.
Ambele modele cuprind sapte corpuri, prin care sunt modelate cutia, sasiurile celor doud
boghiuri si cele patru osii, legate intre ele prin sisteme de tip Kelvin-Voigt cu ajutorul
carora sunt modelate cele doui etaje de suspensie. In cazul modelului ,,cutie rigida”, toate
corpurile sunt considerate corpuri rigide. Modelul ,,cutie flexibila” este un model cuplat
rigid-flexibil, in care boghiurile si osiile sunt reprezentate prin corpuri rigide, iar cutia
este reprezentata printr-o grinda echivalenta Euler-Bernoulli.

Modurile rigide de vibratie ale cutiei si ale boghiurilor, comune ambelor modele,
sunt saltarea si galopul. Pe figura 3.1 sunt reprezentate deplasarile verticale ale cutiei (Zc)
si ale boghiurilor (zb1,2) corespunzatoare saltarii si unghiurile de rotatie corespunzatoare
galopului cutiei (6¢), respectiv galopului boghiurilor (0p12). Inertia cutiei si inertia
boghiului in raport cu modurile rigide de vibratie ale acestora, sunt reprezentate prin masa
si momentul de inertie aferente celor doua corpuri, notate astfel: m¢ — masa cutiei; my -
masa boghiului; Jc - momentul de inertie al cutiei; Jb - momentul de inertie al boghiului.

Sistemul Kelvin-Voigt prin care este modelata suspensia primara aferenta unei osii
are constanta elastica 2ks;» si constanta de amortizare 2Cz. Fiecare boghiu este legat la
cutie prin intermediul unui sistem Kelvin-Voigt cu constanta elastica 2k;c si constanta de
amortizare 2Cqc.
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Fig. 3.1. Modelul mecanic al vehiculului feroviar: model ,,cutie rigida”; model ,,cutie flexibila”.

Alte elemente comune ale celor doud modele, marcate pe figura 3.1, sunt lungimea
cutiei, notata cu lc, ampatamentul cutiei 2ac si ampatamentul boghiului 2ap. Cu lc12 S-au
notat distantele care fixeaza pozitia punctelor de rezemare a cutiei pe suspensia secundara.
De asemenea, pe modelul cutiei sunt marcate trei puncte, unul la mijlocul cutiei — punctul
m, si alte doud in dreptul boghiurilor, respectiv in dreptul punctelor de sprijin ale cutiei pe
suspensia secundara — punctele by si bo. Aceste trei puncte sunt considerate puncte
relevante pentru regimul de vibratii al cutiei.

Calea de rulare se considerd rigida, iar in aceastd ipoteza neregularitatile verticale
ale cdii se transmit la osii cdrora le impun deplasari verticale notate pe figura 3.1 cu Zo1...4.

3.3. Analiza regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului

Aceasta sectiune este dedicata analizei influentei primului mod de incovoiere
verticald asupra regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar. Pentru
aceasta, se utilizeaza rezultate obtinute prin simulari numerice dezvoltate in mediul de
programare Matlab pentru cele doud modele mecanice ale vehiculului feroviar prezentate
in sectiunea 3.2 — modelul de tip ,,cutie rigida” si modelul de tip ,,cutie flexibila”.

Pentru realizarea studiului propus sunt analizate, in paralel, functiile de raspuns in
frecventd ale acceleratiei, densitatea spectrala de putere a acceleratiei si abaterea medie
patratica a acceleratiei, calculate in cele trei puncte relevante pentru regimul de vibratii al
cutiei — punctul m situat la mijlocul cutiei si punctele by si bz pozitionate in dreptul celor
doua boghiuri, pentru valorile de referinta ale parametrilor modelului numeric al
vehiculului, la care se adauga valori de analizd pentru rigiditatea la incovoiere a cutiei si
pentru gradele de amortizare ale suspensiei secundare si suspensiei primare.
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Frecventele proprii ale modurilor de vibratie verticald ale cutiei corespunzdtoare
valorilor de referintd ai parametrilor modelului numeric al vehiculului sunt: frecventa
proprie a vibratiilor de siltare fs = 1,17 Hz; frecventa proprie a vibratiilor de galop fq
=1,46 Hz; frecventa proprie a incovoierii verticale fiy = 8 Hz.

Pentru parametrii de referintd ai modelului numeric al vehiculului, gradele de
amortizare ale celor doua etaje de suspensie au valorile: &, = 0,12 pentru suspensia
secundard; &p = 0,22 pentru suspensia primara. In ceea ce priveste valorile de analiza,
pentru rigiditatea la incovoiere a cutiei, acestea sunt adoptate astfel incat frecventa la
incovoiere a cutiei sd ia valorile prezentate in Tabelul 3.1. Pentru gradele de amortizare
ale celor doua etaje de suspensie se adopta 50 de valori 1n intervalul 0,05 ... 0,5.

Tabelul 3.1. Frecventa incovoierii verticale in functie de rigiditatea la incovoiere a cutiei.

Rigiditatea la incovoiere a cutiei [MNm?]-10° 1,776 3,158 4,934

Frecventa incovoierii verticale a cutiei [Hz] 6 8 10

In figura 3.2 sunt prezentate functiile de raspuns ale acceleratiei cutiei la mijlocul
acesteia si in dreptul celor doud boghiuri, calculate pentru valorile de referinta ale celor
douda modele ale vehiculului - modelul de tip ,cutie rigida” si modelul de tip ,,cutie
flexibila”, luand in considerare cazul neamortizat (Cc = 0; Cm» = 0; ¢cm = 0). Curbele
functiilor de raspuns astfel obtinute prezintd o serie de varfuri corespunzdtoarele
frecventelor de rezonantd ale modurilor de vibratie ale cutiei $i mai multe minime
corespunzatoare unor frecvente de antirezonantd. Sunt evidentiate varfurile
corespunzatoare frecventelor de rezonanta ale modurilor rigide de vibratie ale cutiei -
saltare la 1,17 Hz si galop la 1,46 Hz (diagramele a si b) si ale incovoierii verticale la 8
Hz (diagrama b). Pe ambele diagrame se identifica si varful functiilor de raspuns
corespunzator frecventei de rezonanta a vibratiilor de saltare ale boghiurilor la 6,65 Hz.
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Fig. 3.2. Functiile de raspuns in frecventa ale acceleratiei cutiei pentru cazul neamortizat:
(a) pentru modelul ,,cutie rigida”; (b) pentru modelul ,,cutie flexibila”.

Frecventele de antirezonanta, care se identificd pe curba raspunsului in frecventa al
cutiei sub forma unor minime, se datoreaza efectului de filtrare geometrica. Acest efect
reprezintd o caracteristicd importantd a regimului de vibratii verticale al vehiculelor
feroviare.
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Conform mai multor studii [16, 22, 23, 50, 72, 73], filtrarea geometrica are un
caracter selectiv, in functie de viteza, si o eficientd diferentiata de-a lungul cutiei
vehiculului. Asa cum se observa pe diagramele din figura 3.2, functia de raspuns in
frecventa la mijlocul cutiei prezintd mai multe frecvente de antirezonanta decat functiile
de raspuns in frecventd in dreptul boghiurilor, ceea ce inseamnd ca efectul de filtrare
geometricd este mai eficient la mijlocul cutiei. O ultimd observatie pe baza diagramelor
din figura 3.2 este cea legata de faptul cd, in absenta amortizarii, raspunsul in frecventa al
cutiei in dreptul celor doua boghiuri este simetric.

Diagramele din figura 3.3 prezinta functiile de rdspuns ale acceleratiei in punctele
relevante ale cutiei pentru modelul de tip ,,cutie rigida” si modelul de tip ,,cutie flexibila”.
Acestea au rolul de ardta ca, pentru cazul amortizat, raspunsul cutiei in dreptul celor doua
boghiuri nu este simetric. Diferentele semnificative intre functiile de raspuns ale
acceleratiei in dreptul celor doud boghiuri se observa in special in dreptul frecventelor
proprii ale modurilor de vibratie ale cutiei, care sunt evidentiate si aici, respectiv 1,17 Hz
pentru vibratiile de saltare, 1,46 Hz pentru vibratiile de galop si 8 Hz pentru incovoierea
verticald. De asemenea, se pot observa frecventele de antirezonantd corespunzdtoare
efectului de filtrare geometrica dat de ampatamentele vehiculului.
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Fig. 3.3. Functiile de raspuns in frecventa ale acceleratiei cutiei pentru cazul amortizat:
(a) pentru modelul ,,cutie rigida”; (b) pentru modelul ,,cutie flexibila”.

In figurile 3.4 — 3.6 este prezentati densitatea spectrald de putere a acceleratiei in
punctele relevante pentru regimul de vibratii al cutiei — figura 3.4 in punctul situat la
mijlocul cutiei, figura 3.5 in punctul situat in dreptul boghiului 1, figura 3.6 pentru
punctul situat in dreptul boghiului 2, calculata pentru cele doud modele ale vehiculului -
modelul ,,cutie rigida” (diagramele a) si modelul ,,cutie flexibild” (diagramele b — pentru
fiv = 6 Hz; diagramele ¢ — pentru fiv = 8 Hz; diagramele d — pentru fiy = 10 Hz).

In cazul modelului ,,cutie rigida”, regimul de vibratii la mijlocul cutiei este datorat
doar vibratiilor de siltare (figura 3.4 — diagrama a). In dreptul boghiurilor se manifesti
atat vibratiile de sdltare, cat si vibratiile de galop ale cutiei, insd spectrul densitdtii de
putere este dominat de vibratiile de galop (figurile 3.5 si 3.6 — diagramele a).

In cazul modelului ,cutie flexibild” se observa ca vibratiile de 1Incovoiere
influenteazad in special regimul de vibratii la mijlocul cutiei si mai putin deasupra celor
doua boghiuri. Vibratiile de incovoiere devin importante in domeniul vitezelor mari, asa
cum se observa in diagramele (b) si (c) ale celor trei figuri.
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Fig. 3.6. Densitatea spectrala de putere a acceleratiei in dreptul boghiului 2:
(a) pentru modelul ,,cutie rigida”; (b), (c) si (d) pentru modelul ,,cutie flexibila”.

De exemplu, conform diagramelor (b), pentru fiy = 6 Hz, la viteze mai mari de 200
km/h, incovoierea devine modul dominant de vibratie la mijlocul cutiei (figura 3.4), iar in
dreptul celor doud boghiuri are o contributie importanta (figurile 3.5 si 3.6). Ponderea
vibratiilor de incovoiere scade pe masura ce creste rigiditatea la incovoiere a cutiei. Pentru
fiv = 8 Hz — diagramele (c), vibratiile de incovoiere sunt importante doar la mijlocul cutiei
la viteze mari (figura 3.4), iar in dreptul boghiurilor contributia acestora este
nesemnificativa (figurile 3.5 si 3.6). Pentru fiy = 10 Hz - diagramele (d), ponderea
vibratiilor de incovoiere in toate punctele relevante ale cutiei este nesemnificativa
(figurile 3.4 - 3.6).

Pe baza diagramelor din figurile 3.4 — 3.6 se mai pot face urmatoarele observatii
privind modurile dominante de vibratie: excluzind situatia prezentatd mai sus (figura 3.4
— diagrama Db), la mijlocul cutiei, modul dominant de vibratie este saltarea; in dreptul
boghiurilor, regimul de vibratii al cutiei este dominat de vibratiile de galop. De asemenea,
mai trebuie remarcat faptul ca, pe tot intervalul de viteza, densitatea spectrala de putere
prezinta o serie de minime la anumite viteze, respectiv la vitezele de filtrare geometrica.
Se observa cd efectul de filtrare geometrica este mai eficient la mijlocul cutiei, in anumite
conditii: la frecventa de rezonantd a incovoierii verticale; la viteze mici de circulatie.

Pentru a analiza influenta vibratiilor de incovoiere asupra nivelului de vibratii
verticale al cutiei in corelatie cu viteza se analizeaza diagramele din figura 3.7.
Comparand valorile abaterii medii patratice ale acceleratiei pentru modelul ,cutie
flexibila” cu cele corespunzatoare modelului ,,cutie rigida”, se observa ca incovoierea
verticala determina cresterea semnificativa a nivelului de vibratii doar la mijlocul cutiei.
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Fig. 3.7. Influenta vibratiilor de Incovoiere asupra abaterii medii patratice a acceleratiei cutiei in
corelatie cu viteza: (a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1; (¢) in dreptul boghiului 2.

Un alt aspect interesant de analizat este legat de modul in care Incovoierea verticala
influenteaza nivelul maxim de vibratii de-a lungul cutiei. Aceasta analiza se poate face cu
ajutorul figurii 3.8, in care este prezentata abaterea medie patratica a acceleratiei in
punctele relevante ale cutiei pentru modelul ,cutie rigida” si pentru modelul ,cutie
flexibila”. In toate cele patru cazuri prezentate, nivelul maxim de vibratii al cutiei se
inregistreazd 1n unul dintre punctele situate in dreptul celor doud boghiuri. Pozitia
punctului in care nivelul de vibratii al cutiei este maxim se modificd in functie de viteza,
fard a fi insa influentat de vibratiile de incovoiere.
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Figura 3.9 evidentiaza influenta incovoierii verticale a cutiei asupra abaterii medii
patratice a acceleratiei in corelatie cu gradul de amortizare a suspensiei secundare. Se
observa ca in cazul ambelor modele ale vehiculului - modelul ,,cutie rigida”, respectiv
model ,,cutie flexibild”, la cresterea gradului de amortizare a suspensiei secundare pana la
o anumita valoare, abaterea medie a acceleratiei scade continuu pana atinge un minim.
Aceasta valoare depinde de pozitia punctului relevant pentru regimul de vibratii al cutiei
si de tipul modelului - model ,,cutie rigida” sau model ,,cutie flexibila”.

Diagramele din figura 3.10 evidentiaza influenta incovoierii verticale a cutiei asupra
abaterii medii patratice a acceleratiei, in corelatie cu gradul de amortizare a suspensiei
primare. Rezultatele prezentate aratd ca atat in cazul modelului ,,cutie rigida”, cat si in
cazul modelului ,,cutie flexibila”, abaterea medie patratica a acceleratiei scade continuu la
cresterea amortizarii suspensiei primare.
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Fig. 3.9. Influenta vibratiilor de incovoiere asupra abaterii medii patratice a acceleratiei cutiei
in corelatie cu gradul de amortizare a suspensiei secundare:
(a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1; (¢) in dreptul boghiului 2.
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Influenta incovoierii verticale a cutiei se observa in rata de scadere a abaterii medii
patratice a acceleratiei. In cazul modelului ,,cutie rigida”, rata de scidere a abaterii medii
patratice a acceleratiei este mai mare deasupra celor doua boghiuri decat la mijlocul
cutiei. In schimb, in cazul modelului ,,cutie flexibild”, rata de scidere a abaterii medii
patratice a acceleratiei este mai mare la mijlocul cutiei pentru oricare dintre cele trei
situatii considerate. Comparand rezultatele obtinute pentru modelul ,,cutie flexibild” cu
cele corespunzatoare modelului ,,cutie rigida”, se observa ca, la mijlocul cutiei, rata de
scddere a abaterii medii pdtratice a acceleratiei este intotdeauna semnificativ mai mare in
cazul modelului ,,cutie flexibila”. In schimb, in dreptul celor doud boghiuri, ratele de
scadere a abaterii medii patratice a acceleratiei in cazul modelului ,,cutie flexibila” sunt
practic egale cu cele corespunzatoare modelului ,,cutie rigida”.

4. Studiu privind influenta modelului suspensiei in simularea
regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar

4.1. Introducere

In acest capitol este investigati influenta modelului suspensiei secundare asupra
regimului de vibratii verticale al cutiei evaluat pe baza rezultatelor simuldrilor numerice
[11]. Aplicatiile de simulare numerica sunt dezvoltate pe baza unui model al vehiculului
feroviar de tip cuplat rigid-flexibil, cu sapte grade de libertate, corespunzatoare modurilor
de vibratie verticala ale cutiei — saltarea, galopul si primul mod de incovoiere verticala, si
modurilor de vibratie verticala ale boghiurilor — saltarea si galopul.

In modelul vehiculului sunt integrate patru modele diferite ale suspensiei secundare.
Primul model este un model simplu, considerat model de referinta, format dintr-un singur
sistem Kelvin-Voigt pentru translatie verticala prin care este reprezentata rigiditatea si
amortizarea verticald a suspensiei secundare. Celelalte trei modele sunt modele de analiza,
care sunt obtinute prin compunerea in diferite variante a modelului de referintd cu
sisteme prin care vibratiile de galop ale boghiurilor se transmit la cutie, influentand
regimul de vibratii al acesteia. Primul model de analizd este format din modelul de
referinta si un sistem Kelvin-Voigt pentru rotatie care preia deplasarea relativa unghiulara
dintre cutie 1 boghiu. Al doilea model de analizd este format din modelul de referintd si
un sistem Kelvin-Voigt pentru translatie longitudinala care modeleaza sistemul de
transmitere a fortelor longitudinale dintre cutie si boghiu. Cel de-al treilea model de
analiza reuneste toate cele trei sisteme Kelvin-\Voigt descrise mai sus - sistemul Kelvin-
Voigt pentru translatie verticala, sistemul Kelvin-Voigt pentru rotatie si sistemul Kelvin-
Voigt pentru translatie longitudinala.

Evaluarea influentei modelului suspensiei secundare asupra comportamentului la
vibratii verticale ale cutiei vehiculului feroviar se realizeaza pe baza functiilor de raspuns
in frecventa ale acceleratiei, densitatii spectrale de putere a acceleratiei si abaterii medii
pitratice a acceleratiei. In context, se analizeazi influenta rigiditatii sistemului pentru
rotatie si a sistemului longitudinal asupra regimului de vibratii al cutiei.
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4.2. Modelul mecanic al vehiculului feroviar

In figura 4.1 este prezentat modelul mecanic pentru studiul vibratiilor verticale ale
unui vehicul feroviar de calatori, pe patru osii, cu doud etaje de suspensie, care se
deplaseaza cu vitezd constantd V pe o cale cu neregularitati verticale. Cu exceptia
modelului suspensiei secundare, acest model este asemanator cu modelul ,,cutie flexibila”
prezentat in Capitolul 3. Modelul vehiculului este un model de tip cuplat, rigid-flexibil, in
care cutia vehiculului este modelatd printr-o grindd echivalentd libera la capete, de
sectiune constantd si masa uniform distribuita, de tip Euler-Bernoulli, iar sasiurile celor
doud boghiuri si cele patru osii sunt reprezentate prin corpuri rigide.

Pentru a da un caracter uniform lucrarii, s-au mentinut aceleasi notatii ca si cele
utilizate in Capitolul 3. Astfel, pe figura 4.1 sunt marcate deplasarile verticale ale cutiei si
ale boghiurilor corespunzatoare vibratiilor de saltare notate dupd cum urmeaza: z. —
deplasarea verticala a cutiei; zp1 $i Zb2 — deplasdrile verticale ale celor doud boghiuri.
Unghiurile de rotatie corespunzatoare vibratiilor de galop sunt notate cu 0c pentru cutie,
respectiv cu Op1 si Op2 pentru boghiuri. Deplasarea verticala Uc a unei sectiuni a cutiei
aflatd la distanta Xc de originea sistemului de referintd la momentul de timp t, rezultata
prin suprapunerea celor trei moduri de vibratie ale cutiei — sdltarea, galopul si primul mod
de incovoiere verticala.

Alte notatii comune modelelor prezentate in figura 3.1 si 4.1 sunt lungimea cutiei I,
ampatamentul cutiei 2ac si ampatamentul boghiului 2ap. Cu lc1,2 S-au notat distantele de la
sistemul de referintd atasat cutiei la punctele de sprijin ale acesteia pe suspensia
secundara. Aceste distante fixeaza pozitia punctelor relevante pentru regimul de vibratii al
cutiei, notate pe figura 4.1 cu bz si ba. Cel de-al treilea punct relevant pentru evaluarea
regimului de vibratii al cutiei este punctul marcat la mijlocul cutiei si notat cu m.

Cutia Mg, Jg
_— ’c =
X by “m. 4 Oc by
.—_ ___________________________________________________________
f |
I“G * Ty
- feq =~
-—’ 2 == 28, ==
he
¥z Suspensia ¥ Suspensia
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A
2hzp 2Czp
8

Zo4

Fig. 4.1. Modelul mecanic al vehiculului feroviar [11].
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Masa cutiei si masa unui boghiu sunt notate cu me, respectiv mp, iar momentele de
inertie ale celor doud corpuri sunt Jec - momentul de inertie al cutiei si Jo - momentul de
inertie al boghiului.

Admitand 1n continuare ipoteza caii perfect rigide, neregularitatile verticale ale caii
se transmit direct la osii, imprimand acestora miscari in plan vertical notate cu Zo1..4.

Ca si in cazul modelului mecanic al vehiculului din Capitolul 3, suspensia primara
corespunzatoare unei osii este modelata printr-un sistem Kelvin-Voigt pentru translatie pe
directie verticald, avand constanta elastica 2Kz si constanta de amortizare 2Cz.

Diferentele dintre modelul mecanic al vehiculului prezentat in capitolul precedent si
cel din acest capitol se regdseste in modelul suspensiei secundare. Aici, suspensia
secundara este reprezentatd prin patru modele diferite, un model de referinta si trei modele
de analiza (figura 4.2).

Modelul A Modelul B Modelul C
J_ l 2Cxc
2KZC 2Czc 2ch 2Czh-| 206(; 2KBG 2ch ZCZG
Modelul D

% l AP $ .
2Kzc 2Czh-|209c ZKQC Hxc

Fig. 4.2. Modelul suspensiei secundare [11].

Primul model (modelul A) este un model simplu, de referinta, format dintr-un sistem
Kelvin-Voigt, pentru translatie pe directie verticald, avand rigiditatea 2k; si constanta de
amortizare 2cz. Al doilea model (modelul B) este format din modelul A si un sistem
Kelvin-Voigt pentru rotatie, cu rigiditatea unghiulara 2kec si constanta de amortizare 2 Cac,
care preia deplasarea unghiulard relativa dintre cutie §i boghiu. Modelul C rezultd prin
compunerea modelului A cu un sistem Kelvin-Voigt pentru translatie pe directie
longitudinala, care modeleaza sistemul de transmitere a fortelor longitudinale dintre cutie
si boghiu. Acest sistem este pozitionat la distanta hc de fibra medie a cutiei si la distanta hp
de centrul de greutate al boghiului si are constanta elastica 2kyc i constanta de amortizare
2Cyxc. Cel de-al patrulea model (modelul D) este un model complet, format din trei sisteme
Kelvin-Voigt, pentru translatie verticala, pentru rotatie si pentru translatie longitudinala.

4.3. Analiza regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului

In aceastd sectiune sunt prezentate rezultatele simulirilor numerice privind influenta
modelului suspensiei secundare asupra regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului
feroviar. Evaluarea regimului de vibratii verticale al cutiei se realizeaza pe baza functiilor
de raspuns in frecventd ale acceleratiei, densitdtii spectrale de putere a acceleratiei si
abaterii medii patratice a acceleratiei, pentru cele patru modele ale suspensiei secundare —
modelul A, modelul B, modelul C si modelul D. Modelul A este considerat modelul de
referinta, iar modelele B, C si D sunt modelele de analiza.
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Fig. 4.3. Functiile de raspuns in frecventa ale acceleratiei cutiei:
(a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.

In figura 4.3 sunt prezentate functiile de raspuns in frecventi ale acceleratiei in doua
dintre punctele relevante pentru regimul de vibratii al cutiei, respectiv la mijlocul acesteia
(diagrama a) si in dreptul boghiului 1 (diagrama b), pentru cele patru modele ale
suspensiei secundare. Rezultatele prezentate au fost obtinute pentru valorile de referinta
ale parametrilor modelului numeric al vehiculului. Pe ambele diagrame se remarca
varfurile corespunzatoare frecventelor proprii ale modurilor de vibratie ale vehiculului,
precum si o serie de minime ale functiilor de raspuns corespunzatoare efectului de filtrare
geometricd. Valorile frecventelor proprii ale modurilor de vibratie ale cutiei si boghiurilor
sunt centralizate in Tabelul 4.1.

Tabelul 4.1. Frecventele proprii ale modurilor de vibratie ale cutiei si boghiurilor.

Modul de vibratie Modelul suspensiei secundare Frecventa [Hz]
Saltarea cutiei Modelul A, Modelul B, Modelul C, Modelul D 1,17
Galopul cutieli Modelul A, Modelul B 1,46
Modelul C, Modelul D 1,73
Incovoierea cutiei Modelul A, Modelul B, Modelul C, Modelul D 8,00
Saltarea boghiului Modelul A, Modelul B, Modelul C, Modelul D 6,65
Galopul boghiului Modelul A, Modelul B, Modelul C, Modelul D 9,63

Se observd ca frecventele proprii ale vibratiilor de saltare si incovoiere verticala ale
cutiei si frecventele proprii ale vibratiilor de saltare si galop ale boghiului nu se modifica
pentru niciunul dintre cele trei modele de analizd in raport cu modelul de referinta A.
Frecventa proprie a vibratiilor de galop ale cutiei se mentine la 1,46 Hz in cazul modelului
B. Prin introducerea sistemului longitudinal in modelul suspensiei secundare, respectiv in
modelele C s1 D, frecventa proprie a vibratiilor de galop ale cutiei creste la 1,72 Hz.

Din punctul de vedere al nivelului de vibratii al cutiei, influenta modelului
suspensiei se manifesta la frecventa de 8 Hz — frecventa proprie a vibratiilor de Incovoiere
verticald a cutiei, pentru toate cele trei modele de analiza. Vibratiile de galop ale cutiei
sunt influentate doar in cazul modelelor C si D ale suspensiei secundare. Acest lucru poate
fi explicat printr-un slab cuplaj intre vibratiile de galop ale boghiurilor si vibratiile de
galop ale cutiei In cazul modelului B al suspensiei secundare. De asemenea, se remarca ca
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nivelul de vibratii al cutiei creste semnificativ la frecventa de 9,63 Hz — frecventa proprie
a vibratiilor de galop ale boghiului, doar in cazul modelelor C si D ale suspensiei.
Concluzia este ca sistemul longitudinal din suspensia secundard este cel care are o
contributie importantd in transmiterea vibratiilor de galop ale boghiurilor la cutie, in timp
ce sistemul de rotatie contribuie intr-o mai mici masurd. In cadrul modelului D,
contributia celor doua sisteme nu se cumuleaza, din cauza faptului cad cele doud sisteme
lucreaza in antifaza. Toate aceste observatii se evidentiaza si in cazul densitatii spectrale
de putere a acceleratiei in cele doua puncte relevante ale cutiei, la viteza de 200 km/h,
prezentata 1n diagramele din figura 4.4.

Conform diagramei (a) a figurii 4.4, la mijlocul cutiei, modelul suspensiei secundare
influenteaza nivelul de vibratii la frecventele proprii ale incovoierii verticale a cutiei si
galopului boghiului. La frecventa incovoierii verticale, la 8 Hz, toate cele trei modele de
analizd — modelul B, modelul C si modelul D, conduc la cresterea nivelului de vibratii al
cutiei in raport cu modelul de referintd A. La frecventa de galop a boghiului, la 9,63 Hz,
doar modelele de analizd C si D influenteazd sensibil nivelul de vibratii al cutiei, care
creste in raport cu nivelul de vibratii corespunzdtor modelului de referinta A. Asa cum s-a
aratat si mai sus, in dreptul boghiului (diagrama b), modelele C si D ale suspensiei
secundare influenteazd frecventa proprie a galopului cutiei, care creste de la 1,46 Hz la
1,73 Hz din cauza sistemului longitudinal. Avand ca bazad aceste ultime observatii, este
interesant de analizat modul 1n care rigiditatea sistemului pentru rotatie, respectiv
rigiditatea sistemului longitudinal, influenteaza regimul de vibratii al cutiei la frecventele
proprii ale incovoierii verticale a cutiei, galopului boghiului si galopului cutiei.

Diagramele din figura 4.5 arata influenta rigiditatii sistemului pentru rotatie cuprins
in modelul B al suspensiei secundare, respectiv in modelul D, asupra nivelului de vibratii
al cutiei, la mijlocul acesteia si in dreptul boghiului, la frecventa proprie a incovoierii
verticale a cutiei (8 Hz) si la frecventa proprie a galopului boghiului (9,63 Hz), pentru
viteza de 200 km/h. Cresterea rigiditatii sistemului pentru rotatie din modelul B al
suspensiei secundare conduce la cresterea nivelului de vibratii al cutiei la frecventa de 8
Hz. in cadrul modelului D, in care este inclus si sistemul longitudinal (K« = 10 MN/m),
cresterea rigiditatii sistemului pentru rotatie are ca rezultat reducerea nivelului de vibratii
al cutiei atat la frecventa de 8 Hz, cat si la 9,63 Hz, ca urmare a efectului de compensare
datorat actiunii contrare a celor doua sisteme care lucreaza in antifaza.
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Fig. 4.4. Densitatea spectrala de putere a acceleratiei la viteza de 200 km/h:
(a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.
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Fig. 4.5. Influenta rigiditatii unghiulare a suspensiei secundare asupra
densitatii spectrale de putere a acceleratiei: (a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.
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Fig. 4.6. Influenta rigiditatii longitudinale a suspensiei secundare asupra
densitatii spectrale de putere a acceleratiei: (a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.

Pe baza diagramei (a) din figura 4.6 se analizeazd influenta rigiditatii sistemului
longitudinal, cuprins in modelul C al suspensiei secundare, asupra nivelului de vibratii la
mijlocul cutiei la frecventa proprie a incovoierii verticale a cutiei si la frecventa proprie a
vibratiilor de galop ale boghiului. La cresterea rigiditatii sistemului longitudinal se obtin
cresteri importante ale nivelului de vibratii la ambele frecvente proprii. Diagrama (b) a
figurii 4.6, in care este prezentatd densitatea spectrald de putere a acceleratiei cutiei in
dreptul boghiului, evidentiaza cresterea frecventei proprii a vibratiilor de galop ale cutiei
la cresterea rigiditatii sistemului longitudinal din modelul C al suspensiei secundare de la
1,72 Hz (pentru kyxc = 10 MN/m), la 1,81 Hz (pentru ky = 15 MN/m), respectiv la 1,89 Hz
(pentru kyc = 20 MN/m), fara modificari importante ale nivelului de vibratii al cutiei.

In figura 4.7 este prezentata abaterea medie patratica a acceleratiei la mijlocul cutiei
si in dreptul boghiului, calculata pe intervalul de viteza 10 ... 250 km/h, pentru parametrii
de referintd ai modelului numeric al vehiculului feroviar. Se observa si aici efectul filtrarii
geometrice asupra abaterii medii patratice a acceleratiei cutiei, care nu creste continuu cu
viteza.
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Fig. 4.7. Abatereca medie patratica a acceleratiei: (a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.

In ceea ce priveste influenta modelului suspensiei secundare asupra
comportamentului la vibratii al cutiei se evidentiaza faptul ca sistemul de rotatie la galop
inclus in modelul B al suspensiei nu afecteazd semnificativ nivelul de vibratii verticale al
cutiei. Influenta sistemului longitudinal din modelul C al suspensiei asupra nivelului de
vibratii al cutiei se manifestd mai pregnant la mijlocul cutiei la viteze mai mari de 100
km/h. in dreptul boghiului, influenta modelului C al suspensiei asupra nivelului de vibratii
se observa la viteze mai mari de 200 km/h. De exemplu, la mijlocul cutiei, la viteza de
165 km/h, acceleratia calculata pentru modelul C este cu cca. 140% mai mare decat
acceleratia obtinutd pentru modelul de referinta A, iar la viteza de 250 km/h cu 47% mai
mare. In dreptul boghiului, la viteza de 165 km/h, abaterea medie patratica pentru modelul
C este cu 4,9 % mai mare decat pentru modelul A, iar la viteza de 250 km/h cu 18,5%.
Valorile abaterii medii patratice a acceleratiei in cazul modelului D nu sunt sensibil
diferite fata de cele corespunzatoare modelului C.

Asa cum se observa in figura 4.8, cresterea rigiditatii sistemului de rotatie nu
afecteaza notabil valorile abaterii medii patratice a acceleratiei corespunzatoare modelului
B, iar in cazul modelului D, reducerea nivelului de vibratii este modesta. De exemplu, la
mijlocul cutiei, la cresterea rigiditatii kec de la 128 kKN/m la 300 kN/m, abaterea medie
pitraticd a acceleratiei pentru modelul D scade de la 0,20 m/s? la 0,19 m/s? la viteza de
165 km/h, respectiv de la 0,33 m/s? la 0,32 m/s? pentru viteza de 250 km/h.
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Fig. 4.8. Influenta rigiditatii unghiulare a suspensiei secundare asupra
abaterii medii patratice a acceleratiei: (a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.
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Fig. 4.9. Influenta rigiditatii longitudinale a suspensiei secundare asupra
abaterii medii patratice a acceleratiei: (a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.

Influenta rigiditatii sistemului longitudinal, inclus in modelele C si D ale suspensiei
secundare, asupra abaterii medii patratice a acceleratiei este evidentiata in figura 4.9. Asa
cum s-a aratat anterior, influenta sistemului longitudinal asupra nivelului de vibratii al
cutiei se manifesta in special la viteze mari, iar cresterea rigiditdtii acestui sistem sporeste
si mai mult acest efect. La mijlocul cutiei, la cresterea rigiditatii kyc de la 10 MN/m la 20
MN/m, la viteza de 165 km/h, acceleratia creste de la 0,22 m/s? la 0,32 m/s?, iar la viteza
de 250 km/h, acceleratia creste de la 0,34 m/s? la 0,52 m/s?. In dreptul boghiului, la viteza
de 165 km/h, acceleratia cutiei creste de la 0,29 m/s? la 0,32 m/s?, iar la viteza de 250
km/h de la 0,40 m/s? la 0,79 m/s?.

5. Studiu privind influenta modelului ciii de rulare in simularea
regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar

5.1. Introducere

In acest capitol este analizati influenta modelului ciii de rulare asupra regimului de
vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar evaluat pe baza rezultatelor obtinute prin
simulari numerice. Pentru aceasta, sunt comparate functiile de raspuns in frecventa,
densitatea spectrala de putere si abaterea medie patratica a acceleratiei cutiei pentru doua
modele ale sistemului vehicul — cale de rulare, respectiv modelul ,,cale rigida” si modelul
»cale elasticd”. Modelul denumit aici ,,cale rigidd” este de fapt modelul sistemului vehicul
— cale de rulare prezentat in Capitolul 4 (figura 4.1) in care suspensia secundara este
reprezentatd prin modelul C. Modelul ,,cale elasticd” este dezvoltat in cadrul acestui
capitol si include modelul de tip cuplat rigid-flexibil al vehiculului, introdus in capitolele
anterioare, si calea care este reprezentata printr-un model echivalent cu parametri
concentrati.
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Modelul ,,cale elasticd” este un model cu 15 grade de libertate, corespunzatoare
modurilor de vibratie verticala ale cutiei — saltarea, galopul si primul mod de incovoiere
verticala, modurilor de vibratie verticala ale boghiurilor — saltarea si galopul, si
deplasarilor verticale ale rotilor si ale sinelor. Acest model este descris in detaliu in
urmatoarea sectiune, care cuprinde si ecuatiile de miscare ale corpurilor ce compun
sistemul vehicul — cale de rulare. Capitolul este structurat in continuare, ca si capitolele 3
si 4, pe sectiuni dedicate prezentdrii relatiilor de calcul ale functiilor de raspuns in
frecventa, densitatii spectrale de putere a acceleratiei si abaterii medii patratice a
acceleratiei in punctele relevante ale regimului de vibratii al cutiei. In ultima sectiune sunt
analizate rezultatele simuldrilor numerice pentru cele doud modele ale sistemului vehicul
— cale, iar concluzia generald este cd influenta modelului cdii se manifestd in domeniul
frecventelor mai mari de 20 Hz, respectiv in afara domeniului de frecventd de interes
pentru vibratiile verticale ale cutiei vehiculului.

5.2. Modelul mecanic al sistemului vehicul — cale de rulare

In figura 5.1 este prezentat modelul mecanic al sistemului vehicul — cale de rulare
pentru studiul influentei modelului caii asupra regimului de vibratii verticale al cutiei unui
vehicul feroviar. Ca si in capitolele anterioare, se considera cazul unui vehicul de calatori
pe patru osii, cu doud etaje de suspensie, care se deplaseazd cu vitezd constantd V pe o
cale cu neregularitati verticale.
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Fig. 5.1. Modelul mecanic al sistemului vehicul — cale de rulare.
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Se observa cd modelul vehiculului este asemanator modelului din Capitolul 4, in
care suspensia secundara este reprezentatd prin modelul C. Deosebirile dintre cele doua
modele decurg din faptul ca aici se ia in considerare contactul elastic dintre roata si sina,
care este modelat prin elemente elastice cu caracteristica liniara de rigiditate 2kn. Astfel,
osiile, de masa m,, efectueaza deplasari verticale, notate cu Zo1.. 4.

Neglijand, in domeniul de frecventd specific vibratiilor verticale ale vehiculului,
efectele de cuplaj dintre roti cauzate de propagarea undelor de incovoiere prin sine, pentru
cale se adopta un model echivalent cu parametri concentrati. In dreptul fiecirei osii, calea
este reprezentatd printr-un sistem cu un grad de libertate pe directie verticald, deplasarea
corespunzatoare fiind notatd cu Zs1..s. Modelul echivalent al cdii are masa ms, rigiditatea
2kzs si constanta de amortizare 2C;s. Neregularitatile verticale ale caii in dreptul fiecarei
roti sunt notate cu mz1.4. Celelalte notatii marcate pe figura 5.8 sunt aceleasi cu cele
introduse in Capitolele 3 si 4.

5.3. Analiza regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului

In aceastd sectiune se analizeaza influenta modelului caii asupra regimului de
vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar. Pentru aceasta, se utilizeazd rezultate
obtinute prin simuldri numerice pentru modelul sistemului vehicul — cale de rulare
prezentat in figura 5.1, care sunt comparate cu rezultatele simuldrilor numerice obtinute
pentru modelul sistemului vehicul — cale de rulare prezentat in figura 4.1 in care suspensia
secundara este reprezentatd prin modelul C. Pentru a simplifica modul de prezentare, in
continuare cele doud modele vor fi denumite dupd cum urmeaza: modelul ,,cale rigida” si
modelul ,cale elastica”. Pentru evaluarea regimului de vibratii verticale al cutiei sunt
analizate, in paralel pentru cele douda modele, functiile de raspuns in frecventd ale
acceleratiei, densitatea spectrald de putere a acceleratiei si abaterea medie patraticd a
acceleratiei, in cele trei puncte relevante pentru regimul de vibratii al cutiei — punctul m
situat la mijlocul cutiei si punctele by si b2 pozitionate in dreptul celor doud boghiuri.

Frecventele proprii ale modurilor de vibratie verticald ale cutiei si ale boghiurilor
corespunzatoare valorilor de referintd ai parametrilor modelului numeric al vehiculului
sunt centralizate in Tabelul 5.1.

Tabelul 5.1. Frecventele proprii ale modurilor de vibratie ale cutiei si boghiurilor.

Modul de vibratie Frecventa [Hz]
Vibratiile de sdltare ale cutiei 1,17
Vibratiile de galop ale cutiei 1,73
Vibratiile de incovoiere verticala a cutiei 8,00
Vibratiile de séltare ale boghiului 6,65
Vibratiile de galop ale boghiului 9,63

Frecventele proprii ale vehiculului sunt evidentiate si in figurile 5.2 si 5.3, in care
sunt reprezentate functiile de rdspuns ale acceleratiei cutiei la mijlocul acesteia si in
dreptul celor doua boghiuri, pentru celor doua modele ale sistemului vehicul — cale de
rulare, respectiv modelul ,,cale rigida” si modelul ,,cale elastica”.
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Fig. 5.2. Functiile de raspuns in frecventa ale acceleratiei cutiei pentru cazul neamortizat:

(a) pentru modelul ,,cale rigida”; (b) pentru modelul ,,cale elastica”.
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Fig. 5.3. Functiile de raspuns in frecventa ale acceleratiei cutiei pentru cazul amortizat:

(a) pentru modelul ,,cale rigida”; (b) pentru modelul ,,cale elastica”.
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In figura 5.2, functiile de rdspuns ale acceleratiei cutiei sunt obtinute pentru cazul
neamortizat, respectiv pentru c;c = 0, Cxc = 0, Ca» = 0, cm = 0 si C;s = 0 (doar pentru
diagrama b), iar in figura 5.3 pentru valorile de referintd ale constantelor de amortizare ale
sistemului. Pe diagramele (b) ale celor doua figuri este marcat varful functiilor de raspuns
ale acceleratiei cutiei calculate in punctele situate in dreptul celor doud boghiuri (punctele
b1 si b2), corespunzator frecventei proprii a vibratiilor verticale ale osiei, la 43 Hz.

Pe baza diagramelor din aceste doud figuri se pot sintetiza o serie de concluzii
privind caracteristicile regimului de vibratii in punctele de referintd ale cutiei, concluzii
care de altfel au fost subliniate si in cadrul analizei efectuata in Capitolul 3. Acestea se
referd la: asimetria rdspunsului in frecventd al cutiei in dreptul celor doud boghiuri din
cauza amortizarii sistemului; eficienta mai mare a efectului de filtrare geometricd la
mijlocul cutiei decat in dreptul boghiurilor; eficienta mai mare a efectului de filtrare
geometrica la frecvente mai mari de 20 Hz.

In figura 5.4 sunt reprezentate functiile de raspuns ale acceleratiei pentru modelul
»cale elastica”, considerand valorile de referinta ale parametrilor modelului numeric al
sistemului vehicul — cale, respectiv &;s = 0,18, si doud valori de analiza ale gradului de
amortizare a caii &;s = 0,10 si &;s = 0,30.
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acceleratiei cutiei la viteza de 200 km/h: (a) la mijlocul cutiei; (b) in dreptul boghiului 1.

Se observa, pe de o parte, influenta redusd a modelului cdii asupra regimului de
vibratii al cutiei la mijlocul acesteia si, pe de alta parte, ponderea insemnata pe care o are
asupra regimului de vibratii al cutiei in dreptul boghiului. Totusi, se face observatia ca
influenta modelului caii asupra raspunsului cutiei se manifesta in jurul frecventei de 43 Hz
(frecventa proprie a vibratiilor verticale ale osiilor pe cale), care se afla in afara
domeniului de frecventd specific vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului, a carui limita
superioard nu este mai mare de 10 Hz. In cazul de fatd domeniul de frecventa al vibratiilor
verticale ale vehiculului este cuprins intre 1,17 Hz — frecventa proprie a vibratiilor de
siltare ale cutiei, si 9,63 Hz — frecventa proprie a vibratiilor de galop ale boghiului. In
ceea ce priveste influenta amortizarii caii asupra raspunsului cutiei, aceasta este foarte
bine evidentiatd in diagrama (b), in zona frecventei de 43 Hz, unde se observa cresteri
importante ale functiei de raspuns a acceleratiei cutiei la scaderea gradului de amortizare a
caii, in zona frecventei de 43 Hz.

Figura 5.5 prezinta densitatea spectrala de putere a acceleratiei calculata in punctele
relevante pentru regimul de vibratii al cutiei, pentru cele doua modele ale sistemului
vehicul - cale de rulare, respectiv modelul ,,cale rigida” si modelul ,,cale elastica”. O
prima observatie se refera la faptul ca modelul cdii nu influenteaza modurile dominante de
vibratie in punctele relevante ale cutiei. Asa cum s-a aratat si in Capitolul 3, la mijlocul
cutiei, modul dominant de vibratie este saltarea, insa si incovoierea verticala are o pondere
importanta. In dreptul boghiurilor, regimul de vibratii al cutiei este dominat de vibratiile
de galop. Cea de-a doua observatie se refera la influenta modelului caii asupra nivelului
de vibratii al cutiei, care este vizibila in domeniul frecventelor mari, peste 20 Hz, in
special in dreptul boghiurilor.

In diagramele din figura 5.13 este reprezentati densitatea spectrali de putere a
acceleratiei la frecventele proprii ale modurilor de vibratie ale cutiei, pentru cele doud
modele ale sistemului vehicul — cale de rulare. Acestea evidentiaza faptul ca la frecventele
proprii ale vibratiilor de saltare si de galop ale cutiei, modelul cdii nu influenteaza
rezultatele privind nivelul de vibratii al cutiei in niciunul dintre punctele relevante ale
acesteia. La frecventa proprie a vibratiilor de incovoiere a cutiei (diagrama c) exista
diferente intre rezultatele obtinute pe baza celor douda modele ale sistemului vehicul — cale
de rulare, care insa sunt mai importante la viteze mari.
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Fig. 5.6. Densitatea spectrala de putere a acceleratiei la frecventele proprii ale modurilor de
vibratie ale cutiei: (a) la frecventa proprie a vibratiilor de saltare (1,17 Hz); (b) la frecventa
proprie a vibratiilor de galop (1,73 Hz); (c) la frecventa proprie a vibratiilor de incovoiere (8 Hz).

In figura 5.7 este evidentiatd influenta modelului caii asupra abaterii medii patratice
a acceleratiei la mijlocul cutiei si in dreptul boghiurilor. Pentru modelul ,,cale elastica” se
obtin cresteri ale acceleratiei doar la mijlocul cutiei, insd aceste cresteri nu sunt mai mari
de 4%.
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6. Studiul raspunsului dinamic al sistemului
cutie - bare anti-incovoiere

6.1. Introducere

Una dintre metodele pasive de reducere a vibratiilor verticale de incovoiere ale
cutiilor usoare ale vehiculelor feroviare de calatori in vederea imbunatatirii confortului la
vibratii presupune utilizarea unui sistem de bare anti-incovoiere montate pe grinzile
longitudinale ale sasiului cutiei. Aceasta metodda a fost propusa de conducdtorul de
doctorat, prof. dr. ing. Madalina Dumitriu, in lucrarea [ 14].

Principiul de functionare al sistemului cu bare anti-incovoiere este prezentat
schematic in figura 6.1 [64]. In figura 6.1 (a) pot fi identificate componentele principale
ale vehiculului: cutia (1), sasiurile celor doud boghiuri (5), suspensia primard (6),
suspensia secundard (7), rotile vehiculului (4) si calea de rulare (8). De sasiul cutiei
vehiculului sunt montate patru suporturi rigide, cate douda pe fiecare lonjeron, dispuse
simetric in raport cu mijlocul cutiei. De suporturile unui lonjeron este fixata o bara de otel
cu sectiune circulard, denumitd bara anti-incovoiere. Cand cutia Se deformeaza sub
actiunea primului mod de incovoiere verticald, sectiunile transversale in care sunt fixate
suporturile barelor anti-incovoiere, situate de o parte si de alta a axei de simetrie a cutiei,
se rotesc in sensuri contrare, asa cum se arata in figura 6.1 — (b) si (c). In functie de modul
in care cutia se 1ncovoaie, capetele suporturilor se departeazd (figura 6.1 (b)) sau se
apropie (figura 6.1 (c)), astfel incat barele anti-incovoiere sunt supuse la intindere sau la
compresiune. In barele anti-incovoiere se dezvolta forte elastice longitudinale de reactiune
care actioneaza asupra suporturilor, marcate pe figurile (b) si (c) prin sdgeti rosii. Aceste
forte determina, in axa neutrd a cutiei, fortele longitudinale si momentele de incovoiere
marcate pe figurile (b) si (c) prin sageti drepte, respectiv prin sageti arcuite, de culoare
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albastra. Dupd cum se observa, momentele de incovoiere se opun miscarii de incovoiere
verticald a cutiei. Pe de alta parte, intrucat aceste momente sunt de naturd elasticd, efectul
lor conduce la cresterea rigiditatii la incovoiere a cutiei, ceea ce Inseamnd cresterea
frecventei primului mod de incovoiere al acesteia. Cu alte cuvinte, frecventa proprie a
incovoierii verticale a cutiei poate fi crescutd si adusa in afara domeniului in care corpul
uman prezintd sensibilitate ridicatd la vibratii. Pentru aceasta, parametrii barei anti-
incovoiere trebuie stabiliti din conditia de realizare a frecventei primului mod de
incovoiere verticald a cutiei, convenabild din punctul de vedere al confortului vibratoriu.

e[ s zg;
=

(a) (b) (c)
Fig. 6.1. Principiul de functionare al sistemului de bare anti-incovoiere [36]:
1. cutia vehiculului; 2. suportul barelor anti-incovoiere; 3. bara anti-incovoiere; 4. roata;
5. sasiul boghiului; 6. suspensia primara; 7. suspensia secundara; 8. calea de rulare.

Eficacitatea sistemului de bare anti-incovoiere in ceea ce priveste reducereca
vibratiilor de incovoiere ale cutiei si imbunatatirea confortului vibratoriu la vehiculele
feroviare de mare viteza fost investigata de M. Dumitriu in lucrarea [14], la care s-a facut
referire mai sus, pe baza rezultatelor obtinute prin simuldri numerice. Aplicatiile de
simulare au fost dezvoltate pe baza unui model original al vehiculului feroviar, care
cuprinde sistemul cutie — bare anti-incovoiere. Sunt importante de punctat aici cateva
aspecte legate de modelarea sistemului de bare anti-incovoiere, la care ma voi raporta
ulterior, astfel Incét sa pot evidentia contributia mea la dezvoltarea modelului sistemului
cutie - bare anti-incovoiere si, implicit, la dezvoltarea acestei metode. In primul rand,
trebuie mentionat faptul cd barele anti-incovoiere au fost reduse la elemente elastice
liniare, fixate rigid in suporturile de pe grinzile longitudinale ale sasiului cutiei. De
asemenea, este important de amintit cd in modelul original al sistemului cutie - bare anti-
incovoiere s-a neglijat masa barelor anti-incovoiere in raport cu masa cutiei. Cu toate
acestea, s-a avut in vedere limitarea interferentei dintre vibratiile de incovoiere verticala
ale cutiei si cele ale barelor anti-incovoiere prin limitarea lungimii barelor anti-incovoiere.
Concret, lungimea maxima a barelor anti-incovoiere a fost stabilita astfel incat frecventa
primului mod de incovoiere verticala a barelor anti-incovoiere sd fie la o octava de cea a
primului mod de incovoiere a cutiei. Pentru calculul lungimii maxime al barei anti-
incovoiere, aceasta a fost separata de ansamblul cutie - bare anti-incovoiere si considerata
o grindd Euler-Bernoulli fixata la capete.

Functionalitatea metodei de reducere a vibratiilor de Incovoiere ale -cutiei
vehiculelor feroviare prin utilizarea sistemului de bare anti-incovoiere a fost testatd in
laborator, cu ajutorul unui sistem experimental demonstrativ.
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Sistemul experimental demonstrativ a fost dezvoltat in perioada 2022 — 2024 in
cadrul proiectului de cercetare cu titlul Metoda de reducere a vibratiilor verticale ale
cutiei vehiculelor feroviare bazata pe un sistem anti-incovoiere, cod proiect PN-111-P2-
2.1-PED-2021-0319, finantat prin contractul 724PED/2022. Proiectul a fost coordonat in
calitate de director de conducdtorul de doctorat, dna. profesor M. Dumitriu, iar eu am
participat ca membru in echipa de cercetare, ocupand pozitia de student doctorand.
Rezultatele cercetarilor teoretice si experimentale obtinute in cadrul acestui proiect au fost
prezentate in lucrdrile [10] si [36], care au fost publicate in revista Applied Sciences, cu
mentiunea cd am participat in calitate de coautor.

In scurta prezentare de mai sus am incercat si motivez alegerea de a continua, in
cadrul tezei de doctorat, cercetarile privind posibilitatile de reducere a vibratiilor verticale
de incovoiere ale cutiei vehiculelor feroviare prin utilizarea sistemului de bare anti-
incovoiere. Pe de o parte, metoda descrisa este o metoda inovativa din punct de vedere
stiintific, iar din punct de vedere tehnic este o0 metoda simpla, care prezinta avantajul ca
nu necesitd costuri mari de fabricatie, implementare si intretinere. Functionalitatea acestei
metode a fost demonstratd atat teoretic [8, 14], cat si experimental pe un model de
laborator la scara [10, 36], ceea ce justifica continuarea cercetarilor pentru a se putea face
trecerea la un nivel stiintific si tehnic superior. Pe de alta parte, am punctat experienta
dobandita in activitatea de cercetare teoretica si experimentala si cunostintele acumulate
pe parcursul a doi ani ca membru 1n echipa de cercetare a proiectului mai sus mentionat.

Obiectivul pe care mi l-am fixat in cadrul tezei de doctorat consta in dezvoltarea
modelului sistemului cutie - bare anti-incovoiere, pentru a lua in considerare efectul
parametrilor elastici ai elementelor de prindere a barelor anti-incovoiere de suporturi,
precum si efectul modurilor rigide si de incovoiere ale barelor anti-incovoiere asupra
raspunsului dinamic al cutiei vehiculului. Pentru aceasta, sistemul de prindere al barelor
anti-incovoiere de suporti a fost modelat prin elemente elastice ideale care preiau atat
translatiile verticale si longitudinale, cat si rotatiile in planul vertical-longitudinal. Pentru
miscarile verticale, barele anti-incovoiere au fost modelate ca grinzi Euler-Bernoulli libere
la capete, legate insa de elementele elastice ale prinderilor de suporturi. Pe directie
longitudinala, s-au neglijat si aici efectele inertiale ale barelor anti-incovoiere, intrucét
frecventele proprii pe aceasta directie sunt cu mult in afara domeniului de interes, ca
urmare a faptului ca rigiditatea longitudinala a barelor anti-incovoiere este mai mare decat
rigiditatea la incovoiere verticala.

Avand in vedere complexitatea problemei propusa, este utila o abordare etapizata,
astfel incét, in prima etapa, care face obiectul acestui capitol, sa fie puse in evidenta
proprietatile de baza ale raspunsului dinamic al sistemului cutie - bare anti-incovoiere, iar
in a doua etapd (v. Capitolul 7) sa fie analizat efectul barelor anti-incovoiere asupra
vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului feroviar. Asadar, in cele ce urmeazd este
prezentat modelul sistemului cutie - bare anti-incovoiere, sunt deduse ecuatiile de miscare
si functiile de raspuns in frecventa, iar apoi este analizat raspunsul dinamic al sistemului
cutie - bare anti-incovoiere. Pe aceastd baza sunt stabilite: (a) corelatia dintre frecventele
proprii ale vibratiilor de séltare si vibratiilor de incovoiere ale sistemului cutie - bare anti-
incovoiere si rigiditatea prinderii barelor de suporturi; (b) caracteristicile regimului de
vibratie armonic al cutiei si al barelor anti-incovoiere in functie de rigiditatea prinderii

eqe o,

incovoiere a cutiei cu ajutorul barelor anti-incovoiere.
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6.2. Modelul sistemului cutie - bare anti-incovoiere

Figura 6.2 prezintda modelul mecanic al sistemului cutie — bare anti-incovoiere, in
care cutia vehiculului si barele anti-incovoiere sunt considerate grinzi de tip Euler-
Bernoulli libere la capete. Barele anti-incovoiere sunt prinse de suporturile fixate pe cutie
prin elemente elastice ideale care lucreazd pe trei directii: translatie verticald, translatie
longitudinala in lungul barelor anti-incovoiere si rotatie in planul vertical-longitudinal.
Cutia este rezematd pe elementele suspensiei secundare care este modelatd cu ajutorul
sistemelor Kelvin-Voigt care lucreaza numai la translatie pe directie verticala.
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Fig. 6.2. Modelul sistemului cutie - bare anti-incovoiere.
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Parametrii modelului cutiei si cei ai suspensiei secundare sunt identici cu cei
prezentati in capitolele anterioare. Acesti parametri sunt: Eclc — rigiditatea la incovoiere a
cutiei, unde E¢ este modulul de elasticitate longitudinal al cutiei, iar Ic este momentul de
inertie al sectiunii transversale al cutiei; pc — masa cutiei pe unitatea de lungime; pc —
coeficientul de amortizare structurala al cutiei; lc — lungimea cutiei; lci,co — distante care
pozitioneazd elementele suspensiei secundare in raport cu sistemul de referintd OcXcZc
atasat la capatul din stanga al cutiei cu originea la nivelul axei neutre a cutiei; 2K, —
constanta elastica a suspensiei secundare de la un capat al cutiei; 2C,c - constanta de
amortizare a suspensiei secundare de la un capat al cutiei; h - distanta dintre axa barelor
anti-incovoiere si axa neutra a cutiei.

Parametrii sistemului de bare anti-incovoiere si ai prinderii barelor anti-incovoiere
de suporturi sunt: El — rigiditatea la incovoiere a unei bare, unde E este modulul de
elasticitate longitudinal al barelor, iar | este momentul de inertie al sectiunii transversale
al unei bare; p — masa unei bare pe unitatea de lungime; p — coeficientul de amortizare
structurala al barei; d — diametrul unei bare; | — lungimea unei bare; kyx — rigiditatea pe
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directie longitudinala a prinderii unei bare de suport; Kk, — rigiditatea pe directie verticala a
prinderii unei bare de suport; ko — rigiditatea unghiulara pentru rotatii in planul vertical-
longitudinal; l1» - distante care pozitioneaza suporturile barelor anti-incovoiere in raport
cu sistemul de referintd OcXcZc.

I — ——
—>

LA~

2k X 2K 2K)( 2Ke

Fig. 6.3. Modelul barelor pe directie longitudinala.

Pe directie longitudinald, barele anti-incovoiere sunt reduse la elemente elastice de
rigiditatea k (pentru o bard) care lucreaza in serie cu elementele elastice longitudinale ale
prinderii barelor de suporturile acestora (figura 6.3). Efectul cumulat este un element
elastic echivalent de rigiditate ke.

Excitatia sistemului cutie — bare anti-incovoiere provine de la deplasarile verticale
ale boghiurilor, despre care se prezuma a fi miscari armonice in faza sau in antifaza si care
sunt la nivelul elementelor suspensiei secundare.

Miscarea cutiei este descrisa prin functia Uc(Xc, t) care reprezintd deplasarea sectiunii
Xc la momentul t in raport cu sistemul de referinta OcXcZc. Miscarea barelor anti-incovoiere
este descrisa in mod asemandtor cu ajutorul unei singure functii de forma u(x, t) intrucat
cele doua bare se misca identic datoritd simetriei si absentei miscdrii de ruliu a cutiei; X
localizeaza o sectiune oarecare a barei in raport cu sistemul de referinta Oxz cu originea la
capatul din stanga al barei anti-incovoiere, la nivelul axei neutre a acesteia.

Modelul prezentat poate fi considerat un model simplificat al vehiculului feroviar,
obtinut prin neglijarea componentelor boghiurilor si reducerea acestora la simple deplasari
verticale impuse elementelor suspensiei secundare, notate cu zp12. Cu toate acestea,
modelul simplificat al vehiculului prezintd particularitatea de a avea aceleasi proprietati
fundamentale ca si cele ale modelului complet al vehiculului. Avantajul modelului
simplificat constd 1n posibilitatea de a stabili cu usurintd corelatia dintre caracteristicile
prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi si de a evalua cuplajul vibratiilor barelor cu
cele ale cutiei.

6.3. Analiza raspunsului dinamic al sistemului cutie - bare anti-incovoiere

In continuare este analizat riaspunsul dinamic al sistemului cutie — bare anti-
incovoiere pe baza modelului prezentat mai sus, respectiv pe baza functiilor de raspuns in
frecventa.

Figura 6.4 prezinta functia de raspuns in frecventa a deplasarii la mijlocul cutiei fara
si cu bare anti-incovoiere, calculatd in absenta amortizarii. Raspunsul dinamic al cutiei
este dominat de cele doud varfuri care corespund frecventelor de rezonanta ale cutiei pe
suspensia secundard, a carei miscare prezintd doud grade de libertate.
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Fig. 6.4. Functia de raspuns in frecventa a deplasarii la mijlocul cutiei:
(a) cutie fara bare anti-incovoiere; (b) cutie cu bare anti-incovoiere (modelul tip bare fara inertie).
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Fig. 6.5. Deplasarea cutiei la frecventele de rezonanta:
cutie fara bare anti-incovoiere - (a) f = fj = 1,328 Hz; (b) f = f, = 8,058 Hz;
cutie cu bare anti-incovoiere - (¢) f = fj, = 1,334 Hz; (d) f = fnp, = 14,05 Hz.

Figura 6.5 arata modul in care vibreaza cutia vehiculului cand frecventa excitatiei
este egald cu una dintre frecventele de rezonantd ale sistemului. Diagramele (a) si (b)
prezintd deplasarea relativa a axei cutiei fara bare anti-incovoiere, iar in diagramele (c) si
(d) se regiseste deplasarea relativa a cutiei cu bare anti-incovoiere. In ambele situatii
analizate, la frecventa de rezonanta joasd, vibratia cutiei este dominatd de modul rigid de
vibratie, in timp ce la frecventa de rezonanta inaltad, predominant este modul de
incovoiere, care prezinta un ventru la mijlocul cutiei si doud noduri situate simetric de-0
parte si de alta a ventrului. In ceea ce priveste alura vibratiei, nu se pot identifica diferente
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sensibile intre modul in care vibreazd cutia fard/cu bare anti-incovoiere. Singura
observatie se refera la faptul ca vibratiile din diagramele (a) si (c) sunt in antifaza si, la fel
si vibratiile din diagramele (c¢) si (d), dar acest lucru este mai putin important.

Figura 6.6 prezinta raspunsul dinamic la mijlocul cutiei pentru mai multe valori ale
rigiditatii verticale ale prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi. Toate diagramele
prezintd 4 varfuri corespunzatoare celor 4 frecvente de rezonanta ale sistemului. Este
interesant de remarcat cd, aparent, functia de raspuns in frecventa la mijlocul cutiei nu
prezintd al patrulea varf in diagramele (a) si (b). Explicatia constd in cuplajul foarte slab
dintre vibratia cutiei si cea a sistemului de bare anti-incovoiere datorita elasticitatii mari a
sistemului de prindere. Se observa ca in cazul cuplajului slab dintre vibratia cutiei si cea a
sistemului de bare anti-incovoiere - diagramele (a) si (b), frecventele de rezonanta ale
saltarii si incovoierii cutiei, precum si frecventa de incovoiere a barelor anti-incovoiere
raman practic neschimbate. Creste insa frecventa de rezonantd a saltarii barei de la 0,72
Hz la 2,38 Hz daca rigiditatea verticala a prinderii trece de la 10 kN/m la 100 kN/m. Céand
se produce un cuplaj mai puternic intre vibratiile cutiei si cele ale sistemului de bare anti-
incovoiere - diagramele (c) si (d), se modifica practic numai frecventele de rezonanta ale
barelor anti-incovoiere in timp ce frecventele de rezonanta ale cutiei raman aproape
nemodificate. Astfel, sdltarea barelor anti-incovoiere ajunge la 6,59 Hz pentru k; = 1
MN/m si la 11,08 Hz pentru k; = 10 MN/m. Totodata, frecventa de rezonanta a incovoierii
barelor anti-incovoiere creste mai intai la 31,91 Hz (k, = 1 MN/m), iar apoi la 58,40 Hz (k.
=10 MN/m).
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Fig. 6.6. Functiile de raspuns in frecventa ale deplasarii la mijlocul cutiei
si la mijlocul barelor anti-incovoiere (model fara amortizare):
() k; = 10 kKN/m; (b) k; = 100 kN/m; (c) k; = 1 MN/m; (d) k, = 10 MN/m.

41



la mijlocul cutie] e—— la mijlocul barei anti-incovoiere

_ 10° ‘ ‘ 10° ‘
'g_ 1 ’m (a) "E 1
E rs E
2 100 \ 3 10°
o 3
g ©
= 2
% 2
£ 10° 1 2 10
E' B 129Hz = 1M 129 Hz
§ 2m 12,21 Hz ‘§ 2m 13,20 Hz
= 3 1513 Hz i 3m 18,49 Hz
10710 ‘ ‘ 10710 : :
107 100 10! 10? 107! 10° 10" 10?
Frecventa [Hz] Frecventa [Hz]
10° 105 ,

1 2 (©

€ €
E E
= 5
0
ﬁ ﬁ 10
g 10° g
o p=
] @
@ 23 5
S S 10
o (=18
73] w
]E 5 ’E
o 10 )
© © 0
'l 1 129 Hz S10°7F 1m 129 Hz
o o '
ug_ 2m 13,53 Hz E 2m 13,53 Hz
3m 41,06 Hz
10710 : : 1078 : '
107 10° 10 102 107" 10° 10! 102
Frecventa [Hz] Frecventa [Hz]

Fig. 6.7. Functiile de raspuns in frecventa ale deplasarii sistemului cutiei - bare anti-incovoiere
(model fara amortizare): k, = 100 MN/m; (b) k; = 1 GN/m; (c) k; = 10 GN/m; (d) k, = 100 GN/m.

Figura 6.7 prezinta functiile de raspuns in frecventa la mijlocul cutiei si la mijlocul
barelor anti-incovoiere pentru situatia in care rigiditatea prinderii barelor anti-incovoiere
de suporturi ia valori mari. Diagramele prezintd functiile de raspuns de asemenea in
domeniul 0,1 — 100 Hz, fira a lua in seama influenta amortizarii. In diagramele (a), (b) si
(c) ale figurii 6.7, functiile de raspuns in frecventd prezinta trei varfuri corespunzatoare
frecventelor de rezonantd datorate sdltarii si Incovoierii cutiei si saltdrii barelor anti-
incovoiere. Al patrulea varf, care este datorat incovoierii barelor anti-incovoiere, este
situat in afara intervalului considerat pentru simulare. Diagrama (d) prezintd numai
varfurile de rezonanta ale cutiei, sédltarea barelor anti-incovoiere fiind in afara domeniului
de frecventa reprezentat.

Pe baza analizei raspunsului in frecventa al cutiei si al barelor anti-incovoiere
calculat cu modelul fard amortizare, se trage concluzia cd frecventele de rezonantd ale
cutiei pe suspensia secundard nu sunt influentate semnificativ de prezenta sistemului de
bare anti-incovoiere sau de rigiditatea verticala si de rotatie a prinderii barelor anti-
incovoiere. In schimb, nu acelasi lucru se poate afirma privitor la frecventele de rezonanta
ale barelor anti-incovoiere. Acestea cresc continuu pe masura ce prinderea barelor de
suporturi este mai rigidd. Explicatia rezida in aceea cd masa cutiei este cu mult mai mare
decat masa sistemului de bare anti-incovoiere si miscarea acesteia este putin influentata de
prezenta sistemului de bare anti-incovoiere. Pe de alta parte, restrictia impusa lungimii
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barelor anti-incovoiere, rezultata din conditia ca frecventa de rezonanta la incovoiere a
barelor anti-incovoiere sa fie la cel putin o octava de frecventa de rezonanta la incovoiere
a cutiei, nu este necesara atunci cand rigiditatea prinderii barelor anti-incovoiere de
suporturi este suficient de mare, pentru ca frecventa de incovoiere a acestora creste o data
cu rigiditatea prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi.

Figura 6.8 prezinta influenta amortizarii modelului asupra functiilor de raspuns in
frecventa ale cutiei si ale barelor anti-incovoiere. Este vorba de amortizarea suspensiei
secundare, precum si de amortizarea structurald a cutiei si a barelor anti-incovoiere.
Pentru comparatie, este prezentata functia de raspuns in frecventa a cutiei fard/cu bare
anti-incovoiere, in ultimul caz, s-a utilizat modelul de tip bare fara inertie. Se observa
efectul barelor anti-incovoiere (modelul tip bare farda inertie) asupra raspunsului in
frecventa prin cresterea frecventei de incovoiere a cutiei de la 8 Hz la 14 Hz. In ceea ce
priveste rezultatele obtinute cu modelul tip bare cu inertie, se fac observatiile de mai jos.

In cazul rigiditatii reduse a legaturii dintre barele anti-incovoiere si suporturi,
diagramele (a) si (b), curba raspunsului in frecventa la mijlocul cutiei se suprapune peste
cea calculata cu modelul de tip bare fara inertie, exceptand zona din jurul frecventei de
saltare a barelor anti-incovoiere situata fie la stanga, daca k;, = 10 kN/m, fie la dreapta
rezonantei de saltare a cutiei, pentru k; = 100 kN/m. Regimul de vibratie al barelor anti-
incovoiere este cu mult mai intens decat cel al cutiei In domeniul frecventelor joase
datoritd rezonantei de saltare a barelor. Totodata, vibratia barelor anti-incovoiere prezinta
o slaba amortizare la frecventa de incovoiere de la cca. 28 Hz.

Cand se produce un cuplaj mai puternic intre vibratiile cutiei si cele ale sistemului
de bare anti-incovoiere - diagramele (c) si (d), caracteristicile functiilor de raspuns in
frecventa ale sistemului cutie — bare anti-incovoiere se pastreaza, cu deosebirea ca vibratia
barelor anti-incovoiere scade in intensitate la frecventa sa de saltare, dar creste in rest, mai
ales la rezonanta de incovoiere a barelor anti-incovoiere. In diagrama (c) se poate sesiza
ca vibratia barelor anti-incovoiere este mai mica decdt cea a cutiei la frecventa de
rezonantd a cutiei, in timp ce in diagrama (d), cand saltarea barelor anti-incovoiere se
apropie mai mult de incovoierea cutiei, vibratia barelor este mai mare decat cea a cutiei.
Este interesant de semnalat si faptul ca rezonanta de incovoiere a cutiei creste intr-0
anumita masurd comparativ cu cazul ideal in care cutia este prevazuta cu bare de tip arc
(modelul tip bare fara inertie). Acest aspect este vizibil mai ales In diagrama (d) unde
rigiditatea verticald a prinderii barelor anti-incovoiere de cutie este 10 MN/m.

Diagramele (e) si (f) corespund la douad valori mari ale rigiditatii verticale a prinderii
barelor anti-incovoiere de suporturi, k; = 100 MN/m si, respectiv, k; = 1 GN/m, ceea ce
aratd o cuplare puternicd a barelor anti-incovoiere de cutie. Aceastd situatie se
caracterizeazad prin prezenta rezonantei de sdltare a barelor anti-incovoiere in apropierea
rezonantei de incovoiere a cutiei, in timp ce rezonanta de incovoiere a acestora depaseste
domeniul de interes. Vibratia cutiei prezinta asadar doud varfuri situate la peste 10 Hz cu
precizarea ca, la k; = 1 GN/m, varful datorat propriei incovoieri are o frecventa mai mica
decat frecventa data de modelul tip bare fara inertie, diagrama (f). Vibratia barelor anti-
incovoiere este mai intensa decét cea a cutiei atunci ciand frecventa de excitatie este in
jurul celor doua varfuri.
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Fig. 6.8. Functiile de raspuns in frecventa ale deplasarii la mijlocul cutiei si la mijlocul barelor
anti-incovoiere (model cu amortizare): (a) k; = 10 KN/m; (b) k, = 100 kN/m; (c) k; = 1 MN/m;
(d) k; = 10 MN/m; (e) k, = 100 MN/m; () k; =1 GN/m; (@) k. = 10 GN/m; (h) k; = 100 GN/m.
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Diagramele (g) si (h) arata functiile de raspuns in frecventd pentru cazul prinderii
foarte rigide a barelor anti-incovoiere de suporturi. In diagrama (g), functiile de rispuns in
frecventa ale sistemului cutie — bare anti-incovoiere prezinta trei varfuri, dintre care cel
situat la frecventa cea mai mare corespunde saltarii barelor anti-incovoiere (k; = 10
GN/m), iar in diagrama (h), unde k; = 100 GN/m, aceste functii au numai doua varfuri
intrucat saltarea barelor anti-incovoiere iese din domeniul de interes. In ceea ce priveste
vibratia cutiei, rezultatele obtinute cu modelul tip bare cu inertie sunt apropiate de cele
obtinute cu modelul tip bare fara inertie cu doua diferente: (a) varful corespunzitor
incovoierii cutiei are o frecventd ceva mai micd, 13,51 Hz fatd de 14,05 Hz cat rezulta din
modelul tip bare fara inertie; (b) vibratia cutiei prezinta varful corespunzator saltarii
barelor anti-incovoiere, asa cum apare in diagrama (g). Vibratia barelor anti-incovoiere
este practic egala cu cea a cutiei la frecvente joase, pana la 4-5 Hz, dupa care, progresiv,
devine mai mare.

In concluzie, analiza vibratiilor sistemului cutie — bare anti-incovoiere cu ajutorul
modelului cu amortizare pune in evidentd urmatoarele: vibratia cutiei este asemandtoare
cu cea obtinuta cu modelul tip bare fara inertie, exceptie fac intervalele de frecventa in
care vibratia cutiei interfereaza cu saltarea barelor anti-incovoiere; vibratia cutiei nu este
influentatd de interferenta cu incovoierea barelor anti-incovoiere, fie datoritd cuplarii
slabe, fie pentru cd frecventa de incovoiere a barelor anti-incovoiere este mult mai mare,
fiind situatd la peste o octavd de incovoierea cutiei; vibratia cutiei este influentata de
interferenta cu saltarea barelor anti-incovoiere in aproape toate cazurile studiate; vibratia
cutiei devine independentd de vibratia barelor anti-incovoiere numai dacd rigiditatea
prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi este foarte rigidd, asa cum reiese din
diagrama (h); vibratia barelor anti-incovoiere este net superioard vibratiei cutiei datorita
rezonantelor de saltare si de incovoiere ale acestora atunci cand rigiditatea prinderii de
suporturi nu este suficient de rigida, conform diagramelor (a) — (f).

In continuare este analizata influenta rigiditatii longitudinale a prinderii barelor anti-
incovoiere de suporturi. Figura 6.9 prezinta functiile de raspuns in frecventd la mijlocul
cutiei pentru diferite valori ale rigiditatii prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi.
Calculul parametric s-a efectuat alegand ultimele patru valori ale rigiditatii verticale a
prinderii dintre barele anti-incovoiere si suporturi considerate in cazul precedent, astfel
incat frecventa de sdltare a barelor anti-incovoiere sa fie mai mare decat frecventa de
incovoiere a cutiei. Pentru fiecare valoare a rigiditatii verticale a prinderii barelor anti-
incovoiere de suporturi au fost testate 5 valori ale rigiditatii longitudinale kg
corespunzatoare factorului de proportionalitate K (v. Tabelul 6.1).

In diagramele (a) si (b) se observa ca prin flexibilizarea pe directie longitudinala a
barelor anti-incovoiere, pe fondul cresterii elasticitatii prinderilor de suporturi, frecventa
varfului rezonantei de incovoiere descreste de la valoarea maxima Spre cea minima.
Acelasi aspect poate fi identificat si in cazul frecventei varfului corespunzator saltarii
barelor anti-incovoiere a carui descrestere este insd mai redusa. Spre deosebire, in
diagramele (c) si (d), care sunt asemanatoare pe domeniul de frecventad considerat, nu mai
apare varful saltarii barelor anti-incovoiere, dar se poate vedea, de asemenea, cum
frecventa varfului de incovoiere a cutiei se deplaseaza spre valori mai mici cand descreste
rigiditatea longitudinald a legaturii dintre barele anti-incovoiere si suporturi. Tabelul 6.1
prezinta frecventele de incovoiere a cutiei obtinute pe baza figurii 6.9.
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Fig. 6.9. Functiile de raspuns in frecventa ale deplasarii la mijlocul cutiei pentru diferite
valori ale rigiditatii prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi: (a) k, = 100 MN/m;
(b) k; =1 GN/m; (c) k; = 10 GN/m; (d) k; = 100 GN/m.

Daca rigiditatea verticala k; este 100 MN/m, atunci frecventa de incovoiere a cutiei
scade de la 12,2 Hz la 9,11 Hz. In ceea ce priveste ultimele trei cazuri considerate, nu se
pot identifica diferente importante intre acestea, frecventa de incovoiere a cutiei scade de
la cca. 13,5 Hz pana la aproximativ 9,2 Hz. In orice caz, rezultatele obtinute arati
importanta asigurarii rigiditatii longitudinale la un nivel suficient de mare pentru a nu
compromite functionalitatea sistemului de bare anti-incovoiere.

Tabelul 6.1. Frecventele de incovoiere ale cutiei.

Rigiditatea Factorul de proportionalitate K

verticala k; ) 5 2 1 0,5

100 MN/m 12,20 Hz 11,51 Hz 10,07 Hz 9,88 Hz 9,11 Hz
1 GN/m 13,21 Hz 11,98 Hz 10,93 Hz 10,00 Hz 9,18 Hz
10 GN/m 13,52 Hz 12,16 Hz 11,04 Hz 10,07 Hz 9,22 Hz

100 GN/m 13,56 Hz 12,19 Hz 11,05 Hz 10,08 Hz 9,23 Hz

Se analizeaza in continuare efectul cresterii lungimii barelor anti-incovoiere asupra
functiilor de raspuns in frecventa ale cutiei si barelor anti-incovoiere. Analiza se restrange
la doud cazuri privind rigiditatea verticald a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi,
respectiv k; = 1 GN/m si k; = 10 GN/m.
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Fig. 6.10. Influenta lungimii barelor anti-incovoiere asupra
raspunsului in frecventa al cutiei: (a) k, =1 GN/m; (b) k; =10 GN/m.

Figura 6.10 prezinta functia de raspuns in frecventd a cutiei pentru 5 valori ale
lungimii barelor anti-incovoiere aflate in progresie aritmetica cu ratia 0,8 m plecand de la
valoarea de referintd 5,28 m. Diagrama (a) este construitd pentru k; = 1 GN/m, iar curba
albastra reprezintd raspunsul in frecventd de referintd al cutiei. Pe masurd ce lungimea
barelor anti-incovoiere este mai mare, scade frecventa modului de saltare al barelor.
Diagrama (b) este calculata pentru k; = 10 GN/m si pentru aceleasi valori ale lungimii
barelor anti-incovoiere. Si aici se constata reducerea frecventei modului de saltare al
barelor anti-incovoiere. Spre deosebire de exemplul precedent, nu mai apare interferenta
dintre modul de Incovoiere al cutiei si modul de saltare al barelor anti-incovoiere. Se
observa efectul cresterii lungimii barelor anti-incovoiere asupra frecventei de incovoiere a
cutiei care creste de la 12,16 Hz pentru | = 5,28 m la 13,14 Hz pentru | = 8,48 m.

Pe baza rezultatelor obtinute in acest capitol, se investigheaza in capitolul urmator
efectul inertiei barelor anti-incovoiere si al rigiditatii prinderii acestora de suporturi
asupra raspunsului dinamic al cutiei si asupra confortului calatorilor.

7. Efectul barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor
verticale ale cutiei vehiculului feroviar

7.1. Introducere

In Capitolele 4 si 5 au fost dezvoltate studii privind structura modelelor mecanice ce
pot fi utilizate pentru studiul vibratiilor verticale ale cutiei vehiculelor feroviare, cu scopul
de a stabili configuratia potrivita a modelului suspensiei secundare si a modelului caii de
rulare care sa asigure rezultate suficient de precise fara a complica Tnsa in mod inutil
analiza rezultatelor prin cresterea complexitatii modelului. Plecand de la modelul
sistemului cutie — bare anti-incovoiere dezvoltat in Capitolul 6 si avand in vedere
rezultatele obtinute in cele doud capitole mentionate mai sus, se elaboreaza modelul
sistemului integrat cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare.
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Acest model este alcatuit din cutia vehiculului prevazutd cu bare anti-incovoiere,
care se sprijina pe suspensia secundara pentru care se adoptd modelul C prezentat in
Capitolul 4, sasiurile boghiurilor, suspensia primara, trenul de roti al vehiculului si calea
de rulare, considerata rigida in baza rezultatelor obtinute in Capitolul 5. Sunt deduse apoi
ecuatiile de miscare ale modelului sistemului integrat cutie cu bare anti-incovoiere —
boghiuri — cale de rulare si sunt stabilite functiile de raspuns in frecventa, considerand
neregularititile armonice ale caii de rulare. In final, este evaluat efectul barelor anti-
incovoiere asupra regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar la circulatia
pe o cale cu neregularitati aleatoare.

7.2. Modelul sistemului integrat cutie cu
bare anti-incovoiere - boghiuri — cale de rulare

Figura 7.1 prezintd modelul mecanic al sistemului integrat cutie cu bare anti-
incovoiere — boghiuri — cale de rulare. Vehiculul feroviar circula cu viteza constanta V pe
o cale rigidd care prezintd neregularitdti verticale, ce intretin vibratiile verticale ale
vehiculului.
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Fig. 7.1. Modelul sistemului integrat cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare.
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In ceea ce priveste structura modelului vehiculului, este preluati reprezentarea
sistemului cutie — bare anti-incovoiere din Capitolul 6. Se reaminteste ca atat cutia
vehiculului, cat si barele anti-incovoiere sunt modelate cu ajutorul teoriei grinzii Euler-
Bernoulli libera la capete. Spre deosebire de modelul cutiei care nu prezinta legaturi la
capete, modelul barelor anti-incovoiere este legat la capete de eclementele elastice ale
prinderii de suporturile verticale care sunt fixate rigid de lonjeroanele cutiei.

Miscarea cutiei este descrisa in raport cu sistemul de referintd OcXczc de deplasarea
verticala Uc obtinutd prin compunerea modurilor rigide de vibratie - sdltarea si galopul, si
a primului mod de incovoiere pe baza metodei analizei modale. In mod aseminitor,
miscarea barelor anti-incovoiere, presupuse identice si care vibreaza impreuna, este
raportatd la sistemul de referintd mobil Oxz cu ajutorul deplasarii verticale u care este
rezultatul suprapunerii modurilor rigide si a primului mod de Incovoiere verticala.

Cutia este rezemata pe suspensia secundara care este reprezentatd cu ajutorul a patru
sisteme Kelvin-Voigt dispuse pe directie verticala, cate unul pentru fiecare sfert de cutie.
Totodata, sunt prevazute alte patru sisteme Kelvin-Voigt care transmit fortele
longitudinale dintre cutie si cele doua boghiuri. Acest tip de model de suspensie secundara
este identic cu modelul C analizat in Capitolul 4. Acelasi tip de model a fost utilizat si in
referinta [25], in care a fost prezentatd metoda de reducere a vibratiilor de incovoiere
verticala ale cutiei vehiculului feroviar cu ajutorul sistemului de bare anti-incovoiere.

Sasiurile boghiurilor sunt modelate prin corpuri rigide cu cate doud grade de
libertate fiecare - saltare si galop. Deplasarea verticala corespunzatoare saltarii este notata
Zp12, iar rotatia in plan vertical-longitudinal pentru galop este notata Opi2. Sasiurile
boghiurilor se sprijina fiecare pe suspensia primara modelata prin sisteme Kelvin-\Voigt.

Rotile vehiculului sunt corpuri rigide care sunt in contact permanent cu sinele caii de
rulare. In acest mod, deplasirile pe directie verticald ale rotilor Zo1..4 sunt identice cu
neregularitatile verticale ale caii de rulare in dreptul acestora.

Parametrii modelului sistemului integrat cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri —
cale de rulare sunt dupa cum urmeaza:

- parametrii cutiei: Eclc — rigiditatea la incovoiere, in care Ec este modulul
longitudinal de elasticitate, iar Ic este momentul de inertie al sectiunii transversale a cutiei;
pc — masa cutiei pe unitatea de lungime; pc — coeficientul de amortizare structurala a
cutiei, lc — lungimea cutiei, lc12 — cotele punctelor de rezemare a cutiei pe suspensia
secundara, 2a. — ampatamentul cutiei;

- parametrii barelor anti-incovoiere: El — rigiditatea la incovoiere a unei bare, unde
E este modulul de elasticitate longitudinal al materialului barelor, iar | este momentul de
inertie al sectiunii transversale al barei; p — masa pe unitatea de lungime a barei; p —
coeficientul de amortizare structurald a barei; k — rigiditatea longitudinala a unei bare; d —
diametrul unei bare; | — lungimea barelor;

- parametrii prinderii elastice a barelor anti-incovoiere de suporturi: k, — rigiditatea
pe directie verticala; kx — rigiditatea pe directie longitudinala a prinderii unei bare de
suport; ke — rigiditatea unghiulara pentru rotatii in planul vertical-longitudinal; h — distanta
dintre axa barelor anti-incovoiere si axa neutra a cutiei;

- parametrii suspensiei secundare: 2kzc si 2¢.c — constantele de rigiditate si de
amortizare ale suspensiei secundare corespunzatoare unui boghiu; 2kyc si 2Cxc - constantele
de rigiditate si de amortizare ale sistemului de transmitere a fortei longitudinale dintre

49



cutie si un boghiu; he — distanta de la sistemul de transmitere a fortei longitudinale dintre
cutie si boghiuri la axa neutra a cutiei;

- parametrii sasiului boghiului: mp si Jb — masa si momentul de inertie la galop; hy —
distanta de la centrul de masad al sasiului boghiului la sistemul de transmitere a fortei
longitudinale dintre cutie si boghiuri; 2a, — ampatamentul boghiului;

- parametrii suspensiei primare: 2k; si 2Cxp — constantele de rigiditate si de
amortizare ale suspensiei primare corespunzatoare unei osii.

7.5. Raspunsul dinamic al cutiei cu bare anti-incovoiere
la neregularitatile caii de rulare

Pe baza modelului prezentat in sectiunea anterioara este analizat in continuare
raspunsul dinamic al sistemului cutie — bare anti-incovoiere, sub forma functiei de raspuns
in frecventd a deplasarii, considerand neregularitatile caii de rulare sub forma armonica.

Figura 7.2 prezintd, ca referintd, functia de rdspuns in frecventd a cutiei fard bare
anti-incovoiere si functia de raspuns in frecventa a cutiei cu bare anti-incovoiere (modelul
tip bare fard inertie) la circulatia cu viteza de 200 km/h. S-a considerat cazul fara
amortizare pentru a pune in evidenta frecventele de rezonanta ale modurilor de vibratie ale
vehiculului.

la mijlocul cutiei n dreptul boghiurilor

1 2

2 4 5
(@) m1,17Hz m 1,73Hz m 6,65Hz m 8,00Hz m 9,63 Hz

1 2 3 4 5
(b) m1,177Hz m 1,73Hz m 6,65Hz m 9,63Hz m 14,09 Hz

108 108
(a)

Functia de raspuns a deplasarii [m/m]
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Fig. 7.2. Functiile de raspuns in frecventa ale deplasarii la mijlocul cutiei si n dreptul boghiurilor:
(a) cutie fara bare anti-incovoiere; (b) cutie cu bare anti-incovoiere (modelul tip bare fara inertie).

In diagrama (a) se regisesc frecventele proprii ale modurilor de vibratie ale
vehiculului, asa cum au fost puse in evidenta in sectiunea 5.5: frecventa de saltare a cutiei
la 1,17 Hz, frecventa de saltare a boghiului la 6,65 Hz, frecventa de galop a cutiei la 1,73
Hz, frecventa de galop a boghiului la 9,63 Hz si frecventa de incovoiere a cutiei la 8,00
Hz. Se precizeaza ca datoritad sistemului de transmitere a fortelor longitudinale dintre cutie
si boghiuri, galopul boghiurilor este cuplat cu incovoierea cutiei, ceea ce explicd aparitia
la mijlocul cutiei a rezonantei de la 9,63 Hz specifica galopului boghiului.
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In diagrama (b) se poate observa efectul barelor anti-incovoiere care rigidizeaza
cutia vehiculului si astfel frecventa de incovoiere a cutiei creste la 14,09 Hz. Celelalte
frecvente proprii rdméan practic neschimbate fatd de cele obtinute la vehiculul fara bare
anti-incovoiere: frecventa de saltare a cutiei la 1,17 Hz, frecventa de saltare a boghiului la
6,65 Hz, frecventa de galop a cutiei la 1,73 Hz, frecventa de galop a boghiului la 9,63 Hz.

Plecand de la rezultatele obtinute in Capitolul 6, se retin patru valori ale rigiditatii
verticale k; a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi, respectiv 10 MN/m, 100
MN/m, 1GN/m si1 10 GN/m, pentru studiul parametric al functiilor de raspuns in frecventa
ale sistemului integrat cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare.

Figura 7.3 prezintd functia de raspuns in frecventd a deplasarii la mijlocul cutiei, In
dreptul boghiului, precum si functia de raspuns in frecventd a deplasarii la mijlocul
barelor anti-incovoiere, in intervalul 0,1-100 Hz, pentru viteza de 200 km/h. Au fost luate
in calcul cele patru valori selectate mai sus pentru rigiditatea verticala a prinderii barelor
anti-incovoiere de suporturi, considerandu-se in acelasi timp ca legatura dintre barele anti-
incovoiere si suporturi este rigidd, ceea ce inseamna cd rigiditatea longitudinala
echivalenta ke este egald cu rigiditatea longitudinald a unei bare anti-incovoiere K.
Rezultatele au fost obtinute cu ajutorul modelului tip bare cu inertie.

Ca o observatie comuna tuturor celor 4 diagrame, se mentioneaza ca sunt identificate
toate frecventele proprii ale vehiculului cu bare anti-incovoiere puse in evidenta in figura
7.2 (b) unde s-a utilizat modelul tip bare fara inertie, respectiv: frecventa de siltare a
cutiei la 1,17 Hz, frecventa de saltare a boghiului la 6,65 Hz, frecventa de galop a cutiei la
1,73 Hz, frecventa de galop a boghiurilor la 9,63 Hz. In diagrama (a) a figurii 7.3, unde
rigiditatea verticala a prinderii este k; = 10 MN/m, apare frecventa de incovoiere a barelor
anti-incovoiere la 58,55 Hz atat pe graficul functiei de raspuns in frecventd a deplasarii la
mijlocul cutiei, cat si pe graficul functiei de rdspuns in frecventa a deplasarii la mijlocul
barelor anti-incovoiere. Totodata, pe graficul functiei de raspuns in frecventa a deplasarii
cutiei in dreptul boghiului se identifica si frecventa de galop a barelor anti-incovoiere la
40,29 Hz. Mai sunt vizibile si frecventa de Incovoiere a cutiei la 14,67 Hz si frecventa de
saltare a barelor anti-incovoiere la 11,18 Hz.

In celelalte trei diagrame, pe misuri ce rigiditatea verticald a prinderii barelor anti-
incovoiere de suporturi creste, frecventa de incovoiere a barelor anti-incovoiere si
frecventa de galop a acestora pardsesc intervalul de frecventa considerat. In acelasi timp,
are loc separarea progresiva a frecventei de incovoiere a cutiei de frecventa de saltare a
barelor anti-incovoiere. Acestea sunt situate la 12,78 Hz si 16,08 Hz daca k; = 100 MN/m,
la 13,52 Hz si 27,94 Hz pentru k; = 1 GN/m si ajung la 13,60 si 78,47 Hz atunci cand k; =
10 GN/m.

Figura 7.4 prezintd influenta amortizdrii asupra functiei de raspuns in frecventd a
deplasdrii cutiei si asupra functiei de raspuns in frecventd a deplasdrii barelor anti-
incovoiere pentru viteza de 200 km/h. La cutie, functia de rdspuns in frecventa a
deplasarii este reprezentatd la mijlocul acesteia si in dreptul celor doud boghiuri. Pentru
barele anti-incovoiere, functia de raspuns in frecventa este calculatd la mijloc. S-au
considerat aceleasi valori ale rigiditatii verticale a prinderii barelor anti-incovoiere de
suporturi ca si in exemplul anterior. In ceea ce priveste amortizarea, valorile acesteia
corespund la urmatoarele grade de amortizare: 0,015 — gradul de amortizare structurala al
cutiei; 0,005 — gradul de amortizare structurala a barelor anti-incovoiere; 0,12 — gradul de
amortizare a suspensiei secundare si 0,22 — gradul de amortizare a suspensiei primare.
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Fig. 7.3. Functiile de raspuns in frecventa ale deplasarii la mijlocul cutiei si in dreptul
boghiului 1 si functia de raspuns in frecventa a deplasarii la mijlocul barelor anti-incovoiere
la 200 km/h (modelul tip bare cu inertie): (a) Kz = 10 MN/m; (b) k; = 100 MN/m;

(c) kz =1 GN/m; (d) kz = 10 GN/m.

in diagrama (a), pentru k; = 10 MN/m, raspunsul sistemului integrat cutie cu bare
anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare este dominat, la frecvente mai mari de 10 Hz,
de doud varfuri care provin din incovoierea cutiei si sdltarea barelor anti-incovoiere.
Vibratia cea mai intensd este semnalatd la mijlocul barelor anti-incovoiere. Varful
corespunzator galopului boghiurilor, care se putea observa pe graficul functiei de raspuns
in frecventa a cutiei calculata deasupra boghiurilor (v. figura 7.3 (a)), este acum aplatizat
datoritd amortizdrii. Pe aceeasi diagramd, functia de raspuns in frecventd a deplasarii
cutiei calculatd in dreptul boghiurilor prezintd in mod vizibil varful de rezonanta datorat
galopului barelor anti-incovoiere care este situat la putin peste 40 Hz. Totodatd, modul de
incovoiere al barelor anti-incovoiere apare pe functia de raspuns in frecventd a deplasarii
de la mijlocul barelor anti-incovoiere sub forma unui maxim la 58,6 Hz.

Daca rigiditatea verticald a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi creste la
100 MN/m (diagrama b), atunci pe graficele raspunsului in frecventa al sistemului se
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regdsesc numai cele doud varfuri ale incovoierii cutiei si saltarii barelor anti-incovoiere.
In diagramele (c) si (d), pentru k, = 1 GN/m si, respectiv, k;, = 10 GN/m, frecventa la care
apare varful corespunzator incovoierii cutiei se stabilizeaza la aproximativ 13,5 Hz.
Raspunsul in frecventa este si In aceste doud cazuri mai mare la mijlocul barelor anti-
incovoiere comparativ cu cel al cutiei, indiferent dacd acesta este calculat la mijloc sau
deasupra celor doud boghiuri.

la mijlocul cutiei s 11 dreptul boghiului 1

la mijlocul barei anti-incovoiere =~ =s=ssssas n dreptul boghiului 2
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Fig. 7.4. Influenta amortizarii asupra functiilor de raspuns in frecventa ale deplasarii la
mijlocul cutiei si in dreptul boghiurilor si asupra functiei de raspuns in frecventa a
deplasarii la mijlocul barelor anti-incovoiere: (a) k; = 10 MN/m; (b) k; = 100 MN/m;
(c) kz =1 GN/m; (d) k; = 10 GN/m.

Dupa cum s-a aratat in Capitolul 6, reducerea frecventei de incovoiere a cutiei ca
urmare a rigiditatii longitudinale insuficiente a prinderii barelor anti-incovoiere de
suporturi poate fi compensatd fie si numai partial prin cresterea lungimii barelor anti-
incovoiere. Figura 7.5 prezintd raspunsul in frecventa al deplasarii la mijlocul cutiei
considerand cinci valori ale lungimii barelor anti-incovoiere care au fost luate in calcul in
capitolul anterior. In toate cazurile prezentate, se constati cresterea frecventei modului de
incovoiere al cutiei atunci cand lungimea barelor anti-incovoiere este mai mare. Pe de alta
parte, are loc o descrestere a frecventei modului de séltare al barelor anti-incovoiere din
cauza cd acestea au masa mai mare. Acest aspect nu poate fi sesizat in diagrama (d) pentru
ca in acest caz frecventa saltarii barelor anti-incovoiere este mai mare decat limita de 30
Hz a reprezentarii in frecventa.
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Fig. 7.5. Influenta lungimii barelor anti-incovoiere asupra functiei de raspuns in frecventa
a deplasarii la mijlocul cutiei (V = 200 km/h): (a) k; = 10 MN/m; (b) k, = 100 MN/m;
(c) k; =1 GN/m; (d) k; = 10 GN/m.

7.6. Studiu privind efectul barelor anti-incovoiere asupra
vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului feroviar

In aceasta sectiune se evalueazi efectul barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor
cutiei si asupra confortului la circulatia vehiculului pe o cale cu neregularitati aleatoare.

Figura 7.6 prezintd efectul barelor anti-incovoiere (modelul tip bare fara inertie)
asupra abaterii medii pdatratice a acceleratiei cutiei si asupra indicelui de confort in
punctele relevante ale cutiei, in domeniul de viteza 0 — 250 km/h. In ceea ce priveste
abaterea medie patraticd a acceleratiei cutiei In dreptul celor doua boghiuri, barele anti-
incovoiere au un efect marginal. La mijlocul cutiei insd regimul de vibratie se
imbunatateste sensibil datorita echiparii cutiei cu bare anti-incovoiere, in special la viteze
mai mari de 150 km/h. Cele mai mari reduceri ale regimului de vibratie sunt inregistrate la
176 km/h, unde abaterea medie péatratica a acceleratiei scade la 78 %, si la 250 km/h unde
acelasi parametru ajunge la 69 % din valoarea calculatd pentru cutia fard bare anti-
incovoiere. Indicele de confort scade intr-o anumita masura deasupra boghiurilor datorita
prezentei barelor anti-incovoiere, o reducere mai accentuata observandu-se dupd 200 km/h
in special 1n dreptul boghiului 2. Confortul se Imbunatateste radical la mijlocul cutiei
aproape pe intregul domeniu de viteza investigat.
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Fig. 7.6. Efectul barelor anti-incovoiere (model tip bare fara inertie):
(a) abaterea medie patratica a acceleratiei cutiei; (b) indicele de confort.

Existd totusi un domeniu restrans de vitezad situat in jurul vitezei de 136 km/h, in
care indicele de confort este mai putin influentat de barele anti-incovoiere. Se remarca
reducerea accentuata a indicelui de confort la 178 km/h si la 250 km/h, viteze la care unde
ajunge la 59%, respectiv 44%, din valoarea obtinutd in absenta barelor anti-incovoiere.

Avand in vedere cd efectul barelor anti-incovoiere se manifesta practic numai la
mijlocul cutiei, in continuare se restrange aria de analiza, iar investigatia se concentreaza
pe influenta barelor anti-incovoiere asupra regimului de vibratie si a indicelui de confort
la mijlocul cutiei utilizdnd modelul tip bare cu inertie.

------- Cutia fara bare anti-incovoiere Cutia cu bare anti-incovoiere (modelul tip bare far inertie)
kz =10 MN/m kz =100 MN/m kz =1 GN/m kz =10 GN/m
0.25 2 . . . - 2
@ / (®)
0.2t { ]
15[

0.15}

0.1F

Indicele de confort

0.5F
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0 50 100 150 200 250 0 5I0 1 (I)O 15IO 260 250
Viteza [km/h] Viteza [km/h]
Fig. 7.7. Efectul barelor anti-incovoiere in corelatie cu rigiditatea verticala a

prinderii de suporturi (modelul tip bare cu inertie).

Figura 7.7 prezinta influenta barelor anti-incovoiere asupra abaterii medii patratice a
acceleratiei si asupra indicelui de confort pentru patru valori ale rigiditatii verticale a
prinderii dintre barele anti-incovoiere si suporturi. Sunt prezentate de asemenea graficul
abaterii medii patratice a acceleratiei si cel corespunzator indicelui de confort pentru cutia
fara bare anti-incovoiere si pentru cutia cu bare anti-incovoiere utilizdnd modelul tip bare
fara inertie.
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Fig. 7.8. Influenta rigiditatii longitudinale a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi:
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Introducerea rigiditatii verticale a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi
influenteaza rezultatele incepand de la viteza de 80 km/h. In intervalul cuprins intre 80
km/h si cca 175 km/h, abaterea medie pdtraticd a acceleratiei este mai micd datoritd
elasticitatii verticale a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi. La viteze mai mari,
abaterea medie patraticd a acceleratiei calculatd cu modelul tip bare cu inertie care ia in
considerare rigiditatea verticald a prinderii variazd in jurul celei obtinute cu modelul tip
bare fara inertie. Rezultate similare se obtin si in ceea ce priveste indicele de confort.

Se retine cad rezultatele prezentate in figura 7.7 aratd cd valorile considerate ale
rigiditatii verticale nu afecteazd practic functionalitatea barelor anti-incovoiere
conditiile 1n care pe directie longitudinala prinderea este perfect rigida.
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Fig. 7.9. Influenta lungimii barelor anti-incovoiere de suporturi:
(a), (b), (c) abaterea medie patratica a acceleratiei; (a’), (b”), (¢’) indicele de confort;
(a), (a’) 1 =5,28; (b), (b’) | =6,88; (¢), (¢’) | = 8,48.
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Fig. 7.10. Influenta distantei dintre barele anti-incovoiere si axa neutrd a cutiei:
(a), (b) abaterea medie patratica a acceleratiei,
(a’), (b’) indicele de confort (a), (a’) h=1,2 m; (b), (b’) h=1,4.

Figura 7.8 prezintd abaterea medie patraticd a acceleratiei la mijlocul cutiei si
indicele de confort pentru cele patru valori ale rigiditatii longitudinale a prinderii barelor
anti-incovoiere de suporturi. Examinand cele doua seturi de diagrame rezulta ca pe masura
ce rigiditatea longitudinala a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi scade, atat
abaterea medie patratica a acceleratiei, cat si indicele de confort cresc, ceea ce afecteaza
eficacitatea barelor anti-incovoiere. In plus, se constati reducerea diferentelor dintre
curbele abaterii medii patratice a acceleratiei si indicelui de confort pentru diferite valori
ale rigiditatii verticale a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi atunci cand
rigiditatea longitudinald a prinderii este mai mica. Rezultd cd nu poate fi contracarata
reducerea eficacitdtii barelor anti-incovoiere in cazul prinderii mai elastice a acestora de
suporturi prin cresterea rigiditatii verticale K.

In figura 7.9, rigiditatea longitudinald are cea mai mici valoare considerati in acest
studiu parametric. Lungimea barelor anti-incovoiere este 5,28 m in diagramele (a) si (a’),
6,88 m in diagramele (b) si (b’) si respectiv 8,48 m in diagramele (c) si (c’), pentru a
evalua efectul cresterii lungimii barelor anti-incovoiere asupra capacitdtii acestora de a
reduce regimul de vibratii al cutiei si de a imbunatati confortul la vibratii. Prin utilizarea
unor bare anti-incovoiere mai lungi se obtine imbunatatirea performantelor in domeniul
vitezelor medii si mari. Cele mai bune rezultate se obtin dacd rigiditatea verticala a
prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi este mai mare (k; = 1 GN/m sau 10 GN/m)
conform diagramelor (c) si (c’).
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La efecte similare se poate ajunge dacd se mareste distanta dintre barele anti-
incovoiere i axa neutrd a cutiei, asa cum se poate observa in figura 7.10. Simularile
numerice au fost efectuate considerdnd de asemenea cea mai micd valoare a rigiditatii
longitudinale a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi. Lungimea barelor anti-
incovoiere ia valoarea de referintd 5,28 m, in timp ce distanta dintre barele anti-incovoiere
si axa neutrd a cutiei este 1,2 m in diagramele (a) si (a’) si 1,4 m in diagramele (b) si (b’).

8. Determinari experimentale

8.1. Introducere

In capitolele anterioare, problema vibratiilor cutiei vehiculului feroviar a fost
abordata din punct de vedere teoretic, iar ca instrument de investigare au fost folosite
aplicatii software de simulare numerica. Astfel, in cadrul studiilor dezvoltate pe baza
rezultatelor simuldrilor numerice au fost puse in evidentd, pe de o parte, caracteristici de
baza ale regimului de vibratii verticale ale cutiei vehiculului feroviar, iar pe de altd parte,
efecte importante ale barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor de incovoiere ale cutiei
vehiculului feroviar. Fiind insd observatii limitate doar la studii analitice, acestea pot fi
considerate speculative, iar pentru a putea fi sintetizate sub forma de concluzii este
absolut necesar ca mai intai sa fie coroborate cu rezultate experimentale.

In cadrul acestui capitol sunt descrise determinirile experimentale realizate att in
conditii fizice reale, cat si in conditii de laborator, pentru verificarea rezultatelor teoretice.

Prima parte a capitolului este dedicatd determindrilor experimentale realizate pe un
vagon de calatori seria 21-76 la circulatia in linie curentd pe ruta Bucuresti Nord —
Constanta si retur. Sunt cuprinse aici doud sectiuni distincte, o sectiune in care sunt
descrise caracteristicile vagonului, conditiile de realizare a masuratorilor, echipamentele si
aplicatiile software utilizate si o alta sectiune in care sunt prezentate si analizate rezultate
inregistrate pe secvente de timp de 20 de secunde privind acceleratiile verticale masurate
la mijlocul cutiei vagonului. Pe baza analizei spectrale si a valorilor abaterii medii
patratice a acceleratiei masurate sunt evidentiate cele mai importante caracteristici ale
vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului, care au fost subliniate si in urma analizelor
rezultatelor obtinute prin simulari numerice in cadrul Capitolele 3, 4 si 5 ale tezei.

Determinarile experimentale descrise in a doua parte a capitolului au fost realizate
pentru a verifica rezultatele obtinute prin simulari numerice privind efectul barelor anti-
incovoiere asupra vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului feroviar, prezentate in
Capitolul 6 al tezei. Aceste determinari au fost organizate in conditii de laborator, in
Departamentul Material Rulant de Cale Ferata din cadrul Facultatii de Transporturi a
Universitatii Nationale de Stiinta si Tehnologie Politehnica Bucuresti, pe un model la
scara al cutiei cu/fard bare anti-incovoiere. Modelul la scara al cutiei vehiculului
reprezintd elementul principal al unui sistem experimental demonstrativ, proiectat si
realizat in cadrul proiectului de cercetare 724PED/2022 cu titlul Metoda de reducere a
vibratiilor verticale ale cutiei vehiculelor feroviare bazata pe un sistem anti-incovoiere
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(cod proiect PN-I11-P2-2.1-PED-2021-0319), implementat in perioada 2022 — 2024, in
care, asa cum am mai aratat, am participat in calitate de student doctorand ca membru in
echipa de cercetare [74].

A doua parte a capitolului este structurati pe trei sectiuni. In prima sectiune este
descris in detaliu sistemul experimental demonstrativ si componentele lantului de
masurare si control al acestui sistem. A doua sectiune prezintd structura aplicatiei software
pentru controlul, achizitia, procesarea, reprezentarea si stocarea datelor masurate,
dezvoltatd in mediul de programare Matlab. Ultima sectiune este rezervata prezentarii si
analizei acceleratiilor verticale masurate la mijlocul modelului experimental al cutiei
cu/fard bare anti-incovoiere si sintetizarii concluziilor privind acordul dintre rezultatele
teoretice si cele experimentale.

8.2. Determinari experimentale in conditii fizice reale
8.2.1. Caracteristicile vagonului de calatori

Determinarile experimentale in conditii fizice reale au fost realizate intr-un vagon de
calatori de clasa a doua, din seria 21-76. Vagoanele din seria 21-76 sunt vagoane salon, cu
84 de locuri, destinate traficului intern de mediu si lung parcurs, fiind utilizate la trenurile
Regio (R), InterRegio (IR) si InterCity (IC). In figura 8.1 este prezentat vagonul de
calatori seria 21-76 in compunerea trenului IR1682 (Constanta - Bucuresti Nord).
Vagoanele de calatori din seria 21-76 au fost construite pentru viteza maxima de 160 km/h
si echipate cu boghiuri Y32 R, cu roti monobloc, fara frana cu patina electromagnetica.

Fig. 8.1. Vagonul de célatori seria 21-76 in compunerea trenului IR1682.
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8.2.2. Descrierea determinarilor experimentale

Determinarile experimentale s-au realizat la circulatia in linie curentd, pe ruta
Bucuresti Nord — Constanta si retur (v. figura 8.2). Pe aceasta linie de cale ferata, trenurile
de calatori pot circula cu o vitezd maxima de 160 km/ora.

yr

Track Q8294641094156

Tracks: :
Track 20241011.094156 Libn

created by GPSVisualizer.com

Fig. 8.2. Ruta feroviara Bucuresti Nord — Constanta.

Pentru realizarea determinarilor experimentale s-a utilizat un lant pentru masurarea
acceleratiei cutiei vagonului de calatori, care reuneste echipamente si dispozitive
specializate produse de Briiel & Kjar (B&K) si National Instruments (NI), si un receptor
GPS (Global Positioning System) pentru monitorizarea vitezei de circulatie a trenului.
Lantul de mdsurare a acceleratiei cutiei include accelerometrul B&K tip 4514 si sistemul
de achizitie date format din ansamblul sasiu NI cDAQ-9171 - modul NI 9233. Sistemul de
achizitie de date este conectat la un laptop, fiind comandat si controlat cu o aplicatie
software de control, achizitie, procesare, stocare si reprezentare a datelor masurate. Pentru
monitorizarea si inregistrarea vitezei de circulatie a trenului s-a folosit receptorul GPS
marca TOPGNSS, model GN-803G.

In continuare, in figurile 8.3 — 8.5 sunt prezentate imagini realizate cu ocazia
efectudrii determindrilor experimentale. In figura 8.3 se poate observa accelerometrul
B&K tip 4514 care este fixat printr-un stift intr-o piulita lipitd cu adeziv pe un suport
metalic. In imaginea din figura 8.4 sunt prezentate toate componentele lantului de
masurare a acceleratiei cutiei descrise mai sus, respectiv accelerometrul B&K tip 4514 si
ansamblul sasiu NI cDAQ-9171 - modul NI 9233.

Fig. 8.3. Fixarea accelerometrului. Fig. 8.4. Lantul de masurare a acceleratiei.
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8.2.3. Analiza rezultatelor experimentale

In figurile 8.5 - 8.6 sunt prezentate valorile abaterilor medii patratice ale acceleratiei
pentru toate secventele de masurare corespunzatoare vitezelor la care s-au efectuat
masurdtori pentru ruta Constanta — Bucuresti Nord. Analizand diagramele, se evidentiaza
0 prima observatie: la aceeasi viteza, abaterea medie patraticd a acceleratiei ia valori intr-
un interval relativ larg. Dispersia valorilor abaterii medii patratice a acceleratiei poate fi
explicata prin variabilitatea amplitudinii neregularitatilor caii de rulare in lungul acesteia.
O a doua observatie este legatd de influenta vitezei de circulatie asupra valorilor abaterii
medii patratice a acceleratiei. Chiar si In conditiile in care valorile acceleratiilor sunt
dispersate, se observa tendinta generald de amplificare a vibratiilor cutiei la cresterea vitezei.

Viteza de circulatie
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Fig. 8.5. Abaterea medie patraticd a acceleratiei inregistrata pe ruta Constanta - Bucuresti Nord
pentru viteze cuprinse Intre 30 km/h si 90 km/h.
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Fig. 8.6. Abaterea medie patratica a acceleratiei inregistrata pe ruta Constanta - Bucuresti Nord
pentru viteze cuprinse intre 100 km/h si 140 km/h.

Pe baza diagramelor din figura 8.7, se analizeaza raspunsul in frecventa al cutiei
pentru sase valori diferite ale vitezei, cuprinse intre 30 km/h si 140 km/h. Desi spectrele
acceleratiilor masurate prezinta mai multe varfuri, cele corespunzatoare frecventei proprii
a saltarii cutiei la 1,75 Hz si frecventei proprii a incovoierii verticale a cutiei la 8,45 Hz se
evidentiaza Tn mod clar.
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Trebuie reamintit aici cd in Capitolele 3 — 5, pentru valorile de referinta ale
modelului numeric al vehiculului, au fost identificate urmatoarele frecvente proprii ale
modurilor de vibratie ale cutiei care se manifestda la mijlocul cutiei: 1,17 Hz — frecventa
proprie a vibratiilor de sdltare; 8 Hz - frecventa proprie a vibratiilor de incovoiere
verticald. Ca si In cazul rezultatelor obtinute pe baza simuldrilor numerice cuprinse In
Capitolul 3 si in Capitolul 5, si aici se evidentiaza observatii similare privind modurile de
vibratie dominante la mijlocul cutiei. In general, siltarea este modul de vibratie care
domind spectrul acceleratiei. Pe masura ce viteza creste si vibratiile de Incovoiere au o
pondere importantd, aspect care se observa in diagramele (d) — (g), in care varful
corespunzator frecventei de 8,45 Hz este bine evidentiat. La viteze mari, cum este cazul
diagramei (h) in care este reprezentat spectrul acceleratiei pentru 140 km/h, incovoierea
devine modul de vibratie dominant la mijlocul cutiei.

8.3. Determindri experimentale in conditii de laborator
8.3.1. Descrierea sistemului experimental demonstrativ

Determinarile experimentale realizate pentru verificarea rezultatelor obtinute prin
simulari numerice privind efectul barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor verticale ale
cutiei vehiculului feroviar (v. Capitolul 7) au fost organizate in laborator, pe un model
experimental la scara 1:10 al cutiei fara bare anti-incovoiere si cu bare anti-incovoiere.

Modelul la scara al cutiei vehiculului reprezintd elementul principal al unui sistem
experimental demonstrativ, proiectat si realizat in cadrul proiectului de cercetare
724PED2022 cu titlul Metoda de reducere a vibratiilor verticale ale cutiei vehiculelor
feroviare bazatda pe un sistem anti-incovoiere (cod proiect PN-III-P2-2.1-PED-2021-
0319), implementat in perioada 2022 — 2024 [74]. Proiectul a fost coordonat in calitate de
director de conducdtorul de doctorat, dna. profesor M. Dumitriu, iar eu am participat ca
membru in echipa de cercetare, ca student doctorand.

Modelul experimental al cutiei, care este redusa la o grinda realizata din aluminiu, se
sprijind prin intermediul unor elemente elastice din cauciuc pe doi suporti metalici. De 0
parte si de alta a modelului la scari al cutiei se ataseazi barele anti-incovoiere. In figurile
8.8 si 8.9 este prezentat modelul experimental al cutiei fard/cu bare anti-incovoiere. Figura
8.10 si figura 8.11 prezintd in detaliu bara anti-incovoiere si sistemul de prindere al
acesteia de modelul experimental al cutiei. Figura 8.12 detaliaza elementele elastice din
cauciuc pe care se sprijind modelul experimental al cutiei.

Lantul de masurare si control al sistemului experimental demonstrativ integreaza
mai multe componente specializate dedicate generdrii semnalelor de comanda ale
vibratorului si achizitiei si prelucrarii datelor experimentale (acceleratia modelului
experimental al cutiei si forta de excitatie).

Vibratiile modelului experimental al cutiei sunt excitate cu vibratorul Briiel & Kjer
tip LDS V201 (figura 8.13) care lucreaza cu amplificatorul LDS PA25E (figura 8.14), iar
forta de excitatie este masurata cu celula de forta Laumas SA15 (figura 8.15) amplasata
intre vibrator si modelul experimental al cutiei. Ansamblul vibrator — amplificator - celula
de forta este prezentat in figura 8.16.
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Fig. 8.8. Modelul experimental al cutiei fara bare anti-incovoiere [36].
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Fig. 8.9. Modelul experimental al cutiei cu bare anti-incovoiere [36].
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Fig. 8.10. Bara anti-incovoiere [36].
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Fig. 8.11. Sistemul de prindere Fig. 8.12. Elemente elastice din cauciuc [36].
al barei anti-incovoiere [36].

Pentru aplicarea fortei de excitatie la un capat al modelului experimental al cutiei,
ansamblul vibrator — celula de fortd este amplasat pe un suport special (figura 8.17).
Masurarea acceleratiei modelului experimental al cutiei se face cu un accelerometru Briiel
& Kjer tip 4514 montat la mijlocul acestuia (figura 8.18).

In sistemul experimental demonstrativ sunt integrate mai multe componente
specializate, dedicate achizitiei si prelucrdrii datelor experimentale (acceleratia modelului
experimental al cutiei si forta de excitatie) sau generarii semnalelor de comanda ale
vibratorului.
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Fig. 8.13. Vibrator Fig. 8.14. Amplificator Fig. 8.15. Celula de
LDS Vv201. LDS PA25E. fortd Laumas SA1S.

Detaliu — amplasarea
ansamblului vibrator — celula

—

Fig. 8.17. Amplasarea ansamblului vibrator — celula de forta.

Modul NI 9234. Modul NI 9263. Modul NI 9219.
Fig. 8.19. Sasiu NI cDAQ-9174. Fig. 8.20. Module seriale.
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Este vorba de ansamblul format din sasiul tip NI ¢cDAQ-9174 (figura 8.19) si trei
module cu functii specializate (figura 8.20): modulul NI 9234 pentru preluarea si sinteza
fluxului de date de la cele trei accelerometre, modulul NI 9263 specializat pentru
generarea semnalelor de comandd ale vibratorului si modulul NI 9219 destinat
masuratorilor de tensiune sau curent cu aplicatii in tensometria electrica rezistiva.

8.3.2. Analiza rezultatelor experimentale

Verificarea rezultatelor obtinute prin simuladri numerice privind efectul barelor anti-
incovoiere asupra vibratiilor verticale ale cutiei vehiculului feroviar, prezentate in cadrul
Capitolului 7 al tezei, presupune masurarea acceleratiei modelului experimental al cutiei,
intr-o prima faza, fara bare anti-incovoiere si, ulterior, cu bare anti-incovoiere.

Pentru asigurarea reprezentativitatii statistice a rezultatelor masurdrilor au fost
efectuate cate sase inregistrari ale datelor experimentale (acceleratii verticale si forte de
excitatie) pentru fiecare valoare a frecventei fortei de excitatie armonicd consideratd in
domeniul de interes, respectiv domeniul cuprins Intre 5 Hz si 20 Hz.
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Fig. 8.21. Spectrul de amplitudine: (a) al acceleratiei masurata la mijlocul
modelului experimental al cutiei; (b) al fortei de excitatie.
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Fig. 8.22. Acceleranta la mijlocul modelului experimental al cutiei:
(a) fara bare anti-incovoiere; (b) cu bare anti-incovoiere.

in diagramele din figura 8.21 este prezentat spectrul de frecventa al acceleratiei
verticale masuratd la mijlocul modelului experimental al cutiei cu bare anti-incovoiere la
frecventa de 13,2 Hz si spectrul de frecventd al fortei de excitatie corespunzatoare.
Analiza diagramelor indica faptul ca cele doud spectre sunt dominate de varfurile care
apar la frecventa de excitatie, celelalte componente spectrale avand o pondere
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nesemnificativa. Pentru fiecare inregistrare s-a calculat acceleranta ca raportul intre
amplitudinea maxima a acceleratiei si amplitudinea maximd a fortei de excitatie
determinate din spectrul de frecventa. In final, acceleranta corespunzitoare unei anumite
frecvente a fortei de excitatie s-a calculat ca medie a accelerantelor obtinute din toate
inregistrarile efectuate la acea frecventa.

Diagramele (a) si (b) din figura 8.22 prezinta functiile de raspuns in frecventa
determinate pe baza acceleratiilor masurate la mijlocul modelului experimental al cutiei
fara bare anti-incovoiere, respectiv cu bare anti-incovoiere. Pentru simplificarea
prelucrdrii datelor experimentale, functia de raspuns in frecventd este prezentatd sub
forma accelerantei. in ambele cazuri, regimul de vibratie al modelului experimental al
cutiei este dominat de primul mod de incovoiere verticala. Pentru modelul experimental al
cutiei fard bare anti-incovoiere frecventa de rezonantd a primului mod de incovoiere
verticald este la 8,8 Hz, iar varful de rezonanti misurat are valoarea 2,119 m/Ns?. Dupi
montarea barelor anti-incovoiere, frecventa de rezonanta a primului mod de incovoiere
verticala creste la 13,2 Hz, adici cu 50 %. in ceea ce priveste amplitudinea regimului de
vibratie, acceleranta are valoarea 1,25 m/Ns2. Pe baza valorilor accelerantei se calculeazi
rata de descrestere a vibratiei de incovoiere verticala, care este 41%.

9. Concluzii, contributii originale si directii viitoare de cercetare

9.1. Concluzii

Pentru elaborarea tezei de doctorat am consultat un bogat material bibliografic,
cuprinzand 131 de lucrari stiintifice (articole, monografii, teze de doctorat) si 11 lucrari
tehnice (documentatii tehnice, standarde si reglementdri feroviare) care acopera aria
tematica a tezei. Analiza materialului bibliografic cuprinsa in Capitolul 1 si Capitolul 2 ale
lucrdrii a condus la urmétoarele concluzii importante din perspectiva temei abordate:

» Criteriul reducerii greutdtii reprezintd un criteriu general valabil in proiectarea
vehiculelor feroviare pentru ca acestea sa circule cu viteze cat mai mari, iar consumul de
energie sd fie cat mai redus. Prin reducerea greutatii vehiculelor feroviare se obtin si alte
beneficii, cum sunt reducerea vibratiilor transmise prin sol, reducerea costurilor de
fabricatie sau maximizarea utilizarii sarcinilor pe osie.

= Pentru aplicarea criteriului greutatii, in etapa de proiectare a vehiculelor feroviare se
poate alege una dintre urmadtoarele solutii: utilizarea unor materiale usoare sau
modificarea structurilor mecanice ale vehiculului.

= Utilizarea unor materiale usoare a avut drept consecintd scaderea semnificativa a
rigiditatii structurale a cutiei. S-au creat astfel conditii favorabile pentru excitarea
vibratiilor structurale in cazul cutiilor lungi ale vehiculelor de célatori.

* Regimul de vibratii al cutiei este puternic influentat de vibratiile structurale, cu
efecte importante asupra confortului cdlatorilor. De asemenea, vibratiile structurale
solicita cutia la oboseald, ceea ce conduce la reducerea duratei de exploatare a acesteia.
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» Vibratiile structurale ale cutiei vehiculului feroviar sunt deosebit de complexe, cu
moduri locale si globale, care pot avea diferite forme modale si frecvente proprii. Din
punctul de vedere al confortului calatorilor, sunt importante modurile structurale de
vibratie, ale caror frecvente se situeaza in intervalul de frecventd joasa, in care organismul
uman prezintd o sensibilitate ridicatd la vibratii. Primul mod de Incovoiere verticald a
cutiei prezintd o importanta deosebitd, avand frecventa proprie in intervalul 7 ... 12 Hz,
interval in care organismul uman prezinta o sensibilitate mai mare la vibratiile verticale.

» Pentru reducerea vibratiilor structurale ale cutiilor lungi si usoare ale vehiculele de
calatori, criteriul greutatii trebuie corelat cu criteriul rigiditatii. ,,Cheia” proiectarii
structurii cutiei consta in obtinerea unei rigiditati mai mari pentru o greutate mai mica.

= Cele mai simple solutii pentru reducerea vibratiilor structurale ale cutiei vehiculelor
feroviare presupun reducerea lungimii cutiei, cresterea sectiunii transversale sau cresterea
rigiditatii cutiei. Aceste solutii nu sunt eficiente, fiind in contradictie cu alte cerinte
impuse n proiectarea cutiilor lungi si usoare ale vehiculelor de calatori.

= Metodele propuse in literatura de specialitate pentru reducerea modurilor flexibile de
vibratie relevante din punctul de vedere al confortului vibratoriu pot fi grupate, in functie
de abordare, in metode pentru ,izolarea vibratiilor” sau metode pentru ,,amortizarea
vibratiilor”. Metodele care se incadreaza in prima categorie - metode pentru ,,izolarea
vibratiilor”, au ca scop izolarea cutiei fata de vibratiile care se transmit de la osii si de la
boghiuri prin intermediul suspensiei vehiculului. In cea de-a doua categorie - metode
pentru ,,amortizarea vibratiilor”, se pot include metodele care conduc la cresterea
amortizarii structurale a cutiei. Indiferent de categoria in care se incadreaza, aceste
metode pot fi dezvoltate pe baza unor concepte pasive, semi-active sau active.

* Problema vibratiilor cutiilor flexibile, deosebit de importanta din punctul de vedere
al impactului pe care il are asupra performantelor dinamice ale vehiculelor feroviare, a
deschis o vastd arie de cercetare, care s-a dezvoltat in timp, pe masurd ce directiile de
cercetare s-au diversificat, iar metodele si instrumentele de investigare au devenit tot mai
complexe si mai rafinate.

» O data cu introducerea conceptului de sistem de bare anti-incovoiere, care a stat la
baza dezvoltarii unei noi metode de reducere a vibratiilor de incovoiere verticala ale cutiei
vehiculelor feroviare de mare vitezd, S-a deschis o noud directie de cercetare insuficient
explorata pana in prezent. Cercetarile in aceasta directie pot fi dezvoltate pentru a
raspunde intrebarilor privind influenta modurilor proprii de vibratie ale barelor anti-
incovoiere si a elementelor elastice de fixare de lonjeroanele sasiului cutiei asupra
vibratiilor cutiei si confortului vibratoriu.

In cadrul Capitolului 3 al tezei, au fost prezentate rezultatele unui studiu in care se
analizeaza influenta primului mod de incovoiere verticala asupra regimului de vibratii al
cutiei vehiculului feroviar, in corelatie cu rigiditatea la incovoiere a cutiei, viteza si
amortizarea suspensiei. Pe baza acestor rezultate s-au sintetizat concluzii privind:

= Caracteristicile vibratiilor verticale in punctele de relevante ale cutiei vehiculului.

= Efectul de filtrare geometrica.

* Modurile de vibratie dominante ale cutiei.

» Influenta vibratiilor de incovoiere asupra regimului de vibratii verticale al cutiei.

» Influenta vitezei de circulatie asupra regimului de vibratii verticale al cutiei.

* Influenta incovoierii verticale a cutiei In corelatie cu amortizarea suspensiei
secundare/primare asupra regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului.
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In Capitolul 4 este investigati influenta modelului suspensiei secundare asupra
regimului de vibratii verticale al cutiei evaluat pe baza rezultatelor simularilor numerice.
Concluziile care se pot sintetiza pe baza studiilor cuprinse in Capitolul 4 sunt:

* Influenta modelului suspensiei secundare se manifestd in special asupra vibratiilor
de incovoiere verticala a cutiei.

» Vibratiile de galop ale cutiei sunt influentate doar de sistemul longitudinal de
transmitere a fortelor longitudinale dintre cutie si boghiu, inclus in modelele C si D ale
suspensiei secundare, si se manifestd prin cresterea frecventei proprii a vibratiei de galop
a cutiei, fard modificari importante ale nivelului de vibratii.

* Nivelul de vibratii al cutiei creste semnificativ la frecventa proprie a vibratiilor de
galop a boghiului, in cazul modelelor C si D ale suspensiei. Se subliniaza concluzia ca
sistemul longitudinal din suspensia secundard are o contributie importanta in transmiterea
vibratiilor de galop ale boghiurilor la cutie, in timp ce sistemul de rotatie contribuie intr-0
masurd mai mica.

= Sistemul longitudinal, introdus in modelul C si modelul D al suspensiei secundare,
modificd semnificativ nivelul de vibratii verticale al cutiei, in special la mijlocul acesteia.

Capitolul 5 este dedicat unui studiu privind influenta modelului caii de rulare -
asupra regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar evaluat pe baza
rezultatelor obtinute prin simuldri numerice. Concluziile desprinse in urma studiului
realizat in Capitolul 5 pot fi grupate in functie de problemele tratate astfel:

* Influenta modelului caii asupra regimului de vibratii al cutiei. Modelul caii are o
influentd redusa asupra regimului de vibratii al cutiei la mijlocul acesteia, insd are o
pondere importanta in dreptul boghiurilor in domeniul frecventelor mai mari de 20 Hz.

* Influenta amortizarii cdii asupra regimului de vibratii al cutiei se manifestd in
dreptul boghiurilor, la frecventa proprie a vibratiilor verticale ale osiei pe cale.

* Influenta modelului cdii asupra modurilor dominante de vibratie ale cutiei. Modelul
caii nu influenteaza modurile dominante de vibratie in punctele relevante ale cutiei.

* Influenta modelului caii asupra nivelului de vibratii al cutiei. La frecventele proprii
ale vibratiilor de saltare si de galop ale cutiei, modelul caii nu influenteazd rezultatele
privind nivelul de vibratii al cutiei in niciunul dintre punctele relevante ale acesteia.

Capitolul 6 reprezintd o prima etapa a dezvoltdrii cercetarilor privind posibilitatile
de reducere a vibratiilor verticale de incovoiere ale cutiei vehiculelor feroviare prin
utilizarea barelor anti-incovoiere. Principalele concluzii sintetizate pe baza rezultatelor
prezentate sunt:

» Frecventele de rezonanta ale cutiei nu sunt influentate semnificativ de sistemul de
bare anti-incovoiere sau de rigiditatea prinderii barelor anti-incovoiere.

* Frecventele de rezonantd ale barelor anti-incovoiere cresc continuu pe masurd ce
prinderea barelor de suporturi este mai rigida.

» |nertia sistemului de bare anti-incovoiere este mult mai mica decat cea a cutiei, ceea
ce explica caracteristicile evidentiate mai sus.

* Daca rigiditatea prinderii sistemului de bare anti-incovoiere este suficient de mare,
este evitatd interferenta dintre modurile de incovoiere ale cutiei si barelor anti-incovoiere.
In aceste conditii rezulti ci nu mai este necesard limitarea lungimii barelor anti-
incovoiere pentru a se asigura ca frecventa proprie a acestora este suficient de departata de
frecventa de Incovoiere a cutiei.
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» Cresterea insuficientd a rigiditatii prinderii sistemului de bare anti-incovoiere de
suporturi poate determina interferenta dintre vibratiile cutiei si vibratia corespunzitoare
modului de siltare al barelor anti-incovoiere. Rezulta necesitatea rigidizarii prinderii
legaturii dintre barele anti-incovoiere si suporturi.

* Vibratia barelor anti-incovoiere se amplifica dacd rigiditatea prinderii legaturii
dintre barele anti-incovoiere nu este suficient de mare.

= Elasticitatea longitudinald a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi reduce
frecventa de Incovoiere a cutiei si chiar poate compromite functionalitatea metodei de
reducere a vibratiei cutie cu ajutorul sistemului de bare anti-incovoiere.

» Compensarea influentei nefavorabile a elasticitatii longitudinale a prinderii barelor
anti-incovoiere de suporturi se poate face prin adoptarea de bare mai lungi, cu diametru
mai mare, montate la o distantd mai mare de axa neutra a cutiei.

In Capitolul 7 sunt valorificate demersurile stiintifice efectuate in Capitolele 4, 5 si
6 initiate pentru a construi modelul teoretic pentru studiul vibratiilor sistemului integrat
cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare.

Pe baza studiului parametric al functiilor de raspuns in frecventd ale cutiei s-au
desprins urmatoarele concluzii:

» Regimul de vibratie al cutiei nu este semnificativ influentat de rigiditatea verticala a
prinderii barelor anti-incovoiere.

» Varfurile de rezonanta se deplaseaza pe axa frecventei pe masurd prinderea barelor
anti-incovoiere de suporturi devine mai rigida pe directie verticala;

Corespunzator analizei privind influenta vibratiei de incovoiere a barelor anti-
incovoiere asupra raspunsului dinamic al cutiei vehiculului s-au sintetizat concluziile:

= Abaterea medie patratica a acceleratiei si indicele de confort nu sunt influentate
semnificativ de rigiditatea verticald a prinderii barelor anti-incovoiere de suporturi daca
prinderea este perfect rigidda pe directie longitudinala. Daca prinderea barelor anti-
incovoiere de suporturi devine mai elasticd pe directie longitudinala, atunci este afectat
atat regimul de vibratii al cutiei, cat si confortul la vibratii.

* Se poate obtine o Tmbunatatire a regimului de vibratii al cutiei si a confortului la
vibratii prin cresterea lungimii barelor anti-incovoiere sau prin marirea distantei dintre
barele anti-incovoiere si axa neutra a cutiei.

In cadrul Capitolului 8 sunt descrise determinirile experimentale realizate att in
conditii fizice reale, cat si in conditii de laborator, pentru verificarea rezultatelor teoretice
prezentate in cadrul tezei de doctorat.

Rezultatele determindrilor experimentale realizate in conditii fizice reale, pe un
vagon de caldtori la circulatia in linie curentd, au constituit baza de referinta in procesul
de verificare al rezultatelor obtinute prin simulari numerice in Capitolele 3, 4 si 5.

Concluziile sintetizate in urma analizei spectrale si a abaterii medii patratice a
acceleratiei masurata la mijlocul cutiei sunt in acord cu cele evidentiate in cadrul analizei
regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului:

* Valorile frecventelor proprii ale principalelor moduri de vibratie verticala ale cutiei
identificate pe spectrul acceleratiei masurata la mijlocul cutiei sunt comparative, din punct
de cantitativ, cu cele obtinute pe cale teoretica

= In general, la mijlocul cutiei, siltarea este modul de vibratie care domina spectrul
acceleratiei. Pe masura ce viteza creste si vibratiile de incovoiere au o pondere importanta.
La viteze mari, Incovoierea devine modul de vibratie dominant la mijlocul cutiei.
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Determinarile experimentale realizate in conditii de laborator pe un model la scara al
cutiei fard/cu bare anti-incovoiere au fost realizate pentru a verifica rezultatele obtinute
prin simuldri numerice privind efectul barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor verticale
ale cutiei vehiculului feroviar, prezentate in Capitolul 6 al tezei.

» Frecventa primului mod de incovoiere al modelului la scara al cutiei fara bare anti-
incovoiere este la 8,8 Hz, ceea ce dovedeste faptul cd modelul a fost corect dimensionat.

* Frecventa primului mod de incovoiere al modelului la scara al cutiei cu bare anti-
incovoiere este la 13,2 Hz, demonstrandu-se astfel capacitatea barelor anti-incovoiere de a
creste frecventa cu 50%.

= Rata de descrestere a vibratiei la frecventa primului mod de incovoiere a modelului
la scard al cutiei este de 41% datorita utilizarii barelor anti-incovoiere, ceea ce reprezinta
verificarea experimentald a functionalitdtii barelor anti-incovoiere.

9.2. Contributii personale

Tratdrile originale ale problemelor studiate in cadrul tezei de doctorat pot fi
sintetizate sub forma unor contributii personale relevante din perspectiva temei de
cercetare abordata, dupa cum se arata in continuare.

1. Dezvoltarea unui studiu privind influenta vibratiilor de incovoiere asupra regimului

de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar, cu urmatoarele contributii originale:

- elaborarea modelului matematic si prelucrarea ecuatiilor de miscare
corespunzdtoare a doud modele mecanice diferite ale vehiculului - modelul ,,cutie
rigida” si modelul ,,cutie flexibila”;

- elaborarea modelului numeric pentru calculul functiilor de raspuns in frecventa si a
abaterii medii patratice a acceleratiei cutiei vehiculului;

- realizarea aplicatiilor software pentru simularea regimului de vibratii al cutiei
pentru modelul ,,cutie rigida” si pentru modelul ,,cutie flexibila”;

- analiza comparativd a regimului de vibratii al cutiei pentru modelul ,,cutie rigida”
si pentru modelul ,,cutie flexibila”;

- analiza influentei vibratiilor de Incovoiere, in corelatie cu viteza de circulatie,
amortizarea suspensiei secundare si amortizarea suspensiei primare, asupra
regimului de vibratii al cutiei.

2. Dezvoltarea unui studiu privind influenta modelului suspensiei in simularea

regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar, cu urmatoarele contributii:

- elaborarea a patru modele de tip cuplat rigid — flexibil ale wvehiculului,
corespunzatoare a patru modele diferite ale suspensiei secundare — un model de
referinta si trei modele de analiza;

- elaborarea modelelor matematice pentru fiecare dintre cele patru modele ale
vehiculului si prelucrarea ecuatiilor de miscare;

- elaborarea modelelor numerice pentru calculul functiilor de raspuns in frecventa
ale cutiei, corespunzatoare celor patru modele ale vehiculului;

- realizarea a patru pachete de aplicatii software pentru simularea regimului de
vibratii al cutiei, corespunzatoare celor patru modele ale vehiculului;
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3.

analiza comparativa a regimului de vibratii al cutiei pentru cele patru modele ale
vehicululut;

identificarea modelului suspensiei secundare care asigura rezultate suficient de
precise 1n evaluarea regimului de vibratii al cutiei, fard a face dificild analiza
rezultatelor prin cresterea complexitatii modelului.

Dezvoltarea unui studiu privind influenta modelului caii de rulare in simularea

regimului de vibratii verticale al cutiei vehiculului feroviar, cu urmaétoarele contributii
originale:

4.

elaborarea unui model mecanic complex al sistemului vehicul — cale de rulare,
modelul ,cale elastica”, care include modelul de tip cuplat rigid-flexibil al
vehiculului si modelul echivalent cu parametri concentrati al caii, legatura dintre
cele douda modele, respectiv dintre roti si sine, fiind realizata printr-un element
elastic Hertzian liniar;

elaborarea modelului matematic si prelucrarea ecuatiilor de miscare;

elaborarea modelului numeric pentru calculul functiilor de raspuns in frecventa ale
cutiei, corespunzatoare modelului ,,cale elastica”;

realizarea aplicatiilor software pentru simularea regimului de vibratii al cutiei,
corespunzatoare modelului ,,cale elastica”;

analiza comparativa a regimului de vibratii al cutiei pentru modelul ,,cale elastica”
si pentru modelul ,,cale rigida”.

Dezvoltarea cercetarilor privind posibilitatile de reducere a vibratiilor verticale de

incovoiere ale cutiei prin utilizarea unui sistem de bare anti-incovoiere.

elaborarea modelului sistemului cutie - bare anti-incovoiere, care ia in considerare
efectul parametrilor elastici ai elementelor de prindere a barelor anti-incovoiere de
suporturi si efectul modurilor rigide si de incovoiere ale barelor anti-incovoiere
asupra raspunsului dinamic al cutiei vehiculului,

elaborarea modelului matematic al sistemului cutie - bare anti-incovoiere si
prelucrarea ecuatiilor de miscare;

elaborarea modelului numeric pentru calculul functiilor de raspuns in frecventa ale
cutiei si ale barelor anti-incovoiere;

realizarea aplicatiilor software pentru simularea raspunsului dinamic al cutiei
pentru modelul ,,cutie fara bare anti-incovoiere”, modelul ,cutie cu bare anti-
incovoiere fara inertie”, modelul ,,cutie cu bare anti-incovoiere cu inertie”;

analiza comparativa a raspunsului dinamic al cutiei pentru modelul ,,cutie fara bare
anti-incovoiere”, modelul ,cutie cu bare anti-incovoiere fard inertie”, modelul
»cutie cu bare anti-incovoiere cu inertie”;

stabilirea proprietatilor de baza ale raspunsului dinamic al sistemului cutie - bare
anti-incovoiere;

stabilirea caracteristicilor regimului de vibratie armonic al cutiei si al barelor anti-
incovoiere in functie de rigiditatea prinderii barelor de suporturi;

stabilirea corelatiei dintre frecventele proprii ale vibratiilor de séltare si vibratiilor
de incovoiere ale sistemului cutie - bare anti-incovoiere si rigiditatea prinderii
barelor de suporturi;

identificarea posibilitatilor de crestere a frecventei vibratiilor de incovoiere a cutiei
cu ajutorul barelor anti-incovoiere;

73



- integrarea modelului sistemului cutie — bare anti-incovoiere in modelul sistemului
general cutie cu bare anti-incovoiere — boghiuri — cale de rulare utilizat pentru
evaluarea efectului barelor anti-incovoiere asupra vibratiilor verticale ale cutiei;

- elaborarea modelului matematic al sistemului cutie cu bare anti-incovoiere —
boghiuri — cale de rulare si prelucrarea ecuatiilor de miscare;

- elaborarea modelului numeric pentru calculul functiilor de raspuns in frecventa ale
cutiei si ale barelor anti-incovoiere;

- realizarea aplicatiilor software pentru simularea raspunsului dinamic al cutiei cu
bare anti-incovoiere;

- analiza raspunsului dinamic al cutiei cu bare anti-incovoiere;

- analiza comparativa a efectului barelor anti-incovoiere asupra Vvibratiilor verticale
ale cutiei vehiculului feroviar pe baza modelului ,,cutie fara bare anti-incovoiere”,
a modelului ,,cutie cu bare anti-incovoiere fara inertie” si a modelului ,,cutie cu
bare anti-incovoiere Cu inertie”.

5. Realizarea determinarilor experimentale in conditii fizice reale, pe un vagon de

calatori la circulatie pe linie curentd, cu urmatoarele contributii:

- sintetizarea rezultatelor experimentale si realizarea unei arhive de date care
cuprind acceleratiile verticale masurate la mijlocul cutiei;

- realizarea aplicatiilor software pentru prelucrarea acceleratiilor masurate;

- analiza rezultatelor experimentale;

- sintetizarea concluziilor privind acordul dintre rezultatele teoretice si cele
experimentale pe baza unor criterii care iau in considerare: frecventele proprii ale
principalelor modurilor de vibratie verticald la mijlocul cutiei; modurile de
vibratie dominante la mijlocul cutiei identificate pe spectrele de acceleratie.

9.3. Directii viitoare de cercetare

Rezultatele prezentate In aceastd teza reliefeazd aspecte importante privind
modelarea sistemului vehicul - cale de rulare in simularea regimului de vibratii verticale al
cutiilor flexibile ale vehiculelor feroviare de calatori, respectiv posibilititile de reducere a
vibratiilor de Incovoiere verticala prin montarea barelor anti-incovoiere pe lonjeroanele
sasiului cutiei. Avand in vedere rezultatele obtinute, exista perspective privind dezvoltarea
temei de cercetare tratata In aceastd lucrare pe noi directii orientate catre:

= Dezvoltarea conceptului de bare anti-incovoiere pe care se bazeaza metoda de
reducere a vibratiilor de incovoiere ale cutiei vehiculelor feroviare si trecerea acestuia la
un nivel de maturitate tehnologica (TRL) superior. Conceptul de bare anti-incovoiere a
fost formulat ca rezultat al cercetdrii teoretice, corespunzitor TRL2, iar apoi a fost
verificat pe baza rezultatelor obfinute experimental in conditii de laborator, trecand astfel
la nivelul de maturitate tehnologica TRL3.

= Dezvoltarea de noi concepte si integrarea acestora in metode pentru reducerea
vibratiilor de incovoiere ale cutiei si Imbundtdtirea confortului vibratoriu bazate, de
exemplu, pe optimizarea amortizarii suspensiei secundare sau cresterea rigiditatii
structurale a cutiei.

= Dezvoltarea studiilor privind influenta modelarii sistemului vehicul — cale de rulare
in simularea regimului de vibratii al cutiilor flexibile ale vehiculelor de calatori.
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