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ZGOMOTUL PRODUS DE VEHICULELE FEROVIARE iN CURBE

THE RAILWAY WHEELS SQUEAL NOISE ON CURVES
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Rezumat: Prezenta lucrare face parte din cercetarea dinamicii cdilor ferate. In cadrul acestei
linii de cercetare au fost dezvoltate modele dinamice pentru setul de roti, calea i interactiunea
dintre ambele. Aceastd interactiune afecteaza diferite tipuri de uzura anormald, de exemplu
uzura ondulatorie a sinelor sau a rotilor, precum si probleme de zgomot. Zgomotul apare ca
unul dintre cele mai importante neajunsuri de mediu ale transportului feroviar. Desi nivelul
sonor al acestuia este mai mic decdt zgomotul provenit de la aeronave si de la traficul rutier si
este mai putin deranjant in ceea ce priveste perceptia la acelasi nivel sonor, instalatiile
feroviare aflate in vecindtatea zonelor urbane, sunt o sursa de disconfort considerabil pentru
locuitori. Prin urmare, operatorii de trafic, administratorii de infrastructurd, producdtorii de
trenuri si societatea in general au tot interesul de a reduce zgomotul roata - sind.

Cuvinte cheie: zgomotul, contact roatd-sind, vibratie, alunecare laterald, dinamica.

Abstract: This paper is part of the research of the dynamics of railways. Within this line of
research, dynamic models for the wheelset, the track and the interaction between both of them
have been developed. This interaction affects different types of abnormal wear, e.g. rail
corrugation or wheel flats, as well as noise problems. Noise appears as one of the more
important environmental drawbacks of the railway transportation. Although its sound levels
are lower than noise from aircraft and road traffic and less annoying in perception at the same
sound level, railway facilities use to be located in the vicinity of urban zones being a source of
considerable annoyance for residents. Hence, traffic operators, IMS, train manufacturers and
society in general all have an interest in the reduction of wheel/rail noise.

Keywords: squeal, wheel-rail contact, vibration, lateral creepage, dynamics.

1. INTRODUCERE

Scartaitul in curbe este un zgomot de inaltd frecventa si cu un ton puternic care apare
frecvent atunci cand vehiculele feroviare ataca curbele ascutite sau chiar in linii drepte la
vehicule cu roti independente rotative. Termenul de scartait al curbei poate fi folosit pentru a
include mai multe fenomene diferite cu o gama larga de frecvente dominante si potential cu
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mecanisme de excitatie diferite. Unii autori au facut o distinctie intre ,,scartaitul curbei” si cel
frecvent intermitent, frecventa mai mare si zgomotul mai putin tonal (caracterul de banda
largd), denumit uneori ,,zgomotul buzei de ghidare”, asociat cu contactul buzei de ghidare a
rotii.

Scartaitul este mai probabil sa apara in conditii nefavorabile, cum ar fi in curbe cu raze
mici. Potrivit lui Rudd [1] si Remington [2], raportul dintre raza curbei si ampatamentul
boghiului poate fi folosit ca indicator daca scartditul va avea loc sau nu. In general, daci
raportul este mai mic de 100, este de asteptat sa apard zgomotul in curba, desi scartaitul poate
fi Intalnit chiar si pentru rapoarte mai mari de 100. Thompson [3] extinde acest criteriu pentru
aparitia zgomotelor in curbe cu o raza diferitd: In majoritatea cazurilor nu existd nici un
zgomot pentru razele de curburd mai mari de 500 [m]; aparitia sporadica intre 200 si 500 [m];
aparitia obisnuitd pentru mai putin de 200 [m]. Cu toate acestea, masuratorile si testele
experimentale aratd ca probabilitatea de aparitie difera foarte mult chiar si In conditii aparent
similare [4], indicAnd un caracter imprevizibil al zgomotului. Unii autori au sugerat ca nu
numai curbele stricte, ci deteriorarea anumitor aspecte ale Intretinerii instalatiilor feroviare
sporesc probabilitatea de aparitie zgomotului [4]: lubrifierea insuficientd a buzelor bandajelor
si a sinelor poate duce la uzura si zgomot; profilurile sinelor slabe care duc la solicitari mari;
sau a materialului rulant care manipulat gresit, ceea ce duce la o uzura sporita si la un consum
de carburant.

Acest tip de zgomot este de obicei generat in cea mai sensibild banda de frecventd a
urechii umane intre 2 si 8 [kHz] [3, 5] si uneori chiar pana la 10 [kHz] [6], care domina
sunetul radiat. Thompson [3], Koch [7], Hsu [8] si Pieringer [9] au aratat ca frecventa tonala
in timpul zgomotelor corespunde frecventelor proprii ale modurilor de rotatie axiale cu
cercuri nodale zero si armonice mai mari ale acestor moduri excitate. Remington [10] a
observat un raspuns al vibratiilor mai mare al rotii comparativ cu cel al sinei, iar randamentul
sdu la radiatia sonord este de asemenea mai mare decat cel corespunzator la sina [3, 11].
Aceste rezultate indica faptul ca natura tonala a zgomotului este semnificativ legatd de
dinamica rotii vehiculului de calea feratd. Combinatia dintre volumul tonului si nivelul de
presiune acustica de pana la 130 [dB], la o Tnéltime de 0,9 [m] fatd de roatd [1], face ca unul
dintre cele mai puternice si mai deranjante tipuri de zgomot din calea feratd sa scape. Zonele
urbane sunt expuse in mod semnificativ la zgomotul tonal enervant al scartditului in curbe
datorita numarului ridicat de curbe in orase. Aceasta explicdi importanta studierii
fundamentelor acestui fenomen pentru a-1 intelege si, dupd aceea, pentru a reduce riscul
potential pentru séndtatea publica.

Zgomotul in curbe este asociat cu vibratiile induse de frecare. Rudd [1] a sugerat trei
mecanisme diferite de a energiza rotirea rotii: alunecare longitudinald datoratd alunecarii
diferentiale, frecare buzei de ghidare a rotii si suprafata laterald interioard a sinei si curba
laterald a rotii pe partea superioard a sinei. Toate cele trei fenomene sunt strans legate de
comportamentul in curba al vehiculului. Alunecarea longitudinalad (1) are loc deoarece roata
din exteriorul unei osii montate are o distanta de functionare mai lunga prin curba decét roata
interioard si conicitatea rotilor poate compensa doar partial aceasta diferentd in distanta de
rulare in curbe stranse. in plus, in curbe cu raza mica, roata exterioard a osiei montate intr-un
boghiu (si posibil roata de tractiune interioard) va intra in contact cu suprafata interioara a
sinei. Mai ales ansamblul de roti dintr-un boghiu se roteste cu un unghi mare de atac
impotriva sinei In curbe stranse, ceea ce da nastere unei mari alunecari laterale.

Rudd a eliminat in cele din urma primele doud mecanisme din observatiile conform
carora eliminarea alunecarii longitudinale (prin roti in mod independent) si absenta frecarii
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buzei de ghidare de interiorul sinei nu impiedica scartditul [1]. Alunecarea laterald la
contactul roatd - sind este in prezent acceptat pe scard larga ca fiind motivul cel mai probabil
pentru a induce zgomotul in curbe [12]. Potrivit lui Rudd, vibratiile instabile pot rezulta
dintr-un comportament descrescator al coeficientului de frecare roatd - sind, care arata
dependenta de viteza locald de alunecare in zona de contact [2, 3]. Aceste vibratii sunt
asociate cu modurile rotii si vor creste in amplitudine pand cand neliniaritdtile din fortele de
alunecare vor avea ca rezultat un ciclu de limitd. Legea de frecare in scadere a fost interpretata
de Rudd ca amortizare negativa, in care panta negativa a curbei de frecare este responsabila
pentru alimentarea energiei in sistem in fiecare perioada de vibratie. Acestea duc la vibratii
autocontrolate si autosustinute ale rotii si ale caii ferate care persista atita timp cat exista o
sursa externa de energie (cum ar fi alunecarea laterald in timpul rularii in curba). Modelul sau
a fost precedat de modele mai detaliate ale zgomotului in curbe bazate pe conceptul de
,,frecare 1n scadere”.

Glocker [5] si Pieringer [9] au prezentat recent un model de zgomot in curbe care
prezinta oscilatii de stick-slip. Mecanismul a fost denumit, cuplaj modular al rotii, in literatura
de specialitate [9, 13], a carui caracteristicd principald este sd fie capabild sa reproduca
zgomot cu un coeficient de frecare constant. Glocker si Pieringer au identificat un mod axial
cu zero cercuri nodale si doud moduri radiale ale rotii, care au loc la frecvente similare, ca
fiind esentiale pentru mecanismul zgomotului. Thompson sustine aceastd cercetare [3] care
propune ca scartaitul in curbe provine din cauza vibratiilor induse de frecare la frecventele
corespunzatoare modurilor axiale ale rotilor vehiculelor feroviare; el subliniaza faptul
cd mobilitatea rotii depdseste cea a sinei care face ca roata sa devind dominanta sursa de
zgomot la frecventele mari. Prin folosirea unei roti nerotative incarcata de o fortd de contact
roata - sind care se deplaseaza la viteza constanta in jurul perimetrului rotii, 7Thompson a reusit
sa tind seama de impdrtirea varfurilor de rezonanta, chiar daca neglijeazd efectele de inertie
datorate rotatiei [3].

Pieringer [14] a cercetat influenta efectelor de inertie datorate rotatiei rotilor asupra
predictiilor zgomotului. Trei modele au fost comparate: roata stationard, roata stationard cu
forta rotativa si modelul complet al rotatiei rotilor, inclusiv efectele giroscopice si centrifugare
rigidizare. La 50 [km/h] nu s-a constatat nici o diferentd intre forta rotativa si modelele rotilor
rotative. Desi rotatia rotii intarzie formarea oscilatiei stick - slip, modelul de roata stationara a
fost considerat suficient pentru a capta tendinta de zgomot. Ding [15] a inclus dinamica sinei
intr-un model de zgomot a curbei de la Huang [16] in ambele domenii de frecventa si de timp.
Modelul domeniului de timp al lui Huang a fost actualizat pentru a include dinamica sinei in
termeni de reprezentare a spatiului echivalent de stat in diferite directii. Rezultatele lor au
aratat un rol important al cdii ferate In special In conditii de frecare constante, modificand
frecventa instabila de la 2 [kHz] fara sind pana la 1,1 [kHz] atunci cand este inclusa.

2. COMPORTAMENTUL iN CURBA

Zgomotul in curbe poate fi atribuit comportamentului ,,imperfect” al vehiculelor
feroviare. Dintr-o abordare clasicd, conicitatea rotii si diferenta ulterioard dintre vitezele
rotilor interioare si exterioare directioneazd in mod natural osia montatd In curba.
Presupunénd un model simplificat de roti cu geometrie conica a profilului rotii care circula pe
marginea sinelor (figura 1) si adoptarea unei conditii de rulare antiderapantd, osia montata ar
adopta o pozitie radiala care se deplaseaza lateral in afara curbei in conformitate cu
urmadtoarea expresie:
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k _€0"
yh= (1
YoP
unde: e, este jumatatea distantei dintre punctele de contact (0,75 [m] pentru latimea

standard a cdii), ryrazarotii, p razacurbeisi y( conicitatea profilului rotii.

Fig. 1. Model geometric simplificat pentru osia montata

Aceasta pozitie, care va fi mentionatd ca pozitie cinematica a osiei montate pe o
curba, este aproximativ pozitia cvasi-statica pe care osia montatd pe o curba o adoptd, pe care
nu se aplicd forte in planul de céii. Fortele transmise de suspensii conduc la deplasari ale
osiei montate in raport cu pozitia cinematicd. Aceste deplasari induc fortele de contact roata -
sind care echilibreaza osia montata intr-o curba. Presupunand conditii stationare, fortele care
actioneaza in contact sunt:

- Fortele normale de contact care in general, produc o componentd foarte micd in planul
cdii, cu exceptia cazului contactului cu buza de ghidare a rotii. In functie de geometria
profilelor, intervalul de deplasari laterale de la care este situat contactul in buza de ghidare
variaza intre 5 si 10 [mm]. Cu exceptia profilurilor de roatd perfect conice, pe marginea
sinelor, apare o fortd normala in directia laterald; creste progresiv cu deplasarea laterala si al
carui efect este cunoscut sub numele de rigiditate gravitationala.
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Fig. 2. Fortele longitudinale rezultate din deplasarea laterald a osiei
in afara curbei in raport cu pozitia cinematica.
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- Fortele de contact longitudinale, care sunt fortele de miscare ce apar in directia de rulare.
Datoritda momentului de echilibru al axului osiilor montate, acestea trebuie sa fie egale in
modul si opuse in directia rotilor interioare si exterioare. Dupa cum se observa in figura 1,
atunci cand deplasarea laterald este mai mare decat cea cinematica, apare o viteza la punctul
de contact cu o valoare aproximata la:

Vy
S0, 2)
o

X

unde A, reprezintd cresterea razei in raport cu deplasarea cinematica. Ca o consecintd a
acestei viteze, fortele de opuse vitezei apar pe osia montata. Dacd directia lui A, este in afara

curbei, efectul net al fortelor de miscare longitudinale este un cuplu in axa verticala care
conduce la suprasolicitarea osiei montate

- Fortele de alunecare laterale, asa cum reiese si din schema prezentata in figura 3.
Existenta unui unghi de rotatie In raport cu axa verticala (unghiul de inclinare i ) conduce la

forte laterale In contactul roata - sind. Viteza ansamblului osiei /' este suma unei componente
in directia de rulare si viteza laterald de alunecare V'siny =V . Atunci cand unghiul de

inclinare este suprasolicitat, fortele sunt directionate catre centrul curbei.

v ¥ =
g

viteza de rulare S‘ﬁ

___directia radiald

Fig. 3. Fortele de directie laterale rezultate dintr-un unghi de Inclinare a supratensiunii.
2.1. Introducerea unei osii libere intr-o curba

O osie cu roti in conditii de zero deficienta a suprainaltarii, pe care nici o fortd nu
actioneaza in planul cdii din cauza suspensiei primare, va adopta o pozitie in care nu vor
aparea fortele datorate contactului (care corespunde pozitiei cinematice a osiei montate pe o
curbd). Daca actiunile laterale actioneaza asupra osiei libere in afara curbei (adica ,fortele
centrifugale®), ele vor impinge osia montatd dincolo de deplasarea cinematica, ceea ce va
conduce la forte longitudinale. La randul lor, aceste forte longitudinale vor produce un cuplu
care va conduce la un unghi de inclinare excesiv (mii de grade). Unghiul de inclinare va
produce viteze de alunecare care duc la fortele laterale care compenseaza actiunea externa.
Figura 4 prezinta o schitd a fortelor de pe osie, in care se poate observa cd nu existd un
moment de echilibru in directia normala fatd de planul caii. Acest echilibru provine din fortele
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transmise de suspensie si alte efecte de directie care apar in modele mai realiste. Trebuie
subliniat faptul ca viteza critica a unei osii libere este aproape zero.

Deplasarile relative in ceea ce priveste pozitia cinematicad care poate echilibra osia
montata sunt foarte mici.

Fig. 4. Fortele care actioneaza asupra unei osii libere intr-o curba.

Aceasta pozitie nu poate fi atinsa daca latimea buzei de ghidare nu este suficienta, asa
ca In conformitate cu relatia (1) este mai probabil sa apara atunci cand: raza curbei este foarte
mica; conicitatea profilului rotii este foarte mica; diametrul rotii este foarte mare; latimea caii
este mare. In oricare dintre aceste situatii, atunci cand osia se deplaseaza lateral mai putin fata
de valoarea cinematici corespunzitoare, apar forte de alunecare care sustin osia. In
consecinta, fortele laterale de alunecare imping osia in directia exterioard a curbei, astfel Incat
contactul roatd - sind este produs in buza de ghidare a rotii, producénd o fortd de alunecare
care echilibreazi osia (figura 5). In literatura de specialitate, unghiul rotii ¥ in raport cu

directia tangentiala la curba (in special in cazurile de subestimare a osiei) este cunoscuta drept
unghiul de atac.

Fig. 5. Contactul la buzei de ghidare datorita deplasarii osiei pe directia exterioara a curbei intr-un caz
inadecvat al directiei, ( F' = forta de contact normala a buzei de ghidare care compenseaza fortele
laterale de alunecare Y).
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2.2. Introducerea unui boghiu intr-o curbi

O prima analizd a unui boghiu intr-o curbad se realizeaza presupunand o suspensie
primara infinit de rigida (figura 6). In acest caz, unghiul de atac al osiei principale este de
aproximativ w/2p, unde w este ampatamentul. Acest unghi este relativ mare, astfel incat

osia din fatd va fi deplasati pani cind se va atinge buza de ghidare a rotii. In acest caz
unghiul de atac este foarte mare, fiind in unele cazuri in jur de 0,5 grade.

\ \
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‘ g
N | N 8
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! 7 /

Fig. 6. Inscrierea boghiului in curba.

in general, vehiculele feroviare au o suspensie primara foarte rigida, dar finitd; astfel
incat osiile au posibilitatea de a reduce unghiul de atac sau chiar de a obtine o Inscriere buna
in curba printr-un unghi de atac negativ (figura 7). In ceea ce priveste cea de-a doua osie,
conditiile favorabile pentru inscriere sunt mult mai probabil sa apard, deoarece unghiul de
atac negativ este atins.

A
-

directie
de mers

unghiul W
de atac

diretia radiala

centrul curbei

ampatament

=
i

Fig. 7. Boghiu inscris in curba cu unghiul de atac si suspensiile primare descrise.
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3. FRECAREA MECANISMELOR DE EXCITARE

Zgomotul 1n curba rdmane o problema dificild, fenomenul aparand mai degraba la
intamplare decat determinist. Mecanismele de cadere si de frecare constante pot coexista in
realitate, dar importanta lor relativa este incd controversatd. Masuratorile de frecare care sunt
disponibile pe platformele de testare sunt cvasi-statice [5]. Ce se intampla la amplitudini mici
si la frecvente nalte poate fi destul de diferit de acest comportament cvasi-static care poate fi
masurat si intr-adevar nu poate contine o pantd negativd deloc. Pentru a ilustra atat
mecanismele, cat si fizica de bazd din spatele ei, sistemele simple de oscilatie cu frecare sunt
considerate constand dintr-un singur mod de vibratie sau dintr-o pereche de moduri.

3.1. Model de panta de frecare negativa

Pentru a ilustra mecanismul de stick-slip, se poate utiliza un model simplu de masa pe
o banda care se deplaseaza la viteza V|, (figura 8). Masa m este atasata la o fundatie rigida de

un arc de rigiditate £ si de un amortizor ¢ si este tinut pe banda printr-o sarcind normala
constanta N . Acest model poate fi utilizat pentru a reprezenta o vibratie a rotii intr-un singur
mod natural. Viteza de alunecare dintre masa si banda reprezinta viteza de miscare laterald la
starea de echilibru (nu viteza de rulare).

N

k u
m

N

C
—f—
Vo
+

Fig. 8. Vibratia indusa de frecare a oscilatorului cu arc de masa.

Doi coeficienti de frecare sunt considerati a caracteriza comportamentul de frecare
conform legii lui Coulomb: coeficientul static x, (cand nu existd o miscare relativa) si cel

cinematic g (cand exista o alunecare), unde g, > u; . Faza de blocare apare atunci cand
masa se deplaseazd cu aceeasi vitezd ca si banda si forta de frecare T (v), care depinde de
viteza relativd v ="V, —1ii, si satisface |T (v) < uN. Arcul este extins din moment ce masa se

miscd, pana cand forta arcului depdseste limita de frecare si incepe faza de alunecare. Prin
urmare, sunt necesare doua ecuatii de miscare pentru a caracteriza atat fazele de lipire, cat si
cele de alunecare:

{ mii + cii + ku=T(v)= p (V)N sin(v) pentru ii 0 3)

=V, pentru |ku < T(0)|



ZGOMOTUL PRODUS DE VEHICULELE FEROVIARE iN CURBE

unde u reprezintd deplasarea vibratiilor si (v) reprezintd semnul vitezei relative v. Deoarece
se presupune v =V, —u >0, functia (v) poate fi eliminatd din cele de mai sus. Prima ecuatie
se aplica ori de cate ori viteza relativa este diferitd de zero u # 0 (conditia de alunecare), in
timp ce a doua ecuatie se aplicd in cazul fortei elastice ku este mai mica decat forta de frecare
staticd T (0) (conditia de lipire). Totusi, in cazul contactului, se observa o instabilitate a vitezei
de alunecare diferita de zero, iar viteza de vibratie u# nu atinge niciodata viteza de alunecare
Vo astfel incat |u| <Vy. Conform primei ecuatii, masa descrie o miscare armonica cu

frecventa naturald @y, =k/m. Cu toate acestea, aceastd frecventd este afectatd de un
parametru adimensional care cuantificd importanta relativd a fazelor de lipire si alunecare

[11]:

B=(uy — gy )—— 4)

Voma)()

Acest parametru este, de obicei, intre 0,1 si 1 pentru situatiile de zgomot in curba [3] si
face perioada de oscilatie mai lunga decat perioada naturala asociatd sistemului. Pentru valori
mici ale lui f# faza de alunecare predomina si oscilatia frecventa este aproape de @y ;

pentru valori mari de £, faza de lipire predomina si frecventa de oscilatie este mai mica de
o [3]. Mai mult, deoarece miscarea nu este pur sinusoidald, spectrul acesteia va contine

armonice mai inalte in plus fatd de frecventa fundamentald, o caracteristicd adesea observata
in masuratorile zgomotului.
Legea lui Coulomb stabileste o tranzitie treptatd intre coeficientii de frecare statica gz

si cinematicd yy , deoarece u > ;. Cu toate acestea, coeficientul de frecare scade odata cu

cresterea vitezei de alunecare. Panta relatiei dintre fortd si viteza poate fi echivalentd cu un
amortizor deoarece stabileste o relatie proportionald intre forta si viteza relativa; astfel incat o
fortd care se incadreazd In marime cu cresterea vitezei relative corespunde unui amortizor
negativ. Dacd existd o amortizare negativi mai mare decdt amortizarea pozitivd inerentd a
oscilatorului, se produce o vibratie instabild auto-excitata [1], iar amplitudinea sa ar creste
exponential. In realitate, efectele neliniare in forta de alunecare limiteaza amplitudinea,
deoarece existd o regiune cu panta pozitivd apropiatd de originea fortei de alunecare.
Le Rouzic [17] a analizat problema de stabilitate pentru acest tip de frictiune indusa
auto-excitate oscilatoarele printr-o bifurcare Hopf care duce la o solutie de ciclu, adicad o
vibratie periodica. Prin prima metoda Lyapunov, s-a concluzionat ca intervalul de instabilitate
pentru panta coeficientului de frecare este:

du _
el 211+ ¢)- 24T,

)

Tehnici avansate pentru modelarea in timp a frecventelor mari tren-cale interactiune
unde raportul de amortizare este { = c/(2mw)0 si dimensiunile vitezei relative sunt definite
astfel: ¥ =kv/(wN). Acest rezultat elimina orice instabilitate pentru un coeficient constant de
frecare (u, =y ) siprin urmare, du/dv =0 datoritd acestui mecanism.

Din formularea neliniard, introducerea frictiunii care se incadreaza in modelele de
contacte nestationare conduce la o problemd numericd in integrarea in timp a dinamicii
complete a unui model de interactiune pe calea ferata.

Pentru un model in timp bazat pe functiile lui Green, Zenzerovic [18] a introdus
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frecarea care se incadreazd nu ca un parametru local, ci ca o relatie intre forta laterala de
incovoiere si alunecare, obtinand cicluri de stick-slip in dinamica contactelor tangentiale.

3.2. Mecanismul de frecare constant

Exista o crestere a interesului in directia fenomenelor de cuplare a modului de
abordare a zgomotului in curba, care au fost explicate intr-o forma simplificatd de catre
Hoffimann [19, 20] si Sinou si Jezequel [21], prin intermediul modelelor cu domeniu de
frecventd. Acest tip de instabilitate poate sd apard chiar si avand in vedere un coeficient
constant de frecare, care rezultd din fortele dependente de deplasare non-conservatoare.

Figura 9 prezinta sistemul tipic adoptat pentru a ilustra acest mecanism, in care
coeficientul de frecare u este constant. Aici masa are doud grade de libertate si doua arcuri.
Pe masura ce masa vibreaza, apar variatii ale sarcinii normale, ceea ce duce la variatii ale
fortei de frecare. Modurile rotii pot avea atat componente verticale, cat si laterale, iar unghiul
de contact ¢ al rotii cu sina poate varia. Cel putin doud moduri sunt necesare pentru initierea
acestui mecanism. Considerand oscilatii mici in jurul echilibrului de alunecare la starea de
echilibru, sistemul din figura 9 poate fi descris matematic ca:

0 kiy ki - 0
m L[ R K x| ©)
0 m) (ky koo vl (0
unde termenii k;; (al,az) din matricea de rigiditate depind de orientarea si rigiditatea

arcurilor, care depind, in schimb, de unghiurile ¢ si @, [21]. Ky reprezinta rigiditatea de
contact Hertz-ian linearizata [22]; x si y sunt deplasarile de vibratii in directii tangentiale si
normale, respectiv, si F° si N sunt fortele de frecare corespunzatoare si fortele normale. Cea
mai importanta caracteristica a relatiei (6) este ca matricea de rigiditate nu este simetrica. Se
poate arata [19] cad daca termenul diagonal superior al matricei de rigiditate k1, — 4Ky <0,

datorita valorii coeficientului de frecare u, sistemul poate deveni instabil.

Ky

QOO

Fig. 9. Sistem cu doua grade de libertate in miscare.
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Hoffimann [19] a investigat efectul inclindrii planului de contact (sau a unghiului de
contact) dintre roatd si sind, analizand partea reald a valorilor proprii ale sistemului pentru
diferite valori ale unghiului de contact si coeficientului de frecare. Pentru modelul cu doua
moduri ale rotii propuse 1n [19], s-a constatat o instabilitate pentru unghiurile de contact intre
30° si 80° pentru un coeficient de frecare de cel putin 0,4, aratand cd, pentru aceste doud
moduri, cuplarea modului poate aparea la un contact relativ ridicat pentru aceste unghiuri.
Astfel de valori ale unghiului de contact se regisesc de obicei pe roata exterioara a osiei
atunci cand punctul de contact se deplaseazd spre buza de ghidare. O altd caracteristica
interesantd a raspunsului datoratd cuplarii modului este cd efectul de amortizare in cazul
cuplarii modului nu este simplu [20, 21]; de fapt, o crestere a amortizarii poate favoriza
instabilitatea in anumite situatii sau in alte situatii poate Tmbunétati stabilitatea.

Pentru a modela acest mecanism prin intermediul modelelor de domeniu temporal, in
studiile din literatura de specialitate se aplica in mod obisnuit o roatd ne-rotativa modelata
folosind metoda FE [9, 23]. Privita din contactul roatd - sind, rotatia face ca unele dintre
varfurile de rezonantd ale rotii sd se impartd corespunzidtor undelor care se deplaseaza in
directii opuse. Folosind o roata ne-rotativa incarcatd de o fortd de contact roata - sina care se
deplaseaza la viteza constantd in jurul perimetrului rotii, Thompson a fost capabil sa tina
seama de Tmpartirea varfurilor de rezonanta, chiar daca neglijeaza efectele de inertie datorate
rotatiei [3]. Desi in majoritatea cazurilor raportate implica zero moduri axiale - nodale in cerc,
excitate la roata interioara de conducere, au fost evidentiate unele evenimente neobisnuite in
care sunt implicate diferite fenomene. Chiar si pentru modurile axiale de pe roata interioara
principala, modul dominant poate varia intr-o gama larga de frecvente, cu n valori de la 2 la
9. Motivele pentru acest lucru nu sunt clare.

4. ALTE TIPURI DE EXCITARE

Doua alte mecanisme de excitatie sunt descrise mai jos: excitarea prin rugozitate si
excitarea prin neregularitati discrete.

4.1. Excitare prin rugozitate

Densitatea suprafetelor de rulare si a sinei este in general acceptatd ca fiind cauza
predominanta a aparitiei zgomotului de rulare [24]. 0,1 - 30 wum este intervalul pentru

amplitudinile tipice de rugozitate, desi chiar si cele mai mari pot aparea pentru sinele ondulate
severe. Thompson [24] a estimat cd intervalul din lungimea de unda de 300 um - 10 mm este

cea mai importanta pentru aparitia zgomotului de rulare.

Majoritatea modelelor de interactiune dintre roatd si sind presupun ca distributia
rugozitatii actioneaza intr-un singur punct chiar daca roata si sina fac contact intr-o zona mica
mentionatd. Aceastd presupunere impiedicd rugozitatea sa influenteze dimensiunea si forma
semnalului; astfel, modelele cu ipoteza de contact intr-un punct trebuie sd includa efectele
rugozitatii in pre-prelucrarea lor, care sunt:

- Efectul filtru de contact: lungimile de unda intr-o masurd mai scurtd decat lungimea
benzii de contact in directia de rulare excita intr-o masura mai mica sistemul decét lungimile
de unda mai lungi.

- Variatiile inaltimii profilului de rugozitate pe latime afecteazd de asemenea excitarea
rotii si a sinei. Cu cét coerelarea este mai mare intre semnalul de contact, cu atat este mai
mare aceasta excitatie.
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Remington [25] a propus un model analitic pentru introducerea filtrului de contact ca o
corectie in modelele de domeniu de frecventa pentru semnalul de contact circular. Remington
si Webb [26] si-au prezentat modelul 3D-DPRS, care introduce un punct de tip Winkler in
semnalul de contact, incluzdnd, prin urmare, ambele efecte mentionate mai sus, fara
adaugarea unei corectii. Acest model a permis lui Thompson [27] sa concluzioneze ca corectia
analiticd dd atenuare excesiva la lungimi de unda scurte si rezultate rezonabile pentru
lungimile de unda mai mici decat lungimea semnalului de contact in comparatie cu modelul
3D-DPRS.

Calculul unei rugozitati echivalente ca etapd de pre-procesare [28] pentru fiecare
pozitie a rotii pe sina (folosind, de exemplu, modelul 3D-DPRS) pare sa fie o modalitate de a
introduce acest efect. O altd posibilitate este utilizarea directd a unui model de contact mai
realist (de exemplu, CONTACT [29]), care considerd dimensiunea finitd a semnalului de
contact la fiecare pas de timp.

4.1. Excitare prin neregularitati discrete

Aparitia zgomotului de impact se datoreazd, in cea mai mare parte, celor doua
neregularitati discretionare de pe suprafata rotii si a sinei: bandajul roti si joantele sinei. O
roata platd apare atunci cand roata se blocheaza si se aluneca de-a lungul sinei datoritd unei
defectiuni a franelor sau lipsei de aderentd intre roatd si sind; aceasta glisare duce la
aplatizarea rotii [30]. Elementele de legatura ale sinei sunt prezente in cale pentru a compensa
deplasarile termice sau pentru a izola electric sinele.

Bandajele rotilor sunt introduse, in general, prin functii simple de nereguli analitice.
Cele mai utilizate Tn mod obisnuit sunt cele propuse de Newton si Clark [31] si Wu si
Thompson [32], care includea functii patratice pentru a descrie sina Imbinatd ca o joanta.

Aceste neregularitati discrete nu pot fi ,,vazut” pentru modele cu un singur punct de
contact; Wu si Thompson respecta aceastd procedurd pentru bandajul rotilor [33] si joantele
sinei [29]. Baeza [34] a folosit aceeasi formd de neregularitate echivalentd pentru bandajele
rotilor, de asemenea, functiile de pre-calculare a rigiditatii pentru fiecare pozitie unghiulara a
rotii plate, cu un model de contact 3D, pentru a include modificarile in rigiditate.

CONCLUZII

Zgomotul curbei raméne o problema controversata, deoarece apare mai degraba ca o
problema aleatoare decat deterministd. Acest fenomen constd intr-un zgomot tonal de nalta
frecventd, care apare mai ales in osiile montate pe osie ale unui boghiu care ruleaza intr-o
curba stransa.

Introducerea unei osii montate intr-o curbd este un proces in care apar forte de
alunecare pentru a conduce osia. Mecanismul de directie depinde de profilul si diametrul rotii,
de raza curburii, de litimea sinei si de rigiditatea suspensiei primare. In conditii nefavorabile
ale parametrilor anteriori, osia se deplaseazd in directia exterioard a curbei, deplasind
contactul pe buza de ghidare a rotii care produce o fortd de contact normald si care
reechilibreaza osia.

Majoritatea cazurilor analizate implicd zero moduri axiale la roata interioara de
conducere, dar unele evenimente neobisnuite au fost evidentiate acolo unde sunt implicate
diferite fenomene.

Scaderea frecarii, care actioneaza ca o amortizare negativa, a fost recunoscuta ca cel

22



ZGOMOTUL PRODUS DE VEHICULELE FEROVIARE iN CURBE

mai acceptat mecanism pentru generarea zgomotului. Lucrarile recente indica faptul ca
instabilitatile asociate cu zgomotul pot aparea chiar si pentru modelele de contact cu
coeficient constant de frecare.

Dificultatea de a masura parametrii locali de contact (alunecarea) pentru conditii
instabile la frecvente nalte, in loc de situatii cvasi-statice masurate de platformele de testare,
conduce la nevoia de a dezvolta modele care sa permita diferentierea influentei ambelor
mecanisme.
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