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Resumen

Los vehículos ferroviarios articulados con distribución en forma de duplas modulares impul-
sadas por una unidad motriz central, presentan la ventaja de otorgar mayor flexibilidad en
su configuración y menor costo respecto de formaciones convencionales por el hecho de po-
seer sólo un bogie en cada coche de pasajeros, sin embargo, el comportamiento dinámico es
sensible a los parámetros físicos de la suspensión secundaria de los coches como consecuen-
cia de encontrarse, estos últimos, apoyados en uno de sus extremos a la unidad propulsora.
Dichos vehículos en estudio presentan condiciones particulares de inestabilidad debido a la
naturaleza propia de la configuración utilizada: todo fenómeno producido en la dinámica del
sistema es magnificado por la complejidad de la distribución de la formación, generando así,
el interés de su estudio.

El objetivo general ha sido identificar la gama de parámetros de prueba necesarios para
la evaluación del rendimiento del vehículo y determinar las condiciones críticas que limitan
la velocidad longitudinal de desplazamiento, producen la reducción del confort de marcha
y afectan las condiciones de seguridad de la formación frente al descarrilamiento. Los obje-
tivos específicos se han enfocado en la determinación del efecto de las propiedades físicas
de los componentes de suspensión sobre la magnitud de la velocidad crítica: obtención de
la proporción óptima de rigideces longitudinal y lateral de la suspensión primaria, efecto del
amortiguamiento longitudinal inter-coche sobre la estabilidad general de la formación, análi-
sis de la optimización propuesta mediante la consideración de amortiguamiento secundario
anti-lazo, y la determinación de la velocidad crítica no lineal mediante el estudio detallado
del fenómeno de bifurcación en la respuesta dinámica del sistema.

La formación articulada conformada con bogies convencionales fue caracterizada me-
diante un modelo matemático de 27 grados de libertad dinámicos (27 ecuaciones diferen-
ciales ordinarias de segundo orden). El estudio de la estabilidad lateral ha sido realizado
considerando los grados de libertad dinámicos que exhiben influencia directa y significativa
en el comportamiento transversal y presentan interdependencia por acoplamiento: desplaza-
miento lateral, balanceo transversal (rolido) y rotación o movimiento de lazo alrededor del
eje vertical.

Con la finalidad de limitar la sensibilidad de la validez del análisis efectuado ante las
simplificaciones realizadas a priori, se ha incluido la mayor cantidad de efectos no lineales
en el modelado de los componentes de suspensión, permitiendo obtener un estudio más re-
presentativo respecto de las condiciones reales. El análisis cinemático del par montado y la
caracterización geométrica del contacto fueron incluidos en la simulación mediante la de-
terminación de los pseudo-deslizamientos y los radios de rodadura y ángulos efectivos de
contacto instantáneos. En el modelo utilizado para la obtención de las fuerzas tangenciales
en la interfaz rueda-riel se ha considerado la combinación de rodadura por adhesión y zonas
de deslizamiento parcial, realizando su cómputo mediante algoritmos iterativos. Los efectos
no lineales de saturación han sido introducidos mediante la modificación del coeficiente de
rozamiento de acuerdo a las características superficiales en consideración. Las condiciones
generales de las pruebas ejecutadas abarcan los supuestos de circulación en vía recta de tro-
cha angosta, a velocidad constante, y utilizando perfiles de rueda nacionales según planos
NEFA.
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Capítulo 1

Introducción

La búsqueda de la optimización de los transportes ferroviarios ha generado la necesidad
de afrontar la posibilidad de elaborar diseños capaces de disminuir el consumo energético y
los costos asociados al mantenimiento, sin perjuicio en las especificaciones relacionadas a
los aspectos operativos y evitando afectar negativamente las condiciones de seguridad de la
formación, preservando los índices de marcha o confort sobre el pasajero dentro del rango
de comodidad aceptable. La utilización de formaciones compuestas por unidades múltiples
de tracción y configuración articulada han alcanzado satisfacer parcialmente dichos objeti-
vos presentando, sin embargo, algunas particularidades dinámicas inherentes al concepto de
vehículo articulado: el comportamiento dinámico local (componente o coche) es dependiente
de la dinámica global de la formación completa. Debido a dicha razón, el proceso de diseño
adquiere mayor grado de complejidad y requiere la comprensión de los fenómenos de aco-
plamiento presentes, los cuales producen efectos negativos sobre la estabilidad del vehículo,
las condiciones de seguridad de circulación y la transmisión indeseada de las vibraciones a
los coches afectando la integridad estructural y la obtención de las condiciones de confort óp-
timas. De esta manera, y debido a la reducida información bibliográfica acerca del modelado
y estudio del comportamiento dinámico referidos a los vehículos ferroviarios articulados, el
objetivo general de la presente tesis reside en la extensión, al ámbito ferroviario, del rango
de aplicación de las herramientas de modelado de sistemas físicos con especial enfoque en
modelos articulados modulares, mediante la utilización de las herramientas del cálculo dife-
rencial, la simulación computacional y el análisis dinámico no lineal, con el fin de aportar
conclusiones provechosas dirigidas a la reducción de tiempos de cálculo y diseño, disminu-
yendo los costos a partir de la aplicación de las modificaciones, mejoras u optimización en
etapas tempranas o preliminares del proyecto.

1.1. Clasificación de vehículos ferroviarios articulados

Existen dos tipos de vehículos ferroviarios: a tracción estándar, propulsados por una lo-
comotora cuya fuente energética puede ser del tipo eléctrica, diésel o dual (bimodal/híbrida),
y las denominadas unidades de tracción múltiple (MU, del inglés multiple unit), cuya ca-
racterística es poseer dos o más unidades motrices (locomotoras o coches automotor). De
manera similar a los vehículos de tracción estándar, la fuente de energía de las MU puede ser
del tipo eléctrica (EMU) o diésel (DMU). Las unidades múltiples de tracción diésel pueden
sub-clasificarse según el tipo de transmisión utilizada para accionar al par montado: eléctrica
(DEMU), hidráulica (DHMU) o mecánica (DMMU). Por otro lado, la totalidad de vehículos
anteriormente citados pueden clasificarse respecto del tipo de acoplamiento entre unidades:
no articulados o configuración convencional, donde cada coche y/o unidad motriz posee dos
bogies y el acoplamiento entre los primeros se realiza mediante el típico enganche automático
Scharfenberg (Figura 1.1), y las formaciones articuladas cuya unión entre coches se realiza
mediante diferentes tipos de mecanismos que permiten el movimiento relativo pero generan-
do cierto grado de acoplamiento, inexistente en configuraciones convencionales. Debido a
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esta última particularidad, los vehículos no articulados pueden ser analizados limitando el
estudio a sólo una unidad, cuyo comportamiento dinámico es representativo de la dinámica
general de la formación. En el caso de la variante articulada, la interacción entre coches pro-
duce el acoplamiento desde el punto de vista dinámico, generando la necesidad del análisis
íntegro de toda la composición ferroviaria [1].

Figura 1.1: Configuración convencional.

(a) Apoyo doble.

(b) Apoyo simple.

Figura 1.2: Disposición tipo Jakobs.

Las configuraciones utilizadas actualmente en unidades de tracción múltiple son las ob-
servadas en las Figuras 1.2 a 1.4. La disposición de bogie compartido tipo Jacobs (o Jakobs)
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(Figura 1.2) se basa en la utilización de un bogie convencional ubicado entre coches interme-
dios, los cuales se encuentran sustentados por la suspensión secundaria. A su vez, la combi-
nación de Jacobs posee dos variantes en su aplicación práctica: de apoyo doble (Figura 1.2a),
donde cada coche posee suspensión neumática individual y conectados entre ellos mediante
una cupla rotoide (articulación flexible), y único apoyo (Figura 1.2b), donde sólo un coche
se encuentra apoyado sobre la mesa transversal de la suspensión secundaria, de manera que
el coche restante articula sobre el primero a través de un par esférico. El apoyo único posee
la ventaja de reducir la influencia de la dinámica del bogie sobre el coche montado, siendo
ésta la principal razón de su utilización en formaciones de muy alta velocidad [2] como los
modelos franceses TVG®, de la empresa estatal SNCF (Société nationale des chemins de fer
français) y el AVG®, basado en el TVG Duplex, diseñado y construido íntegramente por Als-
tom. En el caso de los bogies Jacobs de apoyo doble, la articulación presenta características
de menor complejidad debido a la necesidad de sólo transmitir el esfuerzo de tracción entre
unidades. Como ejemplo de esta última variante pueden citarse los modelos Talent III® de
la canadiense Bombardier, el Coradia LINT® francés de Alstom, el FLIRT® de la compa-
ñía suiza Stadler AG, el IC3® diseñado por ABB Scandia (actualmente parte de Bombardier
Transportation) y la familia de vehículos CIVIA® de la española CAF (Construcciones y
Auxiliar de Ferrocarriles).

Figura 1.3: Bogie articulado (FEBA).

En la Figura 1.3 se puede observar otro tipo disposición articulada utilizando un bogie
tipo Jacobs (compartido) conformado por dos pares montados individuales conectados me-
diante un cuadrilátero articulado de barras paralelas, el cual permite el movimiento relativo
asegurando el guiado independiente. Dicho modelo de bogie es denominado FEBA (tren de
rodadura flexible de eje individual), diseñado por la empresa Bombardier y sus principales
ventajas son presentar excelente comportamiento en trayectos curvos, baja generación de es-
fuerzos sobre la vía, reducir el desgaste en los perfiles de la rueda y riel, permitir el ahorro de
energía debido a menor esfuerzo de tracción necesario y facilitar el mantenimiento debido al
desacople simplificado de su diseño [3]-[5].

Otra variante de vehículo articulado es la observada en la Figura 1.4. Son formaciones
modulares cuya unidad motriz se encuentra dispuesta en ubicación inter-coche. La confi-
guración presenta una particularidad referida a la cantidad de bogies existentes por unidad
remolcada: cada coche posee un extremo de su chasis montado sobre la unidad motriz y so-
portado por sólo un bogie, ubicado en el extremo opuesto. La unidad motriz aloja la totalidad
de equipos utilizados para la tracción de la formación (motores combustión, generadores,
equipos de transmisión, etc.) y sirve, a su vez, como corredor de pasajeros permitiendo la
comunicación interna entre ambos coches conectados. Estos tipos de vehículos pueden alcan-
zar velocidades cercanas al límite del rango considerado convencional (160-170 km/h) y su
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diseño estructural liviano, fabricado en aluminio de alta resistencia, permite optimizar el con-
sumo energético y le otorga la capacidad de desarrollar altas tasas de aceleración y frenado.
La versatilidad de combinación de unidades permite mayor flexibilidad operativa amplian-
do la configuración respecto de la disposiciones de ejes: según norma UIC [6], versiones
denominadas 2’(Bo)2’, 2’(Bo)2’2’, 2’(Bo)(Bo)2’ y 2’(Bo)2’+2’(Bo)2’, donde la sílaba Bo
encerrada entre paréntesis representa a dos pares montados motrices en una misma unidad.
Como arquetipos de esta configuración se pueden citar los modelos GTW® (EMU - DMU)
de la firma Stadler AG (Figura 1.4a), cuya articulación se compone de una cupla rotoide dis-
puesta con su eje axial de manera vertical u horizontal [7], y la dupla ferroviaria Alerce® de
la empresa EMEPA (Figura 1.4b), en versión DHMU y de similares características al GTW®

excepto en la composición completa de la suspensión inter-coche, la cual presenta aspectos
optimizados permitiendo el aumento del confort de marcha [8].

(a) Cupla rotoide - eje axial vertical (GWT® Stadler).

(b) Cupla rotoide - eje axial horizontal (Alerce®).

Figura 1.4: Disposición con chasis semi-montado.

1.2. Análisis dinámico en el ámbito ferroviario

En la Figura 1.5 se observan los diferentes tipos de planteamiento en el análisis de la
dinámica en formaciones ferroviarias en general. La dinámica longitudinal, habitualmente
considerada desacoplada de las direcciones restantes debido a poca influencia sobre ellas,
abarca exclusivamente los fenómenos donde se presenta la interacción, en la dirección lon-
gitudinal, de la totalidad de los componentes de la formación, inclusive en aquellas cuya
configuración general corresponda al caso convencional. Los estudios más representativos
de la dinámica longitudinal son: respuesta ante esfuerzos de tracción y frenado, obteniendo
las tasas de aceleración/desaceleración en carga máxima; estudio del estado de deformación
de los coches generada por accidentes de impacto; y confort longitudinal debido al efecto
de la tasa de aceleración. El estudio de comportamiento lateral es utilizado con propósitos
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referidos al análisis de seguridad: estabilidad lateral, procesos de descarrilamiento y determi-
nación de la velocidad máxima de circulación. La combinación de respuesta lateral/vertical
se reserva para el análisis del efecto del estado superficial de la vía (irregularidades) sobre
el vehículo, con la correspondiente influencia en el confort de marcha total sobre el pasajero.
Si bien el análisis del comportamiento en trayectos curvos utiliza modelos combinados (late-
ral/vertical), es generalmente considerado como estudio independiente debido a fenómenos
particulares de exclusiva ocurrencia en curva: circulación con contacto de rueda constante
sobre pestaña, ausencia de oscilaciones periódicas, procesos complejos de guiado en el bo-
gie y esfuerzos de contacto lateral de gran magnitud, derivando en excesivo desgaste del par
rueda-riel.

Figura 1.5: Clasificación de modelos de análisis en vehículos ferroviarios.

1.3. Objetivos de la tesis

El presente estudio tiene por objeto general analizar el comportamiento dinámico late-
ral de la dupla articulada de fabricación nacional denominada Alerce® (Figuras 1.6 a 1.8):
unidad de tracción múltiple inter-coche compuesta por bogies multi-trocha, de bajo peso
estructural y reducido consumo energético, y cuya información técnica detallada puede ob-
servarse en la Tabla 1.1 [8]. Dicha dupla se encuentra actualmente en funcionamiento como
transporte de pasajeros en la linea Belgrano Norte, en el área metropolitana de la Ciudad
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de Buenos Aires, Argentina. En términos particulares, se analiza la influencia de las propie-
dades de los componentes de la suspensión y conexiones en general sobre la determinación
de la velocidad longitudinal máxima de circulación, de manera de visualizar los parámetros
críticos que producen sustancial mejora en el comportamiento de la formación.

Tabla 1.1: Principales datos técnicos del vehículo Alerce®

Características Descripción

Composición 2 coches remolcados (CR) + 1 unidad motriz (UM)

Longitud/ancho
• 40 m (total)/3m
• 17 m (CR); 4 m (UM)

Peso
• 48 t (total)
• Distribución: 11 t (eje motor); 6.5 t (eje remolque)

Máxima velocidad de
circulación/diseño

90 km/h (120 km/h)

Capacidad de pasajeros 240 (total)/ 120 (sentados)
Bastidor de bajo
peso estructural

Aluminio 6082 T6

Motorización
Turbo-diésel, 600 HP (2x300), 6 cilindros en línea (7146 cc),
17.6:1 (RC), inyección directa

Transmisión
• Hidrostática: bombas 165 cc/rev + motores 280 cc/rev
• Relación de transmisión: i=4.1:1

Suspensión primaria
Caja oscilante con muelles helicoidales y amortiguadores
de doble efecto asimétrico

Suspensión secundaria
Neumática, con compensación automática de altura y
amortiguador vertical

Sistema de frenado
• Electro-neumático a disco (CR)
• Hidrostático (UM)

Figura 1.6: Dupla ALERCE [9] - Fotografía: elaboración propia.
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Figura 1.7: Vista lateral - Dupla ALERCE - Fotografía: elaboración propia.

Figura 1.8: Detalles - Dupla ALERCE - Fotografía: elaboración propia.

1.3.1. Principal aporte original

La ausencia de referencias en la literatura relativas al modelado multicuerpo y análisis
dinámico de formaciones ferroviarias modulares articuladas compuestas por chasis de
coche semi-montado, genera el interés práctico de sentar una base introductoria cuyo
objetivo abarca la comprensión de los fenómenos físicos relevantes y el grado de in-
fluencia de los diferentes parámetros intervinientes en el comportamiento de vehículos
conformados por la citada configuración.

Adicionalmente, se propone una optimización no innovadora de la suspensión secunda-
ria del vehículo real con la finalidad de incrementar la estabilidad general, ponderada
mediante el análisis del comportamiento lateral, y obtener mayores velocidades de cir-
culación sin comprometer la seguridad frente al descarrilamiento.

1.4. Organización de la tesis

El presente trabajo se encuentra conformado por cinco capítulos con el adicional de dos
apéndices. La secuencia de presentación corresponde al enfoque clásico observado en la li-
teratura respectiva. Con el objetivo de intentar ofrecer un desarrollo gradual del temario pre-
sentado, facilitando así su compresión, se ha dividido el contenido en grupos generales afines
para luego realizar su conjunción. A continuación, se describen brevemente y de manera
general los temas abordados en cada capítulo:
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Capitulo n°2

• Se analizan en profundidad el proceso geométrico y el estudio cinemático del
contacto rueda-riel y su caracterización acorde a parámetros representativos.

• Se citan las teorías, simplificaciones e hipótesis utilizadas en el análisis del estado
de tensional existente y en la obtención de las fuerzas generadas como respuesta
a los fenómenos físicos ocurridos en la zona de contacto.

Capitulo n°3

• Se describen los diferentes enfoques de modelado matemático y los tipos de es-
quemas para representar los elementos de suspensión de un vehículo ferroviario.

• Se seleccionan las variantes de modelado a utilizar, caracterizando los componen-
tes físicos y se conforma la metodología de resolución del sistema de ecuaciones
que describen el comportamiento dinámico de la formación.

Capitulo n°4

• Se introducen los fenómenos y conceptos esenciales para la comprensión y valo-
ración del comportamiento dinámico lateral del vehículo ferroviario y se explican
los diferentes métodos numéricos existentes para la obtención de la solución si-
mulada.

• Se evalúan diferentes combinaciones de parámetros físicos pertenecientes a los
componentes de suspensión y se determina su influencia en la magnitud de la
velocidad longitudinal de circulación, subdividiendo el estudio de la siguiente
manera:

◦ Determinación de la rigidez longitudinal/lateral primaria óptima.
◦ Efecto del amortiguamiento ubicado en conexiones inter-coche sobre el com-

portamiento lateral de la formación.
◦ Influencia del amortiguamiento longitudinal secundario en la estabilidad la-

teral del vehículo.
◦ Obtención de la velocidad máxima longitudinal mediante el estudio detalla-

do del diagrama de bifurcación.
◦ Influencia de los diferentes criterios de análisis sobre la determinación de los

parámetros objetivos.

• Se realiza la validación experimental general del modelo matemático mediante
adquisición de datos y análisis espectral de señales.

Capitulo n°5

• Se detallan las conclusiones obtenidas tras el análisis de los resultados y se plan-
tean futuras extensiones de trabajo relativas a la investigación realizada.

Apéndices

• Se realiza la descripción geométrica del vehículo y la referencia de ubicación de
los elementos de suspensión.

• Se ofrece el planteamiento completo de las ecuaciones dinámicas de movimiento
para los modelos estudiados en la tesis.
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Capítulo 2

Contacto rueda-riel

2.1. Introducción

El campo de estudio que abarca el análisis del contacto mecánico entre rueda y riel com-
prende, no sólo el conocimiento de la dinámica general del vehículo, sino además el entendi-
miento del estado tensional y de deformación de los cuerpos, las particularidades geométricas
de las superficies en contacto y las propiedades mecánicas de los materiales utilizados. La
combinación de deformación elástica, rodadura con micro-deslizamientos, la aplicación de
cargas normales y la aparición de tensiones tangenciales resultantes por la existencia de ro-
zamiento, genera un estado complejo que requiere el estudio detallado de cada aspecto que
lo conforma. Una vez conocida la dimensión y forma del área donde ocurre el contacto y
la ley de distribución de tensiones normales, es necesario la aplicación de teorías particula-
res con el objetivo de hallar las tensiones tangenciales que interaccionan como respuesta al
desplazamiento relativo de los pares montados del vehículo respecto de la vía. Las hipótesis
de partida que limitan las teorías utilizadas dependen de manera directa de las condiciones y
naturaleza del sistema físico. El uso de perfiles completamente nuevos o la consideración del
desgaste en los perfiles de las ruedas, la presencia de contaminantes en la zona de contacto
y la circulación en trayecto recto o en curva, son algunos de los tantos aspectos que influyen
sobre el análisis para resolver el problema de contacto. Los diferentes métodos, procedimien-
tos y teorías utilizadas en el análisis toman, como base de descripción, fenómenos físicos
específicos en el contacto entre dos cuerpos en movimiento relativo, a saber:

Deslizamiento (slipping): ocurre durante la rotación de la rueda, donde la velocidad
tangencial en el punto de contacto es mayor a la correspondiente a rodadura pura, debi-
do principalmente a la pérdida de adherencia bajo la aplicación de torque de tracción.

Resbalamiento (slidding): ocurre durante la operación de frenado y se caracteriza por
la existencia de movimiento relativo entre la rueda y el riel pero sin presencia de rota-
ción.

Creepage: velocidad relativa normalizada entre cuerpos, en el punto de contacto y pro-
ducida por la existencia de deslizamiento.

Spin creepage: deslizamiento producido por la rotación relativa entre los cuerpos alre-
dedor del eje normal a la superficie de contacto. Se diferencia de los creepages longi-
tudinal y lateral por ser un parámetro no adimensional.

Creep: combinación de contacto por adherencia y zona parcial de deslizamiento. Com-
prende el estado de transición entre la rodadura pura y la pérdida total de adherencia.

Fuerzas de creep: esfuerzos tangenciales debidos a la existencia de creepage en con-
tacto por fricción seca (rozamiento estático predominante bajo cargas elevadas, aún en
presencia de contaminantes)
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Semi-espacio infinito de contacto: superficie plana donde la aplicación de una carga
puntual no afecta el estado tensional de los puntos próximos a la zona de aplicación.

La fuerza resultante del contacto entre dos cuerpos, la forma y dimensiones del área de
contacto y la distribución de tensiones y deformaciones ocurridas en dicha interfaz, confor-
man un estado complejo cuyo análisis y resolución se encuentran limitadas por numerosas
hipótesis. En general, la variedad de casos posibles se pueden clasificar dependiendo de los
siguientes aspectos considerados [10]:

Geometría de los cuerpos (estado plano o tridimensional, superficies lisas o rugosas).

Propiedades del material (constante, cuasi-identidad, aleaciones).

Modo de deformación (elástico, visco-elástico, deformación plástica pura).

Fuerzas de contacto analizadas (normales o tangenciales).

Tipo de movimiento relativo (estático, rodadura, deslizamiento).

Magnitud de la velocidad del movimiento relativo.

Con el objetivo de reducir y facilitar el análisis del contacto, es posible considerar de-
terminadas simplificaciones permitiendo hallar soluciones numéricas individuales eficientes
para cada problema en particular sin incurrir en la pérdida significativa de exactitud [10]. El
proceso de resolución del problema completo del contacto rueda-riel puede ser abordado en
diferentes etapas de acuerdo a la siguiente metodología de separación [11]:

Análisis geométrico: búsqueda de la ubicación de los puntos de contacto rueda-riel
y parámetros geométricos (radios de curvatura de las superficies en el punto/zona de
contacto, radio de rodadura efectivo y ángulo respecto del eje horizontal).

Análisis cinemático del movimiento relativo del par montado: pseudo-deslizamientos
(creepages).

Solución del problema normal: determinación de la forma y dimensiones de la zona de
contacto; distribución de presión normal.

Cómputo del problema tangencial: cálculo de las fuerzas tangenciales longitudinales y
laterales en el plano de contacto.

2.2. Análisis geométrico

La posición del par montado varía continuamente en forma oscilatoria sobre la dirección
lateral respecto de la vía. La ubicación exacta de la zona de contacto dependerá principalmen-
te de las características geométricas de los perfiles de la rueda y el riel, del grado de curvatura
de vía y de la ubicación, delantera o posterior, del par montado respecto de su correspondiente
bogie. En circulación sobre una trayectoria de vía recta, la rueda tiende a realizar su movi-
miento aproximadamente sobre la banda de rodadura, mientras que en trayectos curvos el
contacto se realiza prácticamente sobre la pestaña de la rueda [12]. En general, y consideran-
do las combinaciones correspondientes de perfiles de rueda y riel nuevos, el contacto entre
superficies ocurre sobre un punto (contacto no conforme). Para combinaciones de perfiles
no aconsejadas o en presencia de desgaste, el contacto puede presentar mayor grado de con-
formidad y, durante el golpe de pestaña o cambio de vía, es posible que ocurra el contacto
multi-punto [10]. Para conocer los radios de curvatura y demás parámetros geométricos es
necesario determinar el punto físico donde ocurre el contacto rueda-riel mediante uno de los
dos enfoques existentes hasta la actualidad [11], [13]:
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(i) Contacto rígido

Se basa en la búsqueda de la menor distancia entre los potenciales puntos, bajo la restricción
de cumplir con la condición de un único contacto continuo y tangente. Debido a la sucesiva
comparación entre posibles puntos de contacto es necesario definir las superficies mediante
gran cantidad de puntos para asegurar la rigurosidad en la detección. La relación geométrica
del par de perfiles es expresada mediante las ecuaciones algebraicas no lineales (2.1) y (2.2),
en función del ángulo de lazo ψ, el desplazamiento lateral y del par montado y la coordenada
longitudinal x respecto de la vía.

Ángulo de rolido alrededor del eje longitudinal de la vía

θ = f (ψ,y, x) (2.1)

Desplazamiento vertical del baricentro del par montado

z = f (ψ,y, x) (2.2)

Este procedimiento presenta algunas desventajas, a saber:

Debido a la gran cantidad de puntos que representan los perfiles, el procedimiento tiene
un elevado coste de cómputo. Para subsanar dicho inconveniente, se elaboran tablas
pre-calculadas con los parámetros característicos del contacto geométrico en función
del desplazamiento lateral y el ángulo de lazo del par montado.

La presencia de irregularidades en la vía produce el desplazamiento de las superfi-
cies y no asegura la restricción de contacto continuo. Usualmente, se utilizan tablas
N-dimensionales pre-calculadas en función de los parámetros mediante los cuales se
caracterizan los defectos de la superficie del riel y el trazado de la vía.

Otra condición para asegurar las expresiones de restricción (2.1) y (2.2) es la necesidad
que las superficies presenten la suficiente continuidad en su contorno para permitir la
condición de contacto no conforme tangente y único.

Como consecuencia directa de la observación anterior, este método no permite la pre-
sencia de doble y múltiple contacto, y es prácticamente imposible su utilización en
perfiles reales con desgaste.

No obstante, el enfoque de contacto rígido es ampliamente utilizado por su relativa faci-
lidad de implementación en conjunto con las ecuaciones de estado del sistema, permitiendo
alta eficiencia computacional. Los trabajos más relevantes en la aplicación del método de
contacto rígido fueron los descritos por Wang [14], para el caso 2D mediante un proceso
gráfico de búsqueda iterativa, y el realizado por Li [15], para el caso 3D por medio de un
procedimiento totalmente analítico.

(ii) Contacto elástico

Se asume que el par montado posee seis grados de libertad respecto del riel y la restricción
en la dirección normal es simulada mediante un elemento de contacto elástico y un coefi-
ciente de amortiguamiento. El movimiento relativo del par montado origina áreas de posible
intersección entre los perfiles (solapamiento de secciones), de manera que la fuerza en la
superficie de contacto sea proporcional a la máxima distancia de intersección producida (de-
formación elástica local). La fuerza normal resultante es calculada por medio de la teoría
no lineal de Hertz [16]. De manera similar al contacto rígido, este procedimiento presenta
diversas particularidades en su implementación:
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La ausencia de restricción geométrica permite el contacto multi-punto, siendo posible
la simulación del golpe de pestaña en simultáneo. Debido a ello, es considerado como
un método eficiente para el cálculo de fuerzas normales en presencia de perfiles de
rueda con desgaste.

Debido a la consideración de seis grados de libertad independientes, el contacto normal
en cada instante debe ser calculado en conjunto a las ecuaciones de estado del vehículo
completo, aumentando el coste computacional de la simulación.

El coeficiente de contacto no lineal de Hertz depende de las características geométricas
de las superficies de contacto [16], produciendo la necesidad de cálculo en cada instan-
te. Los métodos simplificados permiten la obtención de la fuerza normal utilizando un
coeficiente de contacto constante estimado por el coeficiente de rigidez promedio para
la carga nominal estática sobre el par montado.

El método de contacto elástico ha sido estudiado en gran cantidad de investigaciones,
ya sea en su versión semi-elástica [13], [17]-[19], cuya particularidad es permitir la co-
penetración de las superficies sin considerar la deformación de los cuerpos, y las formula-
ciones totalmente elásticas [20]-[26], incluyendo el caso 3D conforme [27].

2.2.1. Procedimiento de búsqueda de puntos de contacto

En general, considerar a los cuerpos como sólidos rígidos durante el análisis de posición
produce resultados satisfactorios [10]. El proceso iterativo de búsqueda del punto de contacto
debe incluir los grados de libertad que influyen sobre el movimiento relativo de la rueda sobre
el riel. Los grados de libertad independientes considerados son el desplazamiento lateral
y el movimiento de lazo alrededor del eje vertical respecto centro de la vía, sin embargo,
la exclusión del ángulo de lazo en el proceso no produce error significativo [1] y permite
abordar el problema en forma bidimensional, simplificando relativamente el análisis.

Suposiciones en la búsqueda de puntos de contacto:

• Ambos cuerpos (rueda y riel) son considerados como sólidos rígidos.

• El perfil teórico de la rueda es una superficie de revolución simétrica y el riel
posee directriz recta.

• Ambos perfiles son nuevos. No se consideran modificaciones en la forma original
como consecuencia del desgaste y el flujo plástico del material.

La determinación de los potenciales puntos de contacto se basa en la búsqueda iterativa
de la distancia ∆z mínima entre perfiles de rueda y riel (Figura 2.1). La condición ideal en
la búsqueda se refleja en la expresión (2.3), sin embargo, y debido a las particularidades del
método gráfico, se ha seleccionado un criterio de aceptación en la detección (2.4) basado en
una tolerancia admisible ϵ = 10−4mm.

∆zmı́n,izq = ∆zmı́n,der (2.3)

|∆zmı́n,izq−∆zmı́n,der | < ϵ (2.4)
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(a) Movimiento general sobre plano transversal.

(b) Detalle - Zona I.

(c) Detalle - Zona II.

Figura 2.1: Análisis de posición del par montado.

A pesar del reducido valor del ángulo de rotación presenciado durante el movimiento
del par montado y la afirmación de la poca influencia de la consideración del lazo en la
geometría del contacto [1], se ha incluido el efecto del ángulo de lazo ψ respecto del eje
vertical mediante la proyección del perfil rotado sobre el plano transversal al trazado de la
vía recta.
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2.2.1.1. Proceso iterativo

Primeramente, se ha realizado el dibujo de los perfiles teóricos sin desgaste respetando las
cotas indicadas en el plano GCTF (MR) 002 [28] y en la norma EN 13674 [29], y exportado
los datos de la representación en forma de una función de puntos para ser evaluados en el
programa de detección. Los perfiles de los rieles han sido rotados al correspondiente valor de
inclinación, posicionados en el sistema de coordenadas de la vía y ubicados a una distancia
de separación respecto del origen de coordenadas igual a la semi-trocha de vía.

Figura 2.2: Diagrama de flujo - búsqueda de puntos de contacto.

Para evitar errores significativos e interferencias no deseadas en la primera iteración y
acelerar la convergencia del método, los perfiles de las ruedas se posicionan sobre los rieles
separados por una mínima distancia vertical inicial, coincidiendo las coordenadas longitudi-
nal y lateral del baricentro del par montado con las correspondientes al centro de coordena-
das.

La Figura 2.2 indica el diagrama de flujo del proceso iterativo de búsqueda de los puntos
de contacto y determinación de parámetros geométricos varios. Ubicados los perfiles en la
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posición inicial correcta y seleccionados el ángulo de lazo ∆ψ y desplazamiento lateral ∆y de
prueba, se comprueba la condición de aceptación (2.4). En caso no verificar dicha condición,
se rota el par montado respecto del baricentro un ángulo de rolido en sentido anti-horario
determinado por la expresión (2.5) en función de las coordenadas ymı́n,der e ymı́n,izq correspon-
dientes a los ∆zmı́n hallados, y nuevamente se comprueba la expresión (2.4).

∆ϕi =
|∆zmı́n,izq−∆zmı́n,der |

ymı́n,der − ymı́n,izq
(2.5)

Alcanzada la convergencia del proceso, el ángulo de rolido total rotado por el par mon-
tado y la distancia vertical z recorrida por su centro geométrico se obtienen mediante las
expresiones (2.6).

ϕ(∆ψ,∆y) = ϕ0 +
n∑

i=1

∆ϕi

z(∆ψ,∆y) =
∆zmı́n,izq +∆zmı́n,der

2

(2.6)

Simultáneamente al procedimiento descrito, se obtienen otros parámetros geométricos
utilizados posteriormente en el cálculo de la forma y tamaño de la zona de contacto: radios
meridionales y circunferenciales de las superficies, radio de rodadura y ángulo efectivo de
contacto en el punto determinado.

2.3. Análisis cinemático del par montado

Si durante el movimiento relativo entre dos cuerpos rígidos, uno de ellos en rotación,
la velocidad tangencial en el punto de contacto es mayor a la correspondiente a rodadura
pura, se asume la presencia del fenómeno denominado deslizamiento puro. No obstante, du-
rante el movimiento de rodadura pueden existir micro-deslizamientos caracterizados bajo un
parámetro adimensional cuya definición se encuentra dada por las siguientes expresiones:

Pseudo-deslizamiento longitudinal

υξ =
Velocidad longitudinal real - Velocidad logitudinal de rodadura pura

Velocidad longitudinal debida a la rodadura pura

Pseudo-deslizamiento lateral

υη =
Velocidad lateral real - Velocidad lateral de rodadura pura

Velocidad lateral debida a la rodadura pura

Pseudo-deslizamiento de giro (Spin creepage) - No adimensional

φζ =
Velocidad angular de la rueda

Velocidad debida a la rodadura pura

Tabla 2.1: Sistemas de coordenadas

Tipo Cuerpo Origen Identificación

Inercial o fijo
Móvil
Móvil

Vía
Par montado

Zona de contacto

Centro de vía
Centro de masas
Centro de elipse

v
pm
c
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La Tabla 2.1 resume los sistemas de referencia considerados en el análisis geométrico del
conjunto par montado-vía (Figura 2.3). La transformación de coordenadas desde un sistema
hacia otro se realiza mediante las matrices de rotación descritas a continuación [30]:

Matrices de transformación

• Sistema inercial ⇒ Par montado

Mvpm =

 cosψ sinψcosϕ sinψsinϕ
−sinψ cosψcosϕ cosψsinϕ

0 −sinϕ cosϕ

 ≃
 1 ψ 0
−ψ 1 ϕ

0 −ϕ 1


• Par montado ⇒ Zona de contacto

Mpmc =

1 0 0
0 cosδi,d ±sinδi,d
0 ∓sinδi,d cosδi,d



Figura 2.3: Movimiento relativo del par montado respecto de la vía.

Según el teorema generalizado de Chasles, el movimiento más general de un sólido rígido
es la suma de la traslación del centro de masas y la rotación alrededor de un punto o eje fijo
(caso 3D). La velocidad de un punto genérico p respecto del sistema de coordenadas inercial
es:

Vp = Vtrasl +ω×R (2.7)

Donde:

Vtrasl = V x⃗i + ẏ · y⃗i + ż · z⃗i

ω= ϕ̇x⃗i +Ω · y⃗w + ψ̇ · z⃗w
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Utilizando la expresión (2.7), las velocidades de los puntos de contacto i (rueda izquierda)
y d ( rueda derecha) respecto del sistema de coordenadas del par montado son:

Vi,d = Vt,pm +ωpm× ri,d = Vt,pm +ωpm×

 0
±ai,d
−ri,d

 =
V +ψẏ−Ωri,d +ψϕ̇ri,d ∓ ψ̇ai,d

ẏ−ψV +ϕż+ ϕ̇ri,d
ż− ẏϕ± ϕ̇ai,d

 (2.8)

Donde:

Vt,pm = Mvpm

Vẏ
ż

 =
 V +ψẏ
ẏ−ψV +ϕż

ż− ẏϕ

 , ωpm = Mvpm

ϕ̇0
0

+
 0
Ω
ψ̇

 =
 ϕ̇

Ω−ψϕ̇
ψ̇


Las expresiones de velocidad (2.8) transformadas al sistema de coordenadas móvil ubi-

cado en la zona de contacto, quedan:

Vc i,d = MpmcVpmi,d =

 V +ψẏ− ri,dΩ+ ri,dψϕ̇∓ai,dψ̇

(ẏ−ψV +ϕż+ ri,dϕ̇)cosδi,d ± (ż−ϕẏ±ai,dϕ̇) sinδi,d
∓ (ẏ−ψV +ϕż+ ri,dϕ̇) sinδi,d +(ż−ϕẏ±ai,dϕ̇)cosδi,d


Los pseudo-deslizamientos longitudinal υξ y lateral υη normalizados respecto de la velo-

cidad absoluta del vehículo son:

υξi =
Vcxi

V
=

V +ψẏ− riΩ+ riψϕ̇−aiψ̇

V
(2.9)

υξd =
Vcxd

V
=

V +ψẏ− rdΩ+ rdψϕ̇+ adψ̇

V
(2.10)

υηi =
Vcyi

V
=

(ẏ−ψV +ϕż+ riϕ̇)cosδi +(ż−ϕẏ+ aiϕ̇) sinδi

V
(2.11)

υηd =
Vcyd

V
=

(ẏ−ψV +ϕż+ rdϕ̇)cosδd − (ż−ϕẏ−adϕ̇) sinδd

V
(2.12)

La velocidad angular total del par montado respeto del sistema de coordenadas local en
la zona de contacto observada en la Figura 2.4, es:

ωc i,d = Mpmcωpm =

 ψ̇

(Ω−ψϕ̇)cosδi,d + ψ̇sinδi,d
∓ (Ω−ψϕ̇) sinδi,d + ψ̇cosδi,d


De acuerdo a la definición de spin creepage, el deslizamiento producido por la rotación

relativa entre los cuerpos alrededor del eje normal a la superficie de contacto, y normalizado
respecto de la velocidad absoluta del vehículo es:

φζi =
ωczi

V
=
− (Ω−ψϕ̇) sinδi + ψ̇cosδi

V
(2.13)
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φζd =
ωczd

V
=

(Ω−ψϕ̇) sinδd + ψ̇cosδd

V
(2.14)

Figura 2.4: Velocidad angular total en zona de contacto.

2.4. Conicidad equivalente

En vía recta, el desplazamiento lateral del par montado genera la aparición de una dife-
rencia entre los radios de rodadura de las ruedas. Dicho ∆r produce una rotación alrededor
de un eje baricéntrico en dirección vertical. Como consecuencia del giro, el par montado
experimenta una trayectoria periódica conocida como fenómeno hunting (Figura 2.5), y fue
descrito originalmente en forma teórica por Klingel para ruedas de perfil cónico [31]. El hun-
ting, o movimiento de Klingel, puede ser caracterizado por la longitud de onda λ observada
en la Figura 2.6 y ser descrita en función del ángulo cónico del perfil de la rueda, la trocha
de vía y el radio de rodadura. De esta manera, el movimiento periódico es dependiente de
las características geométricas del perfil de la rueda y la vía, incluyendo las irregularidades
superficiales en el caso de perfiles con desgaste presente [32].

Figura 2.5: Movimiento del par montado bajo fenómeno hunting.
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Figura 2.6: Onda cuasi-armónica del movimiento relativo.

El valor de la conicidad de la rueda otorga información cuantitativa de la influencia de
la interacción rueda-riel sobre la calidad de confort de marcha y la estabilidad dinámica del
vehículo ferroviario [33]:

(i) Alta conicidad

Menor longitud de onda (a velocidad constante comparativa)

• Mayor compensación de la fuerza centrífuga en trayectos curvos, disminuyendo
el riesgo de descarrilamiento.

• Reducción del confort de marcha en vía recta debido a la presencia de mayores
aceleraciones laterales.

(ii) Baja conicidad

Mayor longitud de onda (a velocidad constante comparativa)

• Disminución de aceleraciones laterales, aumentando la calidad de marcha en tra-
yecto rectos.

• Aumento de la frecuencia de ocurrencia del golpe de pestaña durante la circula-
ción en curvas poco pronunciadas, produciendo excesivo desgaste del perfil de la
rueda.

Tanto los perfiles teóricos como los reales (incluyendo desgaste) no pueden ser descritos
mediante una función lineal como el caso de ruedas de perfil cónico, por lo tanto, la diferencia
entre los radios de rodadura de cada rueda para diferentes valores de desplazamiento lateral
conforma una función ∆r no lineal. Para linealizar dicha función es utilizado el concepto
de conicidad equivalente definido originalmente por la norma UIC 519 [34], reemplazada
actualmente por EN 15302 [35], aproximando la relación entre el ∆r y la amplitud del des-
plazamiento lateral mediante la expresión (2.15):

∆r(y) = ri(y)− rd(y) ≃ 2y tanγe (2.15)

Donde:

∆r – Diferencia de radios entre ruedas izquierda y derecha
y – Desplazamiento lateral relativo del par montado
tanγe – Conicidad equivalente
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La cuasi-linealización del contacto consiste en la evaluación de 3 parámetros caracterís-
ticos: conicidad equivalente, ángulo de rolido del par montado (movimiento acoplado al des-
plazamiento lateral) y el ángulo de contacto rueda-riel. La utilización de dichos parámetros
cuasi-lineales es útil para cálculos preliminares, especialmente cuando no se encuentra dispo-
nible información fehaciente y actual del estado real de los perfiles de la rueda y riel [36]. Sin
embargo, no considerar dentro del análisis al efecto del ángulo de rolido y la diferencia relati-
va entre ángulos de contacto de cada rueda, produce un error despreciable comparado con la
influencia de la conicidad equivalente [37]. Por lo tanto, se considera usualmente sólo la coni-
cidad como parámetro significativo para describir el contacto geométrico. Acorde a la defini-
ción dada en la norma EN 15302 [35], la caracterización resultante de la cuasi-linealización
mediante la conicidad equivalente nominal, es el valor de dicha conicidad calculada para 3
mm de desplazamiento lateral del par montado.

Para una rueda de perfil cónico, la conicidad equivalente es simplemente el semi-ángulo
de la banda de rodadura del cono. Para ruedas con perfil arbitrario, se define la conicidad equi-
valente como la tangente del ángulo del cono de un perfil puramente cónico cuyo movimiento
lateral produce una oscilación cinemática con la misma longitud de onda que el par montado
con perfiles arbitrarios. Esta definición sólo es aplicable en el análisis sobre trayectos rectos
y curvas de gran radio (Rc ≥ 2500m) [33], [38].

De esta manera, la conicidad equivalente es un parámetro utilizado para caracterizar la
geometría del contacto rueda-riel y establece el criterio de valoración de la influencia del
contacto sobre la estabilidad de circulación del vehículo en vía recta. Los parámetros que
influyen en el cálculo de la conicidad equivalente son la geometría de los perfiles, la trocha
de la vía, la inclinación del riel y la trocha activa del par montado (Figuras 2.7 y 2.8). Otros
factores que aumentan la complejidad en la obtención de la conicidad equivalente son el
desgaste de los perfiles y las desviaciones presentes en el trazado de la vía, tales como el
desnivel, diferencia de trocha y alineamiento [32].

Figura 2.7: Geometría del par montado (trocha angosta).
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Figura 2.8: Detalle del posicionamiento inicial del conjunto rueda-riel.

2.4.1. Métodos de cálculo

El modelo cuasi-lineal de contacto se obtiene mediante diferentes procedimientos, en
los cuales se considera que el par montado realiza pequeños desplazamientos respecto de
su posición nominal y dentro del rango definido por la diferencia entre la trocha de vía y la
activa, es decir, se respetan las siguientes condiciones generales:

Cálculo en vía recta o trayectos curvos de gran radio (Rc ≥ 2500m).

Sin ocurrencia de golpe de pestaña (ymáx ≃ 7−8mm).

Una vez alcanzado el desplazamiento donde se produce el golpe de pestaña, la diferencia
de radio ∆r aumenta drásticamente, por lo tanto, el parámetro dominante del contacto es
ángulo de ataque (70° aprox.) [39]. Se debe señalar que la conicidad equivalente no es una
linealización analítica de los perfiles de la rueda y riel, sino una aproximación técnica que
representa la pendiente promedio del diagrama ∆r calculada en un determinado rango de
desplazamientos del par montado [39], [40].

(i) Método por integración trapezoidal

Se basa en obtener la conicidad equivalente promediando la conicidad calculada por la ex-
presión (2.15) para el desplazamiento del par montado comprendido en el intervalo [−∆y,∆y].
Computando la integral de la función ∆r(y) y dividiendo por cuatro veces el cuadrado del
intervalo ∆y considerado, tenemos [40]:

tanγe =
1

4(∆y)2

∆y∫
−∆y

∆r(y) ·dy (2.16)

(ii) Quasi-linealización armónica

Este método se basa en la suposición que el movimiento longitudinal del par montado
describe una trayectoria senoidal, y(t) = y0 sinωt. De esta manera, la conicidad equivalente
es obtenida promediando la variación ∆r en el intervalo definido por la longitud de onda λ
del movimiento (un período), ponderada por el valor correspondiente de la función seno [41].
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tanγe =
1

2πy0

2π∫
0

∆r(y0 sinθ) sinθ ·dθ (2.17)

(iii) Método de Klingel

El método propuesto por la norma EN 15302 se basa en el análisis del movimiento cinéti-
co de un par montado sobre una vía recta o trayectos curvos de gran radio. La determinación
de la conicidad equivalente (anexo B.2 de la norma) se realiza integrando numéricamente la
función ∆r, representando la distancia longitudinal recorrida en términos del desplazamiento
lateral, x = f (y). De esta última, se obtiene la longitud de onda λ para los desplazamientos
laterales comprendidos en el intervalo [1-7 mm] con incrementos ∆y≤ 0.1mm, para finalmen-
te determinar la conicidad equivalente mediante el uso de la fórmula de Klingel (2.18) para
un perfil cónico cuyo movimiento cinemático presente la misma longitud de onda.

tanγe = 2er0

(
π

λ

)2
(2.18)

Es habitual citar sólo el grado de conicidad sin especificar el valor exacto, ni el par de
rueda-riel analizado. En la Tabla 2.2 se detallan los rangos de conicidad generalmente acep-
tados.

Tabla 2.2: Valores habituales de conicidad equivalente [33]

Grado Rango

Baja
Media
Alta
Muy alta

tanγe < 0.15
0.15 < tanγe < 0.30
0.30 < tanγe < 0.50
0.50 < tanγe

En la fase de diseño, y en referencia al estudio de la inestabilidad dinámica de un vehícu-
lo en particular, es de gran utilidad conocer el rango de conicidades que pueden presentarse
a lo largo de su vida operativa. En la Tabla 2.3 se resume el umbral máximo de conicidad
equivalente en función de la velocidad longitudinal de circulación, proporcionando la reco-
mendación básica para asegurar el movimiento estable de la formación.

Tabla 2.3: Conicidad máxima para desplazamiento estable [42]

Conicidad equivalente Velocidad de circulación
lı́mite [km/h]

0.50
0.40
0.35
0.30
0.25
0.15

V ≤ 140
140 < V ≤ 200
200 < V ≤ 220
220 < V ≤ 250
250 < V ≤ 280
280 < V ≤ 350

De lo citado anteriormente, se deduce la necesidad de un valor de conicidad menor a 0.50
para asegurar la estabilidad del vehículo, y mayor a 0.10, para generar la fuerza restauradora



24 Capítulo 2. Contacto rueda-riel

apropiada cuando la formación transita una curva, aumentando la seguridad frente al desca-
rrilamiento. Para perfiles reales, y luego de un largo período de uso, la conicidad equivalente
se encuentra en el rango 0.20-0.30, principalmente debido al desgaste excesivo [33].

2.4.2. Caso de estudio: CTF (MR) 002 - UIC54(E1)

Para el caso en particular analizado, se han obtenido las diferentes curvas características
de la geometría del contacto rueda-riel.

Datos técnicos de la combinación en estudio

• Perfil teórico de riel nuevo: UIC 54 (E1-54 kg/m) - Inclinación 1/40

• Perfil teórico de rueda sin desgaste: GCTF (MR) 002 - Rrod: 460 mm

• Trocha de vía: 1000 mm

• Trocha activa: 989.6+1/−1 mm

• Atrochamiento interno: 926+1/−1 mm

• Se considera ángulo de lazo (influencia despreciable citada en [1])

Figura 2.9: Función ∆r entre ruedas izquierda y derecha.

A partir de los radios de rodadura en cada punto de contacto hallados en la sección 2.2.1,
se ha elaborado la función ∆r no lineal observada en la Figura 2.9. Mediante la utilización del
método descrito en la norma EN 15302, se han obtenido las curvas de movimiento cinemático
del par montado para cada desplazamiento ∆y analizado en el intervalo [1-7 mm] (Figura
2.10). A partir de las curvas cinemáticas se han obtenido las diferentes longitudes de onda
λ en función del desplazamiento lateral, utilizadas para determinar la gráfica de conicidad
equivalente (Figura 2.11) mediante la aplicación de la fórmula de Klingel (2.18).
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Figura 2.10: Curvas de movimiento cinemático del par montado.

En la Figura 2.11 se puede observar el valor de conicidad para los 3 mm de desplaza-
miento lateral del par montado, determinando como conicidad equivalente nominal para el
par GCTF (MR) 002 - UIC54(E1), el valor de 0.023.

Figura 2.11: Conicidad equivalente - método de acuerdo a norma EN 15302.
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2.5. Problema normal (Teoría de Hertz)

Las fuerzas tangenciales longitudinales y laterales, generadas por la interacción dinámica
de las superficies en contacto bajo el efecto del rozamiento, dependen directamente de la
forma y dimensión de la zona de contacto, por lo tanto, el primer paso del análisis consiste
en la obtención de los parámetros geométricos de la zona. La teoría de Hertz es utilizada para
obtener el tamaño de la zona de contacto y la deformación elástica local de la rueda y el riel,
siempre sobre la presunción que el área de contacto proyectada posee forma elíptica, como
se observa en la Figura 2.12.

Figura 2.12: Zona de contacto según teoría de Hertz.

Las hipótesis utilizadas en la resolución del problema normal son [41], [43]:

1. Material homogéneo, isotrópico y elásticamente lineal (validez de la ley de Hooke).

2. Linealidad cinemática en los parámetros del movimiento del par montado respecto del
riel [16].

3. Las superficies de ambos cuerpos pueden ser descritas mediante funciones polinómicas
de segundo grado, y se consideran totalmente lisas y continuas.

4. La teoría puede ser aplicada en contacto no conforme, es decir, a través de un punto o
linea recta, de manera que las superficies no coincidan en ausencia de carga aplicada
[10].

5. Las superficies en contacto presentan pendientes muy pequeñas, por lo tanto, la presión
generada se puede considerar actuante en la dirección normal a la zona de contacto
[10].

6. No se consideran fuerzas tangenciales en la superficie de contacto (ausencia de fric-
ción)

7. Estado estacionario: la velocidad de desplazamiento longitudinal es pequeña respec-
to de la velocidad de propagación en la deformación del material de los cuerpos en
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contacto. Debido a ello, es válido despreciar el efecto de las fuerzas inerciales y de
rozamiento, realizando el cálculo de la deformación elástica bajo un estado de compre-
sión estática.

8. Contacto no conforme elástico: debido a que la dimensión de la zona de contacto es
reducida respecto de las dimensiones globales y radios geométricos relativos de los per-
files, es correcto suponer que los cuerpos se comportan como un semi espacio infinito.
Por lo tanto, son válidas las ecuaciones de la elasticidad y las tensiones de contacto
pueden calcularse en forma independiente al estado tensional global de los cuerpos, ya
que las tensiones resultantes fuera de la zona de contacto son nulas.

9. Cuasi identidad elástica: si se considera a ambos cuerpos compuestos por el mismo
material y comportamiento elástico sin presentar deformación plástica remanente, la
distribución de tensiones normales y tangenciales son independientes. Esto facilita su
cálculo, realizado en forma separada.

(*) Notas sobre las hipótesis:

El desacoplamiento de las tensiones normales y tangenciales, es permitido por la com-
binación de las hipótesis seis y nueve.

No es realmente válido en el contacto rueda-riel que el material se comporte en forma
linealmente elástica, sin embargo, se considera como una simplificación aceptable jus-
tificada debido que la deformación plástica se produce en un volumen muy reducido
[10].

Si el contacto se produce sobre la banda de rodadura, los radios curvatura de las super-
ficies no presentan cambios abruptos conforme varía el desplazamiento lateral, con lo
cual resulta admisible la hipótesis de área de contacto de forma elíptica. Sin embargo,
cuando ocurre el contacto en la zona de pestaña, los radios de curvatura de la rueda
y el riel varían de manera brusca alcanzando valores similares en ambas superficies,
generando así la transición a un contacto más conforme, para el cual, la suposición de
zona de contacto elíptica no produce resultados exactos [10].

En la presente tesis se utilizará en todo instante la hipótesis de contacto Hertziano debido
a la restricción de circulación en vía recta, nueva y nivelada. No obstante, se debe señalar
la existencia de métodos alternativos totalmente no-Hertzianos [44], multi-Hertzianos [45]
realizando la subdivisión de la zona en múltiples elipses obteniendo una elipse total equi-
valente y, por último, métodos semi-Hertzianos [46] aproximando la zona de contacto no
elíptica mediante factores de corrección. Los estudios más recientes se basan en la aplicación
de métodos numéricos basados en elementos finitos o de contorno, los cuales permiten des-
cribir geometrías complejas, superficies rugosas, incluir propiedades no lineales, fricción y la
posibilidad de resolución sin necesidad de desacoplar las tensiones normales y tangenciales.
Sin embargo, el modelado basado en elementos finitos/contorno posee coste computacional
elevado no siendo apropiado para simulaciones en tiempo real.

El método descrito por Hertz asume que las superficies son lo suficientemente continuas
para representarlas mediante polinomios de segundo grado (2.19).

z1 = f1 (x,y) = A1x2 + B1x2 +C1xy+ ...

z2 = f2 (x,y) = A2x2 + B2x2 +C2xy+ ...
(2.19)

Despreciando los términos de orden superior y seleccionando los ejes de referencia coin-
cidentes con los correspondientes a la zona de contacto (ejes locales) para cancelar los térmi-
nos cruzados xy, las ecuaciones (2.19) se reducen a:
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z1 = A1x2 + B1x2

z2 = A2x2 + B2x2 (2.20)

Figura 2.13: Contacto y deformación entre 2 cuerpos elásticos (Adaptado
del original en [41]).

En la Figura 2.13 se puede observar la sección transversal de dos cuerpos elásticos de
forma arbitraria, en los instantes anterior y posterior de producida la deformación. En el
instante inicial (sin carga) la distancia entre dos puntos A1 y A2 es definida por las ecuaciones
(2.20). Definiendo la suma de las distancias z1 y z2 como:

h = z1 + z2 = f (x,y) = Ax2 + Bx2 +Cxy = Ax2 + Bx2 (2.21)

Donde los coeficientes A y B, definidos en la página 30, son parámetros en función de
los radios meridionales (dirección de rodadura) y circunferenciales (sección transversal) de
las superficies en contacto observadas en la Figura 2.14.

Luego de aplicada la carga sobre los cuerpos, se produce la deformación elástica de am-
bos. Si los cuerpos fueran considerados rígidos, los perfiles no deformados se superponen
(lineas punteadas en Figura 2.13) definiendo las distancias de penetración máxima δ1 y δ2
respecto del eje horizontal contenido por el plano donde se produce el contacto real. Defi-
niendo como w1 y w2 a las distancias de penetración para los puntos arbitrarios A1 y A2, y
escribiendo δ= δ1 + δ2, se cumple la siguiente igualdad:

w1 +w2 = (δ1 + δ2)−h = δ−h (2.22)

El desplazamiento w se puede obtener mediante la ecuación (2.23) aplicando la solución
de Boussinesq para el caso particular de una carga puntual aplicada en dirección normal sobre
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una superficie considerada como un semi-espacio infinito [47]. Debido a la forma elíptica de
la zona de contacto, la ecuación (2.23) se ha expresado en coordenadas polares para facilitar
su cálculo.

w =
1− ν2

πE

	
A

p (r,θ) ·drdθ (2.23)

Aplicando (2.23) en (2.22) y considerando ambos cuerpos compuestos del mismo mate-
rial, tenemos:

k
	

A
p (r,θ) ·drdθ = δ−Ax2 + Bx2 (2.24)

Con:

k = k1 + k2 =
2
(
1− ν2

)
πE

Donde:

ν – Coeficiente de Poisson
E – Módulo de elasticidad longitudinal

Figura 2.14: Radios geométricos de las superficies de la rueda y riel.

Acorde a la suposición de Hertz, para el caso de contacto no conforme entre dos cuerpos
elásticos, la distribución de tensiones sobre el área puede ser representada por una función
semi-elipsoidal descrita por la ecuación (2.25).

pz = P0

√
1− x2

a2 −
y2

b2
(2.25)

La máxima presión en el centro de la zona de contacto (2.26) es obtenida satisfaciendo
las raíces de la expresión (2.24).

P0 =
3N

2πab
(2.26)
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Donde a y b son los semi ejes máximo y mínimo de la elipse de contacto, dados por las
expresiones (2.27).

a = m. 3

√
3πN (k1 + k2)

4 (A+ B)

b = n. 3

√
3πN (k1 + k2)

4 (A+ B)

(2.27)

Con:

k1 =
1− ν2

r

πErd

k2 =
1− ν2

rd

πEr

A+ B =
1
2

[
1
r1

+
1
r′1

+
1
r2

+
1
r′2

]

B−A =
1
2

√(
1
r1

+
1
r′1

)2

+

(
1
r2

+
1
r′2

)2

+ 2
(

1
r1

+
1
r′1

)(
1
r2

+
1
r′2

)
cos(2ψ)

θ = arccos
( B−A

A+ B

)
Donde:

N – Carga puntual en dirección normal
r1 – Radio meridional superficie 1
r′1 – Radio circunferencial superficie 1
r2 – Radio meridional superficie 2
r′2 – Radio circunferencial superficie 2
ψ – Ángulo de lazo
θ, m, n – Parámetros geométricos

Los parámetros geométricos m y n pueden ser calculados con la expresión analítica (2.28)
obtenida en [48] mediante métodos de interpolación.

m = 3×10−5θ2 + 4.5×10−3θ+ 3.34×10−1

n = 62.19θ−0.914
(2.28)

2.5.1. Fuerza gravitatoria restauradora

A medida que el par montado se desplaza lateralmente, la dirección de la fuerza normal
(2.29) sobre la zona de contacto cambia continuamente. Debido a la conicidad presente en
los perfiles, la componente paralela al eje transversal del sistema de coordenadas de la vía
posee sentido hacia el centro de vía, generando la fuerza restaurada que colabora al centrado
del par montado. Dicho efecto se denomina rigidez gravitatoria y depende directamente del
desplazamiento lateral ∆y y el ángulo de rolido ∆ϕ, por lo tanto, varía de acuerdo al ángulo
efectivo de contacto δe [49].
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N =

b∫
−b

a∫
−a

pz (x,y) ·dxdy (2.29)

Figura 2.15: Fuerzas normales en zona de contacto.

La fuerza lateral restauradora puede calcularse como:

Fyn,total = Fyn,d −Fyn,i = Fzn,i tanδe,i−Fzn,d tanδe,d (2.30)

Con:

Fyn,i = Ni sinδe,i

Fyn,d = Nd sinδe,d

Fzn,i = Ni cosδe,i

Fzn,d = Nd cosδe,d

Donde:

Fyn – Componente lateral de la fuerza normal, en sist. de coordenadas inercial
Fzn – Componente vertical de la fuerza normal, en sist. de coordenadas inercial

2.6. Problema tangencial

Las investigaciones acerca del contacto rueda-riel en vehículos ferroviarios han tenido un
significativo avance a partir de los trabajos realizados por Carter [50] para el caso bidimensio-
nal de un cilindro de longitud infinita desplazándose sobre un plano. Debido al contacto sobre
un segmento recto, ambos cuerpos fueron considerados como semi-espacios infinitos. Carter
obtuvo soluciones analíticas para la distribución de tensiones tangenciales, confirmando la
existencia de la combinación de rodadura por adhesión y una zona de deslizamiento en el área
de contacto, previamente descrito por Reynolds [51], y utilizando como límite de adherencia
el valor resultante establecido mediante la ley de fricción de Coulomb. Tres décadas más tar-
de, Johnson [52], [53] elaboró la generalización tridimensional de la teoría de Carter al caso
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del contacto entre dos cuerpos esféricos, considerando en simultáneo el efecto de los pseudo-
deslizamientos longitudinal, lateral y spin. Junto a Vermeulen [54] extendieron el análisis
y resolución para problemas de contacto entre superficies continuas arbitrarias, aunque sólo
ante la presencia de pseudo-deslizamiento puro (sin spin). En 1967, Kalker elaboró la teoría
lineal exacta [55] enfocada en problemas de contacto Hertziano bajo la presencia de pseudo-
deslizamientos longitudinales y laterales, y para estado estacionario. Su principal aporte fue
la posibilidad de calcular los coeficientes exactos de creep, conocidos actualmente como los
coeficientes de Kalker. En 1973, Kalker desarrolla la teoría simplificada de contacto [56] im-
plementada en el programa SIMROL [57], [58], traducido en 1977 al lenguaje FORTRAN
[59], y posteriormente extendiendo sus capacidades para materiales disimiles en la versión
de 1978 [60]. Debido al alto costo computacional de su programación, Kalker presenta en
1982 una nueva implementación de la teoría simplificada bajo el algoritmo de cálculo deno-
minado FastSim [43], resultando 25 veces más rápido que SIMROL y cuyo caso particular
para contacto mediante adhesión pura coincide con los resultados de la versión linealizada
de la teoría exacta, con la cual se obtienen los coeficientes lineales de creep y los parámetros
de flexibilidad utilizados en la teoría simplificada [56], [61]. En 1990, Kalker extendió su
teoría para cuerpos visco-elásticos tridimensionales [62], cuya implementación realizada por
Wang [63] significó una mejora al programa original CONTACT [64] basado en la teoría no
lineal exacta. En el período 1992-94, se aplicaron mejoras significativas al programa CON-
TACT en lo referente a los métodos de resolución del sistema de ecuaciones, disminuyendo
notablemente el tiempo de cómputo. De ésta manera, CONTACT fue posicionado como el
programa más avanzado para problemas de contacto por fricción tridimensional, válido para
magnitudes arbitrarias de creepage y/o spin, zonas de contacto no Hertzianas e incluyendo
los casos no estacionarios y de no cuasi-identidad elástica [65]-[67].

Figura 2.16: Zonas de rodadura y deslizamiento en movimiento de rotación.

Según la ley de fricción de Coulomb, sólo existen dos estadios durante el movimiento
relativo de rotación entre dos cuerpos: rodadura pura y deslizamiento, reservando el segun-
do término propiamente para describir el fenómeno producido cuando la fuerza de tracción
supera el valor límite de adhesión. Sin embargo, el movimiento por rodadura pura incluye
micro-deslizamientos, cuya combinación es denominada creep (Figura 2.16). Conforme au-
menta la fuerza de tracción sobre la rueda, la zona de deslizamiento incrementa su tamaño y
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disminuye la región donde ocurre adherencia, resultando el contacto a través de una combi-
nación de rodadura y deslizamiento parcial. En el momento que la fuerza de tracción alcanza
el valor límite de saturación, desaparece totalmente la zona de rodadura permaneciendo el
área de contacto bajo el fenómeno de deslizamiento puro.

2.6.1. Teoría simplificada de Kalker

Las tensiones tangenciales de contacto fueron computadas mediante el algoritmo FastSim
[43], basado en la teoría simplificada de contacto elástico elaborada por Kalker [56]. En dicha
teoría se asume que el contacto responde a la suposición de considerar la zona de contacto
en forma elíptica, por lo tanto, comparte las hipótesis base de la teoría de contacto normal de
Hertz [38], más algunas suposiciones adicionales:

Contacto no conforme, área de dimensiones reducidas y sólidos perfectamente elás-
ticos: superficie de contacto elíptica y prácticamente plana, distribución de tensiones
elipsoidal y contacto concentrado e independiente del estado tensional generalizado de
los cuerpos.

Los pseudo-deslizamientos (creepages) son estimados en el centro de la elipse. No se
incurre en error significativo debido a las dimensiones reducidas de la zona de contacto.

Los coeficientes de Kalker Ci j [55] son constantes en toda la superficie de contacto.

Durante el computo de las tensiones mediante el algoritmo, la zona de contacto es
dividida en franjas longitudinales independientes y paralelas entre sí, cuya longitud
variable es ∆xi =

2 ai
n°elem. en x y ancho ∆y = 2 b

n°elem. en y

Las franjas se encuentran subdivididas en similar cantidad de elementos, de manera
que el cálculo de la tensión tangencial se evalúa elemento por elemento.

La principal simplificación realizada en el algoritmo es suponer que las fuerzas ge-
neradas en cada elemento son locales e independientes, incluyendo el efecto de la
saturación mediante la fuerza normal afectada por el coeficiente de rozamiento.

Acorde a la teoría simplificada, se asume que el desplazamiento tangencial elástico (u,v)
se puede aproximar mediante la expresión (2.31) en función de los esfuerzos de tracción
superficial p y el parámetro de flexibilidad Li obtenido originalmente en [55]

(ui,vi) = Li
(
pix , piy

)
(2.31)

Según la tercera de ley de Newton, en la zona de contacto entre la rueda (rd) y el riel (r)
debe cumplirse la siguiente relación:

(
prdx , prdy

)
= −

(
prx , pry

)
(2.32)

Combinando (2.31) y (2.32) para calcular la diferencia de desplazamientos, nos queda:

(u,v) = (urd −ur,vrd − vr) = (Lrd + Lr) (px, py) = L (px, py) (2.33)

El deslizamiento total s considerando el efecto de la variación del desplazamiento u ge-
nerado por la deformación elástica de los cuerpos es:
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sx = υξ −φζy−
∂ux

∂x

sy = υη−φζ x− ∂vx

∂x

(2.34)

Para el caso de rodadura pura s = 0, se obtienen los desplazamientos elásticos u y v:

∂ux

∂x
= υξ −φζy ⇒ ux = υξx−φζ xy+ f1 (y)

∂vx

∂x
= υη−φζ x ⇒ vx = υηx−φζ x2 + f2 (y)

(2.35)

Donde f1 (y) y f2 (y) son dos expresiones arbitrarias en función de la coordenada lon-
gitudinal a (y) recorrida sobre la superficie de contacto (ver Figura 2.17) y la coordenada
transversal y, de manera que las funciones f se cancelen en el momento de derivar respecto
de x.

f1 (y) = υξa (y)+φζa (y)y

f2 (y) = υηa (y)+φζa2 (y)y
(2.36)

Combinando (2.34) y (2.36), y reescribiendo, nos queda:

ux = (υξ −φζy) (x−a (y))

vx = υη (x−a (y))−φζ
(
x2−a2 (y)

) (2.37)

Combinando (2.33) y (2.37) e integrando dentro del área definida por la elipse de contacto
para obtener las fuerzas tangenciales totales F, tenemos:

Fx =

b∫
−b

a(y)∫
−a(y)

px (x,y) ·dxdy =

Teorı́a simpli f icada︷    ︸︸    ︷
−8a2bυξ

3Lx
=

Teorı́a lineal︷        ︸︸        ︷
−C11υξabG

Fy =

b∫
−b

a(y)∫
−a(y)

py (x,y) ·dxdy =
−8a2bυη

3Ly
−
πa3bφζ

4Lxy︸                  ︷︷                  ︸
Teorı́a simpli f icada

= −C22υηabG−C23
(√

ab
)3
φζG︸                                ︷︷                                ︸

Teorı́a lineal

(2.38)

Despejando los coeficientes Li y calculando el valor promedio:

Lx =
8a

3GC11
, Ly =

8a
3GC22

, Lxy =
πa2

4G
√

abC23
(2.39)

L =
Lx|υξ |+ Ly|υη|+ L3|φζ |

√
ab√

υ2
ξ +υ2

η+ abφ2
ζ

(2.40)
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Con:

C11 = 3.2893+
0.975
b/a

− 0.012
(b/a)2

C22 = 2.4014+
1.3179

b/a
− 0.02
(b/a)2

C23 = 0.4147+
1.0184

b/a
+

0.0565
(b/a)2 −

0.0013
(b/a)3

(2.41)

Para el caso general de combinación de rodadura y deslizamiento parcial, la expresión
(2.33) combinada con (2.34), y expresando las derivadas parciales mediante diferencias fini-
tas en su variante regresiva, nos queda:

sx = υξ −φζy−
L∂px

∂x
= υξ −φζy−Lwr

px (x,y)− p′x (x−∆x,y)
∆x

sy = υη−φζ x− L∂px

∂x
= υη−φζ x−Lwr

px (x,y)− p′x (x−∆x,y)
∆x

(2.42)

2.6.1.1. Algoritmo iterativo de cálculo

El área de contacto es discretizada en franjas paralelas al eje de desplazamiento longitu-
dinal x (Figura 2.17). Cada franja se encuentra a una distancia genérica yi respecto del centro
de la elipse de contacto. La tensión tangencial en los bordes de la elipse, y fuera de ella, es
nula. Las coordenadas de entrada xe y salida xs de cada franja son obtenidas mediante la
expresión (2.43)

a (yi) = a

√
1−

(yi

b

)2
(2.43)

Figura 2.17: Área elíptica de contacto discretizada.

Los pasos generales utilizados por el algoritmo para la obtención de los esfuerzos de
tracción, han sido los siguientes [16]:
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Área de rodadura por adhesión

Para el caso de deslizamiento nulo (sx = 0, sy = 0), las expresiones (2.42) nos permiten
obtener el esfuerzo de tracción para cada elemento (2.44), considerando la condición inicial
de esfuerzo nulo en el borde de la zona de contacto.

px (x−∆x,y) =
(υξ −φζy)∆x

L
+ px (x,y)

py (x−∆x,y) =
(υη+φζ x)∆x

L
+ py (x,y)

(2.44)

Verificándose siempre en zona de adhesión ⇒ (px, py) ≤ µpz

Área con deslizamiento relativo

(i) Determinación del esfuerzo de tracción límite de adhesión

p′x (x−∆x,y) =
pzµ (υξ −φy)
|(υξ −φy)|

p′y (x−∆x,y) =
pzµ (υη−φx)
|(υη−φx)|

(2.45)

(ii) Cálculo del deslizamiento total relativo

sx ≈ υξ −φζy−Lwr
px (x,y)− p′x (x−∆x,y)

∆x

sy ≈ υη−φζ x−Lwr
px (x,y)− p′x (x−∆x,y)

∆x

(2.46)

(iii) Determinación del esfuerzo de tracción con deslizamiento presente

p′′x (x−∆x,y) =
pzµ (S x)

|S x|

p′′y (x−∆x,y) =
pzµ (S y)

|S y|

(2.47)

(iv) Comparación respecto tolerancia admisible ϵ

|p′′x − p′x| < ϵ

|p′′y − p′y| < ϵ
(2.48)

Si se verifican las relaciones (2.48), se obtiene el valor del esfuerzo de tracción en cada
elemento, caso contrario, se repiten los pasos I a IV considerando el deslizamiento previa-
mente calculado como condición inicial de la iteración siguiente.
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Figura 2.18: Tensiones tangenciales laterales en zona de contacto.

El esfuerzo de tracción total (Figura 2.18) es obtenido por la sumatoria de las fuerzas
generadas en cada elemento, comenzando desde el borde de entrada en la zona de contacto
hasta el correspondiente de salida . Dicha metodología coincide con el proceso físico obser-
vado en la Figura 2.19, donde cada partícula entra en contacto con el borde de la zona y se
desplaza longitudinalmente, variando el esfuerzo de tracción conforme su movimiento hacia
el borde de salida [43].

Figura 2.19: Distribución de tensiones tangenciales en zona de contacto.
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2.7. Coeficiente de fricción variable

La capacidad de la zona de contacto para absorber el esfuerzo de tracción se encuentra
expresada en término del coeficiente de fricción o rozamiento µ. En general, para el contac-
to entre cuerpos compuestos de metal, el coeficiente de rozamiento puede tomar los valores
comprendidos en el intervalo 0.3-1. La presencia de una substancia en la interfaz de contacto,
aplicada deliberada o naturalmente, produce el incremento o decremento de la adherencia.
Para el caso particular de contacto entre dos cuerpos de acero, en condiciones de fricción
seca, libre de contaminantes (aceite) y sin la aplicación de modificadores de adhesión (lu-
bricantes o compuestos arenosos), el coeficiente de rozamiento es considerado dentro del
intervalo 0.27-0.30 [12]. Considerando el coeficiente de fricción constante (caso ideal), y
bajo la existencia de deslizamiento, la fuerza de rozamiento se limita al valor de saturación
definido por la ley de Coulomb. En situaciones reales, el coeficiente estático de fricción µ
depende de las condiciones de la superficie y las propiedades de los materiales [68]. Polach
[69] desarrolló un algoritmo basado en un método simplificado [70] que incluye el efecto no
lineal de la variación del coeficiente de rozamiento en función de la velocidad y el desliza-
miento. Vollebregt [71] realizó modificaciones en el programa CONTACT incorporando la
presencia de substancias (agua, contaminantes, etc.) en la interfaz de contacto y su efecto en
el coeficiente flexibilidad L. No obstante, los métodos simplificados adolecen de exactitud en
sus resultados [72] y el programa CONTACT no es apto para simulación en tiempo real debi-
do a su alto coste computacional. Spiryagin et al. [16], [73] modificaron el algoritmo original
FastSim considerando la variación no lineal del coeficiente de rozamiento y su efecto sobre
el parámetro de flexibilidad equivalente L.

2.7.1. Parámetro de flexibilidad L modificado (Algoritmo FastSim)

El coeficiente de ficción variable puede ser calculado mediante la expresión (2.49), utili-
zada en los modelos propuestos por Polach [69]:

µ= µ0
[
(1−A)e−Bw +A

]
(2.49)

Con:

A =
µ∞
µ0

Donde:

µ0 – Coeficiente máximo de fricción (adherencia)
B – " de decremento exponencial de fricción [s/m]
µ∞ – " de fricción para pseudo-deslizamiento infinito
w – Velocidad total de deslizamiento [m/s]

El factor de corrección k propuesto por Spiryagin et al. [73] es:

k = k0

(
α∞+

1−α∞
1+βϵ

)
(2.50)
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Donde:

k0 – Valor inicial del factor de reducción para deslizamiento nulo, 0 < k0 ≤ 1
α∞ – Fracción del valor inicial del factor de reducción para deslizamiento tendien-

do a infinito, 0 < α∞ ≤ 1
β – Parámetro adimensional de disminución de rigidez por aumento de área de

deslizamiento
ϵ – Gradiente de la distribución de tensiones tangenciales según modelo de Po-

lach [70]

ϵ =
1
4

Gπabk0C11

Nµ
s (2.51)

Donde:

G – Módulo transversal de elasticidad
a, b – Semi-ejes del área elíptica en la dirección longitudinal y lateral, respectiva-

mente
C11 – Coeficiente de Kalker en dirección longitudinal
N – Carga normal sobre la rueda
µ – Coeficiente de fricción variable, según expresión (2.49)
s – Deslizamiento total

Lmodi f =
L
k

(2.52)

De esta manera, el algoritmo de Kalker modificado mediante la expresión (2.52) resulta
eficiente para valores de creepages arbitrarios sin perder exactitud ni sufrir aumento en su
tiempo de cómputo. Por lo tanto, puede ser utilizado en simulaciones en tiempo real, inclu-
yendo modelos bajo esfuerzos de tracción o frenado y en diversas condiciones de contacto
(fricción seca, contaminantes, vía mojada, etc.) [73].

2.7.1.1. Parámetros adoptados

En la presente tesis, ha sido considerado el contacto rueda-riel en condiciones seca y
libre de contaminantes, cuyas constantes utilizadas en el cálculo de las expresiones (2.49) a
(2.51) fueron obtenidas de los trabajos experimentales realizados en [73], a saber: µ0 =0.36,
A =0.38, B =0.7, k0 =0.54, β=0.62, α∞ =0.02.

2.8. Fuerzas tangenciales de contacto - secuencia de cómputo

En la Figura 2.20 puede observarse la secuencia de resolución para la obtención de las
fuerzas tangenciales longitudinales y laterales para cada punto de contacto instantáneo ocu-
rrido en el conjunto rueda-riel. En la etapa inicial, el problema geométrico, conocidas las
condiciones iniciales (desplazamiento lateral y ángulo de lazo) se obtienen los radios de ro-
dadura y ángulos efectivos de contacto a partir de una tabla de búsqueda de doble entrada, la
cual ha sido pre-calculada debido al gran coste computacional para ser utilizada en simula-
ciones en tiempo real. Hallada la coordenada del punto donde se produce el contacto entre
superficies, se determinan los radios meridionales y tangenciales observados en las trazas
de los planos longitudinal y transversal de los perfiles, respectivamente (Figura 2.14). La
dimensión de la zona de contacto (semiejes a y b) es obtenida mediante la aplicación de
las expresiones resultantes de la teoría Hertziana para deformación elástica. Calculados los
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pseudo-deslizamientos (creepages) y los parámetros físicos del contacto (flexibilidad y coefi-
ciente de fricción) se procede al cómputo de las fuerzas tangenciales mediante el algoritmo
iterativo FastSim, las cuales son incorporadas al sistema de ecuaciones dinámicas obtenidas
mediante el modelado matemático del vehículo ferroviario descrito en el capítulo n°3.

Figura 2.20: Obtención de fuerzas tangenciales - Flujo de cómputo.
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Capítulo 3

Modelado del sistema físico

3.1. Introducción

En el proceso de diseño de vehículos ferroviarios, y bajo el aprovechamiento del avance
tecnológico computacional, la simulación dinámica de sistemas multicuerpo ha adquirido
una importante relevancia otorgando herramientas para la evaluación del comportamiento
del vehículo y optimizar su configuración en diversas condiciones de circulación.

Aplicaciones típicas de la simulación dinámica multicuerpo [74]

• Verificación de la estabilidad de circulación y condiciones de seguridad frente al
descarrilamiento.

• Evaluación de la calidad del confort de marcha.

• Análisis del desgaste y diferentes fenómenos en el contacto rueda-riel.

Beneficios de la simulación computacional [75], [76]

• Complemento de las pruebas en vehículos reales.

• Reemplazo parcial del testeo físico.

• Prueba y aceptación de un nuevo diseño antes de la fabricación del prototipo.

• Posibilidad de verificar la viabilidad de modificación de un modelo de vehículo
en servicio.

• Homologación virtual del prototipo facilitando y disminuyendo el tiempo de la
posterior validación mediante ensayos.

Las aplicaciones simuladas deben poseer alto grado de confiabilidad y representación fi-
dedigna de los diferentes componentes del vehículo en prueba, de manera que cualquier des-
viación significativa respecto del modelo real, en especial las referentes a parámetros críticos
y aspectos de seguridad, implica la necesidad de realizar modificaciones con el correspon-
diente aumento de tiempo y complejidad del proceso de diseño [77].

Requerimientos críticos en la aplicación del modelado y simulación [77]

• Definición exacta y confiable del procedimiento de modelado.

• Criterios de aceptación en la incorporación de parámetros no-lineales.

• Validación de los modelos propuestos mediante comparación con pruebas de
vehículos similares y/o resultados del testeo de componentes individuales (ele-
mentos de suspensión).
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Los primeros planteamientos de las ecuaciones dinámicas que gobiernan el movimiento
del vehículo fueron elaboradas por Carter en 1926 [50], sin embargo, las soluciones pre-
sentaban numerosas simplificaciones propias de las herramientas disponibles en la época. A
mediados de la década del sesenta, y debido a la disponibilidad de medios computacionales,
muchos de los trabajos anteriormente formulados pudieron ser resueltos de manera eficiente
[78]. En las dos últimas décadas, y gracias al incremento de la tasa de cómputo de los proce-
sadores disponibles, los modelos matemáticos pueden contener elementos de suspensión con
mayor complejidad, incluyendo características no lineales.

Componentes utilizados como elementos de suspensión y conexiones en general

• Muelles combinados en serie o paralelo (helicoidales, cónicos).

• Amortiguadores de doble efecto con comportamiento no lineal.

• Suspensiones neumáticas.

• Bielas de arrastre (barras de tracción).

• Barras de torsión (incluyendo estabilizadoras).

• Silent-blocks (elementos de guiado, cuplas de articulación).

• Topes elásticos (planos, cónicos).

La descripción de los elementos de suspensión de los vehículos ferroviarios utilizada en
las simulaciones dinámicas depende principalmente del nivel de detalle de cada componente
y, a su vez, dicha descripción es definida por la exactitud requerida considerando el fin espe-
cífico de las pruebas realizadas. La complejidad del modelado matemático de cada elemento
es susceptible a la incorporación de parámetros no lineales como la fricción, el efecto del flu-
jo de aire (suspensiones neumáticas) o la respuesta de los componentes ante la variación de
frecuencia. Incluso en modelos de componentes simples (muelle individual) pueden existir
parámetros extras no considerados en primera instancia como el efecto de las cargas gravita-
cionales, imperfecciones geométricas, desviaciones respecto del comportamiento nominal y
otros parámetros no definidos en forma precisa [77].

Aspectos con mayor influencia en la exactitud del modelo multicuerpo

• Elementos de suspensión (primaria, secundaria y conexiones inter-vehículos).

• Contacto rueda-riel (lineal, simplificado no-lineal, exacto).

• Modelado de la vía (flexible o rígida).

• Representación del trazado y superficie de los rieles (irregularidades).

El nivel de detalle de la representación de los elementos de suspensión, la correcta ana-
logía física-matemática de su comportamiento mecánico y la inclusión de la mayor cantidad
de efectos no lineales dependen del propósito del diseño de cada uno de los componentes, en
base a sus principales funciones desempeñadas en el vehículo [78]:

Soportar estática y dinámicamente la carga.

Transmitir los esfuerzos de tracción y frenado al vehículo.

Aislar a los pasajeros y/o carga de las posibles aceleraciones no deseadas.

Aportar las condiciones de control sobre los movimientos, asegurando el comporta-
miento dinámico adecuado.
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Compensar el confort de marcha y condiciones de seguridad frente al efecto de las
irregularidades en el trazado de la vía.

Prevenir o disminuir el desgaste de la vía y los componentes del vehículo producido
por la acción de las cargas dinámicas.

Independientemente del tipo de estudio realizado, los elementos de suspensión modifican el
comportamiento dinámico global del vehículo, lo cual refuerza la relevancia de su correcto
modelado. Los efectos generales conocidos dependientes de las propiedades de los compo-
nentes pueden referirse a la condición de rigidez de la suspensión:

(i) A mayor rigidez

Aumento significativo de la estabilidad general de formaciones convencionales circu-
lando en altas velocidades.

Incremento positivo relativo de la estabilidad lateral en vehículos compuestos por uni-
dades múltiples.

(ii) A menor rigidez

Sustancial mejora en el transito de curvas de pequeño radio de trazado.

Mayor compensación de las irregularidades del trazado de vía y defectos superficiales
de los rieles.

Gran variedad de los análisis existentes, derivados de la aplicación de simulaciones di-
námicas, basan su utilidad en función de la finalidad del estudio. Dentro de las aplicaciones
orientadas a vehículos ferroviarios, existen diversos enfoques cuyas características se resu-
men a continuación:

Respuesta lineal en el dominio de la frecuencia: obtención de las frecuencias naturales
lineales. Investiga la estabilidad y comportamiento dinámico en circulación. Efectiva
aproximación en vehículos de pasajeros. Utilización limitada en vehículos de carga
debido a la dificultad de realizar la linealización de elementos de suspensión con alta
fricción.

Estado estacionario no-lineal: aplicación de gran utilidad en el estudio de la interacción
no-lineal rueda-riel debido a considerar el contacto lo suficientemente instantáneo para
excluir las variaciones momentáneas de tensiones (sección 1.5 - hipótesis n° 7).

Comportamiento dinámico no-lineal: integración completa con paso variable de ecua-
ciones no-lineales dinámicas. Permite modelado complejo y detallado del sistema físi-
co. Dificultad para obtener las propiedades reales de los parámetros de la suspensión
debido a la dependencia de ensayos de componentes.

Evaluación en modelos 2D: planteamiento independiente en vistas en planta y lateral.
Suposición implícita de movimiento mediante pequeños desplazamientos. Utilización
frecuente en sistemas linealizados. Menor coste computacional.

Estudio de modelo 3D: desplazamientos significativos planteados mediante matrices
de rotación. Modelado de componentes con características complejas. Sistema de ecua-
ciones con mayor grado de acoplamiento, con alto coste de cómputo.
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Optimización del modelado de la suspensión del vehículo [78]

• Análisis de estabilidad lateral de circulación en vía recta.

• Control de fuerzas generadas durante el tránsito en curvas pronunciadas.

• Determinación del riesgo de descarrilamiento por monte de pestaña.

• Mejora del confort de marcha en trazados irregulares de vía y curvas de peralte
deficiente.

• Estudio del comportamiento dinámico de trenes articulados.

3.2. Campos de aplicación

Las técnicas de modelado matemático son, en general, lo suficientemente genéricas para
satisfacer la finalidad de adaptación a diferentes sistemas multicuerpo. En el caso particular
del ámbito ferroviario, la gran variedad de vehículos existentes requiere la unificación de
criterios aplicados en la representación de elementos, sin perjuicio de las particularidades de
cada caso.

Tipos de vehículos analizados [78]

• Coches de pasajeros, unidades múltiples, vehículos ferroviarios livianos, tranvías,
configuraciones articuladas, formaciones pendulares.

• Locomotoras, unidades motrices modulares.

• Vehículos de carga (dos y cuatro ejes, articulados).

• Maquinaria de mantenimiento (grúas, excavadoras, perfiladora de balasto, máqui-
nas de bateo, vagón de estabilizado dinámico de vía, vagón esmerilador).

• Par montado independiente, suspensiones activas y semi-activas, prototipos expe-
rimentales.

Las aplicaciones típicas de la simulación dinámica multicuerpo pueden dividirse en tres
grupos dependiendo de la naturaleza de su objetivo final [74]:

Diseño: en todas las etapas (desarrollo, especificaciones, evaluación, testeo, optimiza-
ción).

Investigación: predicción de causas de problemas, viabilidad de posibles soluciones,
optimización de modelos de vehículos existentes, ampliación de condiciones de opera-
ción (mayores velocidades).

Enseñanza: comprender los aspectos importantes en el comportamiento del vehículo,
investigar el efecto de la variación de parámetros críticos, explicar fenómenos reales
mediante herramientas teóricas de la física y el cálculo diferencial.

Por otro lado, y desde el punto de vista práctico, los resultados de la experimentación
computacional pueden ser utilizados como método de predicción en un amplio rango de
áreas técnicas [78]:

Seguridad, descarrilamiento, fallas de vía.

Estabilidad lateral, velocidad crítica de circulación.

Fuerzas generadas en tránsito de curvas.
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Confort de marcha, comportamiento dinámico, cruces, eventos no deseados.

Fuerzas dinámicas laterales y verticales en la vía.

Dinámica del sistema de transmisión.

Deterioro de vía.

Desgaste en la interfaz rueda-riel, esfuerzos de contacto.

Evaluación del efecto de la geometría del trazado de vía.

Estudio de la interacción aerodinámica y del efecto de las cargas laterales producidas
por el viento.

3.3. Componentes de suspensión

Todo componente mecánico puede ser descrito por medio de propiedades geométricas
y mecánicas. Los parámetros significativos desde el punto de vista dinámico son la masa y
los coeficientes de rigidez, amortiguamiento y fricción superficial. Los tres últimos pueden
ser representados mediante esquemas simplificados de elementos simples, por lo tanto, a ma-
yor complejidad en el modelado del componente físico, es posible realizar la combinación
de dichos elementos obteniendo su correspondiente expresión matemática. Sin embargo, el
detalle buscado en el modelado dependerá del análisis adecuado de cada componente, de
la fiabilidad de los parámetros característicos obtenidos en banco de ensayos, de la identifi-
cación de la magnitud de importancia que cada componente posea en aspectos referidos al
comportamiento estudiado y del grado de dificultad de su implementación en la simulación.
Es habitual referirse a los elementos de suspensión como masas no suspendidas, la cual es
pequeña respecto de la masa total del sistema, por lo tanto, su influencia en la frecuencia
propia de la suspensión y los efectos de la fuerza de inercia son despreciables, generando la
simplificación de adicionar la masa de cada componente a uno de los cuerpos a los cuales se
encuentra conectado.

3.3.1. Muelles helicoidales

Los muelles son componentes simples donde la fuerza actuante es colineal al desplaza-
miento del propio elemento. Pueden poseer características lineales o no-lineales (Figura 3.1)
y en su esquema más sencillo es representado por una relación (simétrica o asimétrica) pro-
porcional al desplazamiento. En términos generales, se consideran suficientemente exactos
los siguientes esquemas [77], [78]:

Modelo lineal con simple dirección de actuación.

• Muelles simples.

• Barras de tracción (bielas de arrastre).

Modelo no-lineal.

• Topes elásticos cónicos (tasa progresiva de rigidez).

• Elementos con características rotatorias (cuplas de articulación).
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Figura 3.1: Diagrama característico de un muelle simple.

En muelles reales, el comportamiento en las direcciones vertical y lateral se encuentra
acoplado. No obstante, la limitación presente en el modelo simplificado (direcciones des-
acopladas, independientes) puede considerarse suficientemente aproximada dependiendo del
cumplimiento de la verificación de la inestabilidad lateral ocurrida debido al fenómeno de
pandeo [78], cuyo cálculo práctico es realizado mediante las formulaciones proveídas por la
norma EN 13906 [79], obteniendo la rigidez lateral y la correspondiente comprobación por
inestabilidad basada en las condiciones de sustentación. En la Figura 3.2 se representa el des-
plazamiento lateral de un muelle bajo la acción de las fuerzas vertical y lateral, considerando
soportes imposibilitados de permitir el giro relativo del elemento.

Figura 3.2: Muelle bajo cargas axial y transversal simultáneas.

Mediante la expresión (3.1) se obtiene el cociente entre rigideces lateral/axial, lo cual
permite la determinación de la rigidez lateral, conocido el valor de la correspondiente vertical.
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η=
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R
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(3.1)

Con:

C1 =
E + 2G

2E

C2 =
ξG+E (1− ξ)

E ξ

λ=
l0
D

ξ =
s
l0

Donde:

η – Cociente entre rigideces lateral/axial
RQ – Tasa de rigidez lateral
R – Tasa de rigidez axial
λ – Esbeltez
ξ – Deflexión relativa
l0 – Longitud real del muelle
D – Diámetro del alambre
s – Deflexión axial

3.3.1.1. Inestabilidad lateral de muelles

La posibilidad de ocurrencia del desplazamiento lateral se encuentra asociada al paráme-
tro esbeltez, el cual depende de la longitud efectiva de pandeo. En la Figura 3.3, se observan
los diferentes coeficientes de longitud efectiva en términos de la condición de sustentación
de los extremos del muelle analizado. La expresión (3.2) es utilizada para calcular la posible
deflexión lateral ocurrida bajo la actuación de la carga crítica axial Fk. El riesgo de falla por
pandeo puede evaluarse mediante el ábaco observado en la Figura 3.4, en función del cociente
entre la deflexión lateral y la longitud real del elemento, y la relación entre las características
geométricas y de sustentación.

Figura 3.3: Coef. de longitud efectiva - Muelle cargado axialmente [79].
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sk = l0
0.5
C3
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πD
νl0

)2
 (3.2)

Con:

C3 =
E−G

E

C4 =
2 (E−G)

E + 2G

Donde:

sk – Deflexión lateral del muelle
ν – Coeficiente de longitud efectiva

Figura 3.4: Curva teórica de pandeo - Muelle helicoidal comprimido [79].

El esquema seleccionado para representar el conjunto de muelles reales de la suspen-
sión primaria se compone de tres muelles combinados, dispuestos en direcciones ortogonales
(Figura 3.5).
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Figura 3.5: Muelles - suspensión primaria.

3.3.2. Amortiguadores viscosos

Los amortiguadores hidráulicos son, junto a los muelles simples, los elementos más uti-
lizados en suspensiones verticales y laterales de vehículos. El aspecto principal de su fun-
cionamiento es el de presentar características disipativas debido al pasaje de aceite a través
de orificios y válvulas. Los amortiguadores reales poseen un comportamiento claramente no
lineal debido al flujo turbulento de un elemento viscoso (aceite), y tiempo dependiente, por
la generación de calor con el correspondiente cambio de temperatura del fluido y la variación
de los valores de viscosidad. Bajo el accionamiento en altas frecuencias de carga-descarga,
el incremento de la presión interna requiere representar el trabajo realizado por las diferentes
válvulas de pasaje de fluido, debido a su influencia significativa en la distorsión de la respues-
ta por el efecto de histéresis presentando, de esta manera, la variación del comportamiento
frente a diferentes frecuencias [80].

Funciones de los amortiguadores

• Asegurar el contacto continuo de la rueda con la vía.

• Minimizar la transmisión de vibraciones.

• Absorber esfuerzos de frenado, aumentando las condiciones seguridad.

• Incrementar la estabilidad de circulación, controlando la transmisión de fuerzas
a los componentes de la formación.

Existen múltiples tipos de modelos con diferente grado de complejidad y cantidad de
parámetros intervinientes. A mayor número de variables no lineales, mayor es la dificultad
para ser implementado en la simulación del vehículo. Dos grandes grupos de modelos pueden
ser identificados en base al grado de detalle en su representación:

Modelos simplificados [81]

• Influencia relativa de la frecuencia (en modelo simple: no se considera).

• Descarga en flujo laminar (bajas frecuencias).

• Amortiguamiento bilineal - tasa compresión/expansión.

• Rigidez en serie (expresión polinómica).

• Amortiguamiento cuadrático.

Modelos paramétricos complejos [82]-[85]
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• Número de parámetros > 10

• Alta sensibilidad de la respuesta ante la variación de la frecuencia.

• Consideración de flujo turbulento (alta frecuencia).

• Coeficientes no empíricos (fugas, efectos de histéresis).

• Válvulas de pasaje, fuga y escape por sobre-presión.

• Influencia de la temperatura en la viscosidad del aceite.

Dentro de las representaciones simplificadas se pueden destacar: el modelo físico de
Alonso y Giménez [85] basado en la dinámica del fluido y el esquema semi-empírico de
Besinger [81] observado en la Figura 3.6. Ambos casos plantean una única ecuación dife-
rencial de primer orden, representando las fases de compresión-expansión, factible de ser
computada durante la integración del sistema completo.

Figura 3.6: Diagramas característicos amortiguador - modelo de Besinger.

Fk = k1x+ k2x3 (3.3)

Fc =

C(v)v v < vlim

Cevlim +Cb (v− vlim) v ≥ vlim
(3.4)

Con:

C(v) ≈C(ẋ) =
c1c3

α

√
1+ c2

4

+ c2

c1 = (Ce−Cc)/2

c2 = (Ce +Cc)/2

c3 = v−α ≈ ẋ−α

c4 =
v−α
α
≈ ẋ−α

α
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Donde:

Fk – Fuerza generada en muelle [N]
Fc – " en amortiguador [N]
k1 – Coeficiente lineal de rigidez del muelle [N/m]
k2 – " cúbico de rigidez del muelle [N/m3]
C(v) – Coeficiente de amortiguamiento - velocidad dependiente (v) [Ns/m]
v – Velocidad interna en amortiguador [m/s]
vlim – Velocidad de saturación [m/s]
Ce – Coeficiente de amortiguamiento - fase expansión [Ns/m]
Cb – " - p/velocidad de saturación [Ns/m]
Cc – " - fase compresión [Ns/m]
α – Parámetro de transición - fases compresión/expansión [m/s]

En la figura 3.7, se observa la fuerza transmitida en función de la velocidad. El mode-
lo más simple de amortiguador genera una fuerza proporcional a la velocidad de descarga,
siendo habitual encontrar comportamientos no lineales proporcionales al cuadrado de la velo-
cidad. Las características bi-lineales proveen respuestas diferentes en la fase de compresión-
expansión aportando estabilidad en la respuesta.

Figura 3.7: Diagramas característicos típicos.

La alternativa a los modelos pseudo-físicos es la combinación de elementos simples (mue-
lles y amortiguadores), obteniendo sus constantes en forma experimental o a partir de fichas
técnicas. La rigidez aportada al modelo por el muelle representa la flexibilidad interna de la
columna de aceite, efectos de fricción en sellos mecánicos y la deformación de los soportes
ubicados en los extremos, asegurando la reducción de transmisión de vibraciones en altas
frecuencias de trabajo. De esta manera, la combinación actúa como un amortiguador puro a
bajas frecuencias y como un muelle puro en altas [78]. La frecuencia de transición fc puede
calcularse mediante la expresión (3.5).

fc =
K

2πC
(3.5)

El modelo simple considerado supone la representación de elementos en serie observada
en la Figura 3.8 y la validez de su utilización es justificada debido a la existencia del citado
modelo en programas de análisis dinámico multi-cuerpo [86], [87].
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Figura 3.8: Amortiguador viscoso - esquema simplificado.

A su vez, el esquema simplificado puede poseer la combinación de las siguientes carac-
terísticas en su curva de respuesta:

Rigidez

• Lineal

• Bilineal

• No lineal (expresión polinómica)

Amortiguamiento

• Lineal

• Tasa compresión lineal / tasa expansión bilineal

• Cuadrático

3.3.3. Suspensión neumática

En vehículos ferroviarios de pasajeros es muy habitual utilizar suspensiones secundarias
compuestas por un fuelle flexible de polímero reforzado, el cual mantiene su altura de trabajo
mediante la inyección de aire bajo presión. En la Figura 3.9 se representa el circuito general
típico de una suspensión neumática. El fuelle puede presentar diferentes números de lóbulos
dependiendo de la existencia de aros (zunchos), generando el soporte a mayores cargas verti-
cales. Se conecta en forma directa con el depósito de descarga conformando el volumen total
de aire del circuito activo, definiendo el valor efectivo de rigidez vertical. En la tubería de
conexión entre el fuelle y el tanque de descarga se aloja un orificio calibrado de paso, ofre-
ciendo al sistema la fuente de amortiguamiento debido a la restricción del flujo circulante. En
la base física del fuelle se ubica un componente auxiliar, el cual puede operar tanto en forma
activa como en situaciones de emergencia (pérdida de presión). Dicho elemento puede ser un
simple tope elástico de elevada rigidez o un muelle, de forma cilíndrica o cónica, compuesto
por un núcleo de elastómero combinado con placas de metal ubicadas de manera alternada.
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Figura 3.9: Circuito genérico del sistema de suspensión neumática.

Desde el punto de vista práctico, su utilización presenta numerosas ventajas y algunos
problemas particulares [77], [78], [88]-[90]:

Ventajas de la utilización de suspensiones neumáticas

• Altura de trabajo constante, independiente de la carga aplicada y controlada por
presión interna.

• Flexibilidad lateral ⇒ ↑ Confort de marcha.

• Frecuencia natural reducida y constante ⇒ ↑ Confort de marcha y ↓ Impacto.

• Baja tasa de rigidez ⇒ ↓ Pérdida por fricción.

• Filtro natural de altas frecuencias ⇒ ↓ Transmisión de vibraciones.

• Soporta corrimientos laterales significativos sin perder el sustento vertical.

• Permite la combinación con muelles elásticos compuestos (núcleo de elastómero
+ placas de metal) asegurando las condiciones de seguridad de emergencia frente
a la pérdida de presión de aire.

• Construcción en forma circular proveyendo similar comportamiento lateral y lon-
gitudinal.

Principales inconvenientes

• Baja frecuencia natural y reducida tasa de rigidez ⇒ ↓ Resistencia a rolido.

• Mayor costo de mantenimiento.

• Mayor susceptibilidad a daños por desgate, envejecimiento o ante objetos pun-
zantes.
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• Limitado rango de temperatura de trabajo (calor aportado por transformación de
la energía cinética del flujo).

El estudio del comportamiento de los fuelles neumáticos se encuentra relacionado bási-
camente con aspectos termodinámicos del fluido (procesos politrópicos). Debido a ello, los
parámetros que influyen en el modelado del sistema de suspensión son la presión, temperatu-
ra, volumen, masa, densidad y las transformaciones de energía del aire. El esquema completo
del sistema (Figura 3.9) incluye otros componentes como el compresor y el deposito princi-
pal, los cuales son excluidos del análisis ya que actúan sólo cuando el nivelado de presión
lo requiera, es decir, su intervención se produce en presencia de variaciones de volumen de
aplicación muy gradual y no frente a las acciones provenientes de la respuesta del vehícu-
lo ante movimientos originados por la circulación en vía [78], [89]. No obstante, es posible
encontrar investigaciones detalladas [91]-[94] considerando el aporte de cada componente al
comportamiento general de la suspensión.

Componentes principales modelados

• Fuelle: interfaz física de conexión; rigidez principal.

• Depósito de aire de reserva/descarga: medio de reducción de rigidez debido al
aumento de volumen; ofrece propiedades de amortiguamiento mediante el inter-
cambio de fluido.

• Tubería y orificio calibrado: fuente principal de amortiguamiento.

• Muelle complementario/emergencia: fuente adicional de rigidez.

Entre los aspectos con mayor complejidad en su modelado se encuentran los diferentes
tipos de válvulas existentes en el circuito. Las válvulas de nivelado de altura del fuelle produ-
cen la variación de la cantidad de aire del sistema modificando la rigidez elástica del mismo.
La obtención de las curvas características de su comportamiento puede presentar dificultades
debido a los aspectos no lineales generados por la presencia de zona muerta (dead band) en la
respuesta y el limitado flujo de aire circulante. Sin embargo, desde el punto de vista con fines
prácticos, puede despreciarse el efecto de dichas válvulas bajo la suposición simplificadora
que el accionamiento de las mismas es relativamente lento y carece de efecto significativo
ante la respuesta en frecuencias dinámicas [74].

Componentes no considerados en modelos simplificados [74], [91]

• Válvula diferencial de presión: mantiene posición horizontal relativa en el con-
junto bogie-coche; flujo másico considerable dependiente de la presión.

• Válvula de nivel: control de flujo de aire con el fin de mantener altura de tra-
bajo constante ante variación de carga; actuación debida a deficiencia de valor
recomendado.

• Válvula de seguridad: mantiene altura de trabajo constante; actuación debida a
exceso de valor recomendado.

• Depósito principal de aire.

• Compresor.

3.3.3.1. Efecto de histéresis

Es conocido que cualquier componente que presente características de rigidez y capaci-
dad de disipar energía en forma de amortiguamiento presenta curvas de respuesta con mayor
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complejidad geométrica. Dichas curvas son denominadas bucles o lazos de histéresis, presen-
tan simetría respecto del origen y su forma total depende del tipo de fuente que produce el
efecto disipativo. En el caso de elementos con amortiguamiento viscoso, el bucle típico de
forma elipsoidal (Figura 3.10) expone la influencia de la frecuencia sobre la fuerza generada.

Figura 3.10: Bucle de histéresis típico en suspensiones neumáticas.

Si bien el estudio del comportamiento vertical y lateral de la suspensión neumática puede
realizarse separadamente, la influencia del efecto de rigidez de origen residual produce una
relación directa entre la rigidez lateral y la presión dentro de la cámara del fuelle, por lo
tanto, existe relativa dependencia entre la respuesta dinámica lateral y la carga vertical de la
suspensión [74], [78].

3.3.3.2. Modelos de estudio

En términos generales, los diferentes modelos esquemáticos de una suspensión neumática
se representan mediante las constantes de rigidez K (muelles) y amortiguamiento C (amorti-
guadores) dispuestos en forma paralela o en serie. En referencia a las fuentes de las propie-
dades mecánicas del sistema, la totalidad de los modelos comparten las siguientes caracterís-
ticas [77], [78], [89]:

Rigidez K

• Fuelle: debida a compresión del aire - válvula de tubería cerrada.

• Depósito de descarga: debida a compresión del aire.

• Variación de área efectiva fuelle.

• Muelle complementario/emergencia.

Amortiguamiento C

• Debido al flujo de aire a través de orificio calibrado.
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• Generado por pérdidas de carga (fricción) en tuberías, accesorios y válvulas.

(i) Modelo simplificado básico

En la Figura 3.11 se representa el esquema simplificado más simple de una suspensión
neumática. La rigidez del sistema considerada es, en general, sólo por el aporte del efecto del
aire ubicado dentro del volumen del fuelle. El amortiguamiento utilizado es del tipo viscoso
y posee características lineales, proporcional a la velocidad de actuación.

Figura 3.11: Esquema dinámico básico.

Particularidades

• Único volumen (fuelle + depósito de descarga).

• Variación de área efectiva despreciable.

• Amortiguamiento viscoso lineal.

(ii) Oda - Nishimura

En la Figura 3.12 se observa el modelo estudiado por Oda y Nishimura [95]. Los volú-
menes del fuelle y depósito de descarga se consideran comunicados mediante una tubería,
permitiendo considerar el efecto del amortiguamiento producido por el flujo a través de un
orificio calibrado dentro de la tubería, debido principalmente a la pérdida por fricción. De to-
dos los modelos existentes, el esquema de Nishimura proporciona la aproximación suficiente
combinando la incorporación de no linealidades y una complejidad relativamente modera-
da en su modelado matemático. El modelo de Nishimura tiene completa validez cuando la
longitud de la tubería respecto del deposito de descarga es reducida, por lo tanto, el efecto
asociado a la inercia del aire puede considerarse despreciable [90].

Figura 3.12: Modelo de Oda - Nishimura.

Particularidades

• Volúmenes individuales inter-conectados por tubería.

• Rigidez debido a variación de área efectiva.

• Amortiguamiento viscoso cuadrático.
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(iii) VAMPIRE®

Modelo elaborado por Jerry Evans [88] e implementado en el software de dinámica ferro-
viaria VAMPIRE®. Toma como referencia el modelo de Nishimura adhiriendo un parámetro
extra representando el efecto relativo a la aceleración de la masa del fluido (Figura 3.13).
Debido a la reducida área de la tubería, la velocidad alcanzada por el flujo del aire es elevada,
por lo tanto, la inercia generada por el fluido posee alta ponderación en el modelado [89].

(a) Dinámica horizontal.

(b) Dinámica vertical.

Figura 3.13: Modelo VAMPIRE®.

Parámetros adheridos al esquema de Nishimura

• Modelo dinámico horizontal (Figura 3.13a) .
• Muelle complementario/emergencia (fuente adicional de rigidez).
• Masa del fluido (efectos inerciales).

Los conjuntos conformados por componentes de material elastómero exhiben una res-
puesta dinámica no lineal en presencia de un ciclo de histéresis, caracterizada en forma acor-
de en el modelo utilizado en el programa de análisis dinámico ferroviario VAMPIRE® . De
esta manera, el comportamiento y la variación de la rigidez lateral presentan fuerte depen-
dencia de la amplitud del movimiento, modelado matemáticamente con la incorporación del
término exponencial descrito en la expresión (3.6).

F = FH (1− e−αy) (3.6)

Donde:

F – Fuerza lateral generada
FH – Fuerza de histéresis (material dependiente)
y – Desplazamiento lateral
α – Constante exponencial de histéresis (material dependiente)

(iv) GENSYS®

En la Figura 3.14, se visualiza el modelo denominado GENSYS®, utilizado en el softwa-
re homónimo, elaborado por Mats Berg en 1999 [96]. El modelo completo consta de trece
parámetros y considera el comportamiento vertical, lateral y horizontal. La principal con-
tribución respecto de otros modelos citados es la descripción del sistema considerando la
influencia de todos los parámetros existentes: elasticidad, fricción, viscosidad, inercia y fre-
cuencia.
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Efectos extras incorporados

• Modelo tridimensional.

• Influencia de la frecuencia en respuesta de componentes: rango validez: 0-20 Hz.

• Amortiguamiento debido a fricción.

• Rigidez horizontal por acoplamiento (momentos por cabeceo).

• Mayor influencia de la inercia del fluido en la rigidez.

(a) Dinámica horizontal. (b) Dinámica vertical.

Figura 3.14: Modelo GENSYS®.

Expresiones finales - Modelo GENSYS®
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Donde:

M – Masa [kg]
lc – Longitud tubería depósito [m]
At – Área transversal tubería[m2]
ρ – Densidad aire [kg/m3]
Ae – Área efectiva [m2]
Vd0 – Volumen deposito de reserva [m3]
V f 0 – Volumen inicial fuelle [m3]
Kez – Rigidez elástica vertical [N/m]
Ktope – Rigidez vertical tope auxiliar [N/m]
Kvz – Rigidez viscosa vertical [N/m]
Czβ – Amortiguamiento viscoso no-lineal [Ns2/m2]
kt – Factor de pérdida de carga total en tubería
p0 – Presión absoluta inicial [Pa]
n – Coeficiente proceso adiabático/isotérmico

En la figura 3.15 se observa el esquema utilizado en el modelo matemático para represen-
tar la suspensión neumática bi-lobular.

Figura 3.15: Modelo esquemático - suspensión neumática.

El modelo base es el descrito por Oda y Nishimura, levemente modificado incorporan-
do un coeficiente de amortiguamiento neumático cuadrático [90] y combinado con muelles
lineales transversales representando los efectos de la rigidez longitudinal y lateral.

Disposición de elementos (dirección vertical)

• K1 – Fuelle – referencia
• K2 – Depósito de descarga – serie referencia
• K3 – Variación de área efectiva fuelle – paralelo
• Cn – Orificio calibrado/pérdidas de carga – serie paralelo
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Expresiones - Modelo Nishimura modificado

K1 =
p0 A2
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V f 0 +Vd0

(3.11)
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RT

Donde:

K1 – Rigidez del fuelle neumático a válvula cerrada [N/m]
K2 – Rigidez debida a compresión del aire en depósito de reserva [N/m]
K3 – Rigidez debida a cambio del área efectiva [N/m]
Kvt – Rigidez vertical total [N/m]
pa – Presión atmosférica [Pa]
Cn – Amortiguamiento neumático cuadrático [Ns2/m2]
Cs – Coeficiente de amortiguamiento neumático (expresión empírica)
N f – Carga localizada por fuelle individual [N]
Par – Presión para altura recomendada [Pa]
R – Constante específica aire [J/kg K]
T – Temperatura [°K]

Debido a lo citado, y sumado a particularidades naturales existentes en suspensiones
neumáticas (grandes desplazamientos laterales), es necesario compensar y complementar el
sistema completo con otros elementos tales como amortiguadores y topes de emergencia,
ambos en dirección lateral.
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3.3.4. Conexiones auxiliares

Los vehículos ferroviarios pueden presentar en su configuración otros componentes cuya
función determine la transmisión de rigidez al sistema, evitar o compensar movimientos,
incrementar la estabilidad de circulación o mejorar el nivel de confort de marcha.

Otros componentes modelados

• Barras de tracción (bielas de arrastre).

• Barras de torsión y estabilizadoras.

• Topes de emergencia.

• Articulaciones elásticas.

• Amortiguadores anti-lazo.

• Bujes y rodamientos.

• Sistema de tracción y frenado.

Estos componentes auxiliares presentan rigidez adicional con características parásitas,
es decir, parámetro aportado en direcciones extras diferentes a las inicialmente proyectadas.
Dicha particularidad genera el aumento de la rigidez general del vehículo e influye en forma
significante en el comportamiento de la formación completa [78]. Los componentes citados
pueden ser representados mediante dos metodologías diferentes:

Representación simplificada mediante rigidez y amortiguamiento equivalente.

Modelado detallado considerando el cuerpo principal con características rígidas (ba-
rras), complementado con los elementos de conexión (materiales elastómeros, bujes,
rodamientos, etc.).

(i) Bielas de arrastre

Como su nombre lo indica, su función es facilitar y transmitir la tracción longitudinal y
los esfuerzos de frenado entre los cuerpos rígidos que conforman el sistema (coches y bogies).
El modelo típico representativo es observado en la Figura 3.16, el cual consiste en un cuerpo
metálico con articulaciones elásticas en sus dos extremos. La concepción del componente es
poseer alta rigidez longitudinal (dirección de transmisión del esfuerzo), sin embargo, también
presenta rigidez residual en las direcciones vertical y lateral [77].

Figura 3.16: Barra de tracción (biela de arrastre).

kx =
kx1kx2

kx1 + kx2
(3.16)

kz =
kz1kz2(kϕ1 + kϕ2)

(kϕ1 + kϕ2)(kz1 + kz2)+ b2kz1kz2
(3.17)
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Donde:

kx – Rigidez longitudinal total
kz – " vertical total
kx1/kx2 – " longitudinal extremos
kz1/kz2 – " vertical "
kϕ1/kϕ2 – " rotatoria "

El modelo esquemático elegido, observado en la Figura 3.17, consiste en representar el
cuerpo principal como una barra de rigidez infinita y, las características correspondientes a las
articulaciones de los extremos, con muelles simples en direcciones independientes (respuesta
desacoplada). Cabe destacar otras simplificaciones realizadas en la práctica:

Efecto de amortiguamiento despreciable.

Rigidez vertical: debido a la reducida distancia respecto del centro de giro de la torreta
de tracción, no se considera su influencia en el momento de rolido. En modelos de
estudio de dinámica lateral no es incluida la dirección vertical.

Rigidez horizontal: se considera su efecto producido en el momento de lazo (alrede-
dor del eje vertical). En la dirección longitudinal no genera importancia de estudio al
considerar pruebas a velocidad constante.

Rigidez lateral: se desprecia frente a la rigidez aportada por el conjunto de amortigua-
dores laterales ubicados en la torreta central.

Figura 3.17: Biela de arrastre - modelo esquemático.

(ii) Barras anti-rolido

Los conjuntos de suspensión que incluyen barras de torsión proveen rigidez rotatoria adi-
cional al sistema con el objetivo de reducir o evitar el movimiento de rolido alrededor del eje
longitudinal. Puede utilizarse conformando parte de la conexión inter-coche, como también
ubicados entre coches y bogie, generalmente denominadas como barras estabilizadoras. En
la Figura 3.18 se observa el conjunto completo de un sistema anti-rolido de tres piezas conec-
tadas mediante rodamientos o bujes compuestos de material elastómero.
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Funciones de las barras anti-rolido

• Mejorar las características de confort de marcha, principalmente en la dirección
vertical.

• Disminuir la interacción entre los movimientos de los coches o en el conjunto
coche-bogie.

Figura 3.18: Barra de torsión.

El modelado puede realizarse reemplazando el conjunto completo por la rigidez rotatoria
equivalente o mediante la representación detallada conformada por cuerpos rígidos conec-
tados por elementos de suspensión simples. De forma similar a las bielas de arrastre, las
barras de torsión presentan rigidez residual en direcciones lateral y vertical como resultado
del aporte adicional de rigidez proveniente de los elementos de conexión. Ambos métodos
de representación poseen ventajas y desventajas en su utilización en la simulación numérica
[77]:

Rigidez rotatoria equivalente

• Menor complejidad matemática ⇒ ↓ Tiempo de cómputo.

• Modelo no representativo en sistemas de cuerpos con características flexibles.

Cuerpos rígidos + elementos de conexión

• Mayor exactitud en la caracterización de parámetros.

• Mayor complejidad matemática ⇒ ↑ Tiempo de cómputo.

• Necesidad de mayor información provenientes de ensayos o documentación téc-
nica del fabricante.

Figura 3.19: Barra de torsión - modelo esquemático.
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No obstante lo citado, gran parte de los investigadores y diseñadores utilizan el primer
enfoque [77], sustituyendo el conjunto completo mediante un modelo simplificado represen-
tado por la rigidez a rolido del sistema en función de la rigidez torsional de la barra principal
(Figura 3.19). Dicho parámetro puede ser calculado por la expresión (3.18), considerando
además la longitud de los brazos de palanca.

krol =
JG lb

l2p
=

kt l2b
l2p

(3.18)

Donde:

krol – Rigidez sistema anti-rolido
J – Momento inercia polar de barra
G – Módulo transversal de elasticidad
lb – Semi-longitud de barra de torsión
lp – Longitud palanca
kt – Rigidez torsional de barra

(iii) Articulaciones flexibles (Silentblocks)

El par montado se encuentra conectado a la estructura del bogie por medio de brazos
articulados en uno de sus extremos mediante una articulación flexible. La distancia entre
el punto de apoyo (articulación) y el eje longitudinal del par montado produce un signifi-
cante momento alrededor del eje vertical (movimiento de lazo) influyendo principalmente
en el comportamiento del vehículo transitando un trayecto curvo, generando así la impor-
tancia del estudio del componente. Las articulaciones flexibles, usualmente conocidas como
silentblock, se encuentran compuestas por un núcleo de material elastómero insertado entre
la cavidad formada por dos cuerpos metálicos cilíndricos y concéntricos (bujes). Este tipo
de articulación (Figura 3.20) posee gran relevancia en la dinámica del vehículo debido a las
funciones inherentes dentro del conjunto:

Medio principal de unión de subconjuntos articulados (chasis, suspensiones, conexio-
nes inter-coches).

Elemento de guiado en trayectoria (brazo articulado de suspensión primaria).

Fuente de amortiguamiento ante vibraciones.

Elemento transmisor de fuerzas entre cuerpos, debido a su resistencia a la deformación.

La características dinámicas de las articulaciones flexibles son complejas debido a la
presencia de material elastómero, cuya respuesta es dependiente de múltiples parámetros
como la frecuencia, amplitud, temperatura y pre-carga. Los diferentes estudios existentes se
detallan en forma extensiva en los trabajos de Karlsson y Persson [97], de los cuales pueden
distinguirse los siguientes modelos físicos-matemáticos:

Visco-elástico: formulaciones de Kelvin-Voigt y el modelo generalizado de Maxwell.

Elasto-plástico (respuesta independiente de la frecuencia).

Visco-plástico generalizado (amplitud y frecuencia dependiente).
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Figura 3.20: Silentblock (brazo articulado en suspensión primaria).

En la Figura 3.21 se representa el modelo simple no lineal, compuesto por tres compo-
nentes en paralelo:

Muelle ⇒ comportamiento elástico.

Amortiguador viscoso ⇒ frecuencia dependiente.

Elemento de fricción ⇒ amplitud dependiente.

Dicho modelo presenta los aspectos básicos y más importantes del comportamiento de un
elemento elastómero. La dependencia de la respuesta respecto de la frecuencia y amplitud es
incorporada por los elementos disipativos (amortiguador viscoso y de fricción), lo cual per-
mite considerar los efectos no lineales originando la distorsión del lazo de histéresis [97]. Las
fuerzas elásticas, viscosas y friccionales actúan en paralelo originando la tensión total actuan-
do en el componente físico. Las expresiones (3.19) fueron obtenidas mediante la Teoría de la
Elasticidad utilizando un parámetro equivalente (µ̂eq) representativo de la deformación resul-
tante en el cuerpo e incorporando las tensión de origen elástico, friccionales y dependientes
de la frecuencia (viscosas) [98].

µ̂eq, t/a(ω) =
σtotal, t/a(ω)

2ϵeq, t/a(ω)

kt(ω) =
4πa2b2L
b2−a2 µ̂eq, t(ω)

ka(ω) =
2πL

ln (b/a)
µ̂eq,a(ω)

(3.19)

Donde:

µ̂eq, t/a – Módulo transversal equivalente torsional/axial
ω – Frecuencia excitatriz
σtotal, t/a – Tensión total
ϵeq, t/a – Deformación específica equivalente
kt/a – Rigidez dinámica torsional/axial
a – Radio interno del cilindro
b – Radio externo del cilindro
L – Longitud del cuerpo cilíndrico
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Figura 3.21: Silentblock - modelo simple no lineal.

El modelo esquemático observado en la Figura 3.22, representa el conjunto de elementos
para caracterizar el silentblock primario utilizado en el modelo en estudio. Consiste básica-
mente en la combinación en paralelo de muelles simples y amortiguadores lineales (en color
negro), en ambas direcciones principales de actuación: radial y axial.

Figura 3.22: Silentblock - modelo esquemático.

(iv) Topes de emergencia

Otro tipo de conexión auxiliar de accionamiento transitorio son los topes con característi-
cas elásticas y los de alta rigidez. Su configuración puede ser maciza o compuesta, de forma
cilíndrica o cónica. Su función principal es reducir o limitar el deslazamiento entre el bogie
y el coche. Los escenarios más comunes de aplicación son los siguientes [77]:

Disposición de accionamiento vertical

• Cambios de las condiciones de carga

• Desplazamientos extremos durante la circulación del vehículo.

Disposición de accionamiento horizontal

• Transito en curvas de radio reducido (< 250m)

• Desplazamientos laterales producidos por exceso de velocidad o por la circula-
ción sobre vías con alto grado de irregularidades.

El modelado esquemático puede realizarse mediante elementos elásticos (muelles sim-
ples) actuando en direcciones independientes. El efecto del componente sobre el sistema to-
tal durante la simulación sólo es considerado al sobrepasar un valor limite de desplazamiento
vertical u horizontal (lateral), previamente establecido.
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3.4. Vehículo completo

La dupla ferroviaria completa, parcialmente observada en la Figura 3.23, se encuentra
compuesta por dos coches de pasajeros y una unidad motriz ubicada en disposición inter-
coche. Los bogies utilizados son del tipo convencional conformados por dos pares montados
y conectados al chasis del bogie a través de brazos de guiado articulados, los cuales almace-
nan los elementos constitutivos de la suspensión primaria. Cada bogie se conecta al coche
mediante la suspensión secundaria, compuesta de un fuelle neumático y un amortiguador en
disposición paralela, cuya principal función es soportar la carga de los coches y controlar
los desplazamientos verticales. Otros elementos auxiliares de conexión coche-bogie poseen
funciones especificas referidas a reducir o impedir movimientos relativos no deseados entre
cuerpos (barras estabilizadoras, amortiguadores anti-lazo, topes longitudinales y laterales de
emergencia, etc.). El conjunto de conexiones inter-coche se encuentra conformado por una ar-
ticulación flexible central, amortiguadores de acople, barra anti-rolido, suspensión neumática
vertical y amortiguadores longitudinales inclinados a 30°respeto del eje del coche.

Figura 3.23: Semi-dupla ferroviaria articulada.

3.4.1. Modelado del sistema

Un cuerpo sólido posee seis grados de libertad dinámicos: los desplazamientos longi-
tudinal, lateral y vertical, y tres movimientos de rotación alrededor de los ejes coordenados,
balanceo transversal (rolido), cabeceo (movimiento de galope) y rotación de lazo. En general,
existe el acoplamiento entre la totalidad de movimientos, sin embargo, los desplazamientos
vertical y lateral presentan acoplamiento débil permitiendo excluir a los grados de libertad
de la repuesta vertical en el análisis del comportamiento lateral [99]. La influencia de la di-
námica longitudinal puede despreciarse imponiendo la restricción de circulación a velocidad
o tracción constante. La combinación de movimientos por acoplamiento significativo puede
dividirse de la siguiente manera: dinámica longitudinal (+cabeceo), comportamiento lateral
(+balanceo transversal y movimiento de lazo) y respuesta vertical (+balanceo transversal y
cabeceo). De esta manera, para el estudio de estabilidad lateral de la dupla ferroviaria se han
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seleccionado los grados de libertad influyentes y que presenten interdependencia: desplaza-
miento lateral, rolido y movimiento de lazo alrededor del eje vertical.

Figura 3.24: Modelo esquemático de conexiones - bogie de coche.

El vehículo ha sido representado mediante once cuerpos rígidos vinculados a través de los
componentes descritos en los apartados anteriores. Cada cuerpo rígido fue caracterizado por
sus propiedades físicas, geométricas y mecánicas. La masa de los elementos de suspensión ha
sido considerada despreciable debido a su reducido valor frente a los valores correspondientes
de los cuerpos principales. Se han considerado dos grados de libertad para cada par montado y
tres grados para los bogies convencionales y coches remolcados. La unidad motriz, al carecer
de suspensión secundaria, forma un bloque sólido junto con el bogie, por lo tanto, sólo han
sido necesarios tres grados de libertad para describir su comportamiento. De esta manera, el
esquema completo de la dupla para el análisis dinámico lateral fue conformado por veintisiete
grados de libertad.

Principales elementos considerados en el modelo

• Amortiguadores viscosos primarios con tasas de compresión/expansión.

• Rigidez vertical y lateral de la suspensión neumática secundaria correspondiente
a carga máxima.

• Amortiguadores viscosos anti-lazo secundarios.
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• Barra estabilizadora en coches (suspensión secundaria).

• Amortiguadores viscosos laterales ubicados en torreta central.

• Barra anti-rolido actuante entre coches.

• Amortiguadores viscosos longitudinales inter-coches.

• Masa de elementos no suspendidos incorporada a la masa total soportada por la
suspensión.

En las Figuras 3.24 y 3.25 se observan los modelos esquemáticos de los cuerpos que 
conforman la dupla analizada. En el Apéndice A (Figuras A.1 - A.6), se detalla la descrip-
ción geométrica del vehículo: posición de los centros de masa, ubicación de elementos de 
suspensión y dimensiones generales varias (Tabla A.1). El sistema de coordenadas inercial 
(global) se encuentra ubicado sobre la línea media de la vía y es definido por la geometría de 
la misma y la velocidad del vehículo. Los centros de coordenadas locales han sido fijados en 
forma coincidente con los centros de masas de cada cuerpo rígido. Debido a la simetría de 
la dupla respecto del plano central longitudinal, todos los centros de masa yacen sobre dicho 
plano.

Figura 3.25: Modelo esquemático de conexiones - unidad motriz.

El planteamiento de las ecuaciones dinámicas (Apéndice B) ha sido expresado en manera
simbólica aplicando las leyes de Newton-Euler conforme a los procedimientos descritos en
[100]-[102], adoptando la terna de mano derecha (eje z hacia arriba) como convención de
signos de referencia y considerando los siguientes supuestos:

El movimiento de los cuerpos se realiza a través de pequeños desplazamientos.

Modelo estrictamente lateral. Excluye desplazamientos e irregularidades de vía verti-
cales y movimientos acoplados a la dirección vertical (cabeceo/galope).
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Velocidad de traslación constante. No se considera grado de libertad longitudinal.

El par montado se desplaza sobre una trayectoria de vía recta, rígida, nivelada y nueva.

Restricción de contacto continuo entre rueda y riel.

Fuerzas tangenciales de contacto obtenidas a partir del algoritmo no lineal FastSim.

Parámetros geométricos no lineales de los perfiles de la rueda y el riel considerados
para cada punto de contacto instantáneo.

Rigidez lateral de vía representando el golpe de pestaña.

3.4.2. Esquemas de suspensión adoptados en el estudio

A continuación se delimitan las metodologías de modelado utilizadas en los diferentes
estudios citados en la sección 1.4, cuya evaluación y resultados han sido desarrollados en el
capitulo n°4, citando sólo las propiedades de los componentes no analizados en las posterio-
res pruebas.

3.4.2.1. Modelado lineal de componentes

El análisis dinámico mediante el planteamiento de sistemas de ecuaciones de movimien-
to lineales es frecuentemente utilizado como herramienta preliminar de estudio. Si bien las
simplificaciones realizadas en el modelado producen resultados aproximados, la baja com-
plejidad relativa de su implementación permite realizar una interpretación orientativa cuyo
objetivo principal radica en la compresión de los fenómenos característicos intervinientes y
la evaluación, de manera introductoria, del grado de influencia de los diferentes parámetros
y componentes físicos constitutivos del vehículo ferroviario real.

Estudios de estabilidad lateral realizados basados en el modelado físico lineal

• Efecto de la rigidez longitudinal/lateral primaria.

• Efecto del amortiguamiento longitudinal inter-coche.

• Influencia del amortiguamiento anti-lazo secundario.

(I) Muelles helicoidales primarios - lineales, direcciones independientes

• Rigidez vertical Kpz y transversal Kpx,y / carga máxima por eje - 11 t

Kpz = 750 kN/m

Kpy,x ⇒ (se desprecia vs. rigidez silentblock primario)

(II) Suspensión neumática - lineal

• Rigidez vertical Ksz y transversal Ksy,x / carga máxima por fuelle - 67 kN

Ksz = 655 kN/m

Ksy,x = 315 kN/m

(III) Articulación flexible (primaria e inter-coche) - lineales, direcciones independientes
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(IV) Barra de torsión - lineal

• Rigidez a rolido krol del conjunto

krol =
JG lb

l2p
=

kt l2b
l2p

ϕe,t = 38 / 42 mm (diámetro barra estabilizadora / inter-coche)

(V) Amortiguadores viscosos - lineales

• Amortiguamiento primario vertical Cpz

Cpz = 10 kNs/m (tasa compresión)

Cpz = 19 kNs/m (tasa expansión)

• Amortiguamiento vertical secundario Csz

Csz = 18 kNs/m (doble efecto simétrico)

3.4.2.2. Modelado no lineal de componentes

El efecto disipativo producido en el sistema de suspensión es generado por los amorti-
guadores viscosos y las pérdidas de carga en el circuito neumático del fuelle secundario. De
esta manera, su modelado no lineal aporta mayor grado de representación y condiciones de
funcionamiento cercanas a la respuesta real del componente.

Estudios realizados basados en el modelado no lineal del amortiguamiento

• Determinación del diagrama de bifurcación y obtención de la velocidad crítica
longitudinal.

• Análisis no lineal de la influencia del amortiguamiento anti-lazo secundario.

• Validación experimental del modelo dinámico rígido.

El amortiguamiento secundario de origen neumático ha sido obtenido mediante las ex-
presiones pertenecientes al modelo de Oda-Nishimura modificado (pág. 61), preservando las
constantes de rigidez correspondientes al modelo lineal por tratarse de datos de ensayo pro-
vistos por la empresa Emepa. La pérdida de carga kt en el circuito de reserva ha sido extraída
del análisis de un sistema típico realizado en [89], compuesto por un depósito de reserva de
0.1 m3 y una tubería de 40 mm de diámetro y 2.2 m de longitud, incluyendo las pérdidas
producidas en accesorios (codo a 90°).

(I) Suspensión neumática secundaria

• Amortiguamiento Cszn (cuadrático) / carga máxima - 67 kN, altura fuelle - 240 mm

V f 0 = 0.0503 m3 ; Par = 4.2 atm = 425.56 kN/m2

ρ=
425.56 kN/m2

287 Nm/kg°Kx288.4 °K
= 5.141 kg/m3
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At = 0.00125 m2 ; kt ≈ 3.5

Cs =
1
2

x5.141x3.5x0.00125 = 0.0113 Ns2/m2

Ae =
67 kN

425.56 kN/m2 = 0.1574 m2

Cszn = 0.0113 Ns2/m2 x
(

0.1574 m2

0.00125 m2

)3

= 22571.2 Ns2/m2

La totalidad de los amortiguadores viscosos han sido representados mediante el esquema
de Besinger (pág. 51), caracterizando la relación no lineal en la etapa de transición entre las
fases de compresión y expansión del componente. Debido al carácter semi-empírico del mo-
delo existen variaciones de la representación del amortiguador mediante la simplificación o
eliminación de alguno de los parámetros intervinientes, de manera de adaptar el esquema a
los datos existentes en el estudio. La rigidez aportada por la columna de fluido y soportes del
componente se obtiene exclusivamente mediante la interpolación de los datos obtenidos en
banco de ensayo y pueden ser no considerados en el modelado si las condiciones de excita-
ción se encuentran en el rango de bajas frecuencias (p. ej., vía nueva - desplazamientos con
reducida amplitud); el error promedio cometido debido a dicha simplificación se encuentra
en torno al 10% respecto del modelo completo. Por otro lado, la velocidad de saturación
que delimita la etapa de transición de fases en el comportamiento del amortiguador ha sido
considerada dentro del intervalo habitual [0.125 - 0.2 m/s] obtenido de los ensayos existentes
en la bibliografía, sin embargo, para condiciones de superficie de vía nueva la probabilidad
de presentarse el funcionamiento en etapa de saturación es muy reducida. Finalmente, si bien
el parámetro de transición α es obtenido a partir de datos experimentales, para relaciones de
coeficientes de amortiguamiento Ce/Cc altas (predominio de una fase) la transición presenta
menor gradualidad y es observada para valores de α menores a 0.1. De manera contraria, pa-
ra coeficientes de compresión y expansión muy próximos, el parámetro de transición α toma
valores en el intervalo [0.7 - 0.8 m/s].[81], [103], [104].

El amortiguamiento velocidad-dependiente C(ẋ) incluido en las ecuaciones dinámicas
del modelo no lineal y los parámetros seleccionados para las simulaciones realizadas en el
capítulo n°4, se detallan a continuación:

(II) Amortiguadores viscosos - transición no lineal entre fases compresión/expansión

• Amortiguamiento primario Cpz, secundario Csx,y,z e inter-coche Csx,y

C(ẋ) =
1
2
(Ce−Cc) (ẋ−α)
α
√

1+
( ẋ−α
α

)2
+

(Ce +Cc)

2

α= 0.05 m/s (primarios)

α= 0.7 m/s (secundarios e inter-coche)

vsat ≈ ẋsat = 0.125 m/s
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3.4.3. Metodología de resolución del sistema dinámico

Independientemente del enfoque lineal o no lineal utilizado en el modelado de los compo-
nentes del sistema físico, el planteamiento del sistema de ecuaciones dinámicas utiliza como
modelo de contacto el derivado de la teoría simplificada de Kalker (pág. 33) para la obtención
de la relación no lineal de esfuerzos tangenciales-creepages, resultando idéntica la metodo-
logía aplicada para la resolución completa del sistema. En la Figura 3.26 puede observarse
el flujo general utilizado para la evaluación de la respuesta simulada del vehículo ferroviario.
Reducido el SEDO de 2°orden mediante sustitución de variables a un SEDO de 1°orden, y
previamente obtenidas las fuerzas de contacto tangenciales longitudinales y laterales a partir
de las condiciones iniciales utilizadas en la etapa del problema geométrico, se evalúa la solu-
ción del SEDO por integración numérica utilizando el método de Runge-Kutta-Fehlberg con
paso variable. La solución para el instante ti es utilizada como condición inicial en el tiempo
ti +∆t repitiendo el bucle de la resolución del problema tangencial de contacto.

Figura 3.26: Flujo de resolución del sistema de ecuaciones dinámicas.
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Capítulo 4

Resultados y discusión

4.1. Introducción

Los aspectos más importantes en la circulación del transporte ferroviario de pasajeros
corresponden al cumplimiento de los criterios de seguridad del sistema, evitando el descarri-
lamiento, y compensar la degradación del confort de marcha procurando se encuentre dentro
del rango aceptable de las condiciones de comodidad. A su vez, es de amplio conocimiento
que el par montado es el componente básico responsable de la estabilidad del sistema comple-
to debido a considerarse como la fuente de no linealidades de mayor influencia: contacto por
fricción combinado con deslizamiento; geometría y cinemática del movimiento dependiente
del tipo y estado superficial de los perfiles. En base a dichas consideraciones, los estudios
típicos en vehículos ferroviarios referidos al comportamiento dinámico pueden agruparse de
la siguiente manera:

Análisis de estabilidad lateral: determinación de velocidad límite de circulación, en vía
recta o trayectos curvos.

Evaluación de la calidad de marcha e índice de confort en pasajeros.

Análisis modal: obtención de frecuencias naturales (modos de vibración). Diseño aero-
dinámico y reducción sonora (control de ruidos).

Tanto el comportamiento dinámico general como el análisis de estabilidad de los vehícu-
los se encuentran fuertemente influenciado por diversos parámetros y criterios, los cuales
aportan importantes fuentes de efectos no lineales [36], [105]-[120], a saber:

Características geométricas del movimiento del par montado: relación no lineal entre
el desplazamiento y la diferencia de radios de rodadura.

Desgaste en perfiles de rueda: ángulo efectivo de contacto. Tipo y grado de irregulari-
dades de vía. Estado superficial (rugosidad) del riel. Coeficiente de fricción efectivo.

Modelado y cálculo de las fuerzas tangenciales generadas en el contacto rueda-riel.

Caracterización y propiedades de los elementos de la suspensión primaria, secundaria
y conexiones inter-coche.

Grado de flexibilidad en la representación del sistema de vía.

Métodos y criterios de aceptación en la evaluación del límite de estabilidad y margen
de seguridad.

Una limitación importante en el transporte ferroviario es el producido por el fenómeno
vibratorio generalizado como respuesta a la interacción de los pares montados con la vía
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férrea. Las vibraciones transmitidas pueden producir, entre otros efectos, la reducción signi-
ficativa del confort de marcha en los coches de pasajeros y producir fallas por fatiga en los
elementos estructurales del vehículo, debido al incremento de la amplitud y frecuencia de los
movimientos. Además, dichas oscilaciones pueden incrementar las fuerzas de contacto capa-
ces de generar un severo desgaste en los perfiles de las ruedas, daños a la superestructura de
vía y, bajo condiciones extremas, aumentar el riesgo o dar lugar al proceso de descarrilamien-
to de la formación. Para elaborar el correcto análisis de los problemas citados es necesario
considerar y comprender dos conceptos básicos en el comportamiento dinámico lateral de
vehículos ferroviarios: el fenómeno conocido como hunting y el término velocidad crítica.

4.1.1. Fenómeno hunting

La combinación del desplazamiento lateral y el movimiento de lazo del par montado
junto a la utilización de sección cónica variable en los perfiles de las ruedas produce la apa-
rición de un fenómeno de inestabilidad lateral ampliamente estudiado denominado hunting,
que puede explicarse mediante un comportamiento similar al ocurrido por el acoplamiento de
frecuencias típico del fenómeno de resonancia [121]. El hunting es un movimiento armónico
auto-excitado, periódico y oscilante, observado por primera vez por George Stephenson y ca-
racterizado matemáticamente por Klingel [31] para el movimiento cinemático puro y lineal
de un par montado en rodadura libre (ver Figura 2.5). Básicamente, es generado por el cambio
transitorio del radio de rodadura debido al desplazamiento lateral produciendo un aumento
instantáneo de la velocidad relativa de la rueda con mayor radio de contacto, generando el
giro del par montado respecto de la línea central de la vía y producir el desplazamiento hacia
el lado contrario, repitiendo el ciclo en la otra rueda. El movimiento periódico de vaivén o ser-
penteo respecto de la línea media de la vía se puede describir en forma matemática, tiene su
propia longitud de onda y frecuencia de vibración [107], [122]. Las oscilaciones periódicas,
definidas por el fenómeno hunting, pueden presentar dos tipos de características: simétricas,
respecto del centro de la vía, y asimétricas, cuando existe excentricidad respecto del eje de
referencia. Si bien el contacto de pestaña puede modificar el comportamiento dinámico obser-
vándose una respuesta relativamente más errática, se ha demostrado [116], [123] que ambos
tipos de oscilaciones señaladas tienen características estables requiriendo una perturbación
de gran amplitud para producir la pérdida de estabilidad. Por otro lado, se pueden diferenciar
dos tipos de hunting en vehículos ferroviarios: primario, observado en la formación completa,
que ocurre a bajas velocidades, afecta el confort de marcha y puede ser controlado en forma
eficaz mediante la selección del amortiguamiento apropiado, y secundario, el cual se define
cuando se produce en el bogie, su aparición ocurre en altas velocidades y afecta directamente
a la estabilidad del vehículo [105], [121].

4.1.2. Velocidad crítica

La velocidad crítica de desplazamiento longitudinal puede definirse como la velocidad a
partir de la cual el vehículo presenta un cambio considerable en su comportamiento dinámi-
co. Por debajo de ese valor límite, el vehículo no presenta respuestas inestables exhibiendo
el decremento progresivo de la amplitud del desplazamiento lateral del par montado. El tér-
mino crítico no debe inferirse como la pérdida de total de estabilidad o una condición de
peligro inminente (p. ej., descarrilamiento), sino interpretarse como el límite inferior de la ve-
locidad crítica real donde las condiciones de seguridad se encuentran totalmente verificadas
[124]. En vehículos ferroviarios, sin embargo, los criterios de aceptación en las condicio-
nes de estabilidad y seguridad del vehículo real se encuentran definidos bajo los parámetros
y rangos impuestos por la normativa ([125], [126]). Si el valor obtenido de mediciones o
una simulación supera el límite admisible, se considera comportamiento dinámico inestable
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[127]. Independientemente de la configuración analizada, el fenómeno hunting se encuentra
directamente ligado a la velocidad longitudinal de desplazamiento [111]. A bajas velocida-
des (< 30km/h), el fenómeno se observa como una oscilación del coche, de gran amplitud,
baja frecuencia, no peligrosa, presentando alta influencia en la reducción del confort de mar-
cha para los pasajeros. Por encima y por debajo de esta velocidad característica se reducen
las oscilaciones. A velocidades más elevadas (> 70km/h), aumenta la probabilidad de pro-
ducirse una oscilación de aparición violenta, de alta frecuencia, generando el peligro de un
eventual descarrilamiento. Esta oscilación comienza a una velocidad crítica del vehículo y el
movimiento es inestable para todos los valores superiores a dicha velocidad límite [41]. De
acuerdo al nivel de no linealidades asumidas en el modelo de estudio, es habitual diferen-
ciar dos tipos de velocidad crítica: lineal (vl) y no lineal (vnl), cuya principal diferencia entre
ellas es que la velocidad crítica no lineal garantiza, teóricamente, la ausencia de oscilaciones
periódicas, típicas del fenómeno hunting [115]. La linealidad asumida en la velocidad crí-
tica depende de diversos factores: presunción de pequeños desplazamientos en el modelado
multicuerpo, respuesta lineal de los elementos que conforman la suspensión primaria y secun-
daria, la utilización de perfiles de ruedas sin desgaste, y la circulación sobre un trazado de vía
recta, rígida, nivelada y nueva. Sin embargo, es posible aumentar la complejidad del análisis
modificando la caracterización de los elementos de suspensión e introduciendo un modelo no
lineal en el contacto rueda-riel ya que las fuerzas generadas interaccionan como respuesta a la
fuente de excitación del vehículo. Otros factores externos, como la distribución de pesos y la
magnitud de los momentos de inercia, influyen sobre la determinación de la velocidad crítica
en el proceso de diseño [105], [106], [112], [115], no obstante, para un vehículo en particu-
lar analizado pueden considerarse constantes y no evaluarse como parámetros intervinientes.
Los aspectos generales de evaluación mediante simulación en condiciones de contacto no
lineal deben incluir algunas de las siguientes consideraciones [36]:

Fuerzas de creep calculadas mediante la teoría simplificada de Kalker (FastSim).

Coeficiente de fricción corregido, generalmente reducido al 50% de su valor para re-
presentar condiciones reales en contacto seco. Valores superiores al 50% no influyen
en los resultados de las pruebas de velocidad crítica.

Geometría de contacto descrita mediante perfiles efectivos (reales) de rueda y riel.

Criterio de inestabilidad

• Tiempo de decremento total de la respuesta.
• Amplitud máxima del ciclo límite remanente, especificada bajo el criterio de

aceptación descrito en norma EN 14363.

Parámetro de control para la evaluación

• Desplazamiento lateral y/o ángulo de lazo del par montado.
• Evaluación de las fuerzas laterales y verticales de contacto, y medición de acelera-

ciones laterales del bogie de acuerdo a métodos simplificados basados en norma
EN 14363 (filtrado y análisis de señales) [118], [128].

Tipo de excitación aplicada al sistema

• Vía ideal (sin defectos).
• Vía real con perfil de irregularidades (caracterizadas o en base a mediciones).
• Combinación de perturbación momentánea de vía continuado con circulación en

vía ideal. La perturbación puede ser instantánea (salto lateral) o mediante la apli-
cación de un perfil de irregularidades durante un intervalo de tiempo determinado
o distancia recorrida.
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4.1.3. Fenómeno de bifurcación

Una característica de los sistemas dinámicos no lineales es la dependencia de su compor-
tamiento respecto de las condiciones iniciales, es decir, un mismo sistema puede presentar
diferentes soluciones en régimen permanente (t → ∞), incluso manteniendo invariable sus
parámetros. Las respuestas posibles del sistema pueden ser representadas como soluciones
estacionarias, periódicas, cuasi-periódicas y comportamiento caótico. La influencia de las
variables en la evolución de la solución puede ser evaluada por la simple variación de un
parámetro durante la integración del sistema de ecuaciones en el dominio del tiempo o me-
diante la aplicación de métodos numéricos de continuación [129], [130]. Los diagramas de
bifurcación representan las diferentes soluciones asintóticas del sistema dinámico, en forma
de puntos fijos o ramas continuas, en función de la variable de control denominada parámetro
de bifurcación. En general, se suele representar sólo las soluciones periódicas estables (ramas
continuas), aunque es habitual señalar con una rama punteada las posiciones de las posibles
soluciones inestables entre dos puntos fijos o extremos de ramas estables. En la aplicación
al ámbito ferroviario, el diagrama de bifurcación muestra la amplitud del ciclo límite, corres-
pondiente al desplazamiento lateral del par montado, en función de la velocidad longitudinal.

4.1.3.1. Bifurcaciones locales

Son puntos críticos en el comportamiento dinámico del sistema donde se produce la alte-
ración de la estabilidad en puntos adyacentes conforme la variación del parámetro de control.
Las bifurcaciones locales más habituales en la respuesta dinámica de vehículos ferroviarios
son la bifurcación de Hopf (en semi-rama) y el denominado punto límite o bifurcación tan-
gente (silla-nodo/saddle-node) [129], [131].

Bifurcaciones Silla-Nodo: las bifurcaciones tangenciales se caracterizan por la coexis-
tencia de dos puntos de equilibrio en sólo uno, para un valor determinado del parámetro
de bifurcación (Vc). Para valores superiores del parámetro (V > Vc) los dos puntos de
equilibrio desaparecen localmente generando la bifurcación en dos ramas, generalmen-
te una estable (rama continua) y otra inestable (rama punteada). Para V < Vc, no existe
solución posible, debido a la cancelación de las ramas entre sí [130].

Bifurcaciones de Hopf: el equilibrio, desde el punto de vista físico, representa una
situación sin movimiento, sin embargo, el sistema puede presentar estados de equi-
librio estable definidos por ciclos límites describiendo oscilaciones no amortiguadas.
Matemáticamente, este tipo de transición entre el equilibrio estacionario a otro con
movimiento periódico es conocido como bifurcaciones locales de Hopf [130]. De esta
manera, un punto crítico de Hopf origina, en los puntos adyacentes, la ramificación
de soluciones periódicas, estables o inestables, a partir de la variación del parámetro
de bifurcación. La presencia o ausencia de estabilidad en la respuesta periódica (ciclo
límite) origina dos variantes de bifurcaciones de Hopf: supercrítica y subcrítica.

• Bifurcación supercrítica: se caracterizan por presentar soluciones locales estables
en ambos lados del punto crítico. Por lo tanto, una bifurcación de Hopf supercríti-
ca representa la transición entre la respuesta estacionaria y el ciclo límite, ambos
estables.

• Bifurcación subcrítica: en contraste a la variación supercrítica, no existe transi-
ción de soluciones, es decir, no se presenta un cambio del tipo de estabilidad
[130]. La característica distintiva es la pérdida local de estabilidad en los puntos
adyacentes al punto crítico de Hopf.
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4.1.3.2. Diagrama de bifurcación

En la Figuras 4.1 y 4.2 pueden observarse los diagramas teóricos de bifurcación más ha-
bituales en la dinámica de vehículos ferroviarios, utilizando como parámetro de bifurcación
a la velocidad de circulación.

Variante subcrítica (Figura 4.1): a determinado valor de velocidad, el desplazamiento
lateral del vehículo presenta problemas de convergencia respecto del origen de su mo-
vimiento (centro de vía), generando la aparición de oscilaciones no amortiguadas. En
dicha velocidad, denominada crítica lineal (vl), se presentan respuestas de movimiento
periódicas, inestables y de gran amplitud, independientemente de la excitación externa.
Para velocidades menores a vl, la respuesta exhibe la coexistencia de dos soluciones
estables, una estacionaria y otra periódica, denominada ciclo límite. Dicha simulta-
neidad de soluciones desaparece por debajo de un valor de velocidad, generalmente
conocida como crítica no lineal (vnl), donde predomina la solución estable estacionaria
para cualquier condición excitatriz del sistema. En el intervalo comprendido entre la
velocidad lineal y no lineal, el movimiento del vehículo puede presentar dos caracte-
rísticas dependientes de la magnitud de la perturbación existente: decremento total del
movimiento lateral alrededor del origen o describir un ciclo bien definido de amplitud
remanente.

Figura 4.1: Diagrama de bifurcación - transición subcrítica.

Variante supercrítica (Figura 4.2): se caracteriza por la presencia de una bifurcación
de Hopf supercrítica, es decir, la transición entre dos ramas de soluciones estables,
una estacionaria y otra periódica. Debido a ello, no existe la coexistencia de solucio-
nes estables para un determinado valor o un mismo rango de velocidad, generando la
coincidencia de las velocidades crítica lineal vl y no lineal vnl. Para valores por debajo
de la velocidad crítica vc, la única solución global es la estacionaria estable indepen-
dientemente de la perturbación aplicada y, para valores superiores a vc, la solución
estacionaria pierde su estabilidad y aparece la oscilación remanente definida por los
ciclos límites estables.
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Figura 4.2: Diagrama de bifurcación - transición supercrítica.

4.1.3.3. Fenómeno hunting caracterizado como proceso de bifurcación

El vehículo se encuentra compuesto de múltiples sub-sistemas dinámicamente acoplados
mediante elementos con fuertes características no lineales. Las soluciones periódicas se pre-
sentan bajo la condición de existencia de movimiento acoplado (sincronizado) entre bogies,
fenómeno fuertemente influenciado por el aumento de la rigidez lateral y el amortiguamiento
anti-lazo de la suspensión secundaria. A su vez, y debido a la interacción entre bogies y co-
ches, es habitual la ocurrencia de movimientos cuasi-periódicos para diversas condiciones y
velocidades de circulación [132]. Si las condiciones del contacto excitan el movimiento del
bogie en el rango de bajas frecuencias, coincidente con las frecuencias naturales de la carro-
cería del coche, puede originarse el acoplamiento de movimientos a través de la suspensión
secundaria generando la aparición del hunting primario, el cual se caracteriza por grandes
desplazamientos relativos y el incremento de las fuerzas laterales de contacto produciendo,
en el caso extremo, el descarrilamiento de la formación [118], [133]. De esta manera, ante
la presencia del aumento súbito de la amplitud del movimiento lateral y la rotación de lazo,
se asume la ocurrencia del hunting primario, modo de excitación típico de los coches, cuyos
movimientos se encuentran generalmente acoplados entre sí [134].

4.1.4. Procedimientos de determinación de la velocidad crítica

4.1.4.1. Método por fuerza bruta

Obtención de soluciones periódicas (ciclos límites) mediante integración directa, como
resultado de la variación de las condiciones iniciales representadas por la fuente excitatriz del
sistema, es decir, un salto lateral instantáneo de vía. La evolución completa de la simulación
supone la circulación en una vía ideal (recta, nivelada y exenta de rugosidad superficial).
El método es aplicado mediante un conjunto de simulaciones para un rango de velocidades
preestablecido utilizando diferentes condiciones iniciales. Partiendo de un desplazamiento
lateral de 8 mm, se repite la prueba aplicando decrementos de 0.5 mm en la perturbación
inicial hasta identificar el decremento total de la respuesta o la aparición de un ciclo límite
[118], [119].
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Ventajas

• Integración numérica directa del sistema de ecuaciones no lineales mediante mé-
todos numéricos (p. ej., Runge-Kutta-Fehlberg).

• Cálculo directo del diagrama de bifurcación.

• Permite identificar ciclos límites de gran amplitud.

• Análisis de estabilidad considerando la totalidad de parámetros y efectos no li-
neales.

• Obtención de velocidad crítica no lineal.

Desventajas

• Procedimiento manual: el método requiere excesivo trabajo manual debido a la
gran cantidad de simulaciones y ajustes realizados.

• Control visual para verificar el comienzo del régimen permanente (aparición del
ciclo límite).

Variante ramping

Integración numérica con parámetro variable utilizando como condición inicial la am-
plitud de un ciclo límite en altas velocidades, obtenido mediante el método de integración
directa. El procedimiento consta de un conjunto (set) de simulaciones. Los ciclos límites son
obtenidos mediante la simulación del sistema perturbado por un salto lateral de vía y circulan-
do a un valor de velocidad relativamente alto. La evolución de la simulación continúa sobre
condiciones de vía ideal disminuyendo lentamente la velocidad hasta alcanzar una respuesta
de amplitud constante en régimen permanente. Posteriormente, se lleva a cabo una nueva
prueba reduciendo la velocidad a decremento constante y utilizando como condición inicial
el resultado del ciclo límite obtenido en la prueba previa. Se continua el set de simulaciones
hasta que la respuesta presente características amortiguadas (ausencia de amplitud remanen-
te). La velocidad para la cual se produce el decremento total de la respuesta es considerada
como velocidad crítica no lineal (Vnl) [115], [135]. En ambas variantes, fuerza bruta directo
y método ramping, es necesario verificar el alcance del ciclo límite en régimen permanente.

4.1.4.2. Evaluación directa de ciclos límites

Se utilizan métodos numéricos de continuación (Path-following methods) con el objetivo
de visualizar la existencia de ciclos limites estables en la respuesta del sistema de ecuaciones
no lineales, mediante la continuación (aproximación) de equilibrios, puntos fijos y soluciones
periódicas a partir de la variación de un parámetro, detectando sus posibles bifurcaciones.
Partiendo del sistema autónomo de ecuaciones ordinarias de 1°orden, re-formulado como un
problema con condiciones de contorno, la obtención directa de las soluciones periódicas es
realizada mediante el método de Poincaré (shooting method modificado) implementado en la
herramienta computacional denominada PATH [136] incluida en el programa de simulación
multicuerpo SIMPACK®. La estabilidad de los límites periódicos (ciclos) puede ser evaluada
mediante el análisis de los multiplicadores característicos de Floquet en el plano complejo, de
manera análoga al estudio del lugar de raíces para soluciones estacionarias [129]. A partir de
un ciclo límite conocido, obtenido por integración en tiempo, la prueba comienza a velocidad
suficientemente baja y continuada con pequeños incrementos hasta alcanzar un punto de
bifurcación.
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Ventajas

• Procedimiento semi-automático.

• Rigurosidad matemática de los métodos (sección de Poincaré /Teoría de Floquet
[117], [120], [129], [137]-[140])

• Eficiente aproximación en la determinación de velocidades críticas. Su aplicación
a modelos de vehículos de mayor complejidad permite la representación detallada
y realista del sistema.

Limitaciones

• Determinación sólo de soluciones periódicas estables.

• Necesidad de etapas de re-formulación y pre-acondicionamiento del sistema de
ecuaciones.

• Dificultad de implementación dependiente de la complejidad del sistema.

4.1.4.3. Análisis de autovalores

La estabilidad dinámica es investigada mediante la evaluación de los autovalores del
sistema cuasi-linealizado, generalmente por el método de promedio de Krylov-Bogolyubov.
La gran mayoría de las investigaciones hasta la década del 70 [105]-[108], [110], [112], [141]
fueron realizadas mediante el análisis del lugar de raíces, evaluando las características de los
autovalores en el plano complejo.

Beneficios

• Adecuado para cálculos preliminares en etapas tempranas del proceso de diseño.

• Obtención de frecuencias naturales del sistema.

Limitaciones

• Predicción de estabilidad para soluciones estacionarias estables.

• Válido sólo para la determinación de velocidad lineal.

Los parámetros de contacto para el caso lineal se consideran de acuerdo a las siguientes
premisas [36]:

La geometría de contacto es descrita mediante la conicidad equivalente en función del
desplazamiento lateral del par montado, utilizando generalmente el valor nominal para
una amplitud lateral de 3 mm.

Fuerzas de creep calculas a partir de la teoría linear de Kalker. Para condiciones de
vía seca y libre de contaminación, se utiliza el valor total de los coeficientes de creep
de Kalker. Para condiciones de vía reales o ligeramente contaminadas se efectúa la
reducción del valor de los coeficientes en un 67%.

4.1.4.4. Procedimientos según fuente de excitatriz

Considerando el desplazamiento lateral y/o el movimiento de lazo del par montado como
los parámetros utilizados para evaluar la estabilidad del bogie completo, la metodología de
obtención de la velocidad crítica puede clasificarse respecto del tipo de excitación aplicada
al sistema, dividiéndose los enfoques de la siguiente manera [127]:
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Ausencia de excitación: integración del sistema con perfil de velocidad descendente
utilizando como condición inicial la amplitud de un ciclo límite y circulando sobre vía
ideal hasta alcanzar el movimiento estable (respuesta amortiguada).

• Se obtiene el menor valor de velocidad crítica respecto de los demás casos.

Excitación instantánea o secuencia breve de irregularidades: similar al caso anterior,
aplicando como excitación un salto lateral de vía o un perfil de irregularidades durante
un breve lapso de tiempo (cinco segundos).

Excitación estocástica: aplicación continua de irregularidades de vía (mediciones reales
o caracterizadas según FRA [142]). En general, las mediciones de irregularidades
reales de vía en la trayectoria de prueba no se encuentran disponibles, siendo ésta
la principal causa de las desviaciones observadas entre los resultados del testeo in situ
y las simulaciones computacionales [128].

• La velocidad límite obtenida es, en general, levemente menor al caso de fuente de
excitación instantánea, debido al efecto desestabilizador de las irregularidades.

4.1.4.5. Selección del método utilizado

Figura 4.3: Comparativa de métodos (adaptado del original en [132]).

La Figura 4.3 muestra el diagrama de bifurcación para la amplitud de los ciclos lími-
tes de un par montado, obtenido mediante los métodos de continuación y fuerza bruta. La
gráfica incompleta del método de continuación representa la incapacidad de determinar los
ciclos límites cuasi-periódicos, no obstante, los resultados obtenidos poseen mayor exactitud
en comparación con los demás métodos y sus variantes. Por otro lado, a pesar de su menor
exactitud y el ocasional solapamiento de ciclos límites (coexistencia de soluciones), el mé-
todo de fuerza bruta muestra concordancia en el rango de soluciones periódicas, brindando
suficiente aproximación para el estudio de sistemas dinámicos ferroviarios [132].

4.1.5. Influencia del grado de flexibilidad de los cuerpos principales

El desgaste continuo de los perfiles de la rueda y el riel produce variaciones en la frecuen-
cia excitatriz en el rango de frecuencias medias [143]. Por otro lado, el sistema completo de
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la vía presenta frecuencias de resonancia (naturales) con valores superiores a los 50 Hz [144].
Además, la flexibilidad y estado superficial de la vía influyen directamente en la frecuencia de
las fuerzas de contacto tangenciales y verticales, principalmente en procesos de fatiga [145].
Por dichos motivos, el análisis vibratorio del sistema requiere la incorporación de la influen-
cia de las características elásticas y el estado de deformación de la vía, y la alteración de la
forma de los durmientes y el desgaste del balasto, debido a la presencia de fuentes de grandes
no linealidades en el contacto. En otros casos, como la evaluación de la calidad de marcha,
el rango completo de frecuencias donde se percibe el efecto negativo sobre el confort del
pasajero (1 < f < 20 Hz [146]) genera la necesidad de la utilización de modelos flexibles ya
que la influencia de la deformación estructural presenta magnitud significativa [147], [148].
Por otro lado, se considera válido el modelado rígido para el análisis de estabilidad lateral y
de circulación en curvas debido que los efectos dinámicos de interés son generados por fe-
nómenos de baja frecuencia (f < 20 Hz), como el ampliamente estudiado hunting [1], [121].
Sin embargo, se ha encontrado [144], [149]-[152] que los primeros modos fundamentales de
vibración, en especial el modo a flexión, pueden detectarse a frecuencias naturales en torno a
los 10 Hz. No obstante, en el rango limitado a bajas frecuencias, se ha demostrado [143] que
la comparación del espectro de aceleraciones obtenidas a partir del análisis basado en mo-
delos rígidos tiene concordancia con las mediciones reales realizadas mediante instrumentos.
Finalmente, si bien la determinación de la velocidad crítica puede obtenerse utilizando mode-
los rígidos, la exclusión de la flexibilidad estructural de los cuerpos, las propiedades elásticas
de la vía y el análisis modal del sistema, produce una sobre-estimación del 10% en el va-
lor de la velocidad crítica no lineal respecto de la obtenida basada en el modelo flexible del
vehículo [153]-[156].

Concepto de modelado según rango de frecuencias y objetivos analizados

• Muy bajo (f < 1 Hz): cuerpo rígido. Caso extremo donde se producen malestares
orgánicos (cinetosis). Verificación de condiciones mínimas de confort en pasaje-
ros.

• Bajo (1 < f < 50 Hz): cuerpo rígido. Análisis de estabilidad lateral y comporta-
miento en trayecto curvo. Válido para perfiles nuevos y/o irregularidades de vía
leves (montaje). Modos fundamentales de vibración. Velocidades de circulación
convencionales v < 160 km/h.

• Bajo (1 < f < 50 Hz): cuerpo flexible. Consideración de las características elásti-
cas de los cuerpos, incluyendo el sistema completo de vía. Evaluación completa
de confort de marcha.

• Medio (50 < f < 500 Hz): cuerpo flexible. Obtención de modos de vibración.
Adecuado para casos que incluyan gran cantidad de no linealidades (desgaste de
perfiles). Velocidades de circulación medias (160 < v < 220 km/h).

• Alto (f > 500 Hz): cuerpo flexible. Problemas aerodinámicos y acústicos. Alta
velocidad [157].

Debido a lo citado, resulta razonable utilizar el concepto de sólido rígido para la repre-
sentación de la formación ferroviaria y el sistema de la vía, limitando el estudio al análisis de
comportamiento y estabilidad lateral, circulando a velocidades convencionales y consideran-
do sólo irregularidades de vía leves (FRA - grado 6)



86 Capítulo 4. Resultados y discusión

4.2. Influencia de parámetros en la velocidad crítica

4.2.1. Rigidez longitudinal y lateral de suspensión primaria

El comportamiento dinámico del par montado es considerado como el factor responsa-
ble de la estabilidad global del vehículo. La relación entre los movimientos de dos pares
montados, perteneciente a un mismo bogie, determina dos de las formas características de os-
cilación: modo de vibración a flexión (movimiento de lazo) y modo al corte (desplazamiento
lateral) [158]. El efecto de la variación de la rigidez lateral y longitudinal de la suspensión
primaria en la determinación de la velocidad crítica ha sido ampliamente estudiado a partir
de los trabajos realizados por Wickens en la década del 60 [105]-[107]. Posteriores estudios
[133], [159], [160] y en especial los más recientes [161]-[167] han demostrado que, inde-
pendientemente del tipo de vehículo, configuración analizada y la velocidad de circulación,
el incremento de la rigidez longitudinal hasta valores moderados produce el aumento de la
velocidad crítica y, una vez superado ese umbral, se obtiene el decremento continuo de los
valores de dicha velocidad. En [168], se ha comprobado que la mejora en la velocidad crítica
se produce al limitar el modo de vibración a flexión del par montado. De manera opuesta,
la velocidad admisible de circulación aumenta para decrementos de rigidez lateral primaria,
principalmente por permitir el movimiento individual de los pares montados disminuyendo
la influencia negativa sobre el comportamiento general del conjunto conformado por el bogie.
Sin embargo, en el caso de la rigidez lateral, su influencia es dependiente de la variación de
otros parámetros, como el golpe de pestaña, la conicidad equivalente, los coeficientes de fric-
ción y la rigidez lateral de la vía. Además, se ha observado que a mayor cantidad de grados
dinámicos de libertad considerados en el modelo, menor es el valor de la velocidad crítica,
debido al efecto de la rigidez de los elementos de suspensión actuando en direcciones ex-
cluidas en modelos reducidos. No obstante, la cantidad de grados de libertad no modifica el
patrón de variación de la velocidad crítica ante la influencia de la rigidez.

4.2.2. Amortiguamiento longitudinal inter-coche

Los coches del vehículo ferroviario poseen tres modos de vibración bien definidos res-
pecto de las tres rotaciones alrededor de los ejes coordenados. Existen dos modos de inesta-
bilidad posibles referidas al fenómeno hunting: primario (formación completa), asociado a la
rotación de lazo (modo en lazo) y al balanceo transversal (modo en rolido), y secundario (bo-
gie), asociado al desplazamiento lateral y/o movimiento de lazo del par montado [106], [159].
Considerando que el modo principal de los coches, y de menor frecuencia de vibración, es el
correspondiente a la rotación de lazo (sección 4.1.5), los amortiguadores longitudinales inter-
coche son utilizados habitualmente para reducir el acoplamiento de movimientos y disminuir
la amplitud de las oscilaciones laterales. Este tipo de conexión inter-vehículo es ampliamente
utilizado en formaciones articuladas y vehículos de media y alta velocidad: Talgo® español,
BR Mark 4® (British Rail), TGV® francés y las formaciones que circulan en la red de alta
velocidad japonesa Shinkansen [134], [150], [169], [170].

4.2.3. Amortiguamiento anti-lazo en suspensión secundaria

Junto a la rigidez de la suspensión primaria, el amortiguamiento anti-lazo es un parámetro
crítico con alto grado de influencia en la estabilidad global del vehículo. Los amortiguadores
hidráulicos ubicados en la suspensión secundaria son utilizados para atenuar el movimiento
relativo de lazo entre el bogie y coche, mediante el efecto de sus propiedades disipativas.
Su principal función es controlar que la transmisión del movimiento de hunting secundario
no induzca la inestabilidad del coche (hunting primario) debido al efecto de acoplamiento
[171]-[176]. En bogies y formaciones convencionales se ha comprobado la eficacia de la
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utilización de amortiguadores longitudinales en la reducción de las oscilaciones debidas al
movimiento de lazo [163], [165], [177]. En [168], se han realizado diversas pruebas varian-
do la fuerza de amortiguamiento y la velocidad de descarga de los amortiguadores anti-lazo,
evaluando su influencia en la velocidad crítica. En términos generales, se ha concluido que
el aumento del coeficiente de amortiguamiento produce el incremento de la velocidad crítica
del vehículo. Las características consideradas en su modelado afectan directamente la exac-
titud de los resultados obtenidos, siendo el modelo simple lineal la primera aproximación a
utilizar en el estudio de la estabilidad lateral de la formación completa [167]. Existen tres
tipos de modelos esquemáticos para su caracterización: paramétricos, con detallada repre-
sentación de variables permitiendo la completa variación de parámetros y adecuados para
el diseño de componentes y análisis de sensibilidad de efectos; paramétricos simplificados,
muy utilizados en simulación dinámica debido a la menor complejidad matemática de su re-
presentación como consecuencia del menor número de parámetros considerados; y modelos
no-paramétricos (pasivos), caracterizados en base a información técnica proveniente de en-
sayos, no aptos para procesos de diseño pero muy eficientes para simulaciones dinámicas de
vehículos ferroviarios [173].

4.3. Determinación del diagrama de bifurcación

El comportamiento de un sistema no lineal puede ser caracterizado matemáticamente me-
diante sus atractores. Los atractores simples son un conjunto de puntos o ciclos límites (órbita
periódica aislada), a los cuales la respuesta del sistema tiende a evolucionar en régimen per-
manente. De esta manera, la dinámica no lineal presenta características distintivas respecto
del análisis de sistemas lineales [135]:

No es válido el principio de superposición de efectos.

La frecuencia de las oscilaciones son dependientes de las condiciones iniciales.

Existencia de múltiples soluciones (ciclos límites) dependiendo de la condición inicial
seleccionada.

Posibilidad de respuesta caótica en la solución.

Como se ha señalado anteriormente, la estabilidad lateral de vehículos ferroviarios es un
problema típico dinámico, de gran importancia en la etapa de diseño, y estudiado mediante
diagramas de bifurcación desde mediados de los años ochenta [115]. Los diagramas de bi-
furcación permiten la determinación de las propiedades dinámicas del sistema y la obtención
precisa de la influencia de los parámetros físicos en la estabilidad considerando la totalidad
de las características no-lineales del modelo, y de acuerdo a la co-dimensión de la bifurcación
evaluada, es decir, la cantidad de parámetros variables necesarios para producir la ocurrencia
del fenómeno. En el caso particular analizado, sólo dos tipos de atractores presentan interés
de estudio: estacionarios y periódicos, sean del tipo estable o inestable. Se han evaluado las
bifurcaciones locales de co-dimensión 1, es decir, las bifurcaciones de Hopf y tangenciales
(silla-nodo), seleccionando a la velocidad longitudinal de circulación como el parámetro de
bifurcación, a cuyos valores críticos corresponde la solución para la cual se produce una
variación significativa en el comportamiento del modelo analizado. De esta manera, el dia-
grama de bifurcación obtenido representa la amplitud máxima del desplazamiento lateral de
los pares montados (ciclos límites), en función de la velocidad longitudinal de circulación.

La obtención del diagrama de bifurcación por método de integración directa ha sido uti-
lizado eficiente y ampliamente en diversas investigaciones previas [36], [118], [124], [132],
[135], [178], brindando observaciones e información a considerar referente a las particulari-
dades en su aplicación, análisis e interpretación:
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Las oscilaciones de reducida amplitud (ypm < 1mm) pueden ser excluidas del análisis
de ciclos limites debido a considerarse como resultado del efecto de las irregularidades
de vía.

La variación de periodicidad, o aparición de respuestas cuasi-periódicas, se encuentra
relacionada a particularidades en el modelado del contacto rueda-riel y no suelen ser
observadas en el comportamiento real del vehículo.

El efecto de las no-linealidades provenientes de elementos a fricción, con resultados
relativamente inestables en la simulación, no influyen negativamente en la dinámica
real de la formación.

En diagramas de bifurcación del tipo sub-crítico, se confirma que la velocidad crítica
no lineal coincide con los límites de seguridad de circulación.

La sub-estimación de los criterios de estabilidad, como la aplicación de perturbaciones
o irregularidades de muy reducida amplitud, influyen fuertemente en la determinación
de la velocidad crítica.

En diagramas de bifurcación del tipo super-crítico, la velocidad crítica no lineal es
menor a la correspondiente al límite de seguridad, generando un rango positivo de
confianza en su valor.

La velocidad límite de seguridad (Vnl) no asegura la ausencia de daño por fatiga o de
reducción del confort del pasajero.

4.4. Evaluación de parámetros

4.4.1. Hipótesis y consideraciones base de los estudios

Contacto geométrico no conforme rígido.

Geometría del contacto rueda-riel caracterizada por radio de rodadura y ángulo efectivo
instantáneo.

Zona de contacto elíptica bajo deformación elástica.

Coeficiente de fricción variable (pseudo-deslizamiento dependiente).

Cálculo de fuerzas tangenciales de contacto mediante algoritmo no lineal FastSim.

Modelo estrictamente lateral. Excluye movimientos acoplados a la dirección vertical
(cabeceo/galope).

Velocidad de traslación constante. No se considera grado de libertad longitudinal.

Movimiento bajo presunción de pequeños desplazamientos.

Restricción de contacto continuo entre rueda y riel.

Cuerpos principales (UM, coche, bogie y par montado) considerados rígidos.

Centros de coordenadas locales contenidos en plano central longitudinal y coincidentes
con centros de masas del cuerpo rígido.

Masa de elementos no suspendidos incorporada a la masa total soportada por la sus-
pensión.

Modelado lateral de vía rígido. Se considera golpe de pestaña.
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4.4.2. Rigidez longitudinal y lateral de suspensión primaria

El enfoque práctico del análisis se basa, principalmente, en la amplia gama de posibles
combinaciones aplicables sin generar un excesivo esfuerzo de montaje. De esta manera, y
excepto la rigidez de la suspensión primaria, todos los demás parámetros físicos reunidos en
las Tablas 4.1 y 4.2 se han mantenido constantes en la totalidad de las simulaciones.

4.4.2.1. Datos generales de la simulación

Respuesta lineal de elementos de suspensión primaria, secundaria e inter-coche.

Pruebas independientes a velocidad constante.

Trayectoria en vía recta, rígida y nivelada.

Perfiles de rueda y riel nuevos: CTF (MR) 002 y UIC54 (54E1) inclinación 1:40, res-
pectivamente. Trocha: 1000 mm.

Excitación debida a un salto lateral de vía instantáneo del orden de los 5 mm, aplicado
en los pares montados del bogie perteneciente al coche delantero.

Tabla 4.1: Propiedades físicas

Cuerpo Masa [kg] Jz [kgm2] Jx [kgm2]

Par montado 1212 316 -

Bogie 2376 2400 1287

Coche remolcado 13360 480000 11411

Unidad motriz 11756 20380 12245

Tabla 4.2: Constantes - estudio n°1 - k [kN/m], c [kNs/m], kt [kNm/rad]

Conexión k/c Bogie Coche UM

Susp. 1ria
kpx/cpx varios /8 - varios /8
kpy/cpy varios /9 - varios /9
kpz/cpz 750 /10(19+) - 750 /10(19+)

Susp. 2ria
ksx/csx - 315 /- -
ksy/csy - 315 /19 -
ksz/csz - 655 /18 -

Barra
estabilizadora

kt - 27.8 -

Barra
anti-rolido

ktc - 8 8

4.4.2.2. Criterio de inestabilidad preliminar

La estabilidad para cualquier sistema puede definirse como la capacidad de retornar a
la condición inicial luego de producida una perturbación. Para velocidades menores a la crí-
tica, el sistema responde exhibiendo el decremento rápido de la oscilación retornando a la
posición de equilibro (solución estacionaria). Para velocidades levemente mayores a la crí-
tica, el sistema pierde su equilibrio original y la señal de respuesta presenta una trayectoria
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remanente relativamente continua denominada ciclo límite, es decir, se produce el aumento
o decremento de la oscilación convergiendo, en ambos casos, a un ciclo estable. Sin embar-
go, un sistema cuya respuesta presenta un ciclo límite, es propenso a perder su estabilidad
ante la aparición de una nueva perturbación. Por otro lado, la amplitud de dicho ciclo puede
considerarse inestable, dependiendo del criterio aceptado desde el punto de vista normativo.
En la Figura 4.4, se puede observar el límite físico-mecánico de la simulación, representado
como el incremento indefinido de la amplitud, cuya aplicación no refleja las condiciones de
seguridad buscadas [179].

Figura 4.4: Tipos de respuesta del sistema.

4.4.2.3. Resultados

Se han obtenido mediante simulación las velocidades para las diferentes combinaciones
de rigidez longitudinal y lateral, tanto para la respuesta amortiguada como para la respuesta
con ciclo límite. Para un análisis más representativo se ha realizado una comparación gráfica,
como se puede observar en las figuras 4.5 a 4.8. Las particularidades observadas han sido las
siguientes:

Como se puede apreciar en las Figuras 4.5 y 4.7, tanto la respuesta amortiguada como
la correspondiente al ciclo límite, muestran mayores velocidades conforme aumenta la
rigidez longitudinal kx, con incrementos moderados en el rango [2000 - 3500] kN/m
y significativos a partir de los 3500 kN/m, alcanzando la máxima velocidad para 4500
kN/m.

La rigidez lateral ky tiene poca influencia. Ésto se puede observar en las curvas casi
constantes de la Figuras 4.6 y 4.8, y se confirma en las Figuras 4.5 y 4.7, donde las
curvas para ky constante, prácticamente coinciden en su trazado.
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Figura 4.5: Influencia kx - respuesta amortiguada.

Figura 4.6: Influencia ky - respuesta amortiguada.
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Figura 4.7: Influencia kx - respuesta ciclo límite.

Figura 4.8: Influencia ky - respuesta ciclo límite.
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Si bien los valores óptimos de rigidez de suspensión primaria varían de acuerdo a la can-
tidad de grados dinámicos de libertad considerados en el modelo, el patrón de variación de la
velocidad crítica no se altera (sección 4.2.1). Ésto significa que el parámetro relevante en la
suspensión primaria es el cociente de rigideces longitudinal-lateral, cuyo valor permite extra-
polar las propiedades de la suspensión a otro modelo posibilitando, en principio, la obtención
de similar velocidad crítica [168]. De los resultados de las pruebas, puede observarse que los
mayores valores de velocidad crítica se han obtenido para rigideces lateral y longitudinal de
500 kN/m y de 4500 kN/m, respectivamente. Comparando (4.1) la proporción de dichos
valores y el correspondiente a las rigideces promedio de la articulación flexible utilizada en
el vehículo real, se puede inferir la comprobación de lo citado anteriormente. La verificación
de la influencia de la relación de rigideces obtenidas se ha realizado mediante la simulación
de la circulación del vehículo utilizando los valores de rigidez reales manteniendo constantes
todos los demás parámetros, obteniendo el mismo comportamiento lateral y similar velocidad
crítica a la determinada con valores de rigidez reducida.

Rs =
kpx

kpy
=

4500
500

= 9

Rr =
kpxr

kpyr
=

31950
3250

= 9.83

(4.1)

Donde:

Rs – Proporción utilizada en simulación
Rr – Proporción real en articulación flexible
kpxr – Rigidez longitudinal real [kN/m]
kpyr – Rigidez lateral real [kN/m]

4.4.3. Amortiguamiento longitudinal inter-coche

Para evaluar la influencia en la estabilidad de la formación y en la velocidad de circula-
ción, se han utilizado componentes de suspensión pasivos, es decir, para determinadas pro-
piedades físico-mecánicas y estado de pre-carga, las fuerzas y/o momentos generados en la
interfaz de conexión dependen sólo del desplazamiento y velocidades relativas a dicha inter-
faz (cuerpos conectados). De esta manera, los dos amortiguadores con respuesta lineal han
sido instalados entre los coches y la unidad motriz y dispuestos a 30°respecto del eje longitu-
dinal del coche. La simulación para el análisis del comportamiento lateral ha sido llevada a
cabo en presencia de irregularidades de vía leves, utilizadas como fuente excitatriz principal
del sistema.

4.4.3.1. Irregularidades de vía

Los defectos típicos de la vía férrea pueden obtenerse mediante mediciones in situ con
instrumentos de barrido o ser representados mediante una señal aleatoria estacionaria. En
este trabajo, y debido a la ausencia de mediciones reales sobre vía, se han modelado las
irregularidades mediante una función de densidad espectral de potencia (DEP) a partir del
uso de la expresión (4.2), definida por la Administración Federal de Ferrocarriles de EE.UU.
(FRA) [142].
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S (ϕ) =
Aϕ2

2

(
ϕ2 +ϕ2

1

)
ϕ4

(
ϕ2 +ϕ2

2

) (4.2)

Donde:

S (ϕ) – Densidad espectral de potencia [m2/rad/m]
ϕ – Frecuencia espacial [rad/m]
A – Constante de rugosidad (0.98×108 m2/rad/m)
ϕ1,ϕ2 – Frecuencias de corte (23.3×103 rad/m,13.1×102 rad/m)

Figura 4.9: Espectro de irregularidad de vía (120 km/h).

En la Tabla 4.3 se puede observar la clasificación de las irregularidades, la caracterización
mediante su longitud de onda y la frecuencia de excitación generada a partir de la relación con
la velocidad de circulación V. El parámetro de rugosidad y las frecuencias de corte dependen
de la calidad de vía, cuya clasificación es definida por la FRA y varía con los grados de uno
a seis. En las simulaciones realizadas se ha seleccionado la mejor calidad de vía posible, el
grado seis, y puede visualizarse en la Figura 4.9. Para velocidades cercanas a los 100 km/h,
el confort de marcha es influenciado principalmente por defectos cuya longitud de onda se
encuentra comprendida en el rango de 1-50 m [142], por lo cual, se debe analizar el segmento
de frecuencias definido entre los 0.50-30 Hz, aproximadamente.
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Tabla 4.3: Clasificación de las irregularidades de vía (V ~120 km/h)

Causa de origen Longitud de onda L [m] Frecuencia f [Hz] - (f=V/L)
•Rugosidad
•Tolerancias de montaje
•Desgaste

0 - 2 15 - 3000

Vibraciones por
desplaz. del balasto

3 - 25 1.5 - 15

Irregularidades del trazado
•Alineación
•Trocha
•Desnivel

25 - 70 0.5 - 1.50

4.4.3.2. Datos generales de la simulación

Respuesta lineal de elementos de suspensión primaria, secundaria e inter-coche.

Pruebas independientes a velocidad constante (120 km/h).

Trayectoria en vía recta.

Perfiles de rueda y riel nuevos: CTF (MR) 002 y UIC54 (54E1) inclinación 1:40, res-
pectivamente. Trocha: 1000 mm.

Excitación con perfil de irregularidades aleatorias debidas a tolerancias en la alineación
de la vía, acorde al método de modelado descrito por la FRA.

Tabla 4.4: Constantes - estudio n°2 - k [kN/m], c [kNs/m], kt [kNm/rad]

Conexión k/c Bogie Coche UM

Susp. 1ria
kpx/cpx 31950 /8 - 31950 /8
kpy/cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cpz 750 /10(19+) - 750 /10(19+)

Susp. 2ria
ksx/csx - 315 /- -
ksy/csy - 315 /19 -
ksz/csz - 655 /18 -

Barra
estabilizadora

kt - 27.8 -

Barra
anti-rolido

ktc - 8 8

Amortiguador
inter-coche

clx - varios varios
cly - varios varios

Rigidez lateral de vía klv 38000 - -

La Tabla 4.4 resume las propiedades de las suspensiones primaria y secundaria, la rigidez
de vía interviniente en el contacto [180], y demás conexiones inter-coche. Dichos valores se
han mantenido en forma constante durante las diversas simulaciones realizadas.



96 Capítulo 4. Resultados y discusión

4.4.3.3. Criterio de análisis

Debido a la naturaleza estocástica de la excitación, la respuesta presenta un ciclo con-
tinuo de amplitud irregular (Figura 4.10). Ante la imposibilidad de obtener un decremento
total de la oscilación, se ha analizado el conjunto de amplitudes máximas obtenidas, para los
diferentes valores de amortiguamiento longitudinal, en los tres grados de libertad utilizados
para caracterizar a los coches. Con el fin de evitar interpretaciones erróneas como consecuen-
cia del desfasaje aleatorio de las señales de los diferentes pares montados, se han realizado
múltiples simulaciones manteniendo constante todas las condiciones excepto el desfasaje de
la excitación.

Figura 4.10: Respuesta del sistema - excitación estocástica (120 km/h).

4.4.3.4. Resultados

Como consecuencia de la característica aleatoria de las señales de respuesta ante la excita-
ción del sistema mediante irregularidades de vía, la ponderación del efecto real del parámetro
estudiado presenta limitaciones propias de la simple observación. Debido a ello, y para visua-
lizar la influencia del amortiguamiento longitudinal inter-coche en la respuesta simulada se
ha realizado una comparación de gráficas consecutivas para el desplazamiento lateral, rolido
y movimiento de lazo (Figuras 4.11 a 4.19).
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Figura 4.11: Desplazamiento lateral de coches/UM (simulación n°1).

Figura 4.12: Desplazamiento lateral de coches/UM (simulación n°2).
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Figura 4.13: Desplazamiento lateral de coches/UM (simulación n°3).

Figura 4.14: Rolido de coches/UM (simulación n°1).
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Figura 4.15: Rolido de coches/UM (simulación n°2).

Figura 4.16: Rolido de coches/UM (simulación n°3).
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Figura 4.17: Movimiento de lazo de coches/UM (simulación n°1).

Figura 4.18: Movimiento de lazo de coches/UM (simulación n°2).
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Figura 4.19: Movimiento de lazo de coches/UM (simulación n°3).

A continuación se detallan las particularidades observadas:

Desplazamiento lateral: como se puede apreciar en las figuras 4.11 a 4.13, a partir de
los 70 kNs/m la respuesta produce valores máximos similares entorno a los ± 1 mm.

Movimiento de lazo: las Figuras 4.17 a 4.19 muestran la reducción general del ángulo
de lazo conforme aumenta el amortiguamiento. En los coches, la mejora significativa
comienza a partir de los 20 kNs/m, manteniéndose constante para incrementos mayores
de amortiguamiento. En el caso de la unidad motriz, a pesar de producirse la reducción
de la rotación de lazo para valores superiores a los 10 kNs/m, se observa el comporta-
miento errático para prácticamente todos valores de amortiguamiento inter-coche.

Rolido: presenta una situación parcialmente similar al lazo, es decir, a mayor amor-
tiguamiento menor ángulo de rolido, particularmente luego de los 10 kNs/m y, en el
caso de los coches, alcanzando el comportamiento óptimo en torno a los 60 kNs/m.
Por el contrario, se observa un comportamiento disímil entre los 70-90 kNs/m (Figuras
4.14 a 4.16), cuya principal diferencia referida a la inestabilidad presente respecto del
movimiento de lazo es que, en este caso, se produce en ambos coches de la formación.

4.4.4. Amortiguamiento anti-lazo en suspensión secundaria

4.4.4.1. Procedimiento adoptado para determinación de la velocidad crítica

El concepto básico de la prueba es la observación del decremento de la amplitud de los
pares montados luego de la aplicación de una perturbación lateral, circulando sobre una vía
recta, nueva y nivelada [115]. Debido a la presencia de no linealidades, la simple variación de
parámetros sensibles durante el proceso de integración, como la velocidad de desplazamiento
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o los coeficientes de los elementos de la suspensión, es suficiente para evaluar el comporta-
miento dinámico del sistema [129]. El método utilizado para determinar la velocidad crítica
no lineal es el denominado fuerza bruta en su variante ramping (Figura 4.20), que consiste en
la integración numérica del sistema con velocidad decreciente [119]. Los parámetros que con-
trolan la simulación son la velocidad de circulación y la condición inicial de desplazamiento
lateral actuando como perturbación, con el objetivo de forzar la aparición del fenómeno hun-
ting [181]. La selección de la perturbación lateral se determina en base al conocimiento de la
geometría del contacto rueda-riel: se selecciona un valor de 8 mm como condición inicial de
desplazamiento lateral del par montado para evitar el efecto completo del golpe de pestaña
[129], [182], el cual se inicia, en el caso particular analizado, en el intervalo comprendido
entre los 7 y 8 mm.

Figura 4.20: Determinación de velocidad crítica - variante ramping.

En la Tabla 4.5, se resumen las características de los métodos y condiciones iniciales
utilizados para la determinación velocidad crítica no lineal y posterior verificación en base a
los criterios adoptados, asegurando la condición de circulación estable de la formación a la
velocidad establecida como límite.

Tabla 4.5: Pruebas de determinación de velocidad crítica no lineal

Método Características Descripción

Ramping
Integración numérica

con parámetro variable

• Decremento lineal de velocidad - VI: 180 km/h
• CI: salto lateral de vía instantáneo (8 mm)

(pares montados - coche delantero)

Fuerza
bruta

Integración numérica
pura

• Velocidad constante
Verificación de ausencia de ciclo límite para
velocidad estable del método ramping
• CI: salto lateral de vía instantáneo (8 mm)

(pares montados - coche delantero)
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4.4.4.2. Datos generales de la simulación

Respuesta lineal de elementos de suspensión primaria, secundaria e inter-coche.

Pruebas independientes para diferentes valores de amortiguamiento anti-lazo en sus-
pensión secundaria.

Trayectoria en vía recta, rígida, nivelada.

Perfiles de rueda y riel nuevos: CTF (MR) 002 y UIC54 (54E1) inclinación 1:40, res-
pectivamente. Trocha: 1000 mm.

Tabla 4.6: Constantes - estudio n°3 - k [kN/m], c [kNs/m], kt [kNm/rad]

Conexión k/c Bogie Coche UM

Susp. 1ria
kpx/cpx 31950 /8 - 31950 /8
kpy/cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cpz 750 /10(19+) - 750 /10(19+)

Susp. 2ria
ksx/csx - 315 /- -
ksy/csy - 315 /19 -
ksz/csz - 655 /18 -

Barra
estabilizadora

kt - 27.8 -

Barra
anti-rolido

ktc - 8 8

Amortiguador
inter-coche

clx - 80 80
cly - 46 46

Amortiguador
anti-lazo

csx - varios -
csy - varios -

La Tabla 4.6 reúne las propiedades de las suspensiones primaria y secundaria, y demás
conexiones en general. Dichos valores se han mantenido en forma constante durante las di-
versas simulaciones realizadas, excepto los indicados.

4.4.4.3. Criterio de análisis

Luego de producida la perturbación inicial, el sistema puede responder exhibiendo el
decremento rápido de la oscilación retornando a la posición de equilibro (centro de la vía).
Sin embargo, es posible que la respuesta del sistema no presente un decremento total hacia
la solución estacionaria, sino que exhiba una oscilación remanente constante en el tiempo
denominada ciclo límite. Ambas condiciones de análisis deben estar sujetas a dos criterios de
aceptación para considerar el resultado como correcto: tiempo transcurrido hasta alcanzar el
decremento total de la señal y amplitud máxima admisible del ciclo límite. Para el primer caso
(solución estacionaria), se considera admisible un tiempo máximo de decremento de cinco
segundos y, para el caso de presentar oscilaciones remanentes, se ha establecido un límite
máximo del 10% del valor de la perturbación inicial (CI) [181]. Ambos criterios pueden
observarse en la Figura 4.21.
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Figura 4.21: Criterios de seguridad (CS) utilizados en el análisis.

4.4.4.4. Resultados

En las Figuras 4.22 y 4.23, se puede visualizar el efecto de los amortiguamientos anti-lazo
y lateral en el valor de la velocidad crítica no lineal para dos criterios diferentes de análisis:
dos segundos, ausente de ciclo límite y cinco segundos con ciclo remanente máximo (10%
CI). A continuación se citan las particularidades observadas:

Amortiguamiento lateral: en ambos casos, se observa un punto de inflexión en torno
a los 10-15 kNs/m, obteniéndose los valores máximos de velocidad de circulación.
Conforme continúa el aumento del coeficiente de amortiguamiento lateral, la veloci-
dad crítica disminuye notablemente. Estos resultados concuerdan con los obtenidos en
otros modelos ferroviarios [167], [168], y se explica principalmente por la utilización
de bogies y suspensión secundaria convencionales.

Amortiguamiento anti-lazo: en términos generales, se produce el incremento de veloci-
dad crítica obtenida a medida que aumenta el coeficiente de amortiguamiento anti-lazo,
observándose mejoras significativas a partir de los 30 kNs/m.

Influencia del criterio de análisis: de la comparación entre ambos casos se pueden
observar importantes diferencias en la extensión de las franjas representativas de la
magnitud de la velocidad crítica. Ello se explica por la limitación del criterio de dos
segundos, el cual no considera como admisible la presencia de ciclo límite remanente.
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Figura 4.22: Curvas de nivel para velocidad constante - CS: 2 seg.

Figura 4.23: Curvas de nivel para velocidad constante - CS: 5 seg.
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4.5. Análisis de bifurcación

Debido a la limitación del método de continuación en lo referente a su implementación
computacional, se ha realizado el análisis de bifurcación mediante la utilización del método
por fuerza bruta, el cual se caracteriza por la capacidad de detectar soluciones independiente-
mente del tipo de ciclo límite presente.

4.5.0.1. Datos de la simulación

La elaboración del diagrama de bifurcación ha sido llevado a cabo considerando la incor-
poración de los modelos no lineales de amortiguamiento desarrollados en la sección 3.4.2.2,
cuya implementación puede observarse en el Apéndice B. El método por fuerza bruta se
resume a continuación:

set de simulaciones para el rango de velocidades [30 - 200 km/m].

Perturbación inicial: desplazamiento lateral del par montado en el orden de los 8 mm,
con decrementos de 0.5 mm en cada simulación.

Identificación del decremento total de la respuesta o la aparición de un ciclo límite.

En la Tabla 4.7 se resumen los parámetros físicos definitivos obtenidos de las pruebas an-
teriores y considerados como valores óptimos representativos en el aumento de la velocidad
crítica, debido al aporte de mayor estabilidad al sistema.

Tabla 4.7: Constantes - estudio n°4 - k [kN/m], c [kNs/m], kt [kNm/rad]

Conexión k/c Bogie Coche UM

Susp. 1ria
kpx/cpx 31950 /8 - 31950 /8
kpy/cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cpz 750 /10(19+) - 750 /10(19+)

Susp. 2ria
ksx/csx - 315 /- -
ksy/csy - 315 /19 -

ksz/csz/cszn - 655 /18 /22.5 -
Barra
estabilizadora

kt - 27.8 -

Barra
anti-rolido

ktc - 8 8

Amortiguador
inter-coche

clx - 80 80
cly - 46 46

Amortiguador
anti-lazo

csx - varios -
csy - varios -

4.5.0.2. Resultados

En las Figuras 4.24 a 4.26 se presentan los diagramas de bifurcación evaluando la in-
fluencia de los amortiguadores anti-lazo secundarios para amortiguamiento lateral constante,
representando el desplazamiento lateral absoluto máximo del par montado en función de la
velocidad longitudinal, actuando ésta como parámetro de bifurcación. De manera inversa,
las Figuras 4.27 a 4.29 muestran el efecto del amortiguamiento lateral secundario para ca-
sos individuales de amortiguamiento longitudinal de la suspensión secundaria del coche. Las
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respuestas estables, tanto estacionarias como periódicas, han sido señaladas mediante lineas
continuas, mientras que las soluciones inestables, representadas como trazos discontinuos.
Los parámetros de las conexiones restantes han sido obtenidos de las pruebas previas, selec-
cionando las combinaciones óptimas para las cuales se ha observado la mejora significativa
del comportamiento lateral y/o el incremento máximo de velocidad crítica.

Las observaciones provenientes de la evaluación e interpretación de los resultados han
sido las siguientes:

La totalidad de los diagramas comparten una singularidad bien definida: pendiente pro-
nunciada luego de superadas las bifurcaciones de Hopf sub-crítica y la correspondiente
al punto límite tangente (silla-nodo). Dicho fenómeno se explica por la presencia de
las características inherentes a la configuración de la formación, es decir, el diseño de
chasis semi-montado y articulado en un extremo, lo cual produce que los efectos no
lineales aportados por el modelado de la formación difícilmente puedan ser compensa-
dos por las fuerzas tangenciales generadas en el contacto rueda-riel [129], produciendo
el aumento rápido de la amplitud del desplazamiento ante reducidas variaciones de ve-
locidad longitudinal.

Amortiguamiento longitudinal secundario (anti-lazo): del análisis comparativo de las
gráficas visualizadas en las Figuras 4.24 a 4.26, puede observarse que la velocidad má-
xima de circulación aumenta conforme el incremento del amortiguamiento anti-lazo
secundario, efecto del mismo modo representado por las curvas de color verde en las
gráficas de Csy=constante (4.27 a 4.29). Estos resultados generales concuerdan con
los correspondientes hallados en las investigaciones citadas en la sección 4.1.3.3. Por
otro lado, el amortiguamiento longitudinal secundario no presenta injerencia en la va-
riante obtenida del diagrama de bifurcación ya que la eficiencia, en la variación de
la estabilidad general del sistema, es alcanzada cuando la dirección de actuación del
amortiguador secundario es transversal al eje longitudinal del vehículo [171].

Amortiguamiento lateral secundario: se observa claramente la transición del tipo de
gráfico de bifurcación conforme el incremento del amortiguamiento lateral. Para valo-
res menores a los 20 kNs/m, el diagrama presenta bifurcaciones de Hopf sub-críticas
produciendo la coincidencia de los valores de las velocidades lineal Vl y no lineal Vnl

(Figura 4.24). Para amortiguamientos Csy >20 kNs/m se produce la influencia nega-
tiva sobre la velocidad crítica, obteniendo una reducción relativa del orden de los 10
m/s para los casos comparativos con idéntico amortiguamiento longitudinal (similar
color). Dicho efecto puede visualizarse con mayor claridad en las Figuras 4.25 y 4.26
de amortiguamiento Csx constante, donde la velocidades críticas no lineales obtenidas
para Csy = 20 kNs/m (curvas de color rojo) poseen valores superiores a los restantes
casos donde los diagramas de bifurcación presenten características super-críticas.

Los criterios de aceptabilidad utilizados en las pruebas de los apartados anteriores, ta-
les como el tiempo de decremento total de respuesta amortiguada, la máxima amplitud
admisible de los ciclos límites y la observación directa del límite físico-mecánico o
de la amplitud de la respuesta ante excitación aleatoria de vía, han producido la obten-
ción de valores de velocidad crítica sustancialmente menores a las determinadas bajo
el estudio del diagrama de bifurcación. Esta particularidad se debe a la ausencia de
criterios limitantes referidos a la amplitud y tiempo de convergencia de las soluciones,
representando la totalidad respuestas estables y aplicando, como único límite práctico,
la exclusión de las soluciones cuya amplitud supere al valor de desplazamiento lateral
para el cual se produce la ocurrencia del golpe de pestaña, considerando el proceso
físico de remonte de pestaña como el límite real de la circulación del vehículo (desca-
rrilamiento).
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Figura 4.24: Influencia amortig. anti-lazo Csx / Csy = 10000 kNs/m.

Figura 4.25: Influencia amortig. anti-lazo Csx / Csy = 20000 kNs/m.
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Figura 4.26: Influencia amortig. anti-lazo Csx / Csy = 30000 kNs/m.

Figura 4.27: Influencia amortig. lateral Csy / Csx = 10000 kNs/m.
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Figura 4.28: Influencia amortig. lateral Csy / Csx = 20000 kNs/m.

Figura 4.29: Influencia amortig. lateral Csy / Csx = 30000 kNs/m.
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4.6. Validación experimental del modelo dinámico rígido

Ante la imposibilidad de presentar mediciones detalladas de todas las simulaciones rea-
lizadas por tratarse de una tarea claramente excesiva, se ha optado por la verificación de la
validez de la utilización del modelo rígido para el estudio de comportamiento lateral en el do-
minio del tiempo. Recordando (sección 4.1.5) que dentro del rango de las bajas frecuencias
se observa concordancia entre espectros de aceleraciones reales y las obtenidas mediante mo-
delado dinámico rígido, se procede a realizar la comparación de la respuesta lateral simulada,
tanto de la unidad motriz como de ambos coches, con la correspondiente respuesta real de los
componentes del vehículo obtenida a partir del procesamiento y doble integración de las me-
diciones experimentales de aceleraciones actuantes sobre el eje transversal de la formación
ferroviaria. Por otro lado, si bien la diferenciación de una señal puede considerarse como un
proceso cuya característica inherente es la generación de ruido debido a la amplificación de
las medias y altas frecuencias [183]-[186], se ha obtenido la aceleración lateral simulada a
partir de la correspondiente respuesta en velocidad mediante de un filtro diferenciador, por
considerar la ausencia de ruido externo presente sólo en condiciones reales de circulación.

De esta manera, para considerar la posibilidad de validación de la utilización del modelo
rígido en estudio de estabilidad lateral se requiere el cumplimiento de las siguientes condi-
ciones:

Efectos dinámicos generados por fenómenos de baja frecuencia (hunting - f <20 Hz).

Modos fundamentales de vibración en frecuencias naturales en torno los 10 Hz.

Utilización de perfiles nuevos y/o irregularidades de vía leves (montaje).

Velocidad de circulación convencional v < 160 km/h.

4.6.1. Marco teórico referencial

(i) Error sistemático o sesgo en la medición

La primera fuente de error es producida en el proceso de conversión analógica-digital
de la señal de aceleración debido a las características inherentes al instrumental (resolu-
ción de muestreo, calidad de equipos, frecuencia natural de sensores, efectos de histéresis)
[187]-[189]. En el caso de la integración numérica de una señal senoidal mediante la regla
del trapecio, el error relativo respecto de la frecuencia de Nyquist ( fnyq) es obtenido mediante
la expresión (4.3) [190], [191]:

ϵr =
π3

12

(
f

fnyq

)
(4.3)

Con:

fnyq =
1

2∆t
(4.4)

Donde:

f – Frecuencia de la señal [Hz]
∆t – Resolución de muestreo [seg]

f =
3

√
12ϵr

π3 fnyq (4.5)



112 Capítulo 4. Resultados y discusión

La relación entre la frecuencia de la señal y la correspondiente a Nyquist, en función
del error admisible en la integración, puede calcularse mediante la expresión (4.5). De esta
manera, la reconstrucción de la señal (velocidad y/o desplazamiento) a partir de la aceleración
con un error menor al 1% requiere que la frecuencia fundamental de la señal sea menor al
valor resultante de la siguiente relación:

f1% ≤ 0.1570 fnyq (4.6)

En términos prácticos, el incremento de la frecuencia de muestreo en valores muy supe-
riores a la frecuencia de Nyquist no producen beneficios significativos en la reducción de
errores, sin embargo, y por tratarse de un proceso de conversión mediante integración nu-
mérica, la selección de una mayor frecuencia de muestreo genera el aumento de exactitud
en la obtención de los perfiles de desplazamiento. [192]. Conforme a lo expuesto, cuando la
medición experimental de aceleración es realizada mediante conversión digital con una tasa
de muestreo cuya frecuencia de Nyquist es superior a la frecuencia predominante en la señal,
el perfil temporal de desplazamiento puede ser obtenido con razonable exactitud mediante un
esquema directo de doble integración numérica [191], [193].

(ii) Desvíos en la señales obtenidas por integración

Es la segunda causa significativa de error en el proceso de integración y proviene de
diferentes fuentes, a saber:

Condiciones iniciales desconocidas o diferente de cero: ausencia de información res-
pecto de las condiciones iniciales de los perfiles de desplazamiento y velocidad en
cada esquema intermedio de integración. Como consecuencia del desconocimiento de
dichas condiciones se produce la aparición de una componente continua (DC) o una
tendencia de primer orden durante el proceso de conversión. La eliminación del error
descrito se efectúa mediante la sucesiva aplicación de un filtrado paso alto en la etapa
posterior de cada proceso de integración [187]-[191], [194]-[200]. Una opción alterna-
tiva para corregir la presencia de tendencia o componente continua es la sustracción
de base polinómica (detrend) obtenida mediante ajuste de curvas por el método de
mínimos cuadrados [201].

Corrimiento o desfasaje de la línea base cero en la aceleración [200], [202]-[205]. La
corrección generalmente utilizada es el filtrado paso alto de la señal antes de la primera
integración [189], [195].

Ruido en las mediciones dinámicas (en altas y bajas frecuencias) [189], [194]-[197],
[200], [206], [207]. La aplicación de un filtrado pasa banda, seleccionando cuidadosa-
mente las frecuencias de corte, es el método de corrección recomendado [199].

Amplificación de señal generada por la presencia de componentes pertenecientes a
bajas frecuencias. Se produce debido al comportamiento del integrador numérico cuyas
características poseen similitudes a un filtro paso bajo de 1er orden [201], [208], [209].
Acción de corrección: filtrado paso alto [194]-[197], [199].

Error por solapamiento (aliasing): debido a la presencia de componentes de baja fre-
cuencia en la señal luego del filtrado. Para evitar la amplificación de dichos errores en
posterior etapa de integración se procede a efectuar el truncamiento (tappering) de la
señal [194]-[197], [201] mediante una función ventana (p. ej., Hanning).
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Técnicas de integración en el dominio del tiempo: los métodos pertenecientes a las
fórmulas de Newton-Cotes (regla de Simpson y del trapecio) presentan resultados de
reducida exactitud en presencia de bajas frecuencias, razón por la cual es recomendable
seleccionar un método de aproximación óptimo [201], [210].

4.6.2. Procedimiento de procesamiento adoptado

En términos generales, el procesamiento de la señal de aceleración debe ser sometida a
un filtrado paso bajo para remover las componentes de alta frecuencia (p. ej., motorización)
y a un filtrado paso alto para eliminar los efectos de las bajas frecuencias, los cuales se evi-
dencian (amplifican) en forma significativa luego de la integración (perfiles de velocidad y
desplazamiento). Para evitar eliminar frecuencias de interés práctico se ha basado el procedi-
miento de acuerdo a lo citado en la norma EN 12299 [211], la cual indica analizar el compor-
tamiento del vehículo en el rango de frecuencias comprendidas en el intervalo [0.4-100 Hz].
Con el objetivo de obtener una señal estable respecto de la línea de base (cero), y basados
parcialmente en los flujos de procesamiento presentados en[199], [212], el procedimiento de
doble integración ha comprendido los siguientes pasos:

Eliminación de ruido de alta frecuencia en la adquisición de datos mediante la aplica-
ción de un filtro pasa banda Chebyshev tipo I de 2do orden con 0,01dB de atenuación
(banda de paso) en el rango [0.4-100 Hz].

Filtrado paso alto de la aceleración mediante un filtro Butterworth de sexto orden con
una frecuencia de corte de 1 Hz [195] y etapa de re-filtrado en sentido inverso temporal
para corrección de fase [213], con el objetivo de reducir la tendencia (trend) incorrecta
o falsa en la integración debido a la influencia del efecto de las bajas frecuencias.

Corrección de las condiciones iniciales y finales a partir del truncamiento (tappering) o
modificación de los límites de la señal aplicando una función ventana Hanning (1% del
ancho total), de manera de subsanar discontinuidades en el bloque de señal analizado
reduciendo la distorsión y el error de integración.

Integración (cuadratura de Gauss) ==⇒ obtención del perfil de velocidad.

Remoción de pendiente (ski slope) o tendencia de primer orden en la señal de velocidad
mediante sustracción polinómica (detrend).

Truncamiento con función ventana Hanning del 1%.

Integración (cuadratura de Gauss) ==⇒ obtención del perfil de desplazamiento.

Eliminación por sustracción de la componente continua (DC) de la señal (media cero)
y nueva aplicación de función ventana (1%).

Señal de desplazamiento con linea base cero corregida.

4.6.3. Equipamiento de adquisición

En la Figura 4.30, pueden observarse los instrumentos utilizados para realizar las medi-
ciones de aceleración de los coches del vehículo articulado Alerce®. Las principales caracte-
rísticas técnicas del instrumental de adquisición se resumen a continuación:

Tarjeta DaqBoard 3035usb [214]: conversión A/D con 16 bit de resolución y tasa má-
xima de muestreo de 1MHz, 32 canales diferenciales (CD) de entrada analógica, 20
Mohm de impedancia (CD), ±0.031% de precisión de lectura (±5V) y error máximo
de linealidad de ±2 LSB (CD).
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Acelerómetro triaxial Measurement Specialties (modelo 832M1-0050) [215]: rango
de medición de ±50g, sensibilidad de 25.0 (mV/g), rango de frecuencias de respuesta
[2-6000 Hz], frecuencia natural >10000 Hz y error de linealidad de ±2% (FSO).

GPS GARMIN modelo 18x-5Hz USB, 12 canales paralelos de alta sensibilidad [216].

Figura 4.30: Instrumentación. (A) Placa adquisidora (B) GPS (C) Modelo
acelerómetro utilizado (D) Posicionamiento de acelerómetro en coche
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4.6.4. Procedimiento general de validación

Debido a la limitación del trazado real de vía en lo referente a la presencia de trayectos
rectos de considerable longitud, la velocidad máxima desarrollada por la formación Alerce®

en el recorrido Retiro/Boulogne ha sido acotada a los 87 km/h (Figura 4.31). De esta manera,
para realizar una comparación objetiva con los datos experimentales obtenidos se ha llevado
a cabo la simulación de la circulación del vehículo modelado a una velocidad constante de
87 km/h correspondiente a similar configuración de suspensión y conexiones existente en
la formación real al momento de la adquisición de aceleraciones laterales (Tabla 4.8). Por
motivo de la simetría geométrica y de estado de cargas presente en el vehículo sólo ha sido
necesario la instrumentación de un coche, cuyo comportamiento varía de acuerdo al sentido
de desplazamiento longitudinal caracterizado como coche remolcado (trasero) o coche frontal
(delantero), ubicando el acelerómetro triaxial en posición aproximada, alineada transversal y
longitudinalmente, respecto del centro de masas del coche (Figura 4.32).

Figura 4.31: Velocidad de circulación por tramos

Figura 4.32: Esquema de ubicación de sensores
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Parámetros de adquisición de datos

• Resolución de muestreo (∆t) – 0.005 seg
• Frecuencia de Nyquist ( fnyq) – 100 Hz
• " de muestreo ( f ) – 200 Hz
• Frecuencia para error de – 15.7 Hz

integración ( f1%)

Datos generales de la simulación

• Velocidad constante de prueba (87 km/h).

• Trayectoria en vía recta.

• Perfiles de rueda y riel nuevos

◦ CTF (MR) 002
◦ UIC54 (54E1), inclinación 1:40
◦ Trocha: 1000 mm

• Excitación con perfil de irregularidades aleatorias

◦ Tolerancias en alineación de vía (FRA, grado 6).

Tabla 4.8: Constantes - validación - k [kN/m], c [kNs/m], kt [kNm/rad]

Conexión k/c Bogie Coche UM

Susp. 1ria
kpx/cpx 31950 /8 - 31950 /8
kpy/cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cpz 750 /10(19+) - 750 /10(19+)

Susp. 2ria
ksx/csx - 315 /- -
ksy/csy - 315 /19 -

ksz/csz/cszn - 655 /18 /22.5 -
Barra
estabilizadora

kt - 27.8 -

Barra
anti-rolido

ktc - 8 8

Amortiguador
inter-coche

clx - 80 80
cly - 46 46

Rigidez lateral de vía ktv 38000 - -

4.6.5. Resultados

Obtenida la respuesta del vehículo mediante simulación computacional y el procesamien-
to de las señales adquiridas experimentalmente, se ha procedido a la comparación de los
espectros de desplazamiento, velocidad y aceleración con el objetivo de visualizar la mag-
nitud de la señal en el rango de frecuencias predominantes. En las Figuras 4.33 a 4.38 se
visualizan los espectros de las señales en el dominio de la frecuencia limitado al rango [0-25
Hz] debido a la ausencia de componentes de amplitud significativa en el rango bajo supe-
rior [25 < f < 50 Hz] y medio [f > 50 Hz]. Se han señalado las frecuencias que presentan
magnitud predominante para facilitar la comparación visual de los espectros.
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Figura 4.33: Espectro de frecuencias - aceleración lateral - coche delantero

Figura 4.34: Espectro de frecuencias - aceleración lateral - coche trasero
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Figura 4.35: Espectro de frecuencias - velocidad lateral - coche delantero

Figura 4.36: Espectro de frecuencias - velocidad lateral - coche trasero
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Figura 4.37: Espectro de frecuencias - desplaz. lateral - coche delantero

Figura 4.38: Espectro de frecuencias - desplaz. lateral - coche trasero
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Las principales observaciones resultantes del estudio comparativo han sido las siguientes:

En los espectros de aceleración (Figuras 4.33 y 4.34) puede observarse la concordancia
en la magnitud de las señales para el rango frecuencias menores a 10 Hz, confirman-
do la presencia de mayor inestabilidad en el comportamiento del coche delantero, es
decir, mayor magnitud de aceleración a similar frecuencia, tanto en las mediciones
experimentales como en la respuesta simulada.

Debido a las características del integrador digital (amplificación de bajas frecuencias),
en las Figuras 4.35 a 4.38 correspondientes a los espectros en frecuencia del despla-
zamiento y velocidad puede observarse en mayor detalle la presencia de frecuencias
dominantes en el intervalo [1-5 Hz] no visualizadas en forma significativa en el espec-
tro de aceleraciones.

En los espectros de desplazamiento (Figuras 4.37 y 4.38 ), además de la concordancia
en el análisis de las señales experimental y simulada, se observa similar particulari-
dad en la respuesta lateral del coche delantero y trasero: la comparación de curvas de
mismo origen de obtención (idéntico color) arroja la presencia de frecuencias predomi-
nantes cuyas magnitudes se encuentran en valores muy cercanos, es decir, el compor-
tamiento a muy bajas frecuencias se torna símil.
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Capítulo 5

Conclusiones y trabajos futuros

5.1. Conclusiones

Los resultados del análisis preliminar de la influencia de la rigidez primaria sobre la velo-
cidad de circulación muestran que las duplas ferroviarias tienen una importante sensibilidad
a la variación de la rigidez longitudinal, presentando mejor relación para ambos criterios
de análisis (respuestas amortiguada y con ciclo límite) en las combinaciones con rigideces
longitudinales altas. A partir del estudio comparativo de las combinaciones cruzadas de pará-
metros es posible extraer las siguientes particularidades:

La rigidez lateral posee reducida influencia, mostrando leve tendencia a disminuir la ve-
locidad longitudinal conforme el incremento de la primera. Dicho efecto se explica por
la menor restricción lateral permitiendo mayor movimiento relativo del par montado,
reduciendo la interacción con el bogie debido al decremento de la fuerza transmitida a
través de la suspensión primaria en la dirección lateral.

El efecto positivo de la rigidez longitudinal sobre la velocidad de circulación se debe
a la mayor restricción de posibilidad de aparición de la rotación de lazo del par mon-
tado, reduciendo el fenómeno hunting en el bogie ocasionado por el acoplamiento de
movimientos.

El parámetro crítico en la suspensión primaria es el cociente de rigideces longitudinal-
lateral. Desde el punto de vista práctico, es posible escalar dicha proporción, para el
mismo vehículo, a otros modelos matemáticos con diferente cantidad de grados diná-
micos de libertad utilizando las propiedades óptimas de suspensión primaria, sin la
necesidad de repetir el estudio de las mismas.

La influencia efectiva de las conexiones inter-coche, específicamente UM-coche, han si-
do evaluadas de manera parcial limitando el estudio exclusivamente a los amortiguadores
longitudinales, con relativo efecto lateral debido a su posición inclinada, los cuales poseen
comprobada preponderancia en los fenómenos dinámicos laterales (hunting) ocurridos en
formaciones ferroviarias y en la determinación de la velocidad máxima de circulación.

El uso de amortiguadores longitudinales como conexión entre la unidad motriz y los
coches remolcados ha presentado mejoras significativas en el desplazamiento lateral a
partir de los 60 kNs/m, alcanzando su efectividad máxima en los valores cercanos a los
70-80 kNs/m.

El movimiento de rolido de ambos coches disminuye conforme el incremento del amor-
tiguamiento inter-coche, sin embargo, se presenta el aumento significativo de la ines-
tabilidad del comportamiento de los coches superando los 70 kNs/m. Dicho fenómeno
puede estar asociado al acoplamiento de frecuencias, sin embargo, la ausencia de aná-
lisis modal en el estudio realizado y considerando la existencia de barras anti-rolido
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en las conexiones inter-coche cuya influencia es evidente, dificulta la comprensión
adecuada de los resultados sin antes proporcionar la inclusión de mayor cantidad de
factores influyentes.

La reducción general del ángulo de lazo se produce conforme el aumento del amorti-
guamiento longitudinal. El comportamiento de los coches remolcados se estabiliza en
los valores cercanos a los 20 kNs/m, cuyas respuestas se presentan exclusivamente en
fase. En el caso de la unidad motriz, se observa el comportamiento errático sin eviden-
ciar mejorías luego de los 10 kNs/m, principalmente por la influencia de la rotación de
los coches cuyo movimiento se produce a contra-fase respecto de la UM.

El uso de amortiguadores anti-lazo en la suspensión secundaria ha presentado mejoras
sustanciales en el incremento de la velocidad crítica no lineal. En el vehículo articulado
analizado se ha observado el aumento significativo en la velocidad crítica a partir de los
30 kNs/m, obteniéndose valores de velocidad cercanos a los 150-160 km/h. Por otro lado,
pueden citarse dos aspectos derivados de las pruebas:

Se ha comprobado que los resultados obtenidos en la determinación de la velocidad
crítica dependen fuertemente de la rigurosidad del criterio de análisis, tales como el
tiempo de decremento de la respuesta o la amplitud del ciclo límite remanente, sin
embargo, la disminución de la velocidad máxima debida a la utilización de un criterio
más limitante es compensado por el aumento de la seguridad en la circulación al valor
de velocidad admisible.

Se han observado similitudes en el efecto del amortiguamiento lateral con respecto a
modelos de vehículos no articulados, confirmando que para coeficientes de amortigua-
miento lateral relativamente bajos se obtiene el comportamiento óptimo. Estos resulta-
dos se justifican, principalmente, por la utilización de bogies y suspensión secundaria
convencionales.

Las diferencias encontradas mediante el estudio de los diagramas de bifurcación y los cri-
terios de aceptabilidad utilizados en los análisis individuales de influencia de los parámetros
de suspensión, comprueban la susceptibilidad de los resultados respecto de la interpretación
y delimitación práctica considerada como admisible. La ausencia o reducción de límites en
los diagramas de bifurcación proporcionan la posibilidad de realizar el análisis integral del
efecto de los parámetros y determinar el nivel de criticidad de los mismos.

Amortiguamiento longitudinal secundario (anti-lazo): en términos generales, la veloci-
dad longitudinal máxima aumenta conforme el incremento del amortiguamiento anti-
lazo secundario. Cabe destacar, que el valor límite práctico debe ser obtenido mediante
el análisis comparativo en múltiples condiciones de circulación como, por ejemplo, cir-
culando en trayectos curvos.

Amortiguamiento lateral secundario: la influencia de la suspensión secundaria sobre la
estabilidad del bogie ha demostrado fuerte dependencia respecto del amortiguamiento
lateral. La velocidad crítica no lineal presenta moderados aumentos conforme el in-
cremento del amortiguamiento lateral secundario, encontrando un punto de inflexión
en el intervalo comprendido entre los 15 y 20 kNs/m. Debido al estudio comparati-
vo de influencia cruzado con el amortiguamiento anti-lazo, se ha determinado que la
combinación óptima se encuentra para valores cercanos a los 30 kNs/m (anti-lazo) y
20kNs/m (lateral), donde la velocidad crítica no lineal se ubica en los 189 km/h.
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Si bien la velocidad máxima obtenida mediante el estudio de bifurcación (Vnl=189 km/h)
supera significativamente la resultante de análisis previos basados en criterios de aceptabili-
dad (Vnl=160 km/h), presentan concordancia en dos aspectos bien definidos:

El amortiguamiento anti-lazo secundario posee influencia positiva creciente en la velo-
cidad crítica no lineal, alcanzando su valor óptimo en los 30 kNs/m (límite relativo de
la tesis sujeto a posteriores estudios)

El amortiguamiento lateral secundario presenta un intervalo máximo de influencia po-
sitiva en la estabilidad del vehículo, obteniendo la máxima velocidad crítica no lineal
en torno a los 20 kNs/m.

La validación experimental mediante la comparación de los espectros de frecuencias de
las simulaciones y las señales obtenidas a partir de los datos adquiridos, ha demostrado la
viabilidad de la utilización de la representación de los cuerpos principales (UM, coche, bo-
gie y par montado) basada en el concepto de modelo rígido (flexibilidad distribuida nula),
observándose las siguientes particularidades:

La ausencia de componentes de amplitud significativa pertenecientes al rango de fre-
cuencias bajo superior [25 < f < 50 Hz] y medio [f > 50 Hz] en los espectros experi-
mentales, delimitan el análisis al rango de bajas frecuencias [0-25 Hz] otorgando vali-
dez a los resultados de las simulaciones basadas en las simplificaciones de modelado
adoptadas.

Los espectros de aceleración evidencian la concordancia en la magnitud de las señales
para el rango de frecuencias menores a 10 Hz, confirmando la presencia de mayor
inestabilidad en el comportamiento del coche delantero.

En los espectros de desplazamiento se visualiza en mayor detalle la presencia de fre-
cuencias dominantes en el intervalo [1-5 Hz], cuya total concordancia (señal expe-
rimental y simulada) permite determinar la similitud del comportamiento lateral de
ambos coches a muy bajas frecuencias.

5.2. Trabajos futuros

El rango de validez de los resultados obtenidos requieren la profundización de la inves-
tigación con el objetivo de asegurar la reproducibilidad de los procedimientos. Para dicho
fin, es necesario considerar múltiples efectos, excluidos en la presente tesis, y ante diferentes
condiciones de simulación, a saber:

5.2.1. Aspectos generales

Ampliar el nivel de validación mediante la aplicación de parámetros y propiedades
obtenidos a partir de mediciones reales y la aplicación de criterios de seguridad acordes
a los métodos descritos en normativa internacional.

Extender las técnicas de modelado aplicadas a sistemas de mayor grado de complejidad
incorporando la interacción de la totalidad de grados dinámicos de libertad.

Análisis modal: debido a la utilización de configuraciones modulares articuladas y la
existencia de sub-sistemas altamente acoplados, el análisis en dominio de la frecuencia
no puede ser realizado a través del estudio individual de manera similar al efectuado
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en las configuraciones convencionales. Las vibraciones presentes resultado del acopla-
miento de frecuencias correspondientes a los modos naturales del vehículo, requieren
el estudio integral del fenómeno.

El desgaste de los perfiles de rueda, la variación súbita de los ángulos de contacto
(conicidad) y el efecto del estado superficial de la vía sobre las condiciones límites de
adherencia (coeficientes de creep), produce la variación significativa de las fuerzas de
contacto influyendo fuertemente sobre la determinación de la velocidad crítica.

El modelado de la flexibilidad adquiere especial preponderancia en el análisis modal
de la respuesta del vehículo ante la presencia de irregularidades y desgaste severo de
los perfiles del par rueda-riel. Dicha necesidad, requiere el planteamiento de modelos
eficientes con el objetivo de aumentar el grado de fidedignidad de la caracterización y
la exactitud en los resultados obtenidos.

5.2.2. Extensión de las condiciones investigadas

El comportamiento real de los amortiguadores es susceptible del efecto de múltiples pa-
rámetros no considerados en el presente estudio, por lo tanto, es aconsejable re-definir la
cantidad de variables influyentes con el fin de, no sólo aumentar el grado de no linealidad,
sino también incrementar la exactitud en la representación de los componentes de suspensión.
Por otro lado, la respuesta en frecuencia de los amortiguadores anti-lazo y la magnitud de la
fuerza de amortiguamiento transmitida difieren claramente respecto de la circulación en vía
recta o transitando un trayecto curvo [173], generando la necesidad de extender el estudio a
dichas condiciones considerando como base, las siguientes observaciones:

En la circulación en trayectos curvos y a velocidades relativamente bajas, la fuerza de
amortiguamiento anti-lazo generada posee valor reducido y presenta baja frecuencia
de accionamiento. Considerando la longitud correcta de la carrera del amortiguador, es
posible obtener mayor grado de flexibilidad permitiendo la adaptación del movimiento
del vehículo a la geometría de la vía [173], sin embargo, se debe señalar la necesidad
de pruebas complementarias con el fin de analizar el comportamiento dinámico, prin-
cipalmente para verificar que la rigidez general de la formación no impida ingresar y
transitar la curva en forma segura.

En altas velocidades y circulando en vía recta, la frecuencia de trabajo de los amorti-
guadores se encuentra en el rango medio-alto debido al efecto de las irregularidades
de vía [217], aumentando, de esta manera, la importancia de su estudio en condiciones
donde el desgaste en perfiles de rueda se considere significativo.

Los amortiguadores anti-lazo confieren mejoras significativas en el confort de marcha
del pasajero, sin embargo, su efecto sobre la reducción de la estabilidad lateral del
vehículo debido al acoplamiento del movimiento del sub-sistema bogie-coche [171],
[217] debe ser analizada en mayor detalle.

En el caso de las conexiones inter-coche, es necesario determinar el grado de la in-
teracción producida en el comportamiento lateral por el efecto de la rigidez aportada
por las barras anti-rolido, extendiendo el análisis a la respuesta combinada mediante
el modelo matemático lateral/vertical con el objetivo de evaluar el indice de confort de
marcha sobre el pasajero.
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Apéndice A

Modelo esquemático
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Figura A.2: Elementos de conexiones - bogie UM.
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Figura A.3: Elementos de conexiones - bogie UM (continuación).

Figura A.4: Elementos de conexiones - bogie coche.
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Figura A.5: Elementos de conexiones - bogie coche (continuación).

Figura A.6: Elementos de conexiones - bogie coche (continuación).
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Tabla A.1: Ubicación geométrica de componentes de suspensión

Componente Referencia [m]

Bogie - unidad motriz

lum 1.75
hum 0.70
hss 1.15
hp 0.79
bum 0.60
eum 1.25
n 1.00
lbt 2.00
lpt 0.30

Coche remolcado

lcd,ct 10.50
l 3.75

lcda,cta 10.30
hcd,ct 1.00

h 1.20

Bogie - coche remolcado

hs 0.25
hap 0.10
hmp 0.15
hsp 0.10

bbd,bt 0.60
bs 0.90
ba 0.50
bas 0.80
bb 0.20

ebd,bt 1.25
g 0.20
d 1.00
s 0.50

lbe 0.86
lpe 0.35

Donde:

CMbum – Centro de masa de bogie de UM
CMbd,bt – " delantero/trasero
CMcd,ct – Centro de masa de coche delantero/trasero
CMumd – Centro de masa del par montado delantero - bogie de UM
CMbdd,btd – " - bogie de coche delant./tras.
CMumt – Centro de masa del par montado trasero - bogie de UM
CMbdt,btt – " - bogie de coche delant./tras.
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lum – Distancia longitudinal entre CMbum y baricentro de silentblock inter-coche
lcd,ct – " entre CMcd,ct "
l – " entre CMcd,ct y CMbd,bt

lcda,cta – " entre CMcd,ct y centro geométrico de conexiones
inter-coche

hum – Distancia vertical entre CMbum y baricentro de silentblock inter-coche
hcd,ct – " entre CMcd,ct y baricentro de silentblock inter-coche
lbt – Longitud de barras de torsión inter-coche
lpt – Longitud de palanca de sistema anti-rolido inter-coche
bum – Distancia transversal entre CMbum y brazo articulado 1rio (semi-ancho)
n – Distancia longitudinal entre CMbum y baricentro de silentblock 1rio

eum – " entre CMbum y muelle 1rio (semi-empate de UM)
hss – Distancia vertical entre CMbum y baricentro de silentblock 1rio

hp – " entre CMbum y punto medio geométrico de muelle 1rio

h – " entre CMcd,ct y baricentro de suspensión neumática 2ria

bbd,bt – Semi-ancho de bogie de coche
bb – Distancia transversal entre bielas de arrastre
bas – " entre CMbd,bt y punto medio geométrico de amortigua-

dor anti-lazo
s – Semi-trocha
ebd,bt – Semi-empate de bogie de coche
g – Distancia longitudinal entre amortiguadores laterales 2rios

d – " entre CMbd,bt y baricentro de silentblock 1rio

hsp – Distancia vertical entre CMbd,bt y baricentro de silentblock 1rio

hmp – " entre CMbd,bt y punto medio geométrico de muelle 1rio

hap – " entre CMbd,bt y punto medio geométrico de amortig. 1rio

bs – Distancia transversal entre CMbd,bt y suspensión neumática 2ria

ba – " entre CMbd,bt y amortiguador vertical 2rio

hs – Distancia vertical entre CMbd,bt y baricentro de suspensión neumática 2ria

lbe – Longitud de barras de torsión (estabilizadoras) secundarias
lpe – Longitud de palanca de sistema anti-rolido secundario
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Apéndice B

Ecuaciones de movimiento

B.1. Desplazamiento lateral

Mum ÿum + 4cy ẏum + 4cly ẏum + 4cy hs ϕ̇um + 4cly hum ϕ̇um−2cly ẏcd −2cly ẏct −2cly hcd ϕ̇cd

−2cly hct ϕ̇ct −2cly lcda ψ̇cd −2cly lcda ψ̇ct −2cy ẏumd −2cy ẏumt + 4kpy yum + 4ky yum + 2ksb yum

+ 4kpy hpϕum + 4ky hsϕum + 2ksb hhiϕum− ksb ycd − ksb yct + ksb lcdψcd − ksb lctψct −2kpy yumd

−2kpy yumt −2ky yumd −2ky yumt (B.1)

Mcd ÿcd + 2csy ẏcd + 2cly ẏcd + 2csy h ϕ̇cd + 2cly hcd ϕ̇cd + 2csy l ψ̇cd −2cly lcda ψ̇cd −2cly ẏum

−2cly hum ϕ̇um−2cly lum ψ̇um−2csy ẏbd + 2csy hs ϕ̇bd + 2ksy ycd + ksb ycd + 2ksb hϕcd

+ ksb hcd ϕcd + 2ksy lψcd − ksb lcdψcd − ksb yum− ksb humϕum− ksb lumψum−2ksy ybd

+ 2ksy hsϕbd (B.2)

Mcd ÿct + 2csy ẏct + 2cly ẏct + 2csy h ϕ̇ct + 2cly hct ϕ̇ct −2csy l ψ̇ct + 2cly lcda ψ̇ct −2cly ẏum

−2cly hum ϕ̇um + 2cly lum ψ̇um−2csy ẏbt + 2csy hs ϕ̇bt + 2ksy yct + ksb yct + 2ksy hϕct + ksb hct ϕct

−2ksy lψct + ksb lctψct − ksb yum− ksb humϕum + ksb lumψum−2ksy ybt + 2ksy hsϕbt (B.3)

Mbd ÿbd + 4cy ẏbd + 2csy ẏbd + 4cy hsp ϕ̇bd −2csy hs ϕ̇bd −2csy ẏcd −2csy hϕ̇cd −2csy l ψ̇cd

−2cy ẏbdd −2cy ẏbdt + 4ky ybd + 4kpy ybd + 2ksy ybd + 4ky hspϕbd −4kpy hmpϕbd −2ksy hsϕbd

−2ksy ycd −2ksy hϕcd −2ksy lψcd −2ky ybdd −2kpy ybdd −2ky ybdt −2kpy ybdt (B.4)

Mbt ÿbt + 4cy ẏbt + 2csy ẏbt + 4cy hsp ϕ̇bt −2csy hs ϕ̇bt −2csy ẏct −2csy hϕ̇ct + 2csy l ψ̇ct −2cy ẏbtd

−2cy ẏbtt + 4ky ybt + 4kpy ybt + 2ksy ybt + 4ky hspϕbt −4kpy hmpϕbt −2ksy hsϕbt −2ksy yct

−2ksy hϕct + 2ksy lψct −2ky ybtd −2kpy ybtd −2ky ybtt −2kpy ybtt (B.5)

Md ÿumd + 2cy ẏumd −2cy ẏum−2cy hs ϕ̇um−2cy nψ̇um + 2kpy yumd + 2ky yumd −2kpy yum

−2ky yum−2kpy hpϕum−2ky hsϕum−2kpy eumψum−2ky nψum +Fyi +Fyd (B.6)

Md ÿumt + 2cy ẏumt −2cy ẏum−2cy hs ϕ̇um−2cy nψ̇um + 2kpy yumt + 2ky yumt −2kpy yum−2ky yum

−2kpy hpϕum−2ky hsϕum + 2kpy eumψum + 2ky nψum +Fyi +Fyd (B.7)

Mbdd ÿbdd + 2cy ẏbdd −2cy ẏbd −2cy hsp ϕ̇bd −2cy dψ̇bd + 2ky ybdd + 2kpy ybdd −2ky ybd

−2kpy ybd −2ky hspϕbd + 2kpy hmpϕbd −2ky dψbd −2kpy ebdψbd + khy ybdd + khy yr2 +Fyi

+Fyd (B.8)
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Mbdt ÿbdt + 2cy ẏbdt −2cy ẏbt −2cy hsp ϕ̇bt + 2cy dψ̇bt + 2ky ybdt + 2kpy ybdt −2ky ybt −2kpy ybt

−2ky hspϕbt + 2kpy hmpϕbt + 2ky dψbt + 2kpy ebtψbt + khy ybdt + khy yr2 +Fyi +Fyd (B.9)

Mbtd ÿbtd + 2cy ẏbtd −2cy ẏbt −2cy hsp ϕ̇bt −2cy dψ̇bt + 2ky ybtd + 2kpy ybtd −2ky ybt −2kpy ybt

−2ky hspϕbt + 2kpy hmpϕbt −2ky dψbt −2kpy ebtψbt + khy ybtd + khy yr2 +Fyi +Fyd (B.10)

Mbtt ÿbtt + 2cy ẏbtt −2cy ẏbtt −2cy hsp ϕ̇bt + 2cy dψ̇bt + 2ky ybtt + 2kpy ybtt −2ky ybt −2kpy ybt

−2ky hspϕbt + 2kpy hmpϕbt + 2ky dψbt + 2kpy ebtψbt + khy ybtt + khy yr2 +Fyi +Fyd (B.11)

B.2. Balanceo transversal (Rolido)

Jxum ϕ̈um + 4cy h2
s ϕ̇um + 4cpz b2

um ϕ̇um + 4cy hs ẏum−2cy hs ẏumd −2cy hs ẏumt + 4kpy h2
pϕum

+ 4kpz b2
umϕum + 4ky h2

s ϕum + 2ktc (lbt/lpt)
2
ϕum + 2ksb h2

umϕum− ktc (lbt/lpt)
2
ϕcd

− ktc (lbt/lpt)
2
ϕct − ksb h2

cd ϕcd − ksb h2
ct ϕct + ksb lcd hcdψcd − ksb lct hctψct + 4kpy hp yum

+ 4ky hs yum + 2ksb hum yum− ksb hcd ycd − ksb hct yct −2kpy hp yumd −2ky hs yumd −2kpy hp yumt

−2ky hs yumt (B.12)

Jxcd ϕ̈cd + 2csy h2 ϕ̇cd + 2csz b2
a ϕ̇cd + 2cly hcd lcda ϕ̇cd + 2csy hl ψ̇cd −2cly l2cda ψ̇cd + 2csy h ẏcd

+ 2cly lcda ẏcd + 2csy hhs ϕ̇bd −2csz b2
a ϕ̇bd −2csy h ẏbd −2cly hum lcda ϕ̇um−2cly lum lcda ψ̇um

−2cly lcda ẏum + 2ksy h2ϕcd + 2ksz b2
s ϕcd + kt (lbe/lpe)

2
ϕcd + ktc (lbt/lpt)

2
ϕcd

+ 2ksb hcd lcd ϕcd + 2ksy lhψcd −2ksb l2cdψcd + 2ksy hycd + 2ksb lcd ycd + 2ksy hs hϕbd

−2ksz b2
s ϕbd − kt (lbe/lpe)

2
ϕbd −2ksy hybd − ktc (lbt/lpt)

2
ϕum− ksb hum lcd ϕum

− ksb lum lcdψum− ksb lcd yum (B.13)

Jxct ϕ̈ct + 2csy h2 ϕ̇ct + 2csz b2
a ϕ̇ct + 2cly hct lcda ϕ̇ct −2csy hl ψ̇ct + 2cly l2cda ψ̇ct + 2csy h ẏct

+ 2cly lcda ẏct + 2csy hhs ϕ̇bt −2csz b2
a ϕ̇bt −2csy h ẏbt −2cly hum lcda ϕ̇um + 2cly lum lcda ψ̇um

−2cly lcda ẏum + 2ksy h2ϕct + 2ksz b2
s ϕct + kt (lbe/lpe)

2
ϕct + ktc (lbt/lpt)

2
ϕct + 2ksb hct lct ϕct

−2ksy lhψct + 2ksb l2ctψct + 2ksy hyct + 2ksb lcd yct + 2ksy hs hϕbt −2ksz b2
s ϕbt

− kt (lbe/lpe)
2
ϕbt −2ksy hybt − ktc (lbt/lpt)

2
ϕum− ksb hum lct ϕum + ksb lum lctψum− ksb lct yum

(B.14)

Jxbd ϕ̈bd + 4cy h2
sp ϕ̇bd + 4cpz b2

bd ϕ̇bd + 2csy h2
s ϕ̇bd + 2csz b2

a ϕ̇bd + 4cy hsp ẏbd −2csy hs ẏbd

+ 2csy hhs ϕ̇cd −2csz b2
a ϕ̇cd + 2csy lhs ψ̇cd + 2csy hs ẏcd −2cy hsp ẏbdd −2cy hsp ẏbdt

+ 4ky h2
spϕbd + 4kpy hsp hmpϕbd + 4kpz b2

bd ϕbd + 2ksy h2
s ϕbd + 2ksz b2

s ϕbd + kt (lbe/lpe)
2
ϕbd

+ 4ky hsp ybd −4kpy hmp ybd −2ksy hs ybd + 2ksy hhsϕcd −2ksz b2
s ϕcd − kt (lbe/lpe)

2
ϕcd

+ 2ksy lhsψcd + 2ksy hs ycd −2ky hsp ybdd + 2kpy hmp ybdd −2ky hsp ybdt + 2kpy hmp ybdt

(B.15)
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Jxbt ϕ̈bt + 4cy h2
sp ϕ̇bt + 4cpz b2

bt ϕ̇bt + 2csy h2
s ϕ̇bt + 2csz b2

a ϕ̇bt + 4cy hsp ẏbt −2csy hs ẏbt

+ 2csy hhs ϕ̇ct −2csz b2
a ϕ̇ct −2csy lhs ψ̇ct + 2csy hs ẏct −2cy hsp ẏbtd −2cy hsp ẏbtt + 4ky h2

spϕbt

+ 4kpy hsp hmpϕbt + 4kpz b2
bt ϕbt + 2ksy h2

s ϕbt + 2ksz b2
s ϕbt + kt (lbe/lpe)

2
ϕbt + 4ky hsp ybt

−4kpy hmp ybt −2ksy hs ybt + 2ksy hhsϕct −2ksz b2
s ϕct − kt (lbe/lpe)

2
ϕct −2ksy lhsψct

+ 2ksy hs yct −2ky hsp ybtd + 2kpy hmp ybtd −2ky hsp ybtt + 2kpy hmp ybtt (B.16)

B.3. Rotación o movimiento de lazo

Jzum ψ̈um + 4cx b2
um ψ̇um + 4cy n2 ψ̇um + 4clx b2

as ψ̇um + 4cly l2um ψ̇um−2clx b2
as ψ̇cd

+ 2cly lcda lum ψ̇cd −2clx b2
as ψ̇ct + 2cly lcda lum ψ̇ct −2cx b2

um ψ̇umd −2cx b2
um ψ̇umt −2cy n2 ẏumd

−2cy n2 ẏumt −2cly hcd lum ϕ̇cd + 2cly hct lum ϕ̇ct + 4kpx b2
umψum + 4kpy e2

umψum + 4kx b2
umψum

+ 4ky n2ψum + 2ksb l2umψum + ksb lcd lumψcd + ksb lct lumψct −2kpx b2
umψumd −2kx b2

umψumd

−2kpx b2
umψumt −2kx b2

umψumt − ksb lum ycd + ksb lum yct −2kpy eum yumd −2ky nyumd

+ 2kpy eum yumt + 2ky nyumt − ksb hcd lumϕcd + ksb hct lumϕct (B.17)

Jzcd ψ̈cd + 2csx b2
as ψ̇cd + 2csy l2 ψ̇cd + 2clx b2

as ψ̇cd + 2cly l2cda ψ̇cd + 2csy l ẏcd −2cly lcda ẏcd

+ 2csy hl ϕ̇cd −2cly hcd lcda ϕ̇cd −2csx b2
as ψ̇bd + 2csy hs l ϕ̇bd −2csy l ẏbd −2clx b2

as ψ̇um

+ 2cly lum lcda ψ̇um + 2cly hum lcda ϕ̇um + 2cly lcda ẏum + 2ksx b2
asψcd + 2ksy l2ψcd + ksb l2cdψcd

+ 2ksy l ycd − ksb lcd ycd + 2ksy hlϕcd − ksb hcd lcd ϕcd −2ksx b2
asψbd + 2ksy hs lϕbd −2ksy l ybd

+ 2ksb lum lcdψum + 2ksb hum lcd ϕum + 2ksb lcd yum (B.18)

Jzct ψ̈ct + 2csx b2
as ψ̇ct + 2csy l2 ψ̇ct + 2clx b2

as ψ̇ct + 2cly l2cda ψ̇ct −2csy l ẏct + 2cly lcda ẏct

−2csy hl ϕ̇ct + 2cly hct lcda ϕ̇ct −2csx b2
as ψ̇bt −2csy hs l ϕ̇bt + 2csy l ẏbt −2clx b2

as ψ̇um

+ 2cly lum lcda ψ̇um−2cly hum lcda ϕ̇um−2cly lcda ẏum + 2ksx b2
asψct + 2ksy l2ψct + ksb l2ctψct

+ 2ksy l yct + ksb lct yct −2ksy hlϕct + ksb hct lct ϕct −2ksx b2
asψbt −2ksy hs lϕbt −2ksy l ybt

+ 2ksb lum lctψum−2ksb hum lct ϕum−2ksb lct yum (B.19)

Jzbd ψ̈bd + 4cx b2
bd ψ̇bd + 4cy d2 ψ̇bd + 2csx b2

as ψ̇bd −2csx b2
as ψ̇cd −2cx b2

bd ψ̇bdd −2cx b2
bd ψ̇bdt

−2cy d ẏbdd + 2cy d ẏbdt + 4kx b2
bdψbd + 4ky d2ψbd + 4kpx b2

bdψbd + 4kpy e2
bdψbd + 2ksx b2

asψbd

−2ksx b2
asψcd −2kx b2

bdψbdd −2kpx b2
bdψbdd −2kx b2

bdψbdt −2kpx b2
bdψbdt −2ky d ybdd

−2kpy ebd ybdd + 2ky d ybdt + 2kpy ebd ybdt (B.20)

Jzbt ψ̈bt + 4cx b2
bt ψ̇bt + 4cy d2 ψ̇bt + 2csx b2

as ψ̇bt −2csx b2
as ψ̇ct −2cx b2

bt ψ̇btd −2cx b2
bt ψ̇btt

−2cy d ẏbtd + 2cy d ẏbtt + 4kx b2
btψbt + 4ky d2ψbt + 4kpx b2

btψbt + 4kpy e2
bdψbt + 2ksx b2

asψbt

−2ksx b2
asψct −2kx b2

btψbtd −2kpx b2
btψbtd −2kx b2

btψbtt −2kpx b2
btψbtt −2ky d ybtd −2kpy ebd ybtd

+ 2ky d ybtt + 2kpy ebt ybtt (B.21)

Jzd ψ̈umd + 2cx b2
um ψ̇umd −2cx b2

um ψ̇um + 2kpx b2
umψumd + 2kx b2

umψumd −2kpx b2
umψum

−2kx b2
umψum + s (Fxd −Fxi) (B.22)
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Jzt ψ̈umt + 2cx b2
um ψ̇umt −2cx b2

um ψ̇um + 2kpx b2
umψumt + 2kx b2

umψumt −2kpx b2
umψum

−2kx b2
umψum + s (Fxd −Fxi) (B.23)

Jzpm ψ̈bdd + 2cx b2
bd ψ̇bdd −2cx b2

bd ψ̇bd + 2kx b2
bdψbdd + 2kpx b2

bdψbdd −2kx b2
bdψbd

−2kpx b2
bdψbd + s (Fxd −Fxi) (B.24)

Jzpm ψ̈bdt + 2cx b2
bd ψ̇bdt −2cx b2

bd ψ̇bd + 2kx b2
bdψbdt + 2kpx b2

bdψbdt −2kx b2
bdψbd −2kpx b2

bdψbd

+ s (Fxd −Fxi) (B.25)

Jzpm ψ̈btd + 2cx b2
bt ψ̇btd −2cx b2

bt ψ̇bt + 2kx b2
btψbtd + 2kpx b2

btψbtd −2kx b2
btψbt −2kpx b2

btψbt

+ s (Fxd −Fxi) (B.26)

Jzpm ψ̈btt + 2cx b2
bt ψ̇btt −2cx b2

bt ψ̇bt + 2kx b2
btψbtt + 2kpx b2

btψbtt −2kx b2
btψbt −2kpx b2

btψbt

+ s (Fxd −Fxi) (B.27)

Donde:

∗um – Propiedad/variable unidad motriz
∗cd, ∗ct – " coche delantero/trasero
∗bd, ∗bt – " bogie "
∗∗∗d, ∗∗∗t – " par montado delantero/trasero
M – Masa
Jz, Jx – Momento inercia respecto eje z/x
y – Desplazamiento lateral
ϕ – Movimiento de rolido
ψ – Rotación de lazo
kx, ky – Rigidez de acople articulado en brazo de suspensión primaria
cx, cy – Amortiguamiento de acople articulado en brazo de suspensión primaria
kpx, kpy, kpz – Rigidez de suspensión primaria
cpz – Amortiguamiento de suspensión primaria
ksx, ksy, ksz – Rigidez de suspensión secundaria
csx – Amortiguamiento longitudinal secundario (anti-lazo)
csy – Amortiguamiento lateral secundario (torreta central)
csz – Amortiguamiento de suspensión secundaria
ksb – Rigidez axial acople articulado inter-coche
kt, ktc – Rigidez torsional barra estabilizadora/anti-rolido (inter-coche)
clx, cly – Amortiguamiento anti-lazo inter-coche
Fyi, Fyd – Fuerza de contacto rueda izq. y der.
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B.4. Modificaciones p/modelo no lineal de amortiguamiento

(I) Amortiguador viscoso primario - transición no lineal (fases compresión/expansión)

Fuerza de amortiguamiento vertical Fpz (suspensión primaria)

Modelo lineal︷            ︸︸            ︷
Fpz = Cpz rgϕ̇i ⇒⇒ Fpz = Cpz(rgϕ̇i) rgϕ̇i =


1
2
(Cpze−Cpzc) (rgϕ̇i−α)

α

√
1+

(
rgϕ̇i−α

α

)2
+

(Cpze +Cpzc)

2


rgϕ̇i

Con:

i = um, bd, bt

rg = bum, bbd,bt

(II) Amortiguamiento neumático cuadrático en suspensión secundaria

Término adicional al amortiguamiento viscoso vertical secundario

Cszn b2
s ϕ̇

2
j
ϕ̇ j

|ϕ̇ j|

Fuerza de amortiguamiento vertical total Fszt (suspensión secundaria)

Fszt = Csz baϕ̇ j +Cszn b2
s ϕ̇

2
j
ϕ̇ j

|ϕ̇ j|

Con:

j = cd, ct, bd, bt

Donde:

Cszn – Coeficiente de amortiguamiento neumático
Cpze – " vertical primario - fase expansión
Cpzc – " - fase compresión
rg – Radio de giro
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