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Resumen

Los vehiculos ferroviarios articulados con distribucién en forma de duplas modulares impul-
sadas por una unidad motriz central, presentan la ventaja de otorgar mayor flexibilidad en
su configuracién y menor costo respecto de formaciones convencionales por el hecho de po-
seer s6lo un bogie en cada coche de pasajeros, sin embargo, el comportamiento dindmico es
sensible a los parametros fisicos de la suspensién secundaria de los coches como consecuen-
cia de encontrarse, estos Ultimos, apoyados en uno de sus extremos a la unidad propulsora.
Dichos vehiculos en estudio presentan condiciones particulares de inestabilidad debido a la
naturaleza propia de la configuracién utilizada: todo fenémeno producido en la dindmica del
sistema es magnificado por la complejidad de la distribucion de la formacién, generando asi,
el interés de su estudio.

El objetivo general ha sido identificar la gama de pardmetros de prueba necesarios para
la evaluacién del rendimiento del vehiculo y determinar las condiciones criticas que limitan
la velocidad longitudinal de desplazamiento, producen la reduccién del confort de marcha
y afectan las condiciones de seguridad de la formacién frente al descarrilamiento. Los obje-
tivos especificos se han enfocado en la determinacion del efecto de las propiedades fisicas
de los componentes de suspension sobre la magnitud de la velocidad critica: obtencién de
la proporcién 6ptima de rigideces longitudinal y lateral de la suspension primaria, efecto del
amortiguamiento longitudinal inter-coche sobre la estabilidad general de la formacidon, anali-
sis de la optimizacién propuesta mediante la consideracion de amortiguamiento secundario
anti-lazo, y la determinacién de la velocidad critica no lineal mediante el estudio detallado
del fenémeno de bifurcacion en la respuesta dindmica del sistema.

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

Con la finalidad de limitar la sensibilidad de la validez del andlisis efectuado ante las
simplificaciones realizadas a priori, se ha incluido la mayor cantidad de efectos no lineales
en el modelado de los componentes de suspension, permitiendo obtener un estudio mas re-
presentativo respecto de las condiciones reales. El andlisis cinemadtico del par montado y la
caracterizacion geométrica del contacto fueron incluidos en la simulacién mediante la de-
terminacién de los pseudo-deslizamientos y los radios de rodadura y dngulos efectivos de
contacto instantdneos. En el modelo utilizado para la obtencién de las fuerzas tangenciales
en la interfaz rueda-riel se ha considerado la combinacién de rodadura por adhesién y zonas
de deslizamiento parcial, realizando su cémputo mediante algoritmos iterativos. Los efectos
no lineales de saturacién han sido introducidos mediante la modificacion del coeficiente de
rozamiento de acuerdo a las caracteristicas superficiales en consideracién. Las condiciones
generales de las pruebas ejecutadas abarcan los supuestos de circulacién en via recta de tro-
cha angosta, a velocidad constante, y utilizando perfiles de rueda nacionales seglin planos
NEFA.
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Capitulo 1

Introduccion

La bisqueda de la optimizacién de los transportes ferroviarios ha generado la necesidad
de afrontar la posibilidad de elaborar disefios 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
formacion, preservando los indices de marcha o confort sobre el pasajero dentro del rango
de comodidad aceptable. La utilizacién de formaciones compuestas por unidades multiples
de traccién y configuracién articulada han alcanzado satisfacer parcialmente dichos objeti-
vos presentando, sin embargo, algunas particularidades dindmicas inherentes al concepto de
vehiculo articulado: el comportamiento dindmico local (componente o coche) es dependiente
de la dindmica global de la formacién completa. Debido a dicha razén, el proceso de disefio
adquiere mayor grado de complejidad y requiere la comprensioén de los fendmenos de aco-
plamiento presentes, los cuales producen efectos negativos sobre la estabilidad del vehiculo,
las condiciones de seguridad de circulacién y la transmision indeseada de las vibraciones a
los coches afectando la integridad estructural y la obtencién de las condiciones de confort p-
timas. De esta manera, y debido a la reducida informacién bibliografica acerca del modelado
y estudio del comportamiento dindmico referidos a los vehiculos ferroviarios articulados, el
objetivo general de la presente tesis reside en la extension, al &mbito ferroviario, del rango
de aplicacion de las herramientas de modelado de sistemas fisicos con especial enfoque en
modelos articulados modulares, mediante la utilizacién de las herramientas del célculo dife-
rencial, la simulacién computacional y el andlisis dindmico no lineal, con el fin de aportar
conclusiones provechosas dirigidas a la reduccién de tiempos de cdlculo y disefio, disminu-
yendo los costos a partir de la aplicacién de las modificaciones, mejoras u optimizacién en
etapas tempranas o preliminares del proyecto.

1.1. Clasificacion de vehiculos ferroviarios articulados

Existen dos tipos de vehiculos ferroviarios: a traccién estdndar, propulsados por una lo-
comotora cuya fuente energética puede ser del tipo eléctrica, diésel o dual (bimodal/hibrida),
y las denominadas unidades de traccién multiple (MU, del inglés multiple unit), cuya ca-
racteristica es poseer dos o mds unidades motrices (locomotoras o coches automotor). De
manera similar a los vehiculos de traccién estdndar, la fuente de energia de las MU puede ser
del tipo eléctrica (EMU) o diésel (DMU). Las unidades miltiples de traccién diésel pueden
sub-clasificarse segtn el tipo de transmision utilizada para accionar al par montado: eléctrica
(DEMU), hidraulica (DHMU) o mecéanica (DMMU). Por otro lado, la totalidad de vehiculos
anteriormente citados pueden clasificarse respecto del tipo de acoplamiento entre unidades:
no articulados o configuracién convencional, donde cada coche y/o unidad motriz posee dos
bogies y el acoplamiento entre los primeros se realiza mediante el tipico enganche automéatico
Scharfenberg (Figura 1.1), y las formaciones articuladas cuya unién 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 ultima particularidad, los vehiculos no articulados pueden ser analizados limitando el
estudio a s6lo una unidad, cuyo comportamiento dindmico es representativo de la dindmica
general de la formacién. En el caso de la variante articulada, la interaccién entre coches pro-
duce el acoplamiento desde el punto de vista dindmico, generando la necesidad del andlisis
integro de toda la composicion ferroviaria [1].
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Ficura 1.1: Configuracién convencional.
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FiGgura 1.2: Disposicién tipo Jakobs.

Las configuraciones utilizadas actualmente en unidades de traccion multiple son las ob-
servadas en las Figuras 1.2 a 1.4. La disposicién de bogie compartido tipo Jacobs (o Jakobs)
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(Figura 1.2) se basa en la utilizacion de un bogie convencional ubicado entre coches interme-
dios, los cuales se encuentran sustentados por la suspensién secundaria. A su vez, la combi-
nacién de Jacobs posee dos variantes en su aplicacion practica: de apoyo doble (Figura 1.2a),
donde cada coche posee suspensién neumatica individual y conectados entre ellos mediante
una cupla rotoide (articulacién flexible), y tinico apoyo (Figura 1.2b), donde s6lo un coche
se encuentra apoyado sobre la mesa transversal de la suspensién secundaria, de manera que
el coche restante articula sobre el primero a través de un par esférico. El apoyo tnico posee
la ventaja de reducir la influencia de la dindmica del bogie sobre el coche montado, siendo
ésta la principal razén de su utilizaciéon en formaciones de muy alta velocidad [2] como los
modelos franceses TVG®, de la empresa estatal SNCF (Société nationale des chemins de fer
frangais) y el AVG®, basado en el TVG Duplex, disefiado y construido fntegramente por Als-
tom. En el caso de los bogies Jacobs de apoyo doble, la articulacion presenta caracteristicas
de menor complejidad debido a la necesidad de sélo transmitir el esfuerzo de traccién entre
unidades. Como ejemplo de esta tltima variante pueden citarse los modelos Talent ITI® de
la canadiense Bombardier, el Coradia LINT® francés de Alstom, el FLIRT® de la compa-
fifa suiza Stadler AG, el IC3® disefiado por ABB Scandia (actualmente parte de Bombardier
Transportation) y la familia de vehiculos CIVIA® de la espafiola CAF (Construcciones y
Auxiliar de Ferrocarriles).
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Ficura 1.3: Bogie articulado (FEBA).

En la Figura 1.3 se puede observar otro tipo disposicién articulada utilizando un bogie
tipo Jacobs (compartido) conformado por dos pares montados individuales conectados me-
diante un cuadrilatero 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), disefiado por la empresa Bombardier y sus principales
ventajas son presentar excelente comportamiento en trayectos curvos, baja generacion de es-
fuerzos sobre la via, reducir el desgaste en los perfiles de la rueda y riel, permitir el ahorro de
energia debido a menor esfuerzo de traccién necesario y facilitar el mantenimiento debido al
desacople simplificado de su disefio [3]-[5].

Otra variante de vehiculo articulado es la observada en la Figura 1.4. Son formaciones
modulares cuya unidad motriz se encuentra dispuesta en ubicacién inter-coche. La confi-
guracion 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 s6lo un bogie, ubicado en el extremo opuesto. La unidad motriz aloja la totalidad
de equipos utilizados para la tracciéon de la formacién (motores combustion, generadores,
equipos de transmision, etc.) y sirve, a su vez, como corredor de pasajeros permitiendo la
comunicacidn interna entre ambos coches conectados. Estos tipos de vehiculos pueden alcan-
zar velocidades cercanas al limite del rango considerado convencional (160-170 km/h) y su



4 Capitulo 1. Introduccién

disefo estructural liviano, fabricado en aluminio de alta resistencia, permite optimizar el con-
sumo energético y le otorga la capacidad de desarrollar altas tasas de aceleracién y frenado.
La versatilidad de combinacién de unidades permite mayor flexibilidad operativa amplian-
do la configuracién respecto de la disposiciones de ejes: segtin norma UIC [6], versiones
denominadas 2’(Bo)2’, 2°(B0)2°2’, 2’(Bo)(B0)2’ y 2°(B0)2’+2’(B0o)2’, donde la silaba Bo
encerrada entre paréntesis representa a dos pares montados motrices en una misma unidad.
Como arquetipos de esta configuracién se pueden citar los modelos GTW® (EMU - DMU)
de la firma Stadler AG (Figura 1.4a), cuya articulacién 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 version DHMU y de similares caracteristicas al GTW®
excepto en la composicién completa de la suspensién inter-coche, la cual presenta aspectos
optimizados permitiendo el aumento del confort de marcha [8].
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(a) Cupla rotoide - eje axial vertical (GWT® Stadler).
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(8) Cupla rotoide - eje axial horizontal (Alerce®).

Ficura 1.4: Disposicién con chasis semi-montado.

1.2. Analisis dinamico en el ambito ferroviario

En la Figura 1.5 se observan los diferentes tipos de planteamiento en el andlisis de la
dindmica en formaciones ferroviarias en general. La dindmica longitudinal, habitualmente
considerada desacoplada de las direcciones restantes debido a poca influencia sobre ellas,
abarca exclusivamente los fendmenos donde se presenta la interaccidn, en la direccién lon-
gitudinal, de la totalidad de los componentes de la formacidn, inclusive en aquellas cuya
configuracién general corresponda al caso convencional. Los estudios mds representativos
de la dindmica longitudinal son: respuesta ante esfuerzos de traccién y frenado, obteniendo
las tasas de aceleracién/desaceleracion en carga maxima; estudio del estado de deformacién
de los coches generada por accidentes de impacto; y confort longitudinal debido al efecto
de la tasa de aceleracion. El estudio de comportamiento lateral es utilizado con propdsitos
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referidos al andlisis de seguridad: estabilidad lateral, procesos de descarrilamiento y determi-
nacién de la velocidad maxima de circulacién. La combinacién de respuesta lateral/vertical
se reserva para el andlisis del efecto del estado superficial de la via (irregularidades) sobre
el vehiculo, con la correspondiente influencia en el confort de marcha total sobre el pasajero.
Si bien el andlisis del comportamiento en trayectos curvos utiliza modelos combinados (late-
ral/vertical), es generalmente considerado como estudio independiente debido a fendmenos
particulares de exclusiva ocurrencia en curva: circulacién con contacto de rueda constante
sobre pestafia, ausencia de oscilaciones periddicas, procesos complejos de guiado en el bo-
gie y esfuerzos de contacto lateral de gran magnitud, derivando en excesivo desgaste del par
rueda-riel.

Modelos matematicos
en
dinamica ferroviaria

Y Y Y (

Dinamica Estabilidad Dindmica Dindmica
longitudinal 1 1 vertical /lateral trayectos
& atera Curvos
U AU Y pe==leca - Y
! Simulacidén 1 Confort !
] . " Modelos " | Modelos
| operacional | cuasi-estaticos y de marcha i rigidos
} (traccion y :
| frenado) |
Y Y
1}/[00181? Modelos
de?;(l:f;do flexibles

r. ”»
1 Velocidad critica |
\___no lineal 1

Ficura 1.5: Clasificacién de modelos de andlisis en vehiculos ferroviarios.

1.3. Objetivos de la tesis

El presente estudio tiene por objeto general analizar el comportamiento dindmico late-
ral de la dupla articulada de fabricacién nacional denominada Alerce® (Figuras 1.6 a 1.8):
unidad de tracciéon multiple inter-coche compuesta por bogies multi-trocha, de bajo peso
estructural y reducido consumo energético, y cuya informacion 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 drea 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 suspensién y conexiones en general sobre la determinacién
de la velocidad longitudinal maxima de circulacién, de manera de visualizar los parametros

criticos que producen sustancial mejora en el comportamiento de la formacion.

TasLa 1.1: Principales datos técnicos del vehiculo Alerce®

Caracteristicas Descripcién
Composicién 2 coches remolcados (CR) + 1 unidad motriz (UM)
. e 40 m (total)/3m
Longitud/ancho e 17m (CR): 4 m (UM)
Peso e 48t (total)

e Distribucién: 11 t (eje motor); 6.5 t (eje remolque)

Maixima velocidad de
circulacion/disefio

90 km/h (120 km/h)

Capacidad de pasajeros

240 (total)/ 120 (sentados)

Bastidor de bajo
peso estructural

Aluminio 6082 T6

Motorizacién

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

Transmisién

e Hidrostatica: bombas 165 cc/rev + motores 280 cc/rev
e Relacién de transmision: i=4.1:1

Suspension primaria

Caja oscilante con muelles helicoidales y amortiguadores
de doble efecto asimétrico

Suspensién secundaria

Neumadtica, con compensacion automética de altura y
amortiguador vertical

Sistema de frenado

e Electro-neumatico a disco (CR)
e Hidrostatico (UM)

Figura 1.6: Dupla ALERCE [9] - Fotografia: elaboracién propia.
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Ficura 1.8: Detalles - Dupla ALERCE - Fotografia: elaboracién propia.

1.3.1. Principal aporte original

= La ausencia de referencias en la literatura relativas al modelado multicuerpo y andlisis
dindmico de formaciones ferroviarias modulares articuladas compuestas por chasis de
coche semi-montado, genera el interés préctico de sentar una base introductoria cuyo
objetivo abarca la comprensién de los fenémenos fisicos relevantes y el grado de in-
fluencia de los diferentes parametros intervinientes en el comportamiento de vehiculos
conformados por la citada configuracidn.

= Adicionalmente, se propone una optimizacién no innovadora de la suspensién secunda-
ria del vehiculo real con la finalidad de incrementar la estabilidad general, ponderada
mediante el anélisis del comportamiento lateral, y obtener mayores velocidades de cir-
culacion sin comprometer la seguridad frente al descarrilamiento.

1.4. Organizacion de la tesis

El presente trabajo se encuentra conformado por cinco capitulos con el adicional de dos
apéndices. La secuencia de presentacion corresponde al enfoque cldsico observado en la li-
teratura respectiva. Con el objetivo de intentar ofrecer un desarrollo gradual del temario pre-
sentado, facilitando asi su compresion, se ha dividido el contenido en grupos generales afines
para luego realizar su conjuncién. A continuacién, se describen brevemente y de manera
general los temas abordados en cada capitulo:
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= Capitulo n°2

e Se analizan en profundidad el proceso geométrico y el estudio cinemaético del
contacto rueda-riel y su caracterizacién acorde a pardmetros representativos.

o Se citan las teorfas, simplificaciones e hipdtesis utilizadas en el andlisis del estado
de tensional existente y en la obtencién de las fuerzas generadas como respuesta
a los fendmenos fisicos ocurridos en la zona de contacto.

= Capitulo n°3

e Se describen los diferentes enfoques de modelado matematico y los tipos de es-
quemas para representar los elementos de suspensioén de un vehiculo ferroviario.

o Se seleccionan las variantes de modelado a utilizar, caracterizando los componen-
tes fisicos y se conforma la metodologia de resolucion del sistema de ecuaciones
que describen el comportamiento dindmico de la formacién.

= Capitulo n°4

e Se introducen los fenémenos y conceptos esenciales para la comprension y valo-
racion del comportamiento dindmico lateral del vehiculo ferroviario y se explican
los diferentes métodos numéricos existentes para la obtencion de la solucién si-
mulada.

o Se evaldan diferentes combinaciones de pardmetros fisicos pertenecientes a los
componentes de suspension y se determina su influencia en la magnitud de la
velocidad longitudinal de circulacién, subdividiendo el estudio de la siguiente
manera:

o

[¢]

Determinacion de la rigidez longitudinal/lateral primaria 6ptima.

Efecto del amortiguamiento ubicado en conexiones inter-coche sobre el com-
portamiento lateral de la formacién.

Influencia del amortiguamiento longitudinal secundario en la estabilidad la-
teral del vehiculo.

Obtencidn de la velocidad maxima longitudinal mediante el estudio detalla-
do del diagrama de bifurcacién.

Influencia de los diferentes criterios de andlisis sobre la determinacién de los
parametros objetivos.

o Se realiza la validacion experimental general del modelo matemético mediante
adquisicion de datos y anélisis espectral de sefiales.

= Capitulo n°5

o Se detallan las conclusiones obtenidas tras el andlisis de los resultados y se plan-
tean futuras extensiones de trabajo relativas a la investigacién realizada.

= Apéndices

o Se realiza la descripcion geométrica del vehiculo y la referencia de ubicacién de
los elementos de suspension.

e Se ofrece el planteamiento completo de las ecuaciones dindmicas de movimiento
para los modelos estudiados en la tesis.
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Capitulo 2

Contacto rueda-riel

2.1. Introduccion

El campo de estudio que abarca el andlisis del contacto mecénico entre rueda y riel com-
prende, no sélo el conocimiento de la dindmica general del vehiculo, sino ademas el entendi-
miento del estado tensional y de deformacién de los cuerpos, las particularidades geométricas
de las superficies en contacto y las propiedades mecdnicas de los materiales utilizados. La
combinacion de deformacidn eldstica, rodadura con micro-deslizamientos, la aplicacion de
cargas normales y la aparicion 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 dimensién y forma del drea donde ocurre el contacto y
la ley de distribucion de tensiones normales, es necesario la aplicacién de teorias particula-
res con el objetivo de hallar las tensiones tangenciales que interaccionan como respuesta al
desplazamiento relativo de los pares montados del vehiculo respecto de la via. Las hipétesis
de partida que limitan las teorfas utilizadas dependen de manera directa de las condiciones y
naturaleza del sistema fisico. El uso de perfiles completamente nuevos o la consideracién del
desgaste en los perfiles de las ruedas, la presencia de contaminantes en la zona de contacto
y la circulacién en trayecto recto o en curva, son algunos de los tantos aspectos que influyen
sobre el andlisis para resolver el problema de contacto. Los diferentes métodos, procedimien-
tos y teorias utilizadas en el anédlisis toman, como base de descripcidn, fendmenos fisicos
especificos en el contacto entre dos cuerpos en movimiento relativo, a saber:

» Deslizamiento (slipping): ocurre durante la rotacién 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 aplicacion de torque de traccidn.

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

» 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 rotacién 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 pardmetro no adimensional.

= Creep: combinacién de contacto por adherencia y zona parcial de deslizamiento. Com-
prende el estado de transicion 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 friccidn seca (rozamiento estitico predominante bajo cargas elevadas, atin en
presencia de contaminantes)
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= Semi-espacio infinito de contacto: superficie plana donde la aplicacién de una carga
puntual no afecta el estado tensional de los puntos préximos a la zona de aplicacion.

La fuerza resultante del contacto entre dos cuerpos, la forma y dimensiones del 4rea de
contacto y la distribucién de tensiones y deformaciones ocurridas en dicha interfaz, confor-
man un estado complejo cuyo andlisis y resolucion se encuentran limitadas por numerosas
hipdtesis. En general, la variedad de casos posibles se pueden clasificar dependiendo de los
siguientes aspectos considerados [10]:

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

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

Modo de deformacion (elastico, visco-elastico, deformacion plastica pura).

Fuerzas de contacto analizadas (normales o tangenciales).

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

Magnitud de la velocidad del movimiento relativo.

Con el objetivo de reducir y facilitar el andlisis 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 resolucién del problema completo del contacto rueda-riel puede ser abordado en
diferentes etapas de acuerdo a la siguiente metodologia de separacién [11]:

= Andlisis geométrico: busqueda de la ubicacién de los puntos de contacto rueda-riel
y pardmetros geométricos (radios de curvatura de las superficies en el punto/zona de
contacto, radio de rodadura efectivo y dngulo respecto del eje horizontal).

= Andlisis cinemdtico del movimiento relativo del par montado: pseudo-deslizamientos
(creepages).

= Solucién del problema normal: determinacién de la forma y dimensiones de la zona de
contacto; distribucién de presion normal.

= Computo del problema tangencial: cdlculo de las fuerzas tangenciales longitudinales y
laterales en el plano de contacto.

2.2. Analisis geométrico

La posicidén del par montado varia continuamente en forma oscilatoria sobre la direccion
lateral respecto de la via. La ubicacién exacta de la zona de contacto dependera principalmen-
te de las caracteristicas geométricas de los perfiles de la rueda y el riel, del grado de curvatura
de via y de la ubicacidn, delantera o posterior, del par montado respecto de su correspondiente
bogie. En circulacion sobre una trayectoria de via recta, la rueda tiende a realizar su movi-
miento aproximadamente sobre la banda de rodadura, mientras que en trayectos curvos el
contacto se realiza practicamente sobre la pestafia 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 pestafia o cambio de via, es posible que ocurra el contacto
multi-punto [10]. Para conocer los radios de curvatura y demds pardmetros geométricos es
necesario determinar el punto fisico donde ocurre el contacto rueda-riel mediante uno de los
dos enfoques existentes hasta la actualidad [11], [13]:
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(1) Contacto rigido

Se basa en la bisqueda de la menor distancia entre los potenciales puntos, bajo la restriccion
de cumplir con la condicién de un tnico contacto continuo y tangente. Debido a la sucesiva
comparacion entre posibles puntos de contacto es necesario definir las superficies mediante
gran cantidad de puntos para asegurar la rigurosidad en la deteccion. La relacion geométrica
del par de perfiles es expresada mediante las ecuaciones algebraicas no lineales (2.1) y (2.2),
en funcién del dngulo de lazo ¥, el desplazamiento lateral y del par montado y la coordenada
longitudinal x respecto de la via.

= Angulo de rolido alrededor del eje longitudinal de la via
0= f(¥,y,x) (2.1)
= Desplazamiento vertical del baricentro del par montado

2= f(¥.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 computo. Para subsanar dicho inconveniente, se elaboran tablas
pre-calculadas con los pardmetros caracteristicos del contacto geométrico en funcién
del desplazamiento lateral y el angulo de lazo del par montado.

= [a presencia de irregularidades en la via produce el desplazamiento de las superfi-
cies y no asegura la restricciéon de contacto continuo. Usualmente, se utilizan tablas
N-dimensionales pre-calculadas en funcién de los pardmetros mediante los cuales se
caracterizan los defectos de la superficie del riel y el trazado de la via.

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

= Como consecuencia directa de la observacién anterior, este método no permite la pre-
sencia de doble y miltiple contacto, y es pricticamente imposible su utilizacién en
perfiles reales con desgaste.

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

() Contacto elastico

Se asume que el par montado posee seis grados de libertad respecto del riel y la restriccién
en la direccién normal es simulada mediante un elemento de contacto eldstico y un coefi-
ciente de amortiguamiento. El movimiento relativo del par montado origina areas de posible
interseccion entre los perfiles (solapamiento de secciones), de manera que la fuerza en la
superficie de contacto sea proporcional a la mdxima distancia de interseccién producida (de-
formacion eldstica local). La fuerza normal resultante es calculada por medio de la teoria
no lineal de Hertz [16]. De manera similar al contacto rigido, este procedimiento presenta
diversas particularidades en su implementacion:
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= La ausencia de restriccidn geométrica permite el contacto multi-punto, siendo posible
la simulacién del golpe de pestafia en simultdneo. Debido a ello, es considerado como
un método eficiente para el cdlculo de fuerzas normales en presencia de perfiles de
rueda con desgaste.

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

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

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

2.2.1. Procedimiento de busqueda de puntos de contacto

En general, considerar a los cuerpos como sélidos rigidos durante el andlisis de posicion
produce resultados satisfactorios [10]. El proceso iterativo de buisqueda 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 via, sin embargo,
la exclusién del dngulo de lazo en el proceso no produce error significativo [1] y permite
abordar el problema en forma bidimensional, simplificando relativamente el anélisis.

= Suposiciones en la bisqueda de puntos de contacto:

e Ambos cuerpos (rueda y riel) son considerados como sélidos rigidos.

o El perfil tedrico de la rueda es una superficie de revolucion simétrica y el riel
posee directriz recta.

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

La determinacién de los potenciales puntos de contacto se basa en la busqueda iterativa
de la distancia Az minima entre perfiles de rueda y riel (Figura 2.1). La condicién ideal en
la bisqueda se refleja en la expresion (2.3), sin embargo, y debido a las particularidades del
método grafico, se ha seleccionado un criterio de aceptacion en la deteccion (2.4) basado en
una tolerancia admisible € = 10~*mm.

Azmin,izq = Azmin,der (2.3)

|Azmin,izq - Azmin,der| <€ 2.4)
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Zona I Zona I1
—— RN

(a) Movimiento general sobre plano transversal.

() Detalle - Zona 1.

AZder

(c) Detalle - Zona II.

Ficura 2.1: Andlisis de posicién del par montado.

A pesar del reducido valor del dngulo de rotacién presenciado durante el movimiento
del par montado y la afirmacién de la poca influencia de la consideracién del lazo en la
geometria del contacto [1], se ha incluido el efecto del dngulo de lazo i respecto del eje
vertical mediante la proyeccién del perfil rotado sobre el plano transversal al trazado de la
via recta.
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2.2.1.1. Proceso iterativo

Primeramente, se ha realizado el dibujo de los perfiles tedricos 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 representacién en forma de una funcién de puntos para ser evaluados en el
programa de deteccion. Los perfiles de los rieles han sido rotados al correspondiente valor de
inclinacidn, posicionados en el sistema de coordenadas de la via y ubicados a una distancia
de separacion respecto del origen de coordenadas igual a la semi-trocha de via.

Inicio

Posicionamiento
par montado — via

V=y=

Ficura 2.2: Diagrama de flujo - biisqueda de puntos de contacto.

Para evitar errores significativos e interferencias no deseadas en la primera iteracion y
acelerar la convergencia del método, los perfiles de las ruedas se posicionan sobre los rieles
separados por una minima 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 biisqueda de los puntos
de contacto y determinacion de pardmetros geométricos varios. Ubicados los perfiles en la
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posicion inicial correcta y seleccionados el angulo de 1azo Ay y desplazamiento lateral Ay de
prueba, se comprueba la condicién de aceptacion (2.4). En caso no verificar dicha condicidn,
se rota el par montado respecto del baricentro un angulo de rolido en sentido anti-horario
determinado por la expresion (2.5) en funcion de las coordenadas yin,der € Ymin,izg COrrespon-
dientes a los Az, hallados, y nuevamente se comprueba la expresion (2.4).

Aml’ni -A min,der
Ay = Bminizg = Ominder] 2.5)

Ymin,der = Ymin,izq

Alcanzada la convergencia del proceso, el angulo 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).

b (ay.ay) = o+ Z Ag;
i=1 (2.6)
Azmin,izq + Azmz’n,der
LAy, Ay) = B

Simultaneamente al procedimiento descrito, se obtienen otros pardmetros geométricos
utilizados posteriormente en el cdlculo de la forma y tamaifo de la zona de contacto: radios
meridionales y circunferenciales de las superficies, radio de rodadura y dngulo efectivo de
contacto en el punto determinado.

2.3. Analisis cinematico del par montado

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

= Pseudo-deslizamiento longitudinal

Velocidad longitudinal real - Velocidad logitudinal de rodadura pura

Uf—

Velocidad longitudinal debida a la rodadura pura

= Pseudo-deslizamiento lateral

Velocidad lateral real - Velocidad lateral de rodadura pura
Uy =

Velocidad lateral debida a la rodadura pura

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

Velocidad angular de la rueda

#¢ = Velocidad debida a Ia rodadura pura

TaBLa 2.1: Sistemas de coordenadas

Tipo Cuerpo Origen ‘ Identificacion
Inercial o fijo Via Centro de via v
Moévil Par montado Centro de masas pm

Movil Zona de contacto Centro de elipse c
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La Tabla 2.1 resume los sistemas de referencia considerados en el anélisis geométrico del
conjunto par montado-via (Figura 2.3). La transformacién de coordenadas desde un sistema
hacia otro se realiza mediante las matrices de rotacion descritas a continuacién [30]:

= Matrices de transformacion
e Sistema inercial =  Par montado
cosy sinycos¢ sinysing 1 ¢ 0

M,py = |—siny cosycos¢g cosysing|=|-y 1 ¢
0 —sing cos ¢ 0 -¢ 1

e Par montado =  Zona de contacto

1 0 0
Mpne =10 cosdiy £8ind;g
0 Fsind;y co0sdiy

a; | aq

%‘*Ay \‘ é

fos
Oc,a X
CMpm ‘;Ei/\

Te,d

1/40
1

Ficura 2.3: Movimiento relativo del par montado respecto de la via.

Segun el teorema generalizado de Chasles, el movimiento mds general de un sélido rigido
es la suma de la traslacion del centro de masas y la rotacién alrededor de un punto o eje fijo
(caso 3D). La velocidad de un punto genérico p respecto del sistema de coordenadas inercial
es:

Vp = Virasi + XR 2.7
Donde:
Vtrasl - Vfi +yy—:+ZZ_;

w= g5+ Q-yu + -7,
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Utilizando la expresion (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:

0 V4yy-Qria+ dﬂ'ﬁr. id Faia
Via = Vt,pm + Wpm Xrig = Vt,pm + Wpm X |£aid| = y=yV+ ¢Z+ Pria (2.8)
—Tid I=Yptdaiq
Donde:
1% V+yy él [0 é
Vt,pm:Mvpm y|I=1|y-v¥V+9ez|, wpm:Mvpm O+ Q = Q_‘//Qb
z =y 0 v v

Las expresiones de velocidad (2.8) transformadas al sistema de coordenadas mévil ubi-
cado en la zona de contacto, quedan:

VA yy—riaQ+ riabd ¥ a;a
Veid = MpmcVpmia =| (0—vV +¢z+riap)cosd;q+ (2— ¢y +a;qad)sind;q
F(y—-yV+¢z+riap)sind g+ (2—dy+a; ¢)cosdq

Los pseudo-deslizamientos longitudinal v, y lateral v, normalizados respecto de la velo-
cidad absoluta del vehiculo son:

Vexi _ VHUy—riQ+ripd—ay

P = 2.9
23 v % (2.9)
CXi V y — Q j j
. Vvd _Vhgy-n V+rdt//¢+ad¢/ 010
Veyi  (9=¥V 42+ rid) cosd; + (2— ¢y +a;p) sind;
Uni = V7 = (2.11)
Ung = Veya _ (V= V + ¢z 4 r49) c0s6q — (2= ¢y — aa) sindy 2.12)

Vv Vv

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:

W
Weid = Mpmc Wpm = (Q - (//¢> Cos é‘i,d + l;bSirl(Sz',ci
F(Q-yg)sin; g+ ¥cosdiy

De acuerdo a la definicién de spin creepage, el deslizamiento producido por la rotacién
relativa entre los cuerpos alrededor del eje normal a la superficie de contacto, y normalizado
respecto de la velocidad absoluta del vehiculo es:

wesi — (=) sind; + yrcosd;
@i = VZ _ =l ) v (2.13)
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Weza (=) sindy +yrcosdy
v %

(2.14)

Prd =

Figura 2.4: Velocidad angular total en zona de contacto.

2.4. Conicidad equivalente

En via recta, el desplazamiento lateral del par montado genera la aparicién de una dife-
rencia entre los radios de rodadura de las ruedas. Dicho Ar produce una rotacién alrededor
de un eje baricéntrico en direccién vertical. Como consecuencia del giro, el par montado
experimenta una trayectoria periddica conocida como fenémeno hunting (Figura 2.5), y fue
descrito originalmente en forma tedrica por Klingel para ruedas de perfil cénico [31]. El hun-
ting, o movimiento de Klingel, puede ser caracterizado por la longitud de onda A observada
en la Figura 2.6 y ser descrita en funcién del dngulo cénico del perfil de la rueda, la trocha
de via y el radio de rodadura. De esta manera, el movimiento peridédico es dependiente de
las caracteristicas geométricas del perfil de la rueda y la via, incluyendo las irregularidades
superficiales en el caso de perfiles con desgaste presente [32].

Ficura 2.5: Movimiento del par montado bajo fenémeno hunting.
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Ficura 2.6: Onda cuasi-armonica del movimiento relativo.

El valor de la conicidad de la rueda otorga informacién cuantitativa de la influencia de
la interaccion rueda-riel sobre la calidad de confort de marcha y la estabilidad dindmica del
vehiculo ferroviario [33]:

(1) Alta conicidad

= Menor longitud de onda (a velocidad constante comparativa)

e Mayor compensacién de la fuerza centrifuga en trayectos curvos, disminuyendo
el riesgo de descarrilamiento.

e Reduccién del confort de marcha en via recta debido a la presencia de mayores
aceleraciones laterales.

() Baja conicidad

= Mayor longitud de onda (a velocidad constante comparativa)

e Disminucion de aceleraciones laterales, aumentando la calidad de marcha en tra-
yecto rectos.

e Aumento de la frecuencia de ocurrencia del golpe de pestafia durante la circula-
cién en curvas poco pronunciadas, produciendo excesivo desgaste del perfil de la
rueda.

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

Ar(y) =ri(y) —ra(y) = 2ytany, (2.15)
Donde:
Ar — Diferencia de radios entre ruedas izquierda y derecha
y — Desplazamiento lateral relativo del par montado

tany, — Conicidad equivalente
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La cuasi-linealizacién del contacto consiste en la evaluacion de 3 pardmetros caracteris-
ticos: conicidad equivalente, 4ngulo de rolido del par montado (movimiento acoplado al des-
plazamiento lateral) y el dngulo de contacto rueda-riel. La utilizacion de dichos parametros
cuasi-lineales es titil para cdlculos preliminares, especialmente cuando no se encuentra dispo-
nible informacién fehaciente y actual del estado real de los perfiles de la rueda y riel [36]. Sin
embargo, no considerar dentro del andlisis al efecto del 4ngulo de rolido y la diferencia relati-
va entre angulos de contacto de cada rueda, produce un error despreciable comparado con la
influencia de la conicidad equivalente [37]. Por lo tanto, se considera usualmente sélo la coni-
cidad como parametro significativo para describir el contacto geométrico. Acorde a la defini-
cién dada en la norma EN 15302 [35], la caracterizacion resultante de la cuasi-linealizacién
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 cénico, la conicidad equivalente es simplemente el semi-dngulo
de la banda de rodadura del cono. Para ruedas con perfil arbitrario, se define la conicidad equi-
valente como la tangente del 4ngulo del cono de un perfil puramente cénico cuyo movimiento
lateral produce una oscilacién cinematica con la misma longitud de onda que el par montado
con perfiles arbitrarios. Esta definicién sélo es aplicable en el anélisis sobre trayectos rectos
y curvas de gran radio (R, > 2500m) [33], [38].

De esta manera, la conicidad equivalente es un pardmetro utilizado para caracterizar la
geometria del contacto rueda-riel y establece el criterio de valoracién de la influencia del
contacto sobre la estabilidad de circulacién del vehiculo en via recta. Los pardmetros que
influyen en el cdlculo de la conicidad equivalente son la geometria de los perfiles, la trocha
de la via, la inclinacién del riel y la trocha activa del par montado (Figuras 2.7 y 2.8). Otros
factores que aumentan la complejidad en la obtencidn de la conicidad equivalente son el
desgaste de los perfiles y las desviaciones presentes en el trazado de la via, tales como el
desnivel, diferencia de trocha y alineamiento [32].

69 Atrochamiento interno (9267} /-1 )

_ A I I S A ] I T ) .
F-——— ————-]

Trocha activa (989.671/-1)
Trocha de via (1000)

Figura 2.7: Geometria del par montado (trocha angosta).
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10

Trocha activa N

Trocha de via R

Ficura 2.8: Detalle del posicionamiento inicial del conjunto rueda-riel.

2.4.1. Métodos de calculo

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

= Cilculo en via recta o trayectos curvos de gran radio (R, > 2500m).

= Sin ocurrencia de golpe de pestafia (yq, ~ 7 —8mm).

Una vez alcanzado el desplazamiento donde se produce el golpe de pestafia, la diferencia
de radio Ar aumenta drasticamente, por lo tanto, el pardmetro dominante del contacto es
angulo de ataque (70° aprox.) [39]. Se debe sefialar que la conicidad equivalente no es una
linealizacién analitica de los perfiles de la rueda y riel, sino una aproximacién técnica que
representa la pendiente promedio del diagrama Ar calculada en un determinado rango de
desplazamientos del par montado [39], [40].

(1) Método por integracién trapezoidal

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

Ay
1
tany, = Ar(y)-d 2.16
an’y 4(Ay)2Af r(y)-dy (2.16)
—Ay

() Quasi-linealizacién armoénica

Este método se basa en la suposicién que el movimiento longitudinal del par montado
describe una trayectoria senoidal, y(#) = ygsinwt. De esta manera, la conicidad equivalente
es obtenida promediando la variacién Ar en el intervalo definido por la longitud de onda A
del movimiento (un periodo), ponderada por el valor correspondiente de la funcién seno [41].



2.4. Conicidad equivalente 23

2r

1
fanye = 5 f Ar(yosin6) sin6-do (2.17)
0

() Método de Klingel

El método propuesto por la norma EN 15302 se basa en el andlisis del movimiento cinéti-
co de un par montado sobre una via recta o trayectos curvos de gran radio. La determinacién
de la conicidad equivalente (anexo B.2 de la norma) se realiza integrando numéricamente la
funcién Ar, representando la distancia longitudinal recorrida en términos del desplazamiento
lateral, x = f(y). De esta ultima, se obtiene la longitud de onda A para los desplazamientos
laterales comprendidos en el intervalo [1-7 mm] con incrementos Ay < 0.1mm, para finalmen-
te determinar la conicidad equivalente mediante el uso de la férmula de Klingel (2.18) para
un perfil cédnico cuyo movimiento cinemdtico presente la misma longitud de onda.

\2
tany, = Zero(z) (2.18)

Es habitual citar sélo 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 tany, < 0.15
Media 0.15 < tany, < 0.30
Alta 0.30 < tany, < 0.50

Muy alta 0.50 < tany,

En la fase de disefio, y en referencia al estudio de la inestabilidad dindmica de un vehicu-
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 mdximo de conicidad
equivalente en funcion de la velocidad longitudinal de circulacién, proporcionando la reco-
mendacién bésica para asegurar el movimiento estable de la formacién.

TaBLa 2.3: Conicidad méxima para desplazamiento estable [42]

Conicidad equivalente | Velocidad de circulacién

limite [km / h]

0.50 V < 140
0.40 140 < V < 200
0.35 200 < V. < 220
0.30 220 < V. < 250
0.25 250 < V < 280
0.15 280 < V < 350

De lo citado anteriormente, se deduce la necesidad de un valor de conicidad menor a 0.50
para asegurar la estabilidad del vehiculo, y mayor a 0.10, para generar la fuerza restauradora
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apropiada cuando la formacidn transita una curva, aumentando la seguridad frente al desca-
rrilamiento. Para perfiles reales, y luego de un largo periodo 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 caracteristicas
de la geometria del contacto rueda-riel.

= Datos técnicos de la combinacion en estudio

e Perfil tedrico de riel nuevo: UIC 54 (E1-54 kg/m) - Inclinacién 1/40
Perfil teérico de rueda sin desgaste: GCTF (MR) 002 - Ryoq: 460 mm
Trocha de via: 1000 mm

Trocha activa: 989.6 71/~ mm

Atrochamiento interno: 92671/~ mm

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

Diferencia de radios de rodadura
T T T

20 T T

Ar [mm]
\
\

| | | | | | |
-10 -8 6 4 2 0
y [mm]

N
IS
(o2}
©
=
o

Ficura 2.9: Funcién Ar entre ruedas izquierda y derecha.

A partir de los radios de rodadura en cada punto de contacto hallados en la seccién 2.2.1,
se ha elaborado la funcién Ar no lineal observada en la Figura 2.9. Mediante la utilizacién del
método descrito en lanorma EN 15302, se han obtenido las curvas de movimiento cinematico
del par montado para cada desplazamiento Ay analizado en el intervalo [1-7 mm] (Figura
2.10). A partir de las curvas cinemdticas se han obtenido las diferentes longitudes de onda
A en funcién del desplazamiento lateral, utilizadas para determinar la grafica de conicidad
equivalente (Figura 2.11) mediante la aplicacién de la férmula de Klingel (2.18).
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Curvas de movimiento cinemético de rodadura del par montado

y [mm]

Figura 2.10: Curvas de movimiento cinemadtico 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.

Conicidad equivalente
0.7 T T T T

0.6 -

0.5

04

tan(7.)

03[

0.1

1 |
1 2 3 4 5 6 7 8 9
y [mm]

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

Las fuerzas tangenciales longitudinales y laterales, generadas por la interaccién dindmica
de las superficies en contacto bajo el efecto del rozamiento, dependen directamente de la
forma y dimensién de la zona de contacto, por lo tanto, el primer paso del andlisis consiste
en la obtencion de los pardmetros geométricos de la zona. La teoria de Hertz es utilizada para
obtener el tamafio de la zona de contacto y la deformacioén eléstica local de la rueda y el riel,
siempre sobre la presuncién que el drea de contacto proyectada posee forma eliptica, como
se observa en la Figura 2.12.

Ficura 2.12: Zona de contacto segin teoria de Hertz.

Las hipdtesis utilizadas en la resolucion del problema normal son [41], [43]:

1. Material homogéneo, isotrdpico y eldsticamente lineal (validez de la ley de Hooke).

2. Linealidad cinematica en los pardmetros del movimiento del par montado respecto del
riel [16].

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

4. La teoria 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 pequefias, por lo tanto, la presién
generada se puede considerar actuante en la direccién normal a la zona de contacto
[10].

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

7. Estado estacionario: la velocidad de desplazamiento longitudinal es pequeiia respec-
to de la velocidad de propagacién en la deformacion del material de los cuerpos en
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contacto. Debido a ello, es vdlido despreciar el efecto de las fuerzas inerciales y de
rozamiento, realizando el célculo de la deformacién eldstica bajo un estado de compre-
sion estatica.

8. Contacto no conforme eléstico: debido a que la dimensién 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 vélidas 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 eléstica: si se considera a ambos cuerpos compuestos por el mismo
material y comportamiento eldstico sin presentar deformacion pldstica remanente, la
distribucién de tensiones normales y tangenciales son independientes. Esto facilita su
célculo, realizado en forma separada.

(*) Notas sobre las hipétesis:

= El desacoplamiento de las tensiones normales y tangenciales, es permitido por la com-
binacién de las hipétesis seis y nueve.

= No es realmente valido en el contacto rueda-riel que el material se comporte en forma
linealmente eldstica, sin embargo, se considera como una simplificacién aceptable jus-
tificada debido que la deformacidn pléstica 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 varia el desplazamiento lateral, con lo
cual resulta admisible la hipétesis de area de contacto de forma eliptica. Sin embargo,
cuando ocurre el contacto en la zona de pestaiia, los radios de curvatura de la rueda
y el riel varfan de manera brusca alcanzando valores similares en ambas superficies,
generando as{ la transicién a un contacto mds conforme, para el cual, la suposicion de
zona de contacto eliptica no produce resultados exactos [10].

En la presente tesis se utilizard en todo instante la hipétesis de contacto Hertziano debido
a la restriccion de circulacién en via recta, nueva y nivelada. No obstante, se debe sefialar
la existencia de métodos alternativos totalmente no-Hertzianos [44], multi-Hertzianos [45]
realizando la subdivisién de la zona en multiples elipses obteniendo una elipse total equi-
valente y, por dltimo, métodos semi-Hertzianos [46] aproximando la zona de contacto no
eliptica mediante factores de correccién. Los estudios més recientes se basan en la aplicacién
de métodos numéricos basados en elementos finitos o de contorno, los cuales permiten des-
cribir geometrias complejas, superficies rugosas, incluir propiedades no lineales, friccién y la
posibilidad de resolucién 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).

21 = fi(x,y) = A1 + Bix* + Crxy + ...

(2.19)
2= f(x,y) = Aox* + Box* + Coxy + ...

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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21 :A1x2+B1x2

= Az)C2 + BQ)C2

(2.20)

Ficura 2.13: Contacto y deformacién entre 2 cuerpos eldsticos (Adaptado
del original en [41]).

En la Figura 2.13 se puede observar la seccion transversal de dos cuerpos eldsticos de
forma arbitraria, en los instantes anterior y posterior de producida la deformacién. En el
instante inicial (sin carga) la distancia entre dos puntos A; y A; es definida por las ecuaciones
(2.20). Definiendo la suma de las distancias z; y zo como:

h=z1+2 = f(x,y) = Ax* + Bx* + Cxy = Ax* + Bx* (2.21)

Donde los coeficientes A y B, definidos en la pdgina 30, son pardmetros en funcién de
los radios meridionales (direccién de rodadura) y circunferenciales (seccién transversal) de
las superficies en contacto observadas en la Figura 2.14.

Luego de aplicada la carga sobre los cuerpos, se produce la deformacion eldstica de am-
bos. Si los cuerpos fueran considerados rigidos, los perfiles no deformados se superponen
(lineas punteadas en Figura 2.13) definiendo las distancias de penetracién maxima J; y 02
respecto del eje horizontal contenido por el plano donde se produce el contacto real. Defi-
niendo como w; y w; a las distancias de penetracion para los puntos arbitrarios A; y Aj, y
escribiendo 6 = 1 + 93, se cumple la siguiente igualdad:

wi+wy=(8146)-h=056—h (2.22)

El desplazamiento w se puede obtener mediante la ecuacidn (2.23) aplicando la solucién
de Boussinesq para el caso particular de una carga puntual aplicada en direccién normal sobre
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una superficie considerada como un semi-espacio infinito [47]. Debido a la forma eliptica de

la zona de contacto, la ecuacién (2.23) se ha expresado en coordenadas polares para facilitar
su calculo.

w—l_vzggg (r,6) - drd6 (2.23)
N nE Ap ’ .

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

k 5@5 p(r,0)-drdd = 65— Ax> + Bx? (2.24)
A
Con:
2 (1 — vz)
k=ki +k =
1tk <E
Donde:
y  — Coeficiente de Poisson
E — Moddulo de elasticidad longitudinal
/
)
r2
/
_’]"2
/
r1
r1

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

Acorde a la suposicion de Hertz, para el caso de contacto no conforme entre dos cuerpos
elésticos, la distribucién de tensiones sobre el drea puede ser representada por una funcién
semi-elipsoidal descrita por la ecuacién (2.25).

2
p.=Pyl1-2 L (2.25)

La maxima presion en el centro de la zona de contacto (2.26) es obtenida satisfaciendo
las raices de la expresion (2.24).

3N
"~ 2nab

Py (2.26)
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Donde a y b son los semi ejes mdximo y minimo de la elipse de contacto, dados por las
expresiones (2.27).

313n7N (k] —I—kz)
4(A+B)

(2.27)

4137N (k] —|—k2)
4(A+B)

Con:

11 1\ (1 1\ 1 1\1 1
B-A=\[l—+=]| +|=+=5] +2|=+ ]| =+ ]|cos(2yp)
2 rnoon rao T rno ry)\rn 1}

G—arccos(B_A)
N A+B

=
|

Carga puntual en direccién normal
Radio meridional superficie 1

d Radio circunferencial superficie 1
) — Radio meridional superficie 2

4 Radio circunferencial superficie 2
Angulo de lazo
6,m,n — Pardmetros geométricos

N
.
[

o
|

<
|

Los parametros geométricos m y n pueden ser calculados con la expresion analitica (2.28)
obtenida en [48] mediante métodos de interpolacién.

m=3%x10760*+45%x10730+3.34x 107"
(2.28)

n=62.19¢70%14

2.5.1. Fuerza gravitatoria restauradora

A medida que el par montado se desplaza lateralmente, la direccién 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 via
posee sentido hacia el centro de via, generando la fuerza restaurada que colabora al centrado
del par montado. Dicho efecto se denomina rigidez gravitatoria y depende directamente del
desplazamiento lateral Ay y el dngulo de rolido A¢, por lo tanto, varia de acuerdo al dngulo
efectivo de contacto 0, [49].
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b a

N:J‘f‘pZ (x,y)-dxdy (2.29)

-b —a

Ficura 2.15: Fuerzas normales en zona de contacto.

La fuerza lateral restauradora puede calcularse como:

Fyn,total - Fyn,d - Fyn,i = an,itan 6e,i - an,d tan (Se,d (230)
Con:
Fyn,i = N,' Sil’lée’i
Fyn,d = Nysind, 4
Fri = N;icosd,;
an,d = Nd Cos 6e,d
Donde:
Fy, — Componente lateral de la fuerza normal, en sist. de coordenadas inercial
F,, — Componente vertical de la fuerza normal, en sist. de coordenadas inercial

2.6. Problema tangencial

Las investigaciones acerca del contacto rueda-riel en vehiculos 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 desplazandose sobre un plano. Debido al contacto sobre
un segmento recto, ambos cuerpos fueron considerados como semi-espacios infinitos. Carter
obtuvo soluciones analiticas para la distribucion de tensiones tangenciales, confirmando la
existencia de la combinacién de rodadura por adhesion y una zona de deslizamiento en el drea
de contacto, previamente descrito por Reynolds [51], y utilizando como limite de adherencia
el valor resultante establecido mediante la ley de fricciéon de Coulomb. Tres décadas més tar-
de, Johnson [52], [53] elabor6 la generalizacion tridimensional de la teoria de Carter al caso
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del contacto entre dos cuerpos esféricos, considerando en simultdneo el efecto de los pseudo-
deslizamientos longitudinal, lateral y spin. Junto a Vermeulen [54] extendieron el andlisis
y resolucion para problemas de contacto entre superficies continuas arbitrarias, aunque s6lo
ante la presencia de pseudo-deslizamiento puro (sin spin). En 1967, Kalker elabord la teoria
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 teorfa 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 versién
de 1978 [60]. Debido al alto costo computacional de su programacién, Kalker presenta en
1982 una nueva implementacién de la teoria simplificada bajo el algoritmo de calculo deno-
minado FastSim [43], resultando 25 veces més rdpido que SIMROL y cuyo caso particular
para contacto mediante adhesién pura coincide con los resultados de la version linealizada
de la teorfa exacta, con la cual se obtienen los coeficientes lineales de creep y los pardmetros
de flexibilidad utilizados en la teoria simplificada [56], [61]. En 1990, Kalker extendié su
teoria para cuerpos visco-eldsticos tridimensionales [62], cuya implementacién realizada por
Wang [63] significé una mejora al programa original CONTACT [64] basado en la teoria no
lineal exacta. En el periodo 1992-94, se aplicaron mejoras significativas al programa CON-
TACT en lo referente a los métodos de resolucién del sistema de ecuaciones, disminuyendo
notablemente el tiempo de cémputo. De ésta manera, CONTACT fue posicionado como el
programa mads avanzado para problemas de contacto por friccion tridimensional, vélido para
magnitudes arbitrarias de creepage y/o spin, zonas de contacto no Hertzianas e incluyendo
los casos no estacionarios y de no cuasi-identidad eléstica [65]-[67].

T

2483 Regiones de
2988 : :
< deslizamiento
f
R
3

: Deslizamiento puro

FiGura 2.16: Zonas de rodadura y deslizamiento en movimiento de rotacion.

Segun la ley de fricciéon de Coulomb, sélo existen dos estadios durante el movimiento
relativo de rotacién entre dos cuerpos: rodadura pura y deslizamiento, reservando el segun-
do término propiamente para describir el fenémeno producido cuando la fuerza de traccién
supera el valor limite de adhesién. Sin embargo, el movimiento por rodadura pura incluye
micro-deslizamientos, cuya combinacién es denominada creep (Figura 2.16). Conforme au-
menta la fuerza de traccidn sobre la rueda, la zona de deslizamiento incrementa su tamafio y
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disminuye la regién donde ocurre adherencia, resultando el contacto a través de una combi-
nacién de rodadura y deslizamiento parcial. En el momento que la fuerza de traccién alcanza
el valor limite de saturacidn, desaparece totalmente la zona de rodadura permaneciendo el
drea de contacto bajo el fendmeno de deslizamiento puro.

2.6.1. Teoria simplificada de Kalker

Las tensiones tangenciales de contacto fueron computadas mediante el algoritmo FastSim
[43], basado en la teoria simplificada de contacto eléstico elaborada por Kalker [56]. En dicha
teoria se asume que el contacto responde a la suposicién de considerar la zona de contacto
en forma eliptica, por lo tanto, comparte las hipétesis base de la teorfa de contacto normal de
Hertz [38], mas algunas suposiciones adicionales:

= Contacto no conforme, 4rea de dimensiones reducidas y sélidos perfectamente elds-
ticos: superficie de contacto eliptica y practicamente plana, distribucién 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 C;; [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 si, cuya longitud

. L 2a; —__2b
variable es Ax; = gt y ancho Ay = 55— y

= Las franjas se encuentran subdivididas en similar cantidad de elementos, de manera
que el cdlculo de la tensién tangencial se evalia elemento por elemento.

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

Acorde a la teorfa simplificada, se asume que el desplazamiento tangencial eléstico (u,v)

se puede aproximar mediante la expresién (2.31) en funcién de los esfuerzos de traccion
superficial p y el pardmetro de flexibilidad L; obtenido originalmente en [55]

(uirvi) = Li(pi- Piy) 231)

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

(Prdx,Prd\.) = _(prx’pry) (2.32)

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

(u,v) = (ra =ty vra=vr) = (Lra + Ly) (Px’Py) =L (Px’Py) (2.33)

El deslizamiento total s considerando el efecto de la variacion del desplazamiento u ge-
nerado por la deformacion eléstica de los cuerpos es:
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Ou,
Ox

Sx = Vg —@ry—
(2.34)

ovy
Sy = Up—QrX— ——
y n ¥ Ox

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

ou
8_):2115—90{)/ = Mx:ng—90§xy+fl ()7)
(2.35)
ovy 2
0x = Up—@rX = ve = vpx =X+ f2(y)

Donde fi (y) y f2(y) son dos expresiones arbitrarias en funcién 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.

fi(y) =vea(y)+oza(y)y

(2.36)
() =va(y) +eca (v)y
Combinando (2.34) y (2.36), y reescribiendo, nos queda:
uy = (Ve = gey) (x=a(y))
(2.37)

o=y (x=a(y))—¢c (¥ -d* ()

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

Teoria simplificada

b a(y) 5 Teoria lineal
—8a bvg —_——
Fx:f f pr(xy) dxdy= ————= = —C1v:abG
3L, ’
b -aly)

(2.38)

b aly)
—8a2bv77 7ra3b<p( 3
Fy:f py(x,y)-dxdy = o 4ny’ = —CpuyabG — Cy (Vab) G
b _

a(y) T . Teoria lineal
Teoria simplificada

Despejando los coeficientes L; y calculando el valor promedio:

8a 8a na®

L= : =——  Ly=—r——
T 3Gy, Ly 3GCay Y 4GNabCos

(2.39)

_ LyJvel + Lylvyl 4 Lo Nab

L= (2.40)
\ /vg + v+ abw?
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Con:

0975 0.012
Ci1=32893+ ——-———
i + b/a (b/a)?
1.3179 0.02
Cyp =2.4014 - .
2 T la T bay 24D

1.0184  0.0565 0.0013
Cys = 04147 + + -

b/a ~ (b/a)* (b/a)?
Para el caso general de combinacién de rodadura y deslizamiento parcial, la expresion
(2.33) combinada con (2.34), y expresando las derivadas parciales mediante diferencias fini-
tas en su variante regresiva, nos queda:

_ Lop, o Px (x,y)—p; (X_Ax’y)
Sx—vf_ﬂogy_W_Uf_QO{y_Lwr Ax
(2.42)
_ Lopx [ P (x,y) = py (x=Ax,y)
Sy =Up—@rX— Ox = Up—@YrX— Lyr Ax

2.6.1.1. Algoritmo iterativo de calculo

El 4rea 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 y; respecto del centro
de la elipse de contacto. La tensién tangencial en los bordes de la elipse, y fuera de ella, es
nula. Las coordenadas de entrada x, y salida x; de cada franja son obtenidas mediante la
expresion (2.43)

yi2
a(y)=a 1_(_) (2.43)
b
X iy
| Y
| 1
ATTTTTITITIITITTIZA TN
JARNEEEEEEEEEEENAY
T T T IITIT\
5 A
—- AR —— -
1 T
N\ 111/
N LTI T T/
SR

FiGura 2.17: Area eliptica de contacto discretizada.

Los pasos generales utilizados por el algoritmo para la obtencion de los esfuerzos de
traccion, han sido los siguientes [16]:
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= Area de rodadura por adhesién

Para el caso de deslizamiento nulo (s, = 0, s, = 0), las expresiones (2.42) nos permiten
obtener el esfuerzo de traccidn para cada elemento (2.44), considerando la condicién inicial

de esfuerzo nulo en el borde de la zona de contacto.

(ve—@ry) Ax
px(x=Ax,y) = % + px(x,y)
(vy+@rx) Ax
Dy (X_AX,)’) = f + py (X,y)

Verificindose siempre en zona de adhesion = (py, py) <up;

= Area con deslizamiento relativo

(1) Determinacion del esfuerzo de traccion limite de adhesion

|(ve — )
, _ Pt (v —gx)
Py (x=Axy) = ————=
(v — o)

() Calculo del deslizamiento total relativo

px(x,y) = pi(x=Ax,y)
Ax

Sy = U€_90§y_Lwr

px(xy) = pi(x=Ax,y)
Ax

Sy 2 Uy —@rX— Ly,

(m) Determinacion del esfuerzo de traccién con deslizamiento presente

’” pﬂ SX
ey = PO

_ pa#(Sy)
S,

Py (x—Ax,y)
(tv) Comparacién respecto tolerancia admisible €

Py —pil <e

lpy —pyl<e

(2.44)

(2.45)

(2.46)

(2.47)

(2.48)

Si se verifican las relaciones (2.48), se obtiene el valor del esfuerzo de tracciéon en cada
elemento, caso contrario, se repiten los pasos I a IV considerando el deslizamiento previa-

mente calculado como condicién inicial de la iteracion siguiente.
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Ficura 2.18: Tensiones tangenciales laterales en zona de contacto.

El esfuerzo de traccion 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 metodologia coincide con el proceso fisico obser-
vado en la Figura 2.19, donde cada particula entra en contacto con el borde de la zona y se
desplaza longitudinalmente, variando el esfuerzo de traccién conforme su movimiento hacia
el borde de salida [43].
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(Caso: Pseudo-deslizamiento lateral vy, puro)

Ficura 2.19: Distribucion de tensiones tangenciales en zona de contacto.
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2.7. Coeficiente de friccion variable

La capacidad de la zona de contacto para absorber el esfuerzo de traccién se encuentra
expresada en término del coeficiente de friccion o rozamiento u. 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 friccién
seca, libre de contaminantes (aceite) y sin la aplicacién de modificadores de adhesién (lu-
bricantes o compuestos arenosos), el coeficiente de rozamiento es considerado dentro del
intervalo 0.27-0.30 [12]. Considerando el coeficiente de friccién constante (caso ideal), y
bajo la existencia de deslizamiento, la fuerza de rozamiento se limita al valor de saturacién
definido por la ley de Coulomb. En situaciones reales, el coeficiente estdtico de friccién u
depende de las condiciones de la superficie y las propiedades de los materiales [68]. Polach
[69] desarroll6 un algoritmo basado en un método simplificado [70] que incluye el efecto no
lineal de la variacion del coeficiente de rozamiento en funcién de la velocidad y el desliza-
miento. Vollebregt [71] realizé 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 simulacion en tiempo real debi-
do a su alto coste computacional. Spiryagin et al. [16], [73] modificaron el algoritmo original
FastSim considerando la variacién no lineal del coeficiente de rozamiento y su efecto sobre
el pardmetro de flexibilidad equivalente L.

2.7.1. Parametro de flexibilidad L modificado (Algoritmo FastSim)

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

p=po[(1-A)e™™ + A (2.49)
Con:
A=t
Ho
Donde:
o — Coeficiente maximo de friccién (adherencia)
B - ! de decremento exponencial de friccion [s/m]
Hoo ~— ! de friccion para pseudo-deslizamiento infinito
w  — Velocidad total de deslizamiento [m/s]

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

1 -
= 00 2.
k ko(a +1+ﬁ6) (2.50)



2.8. Fuerzas tangenciales de contacto - secuencia de computo 39

Donde:
ko — Valor inicial del factor de reduccion para deslizamiento nulo, 0 < kg < 1
@~ — Fraccién del valor inicial del factor de reduccién para deslizamiento tendien-
do ainfinito, 0 < @ < 1
B — Pardmetro adimensional de disminucién de rigidez por aumento de drea de
deslizamiento
€ — Gradiente de la distribucién de tensiones tangenciales segiin modelo de Po-
lach [70]
1 GnabkoC 11
E=-——"7—5% 2.51
1 Na (2.51)
Donde:
G — Moddulo transversal de elasticidad
a,b — Semi-ejes del area eliptica en la direccién longitudinal y lateral, respectiva-
mente
Ci1 - Coeficiente de Kalker en direccién longitudinal
N  — Carganormal sobre la rueda
U — Coeficiente de friccién variable, segiin expresion (2.49)
s — Deslizamiento total
L
Lmodif = E (252)

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

2.7.1.1. Parametros adoptados

En la presente tesis, ha sido considerado el contacto rueda-riel en condiciones seca y
libre de contaminantes, cuyas constantes utilizadas en el calculo de las expresiones (2.49) a
(2.51) fueron obtenidas de los trabajos experimentales realizados en [73], a saber: py =0.36,
A =0.38, B =0.7, ko =0.54, 8 =0.62, a, =0.02.

2.8. Fuerzas tangenciales de contacto - secuencia de computo

En la Figura 2.20 puede observarse la secuencia de resolucién para la obtencién de las
fuerzas tangenciales longitudinales y laterales para cada punto de contacto instantdneo ocu-
rrido en el conjunto rueda-riel. En la etapa inicial, el problema geométrico, conocidas las
condiciones iniciales (desplazamiento lateral y dngulo de lazo) se obtienen los radios de ro-
dadura y dngulos efectivos de contacto a partir de una tabla de bisqueda 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
dimension de la zona de contacto (semiejes a y b) es obtenida mediante la aplicacién de
las expresiones resultantes de la teoria Hertziana para deformacién eldstica. Calculados los
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pseudo-deslizamientos (creepages) y los parametros fisicos del contacto (flexibilidad y coefi-
ciente de friccién) se procede al computo de las fuerzas tangenciales mediante el algoritmo
iterativo FastSim, las cuales son incorporadas al sistema de ecuaciones dindmicas obtenidas
mediante el modelado matematico del vehiculo ferroviario descrito en el capitulo n°3.

Parametros - problema geométrico
Radio de rodadura y angulo efectivo de contacto

R, =f(ny); 6.=f(».v.9)

-- Expresiones (2.3 a 2.6) --

!

Obtencion de pseudo-deslizamientos

U;:,d s Um,d > ¢g,a
-- Expresiones (2.9 a 2.14) --

!

Parametros — problema normal
Estado de deformacion elastica Hertziana

a,b

(Semiejes elipse de zona de contacto)
-- Expresioén (2.27) --

!

Calculo coeficientes de Kalker
Cll > sz > C23
-- Expresion (2.41) --

!

Obtencién parametro de
flexibilidad promedio
L,L,L

2

-- Expresiones (2.39 y 2.40) --

!

Coeficiente de friccion
variable, factor de correccion,
y parametro de flexibilidad
modificado

u, kL

-- Expresiones (2.49 a 2.52) --

!

Parametros — problema tangencial
Calculo de fuerzas
de contacto

F. B

‘modif

Algoritmo iterativo FastSim
-- Expresiones (2.44 a 2.48) --

Ficura 2.20: Obtencion de fuerzas tangenciales - Flujo de computo.
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Capitulo 3

Modelado del sistema fisico

3.1. Introduccion

En el proceso de disefio de vehiculos ferroviarios, y bajo el aprovechamiento del avance
tecnoldgico computacional, la simulacién dindmica de sistemas multicuerpo ha adquirido
una importante relevancia otorgando herramientas para la evaluacion del comportamiento
del vehiculo y optimizar su configuracion en diversas condiciones de circulacion.

= Aplicaciones tipicas de la simulacién dinamica multicuerpo [74]
e Verificacién de la estabilidad de circulacién y condiciones de seguridad frente al
descarrilamiento.
e Evaluacioén de la calidad del confort de marcha.

o Andlisis del desgaste y diferentes fendmenos en el contacto rueda-riel.

= Beneficios de la simulacién computacional [75], [76]

e Complemento de las pruebas en vehiculos reales.
e Reemplazo parcial del testeo fisico.
e Prueba y aceptacion de un nuevo disefio antes de la fabricacién del prototipo.

e Posibilidad de verificar la viabilidad de modificacién de un modelo de vehiculo
en servicio.

o Homologacién virtual del prototipo facilitando y disminuyendo el tiempo de la
posterior validacién mediante ensayos.

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

= Requerimientos criticos en la aplicacién del modelado y simulacién [77]

e Definicién exacta y confiable del procedimiento de modelado.
e Criterios de aceptacién en la incorporacion de parametros no-lineales.

e Validacién de los modelos propuestos mediante comparaciéon con pruebas de
vehiculos similares y/o resultados del testeo de componentes individuales (ele-
mentos de suspension).
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Los primeros planteamientos de las ecuaciones dindmicas que gobiernan el movimiento
del vehiculo 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 udltimas décadas, y gracias al incremento de la tasa de cémputo de los proce-
sadores disponibles, los modelos matemaéticos pueden contener elementos de suspensién con
mayor complejidad, incluyendo caracteristicas no lineales.

= Componentes utilizados como elementos de suspensién y conexiones en general

e Muelles combinados en serie o paralelo (helicoidales, conicos).
e Amortiguadores de doble efecto con comportamiento no lineal.
e Suspensiones neumadticas.

e Bielas de arrastre (barras de traccién).

e Barras de torsién (incluyendo estabilizadoras).

o Silent-blocks (elementos de guiado, cuplas de articulacién).

e Topes elasticos (planos, conicos).

La descripcion de los elementos de suspension de los vehiculos ferroviarios utilizada en
las simulaciones dindmicas depende principalmente del nivel de detalle de cada componente
y, a su vez, dicha descripcién es definida por la exactitud requerida considerando el fin espe-
cifico de las pruebas realizadas. La complejidad del modelado matemaético de cada elemento
es susceptible a la incorporacién de pardmetros no lineales como la friccién, el efecto del flu-
jo de aire (suspensiones neumadticas) o la respuesta de los componentes ante la variacién de
frecuencia. Incluso en modelos de componentes simples (muelle individual) pueden existir
pardmetros extras no considerados en primera instancia como el efecto de las cargas gravita-
cionales, imperfecciones geométricas, desviaciones respecto del comportamiento nominal y
otros pardmetros no definidos en forma precisa [77].

= Aspectos con mayor influencia en la exactitud del modelo multicuerpo

o Elementos de suspension (primaria, secundaria y conexiones inter-vehiculos).
o Contacto rueda-riel (lineal, simplificado no-lineal, exacto).
e Modelado de la via (flexible o rigida).

e Representacidn del trazado y superficie de los rieles (irregularidades).

El nivel de detalle de la representacion de los elementos de suspension, la correcta ana-
logia fisica-matemdtica de su comportamiento mecdnico y la inclusion de la mayor cantidad
de efectos no lineales dependen del propdsito del disefio de cada uno de los componentes, en
base a sus principales funciones desempefiadas en el vehiculo [78]:

= Soportar estdtica y dindmicamente la carga.
= Transmitir los esfuerzos de traccién y frenado al vehiculo.
= 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 dindmico 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 via.

Prevenir o disminuir el desgaste de la via y los componentes del vehiculo producido
por la accién de las cargas dindmicas.

Independientemente del tipo de estudio realizado, los elementos de suspensién modifican el
comportamiento dindmico global del vehiculo, 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 condicién de rigidez de la suspension:

()

()

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 vehiculos compuestos por uni-
dades muiltiples.

A menor rigidez

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

Mayor compensacion de las irregularidades del trazado de via y defectos superficiales
de los rieles.

Gran variedad de los andlisis existentes, derivados de la aplicaciéon de simulaciones di-
ndmicas, basan su utilidad en funcidén de la finalidad del estudio. Dentro de las aplicaciones
orientadas a vehiculos ferroviarios, existen diversos enfoques cuyas caracteristicas se resu-
men a continuacién:

Respuesta lineal en el dominio de la frecuencia: obtencion de las frecuencias naturales
lineales. Investiga la estabilidad y comportamiento dindmico en circulacién. Efectiva
aproximacion en vehiculos de pasajeros. Utilizacién limitada en vehiculos de carga
debido a la dificultad de realizar la linealizacién de elementos de suspension con alta
friccion.

Estado estacionario no-lineal: aplicacion de gran utilidad en el estudio de la interaccién
no-lineal rueda-riel debido a considerar el contacto lo suficientemente instantdneo para
excluir las variaciones momentaneas de tensiones (seccién 1.5 - hipétesis n° 7).

Comportamiento dindmico no-lineal: integracién completa con paso variable de ecua-
ciones no-lineales dindmicas. Permite modelado complejo y detallado del sistema fisi-
co. Dificultad para obtener las propiedades reales de los pardmetros de la suspensién
debido a la dependencia de ensayos de componentes.

Evaluacién en modelos 2D: planteamiento independiente en vistas en planta y lateral.
Suposicion implicita de movimiento mediante pequefios desplazamientos. Utilizacién
frecuente en sistemas linealizados. Menor coste computacional.

Estudio de modelo 3D: desplazamientos significativos planteados mediante matrices
de rotacién. Modelado de componentes con caracteristicas complejas. Sistema de ecua-
ciones con mayor grado de acoplamiento, con alto coste de cémputo.
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= Optimizacién del modelado de la suspension del vehiculo [78]

Andlisis de estabilidad lateral de circulacion en via recta.
Control de fuerzas generadas durante el transito en curvas pronunciadas.
Determinacion del riesgo de descarrilamiento por monte de pestafia.

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

Estudio del comportamiento dindmico de trenes articulados.

3.2. Campos de aplicacion

Las técnicas de modelado matemdtico son, en general, lo suficientemente genéricas para
satisfacer la finalidad de adaptacién a diferentes sistemas multicuerpo. En el caso particular
del 4mbito ferroviario, la gran variedad de vehiculos existentes requiere la unificacién de
criterios aplicados en la representacion de elementos, sin perjuicio de las particularidades de

cada caso.

= Tipos de vehiculos analizados [78]

Coches de pasajeros, unidades multiples, vehiculos ferroviarios livianos, tranvias,
configuraciones articuladas, formaciones pendulares.

Locomotoras, unidades motrices modulares.
Vehiculos de carga (dos y cuatro ejes, articulados).

Maquinaria de mantenimiento (grias, excavadoras, perfiladora de balasto, maqui-
nas de bateo, vagén de estabilizado dindmico de via, vagén esmerilador).

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

Las aplicaciones tipicas de la simulacién dindmica multicuerpo pueden dividirse en tres
grupos dependiendo de la naturaleza de su objetivo final [74]:

= Disefio: en todas las etapas (desarrollo, especificaciones, evaluacién, testeo, optimiza-
cién).

= Investigacion: prediccién de causas de problemas, viabilidad de posibles soluciones,
optimizacién de modelos de vehiculos existentes, ampliacion de condiciones de opera-
cién (mayores velocidades).

= Ensefianza: comprender los aspectos importantes en el comportamiento del vehiculo,
investigar el efecto de la variacién de pardmetros criticos, explicar fendmenos reales
mediante herramientas tedricas de la fisica y el célculo diferencial.

Por otro lado, y desde el punto de vista prictico, los resultados de la experimentacion
computacional pueden ser utilizados como método de predicciéon en un amplio rango de
areas técnicas [78]:

= Seguridad, descarrilamiento, fallas de via.

= Estabilidad lateral, velocidad critica de circulacion.

= Fuerzas generadas en transito de curvas.
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= Confort de marcha, comportamiento dindmico, cruces, eventos no deseados.
= Fuerzas dindmicas laterales y verticales en la via.

= Dindmica del sistema de transmision.

= Deterioro de via.

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

= Evaluacion del efecto de la geometria del trazado de via.

= Estudio de la interaccion aerodindmica y del efecto de las cargas laterales producidas
por el viento.

3.3. Componentes de suspension

Todo componente mecdnico puede ser descrito por medio de propiedades geométricas
y mecdnicas. Los pardmetros significativos desde el punto de vista dindmico son la masa y
los coeficientes de rigidez, amortiguamiento y friccién superficial. Los tres dltimos pueden
ser representados mediante esquemas simplificados de elementos simples, por lo tanto, a ma-
yor complejidad en el modelado del componente fisico, es posible realizar la combinacién
de dichos elementos obteniendo su correspondiente expresion matemdtica. Sin embargo, el
detalle buscado en el modelado dependera del andlisis adecuado de cada componente, de
la fiabilidad de los pardmetros caracteristicos obtenidos en banco de ensayos, de la identifi-
cacion de la magnitud de importancia que cada componente posea en aspectos referidos al
comportamiento estudiado y del grado de dificultad de su implementacién en la simulacién.
Es habitual referirse a los elementos de suspension como masas no suspendidas, la cual es
pequeiia respecto de la masa total del sistema, por lo tanto, su influencia en la frecuencia
propia de la suspension y los efectos de la fuerza de inercia son despreciables, generando la
simplificacion 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 caracteristicas lineales o no-lineales (Figura 3.1)
y en su esquema mds sencillo es representado por una relacién (simétrica o asimétrica) pro-
porcional al desplazamiento. En términos generales, se consideran suficientemente exactos
los siguientes esquemas [77], [78]:

= Modelo lineal con simple direccién de actuacion.

o Muelles simples.

e Barras de traccion (bielas de arrastre).
= Modelo no-lineal.

e Topes eldsticos conicos (tasa progresiva de rigidez).

e Elementos con caracteristicas rotatorias (cuplas de articulacién).
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No lineal asimétrica
Fuerza 4

--Lineal

.-

f
o

= Desplazamiento

Figura 3.1: Diagrama caracteristico de un muelle simple.

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

7 X Fa

F

Ficura 3.2: Muelle bajo cargas axial y transversal simultdneas.

Mediante la expresion (3.1) se obtiene el cociente entre rigideces lateral /axial, lo cual
permite la determinacion de la rigidez lateral, conocido el valor de la correspondiente vertical.
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Donde:
n — Cociente entre rigideces lateral/axial
Rp — Tasade rigidez lateral
R — Tasaderigidez axial
A — Esbeltez
— Deflexion relativa
lp - Longitud real del muelle
— Didmetro del alambre
s — Deflexién axial

3.3.1.1. Inestabilidad lateral de muelles

La posibilidad de ocurrencia del desplazamiento lateral se encuentra asociada al pardme-
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 condicién de sustentacién
de los extremos del muelle analizado. La expresion (3.2) es utilizada para calcular la posible
deflexidn lateral ocurrida bajo la actuacion de la carga critica axial Fy. El riesgo de falla por
pandeo puede evaluarse mediante el dbaco observado en la Figura 3.4, en funcién del cociente
entre la deflexion lateral y la longitud real del elemento, y la relacién entre las caracteristicas
geométricas y de sustentacion.

L

7

v=1 v=1

Ficura 3.3: Coef. de longitud efectiva - Muelle cargado axialmente [79].
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Ficura 3.4: Curva tedrica de pandeo - Muelle helicoidal comprimido [79].

El esquema seleccionado para representar el conjunto de muelles reales de la suspen-
sion primaria se compone de tres muelles combinados, dispuestos en direcciones ortogonales
(Figura 3.5).
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Rigidez longitudinal k,

Rigidez lateral k,

Disposién
en paralelo

Rigidez vertical k,

Oiam=4

Ficura 3.5: Muelles - suspension primaria.

3.3.2. Amortiguadores viscosos

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

= Funciones de los amortiguadores

o Asegurar el contacto continuo de la rueda con la via.
e Minimizar la transmisién de vibraciones.
o Absorber esfuerzos de frenado, aumentando las condiciones seguridad.

e Incrementar la estabilidad de circulacién, controlando la transmisién de fuerzas
a los componentes de la formacién.

Existen multiples tipos de modelos con diferente grado de complejidad y cantidad de
pardmetros intervinientes. A mayor nimero de variables no lineales, mayor es la dificultad
para ser implementado en la simulacién del vehiculo. Dos grandes grupos de modelos pueden
ser identificados en base al grado de detalle en su representacion:

= Modelos simplificados [81]

o Influencia relativa de la frecuencia (en modelo simple: no se considera).
e Descarga en flujo laminar (bajas frecuencias).

e Amortiguamiento bilineal - tasa compresion /expansion.

e Rigidez en serie (expresion polindmica).

e Amortiguamiento cuadrético.

= Modelos paramétricos complejos [82]-[85]
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Numero de pardmetros > 10

Alta sensibilidad de la respuesta ante la variacion de la frecuencia.

Consideracion de flujo turbulento (alta frecuencia).

Coeficientes no empiricos (fugas, efectos de histéresis).

Vilvulas de pasaje, fuga y escape por sobre-presion.

¢ Influencia de la temperatura en la viscosidad del aceite.

Dentro de las representaciones simplificadas se pueden destacar: el modelo fisico de
Alonso y Giménez [85] basado en la dindmica del fluido y el esquema semi-empirico de
Besinger [81] observado en la Figura 3.6. Ambos casos plantean una tnica ecuacién dife-
rencial de primer orden, representando las fases de compresién-expansion, factible de ser
computada durante la integracién del sistema completo.

Fy,
LI
Fase compresion Fase extensién
Fe
T %
T c.
C. 'Uiim v

Figura 3.6: Diagramas caracteristicos amortiguador - modelo de Besinger.

Fr = kix+kx’ (3.3)
C im
Fo— (v)v V< 3.4)
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Cv)~C(i) = —2_ 4y
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Donde:

Fy — Fuerza generada en muelle [N]
" en amortiguador [N]

Coeficiente lineal de rigidez del muelle [N /m]

ki -
ko - " cibico de rigidez del muelle [N /m?]
C(v) - Coeficiente de amortiguamiento - velocidad dependiente (v) [Ns/m]
v — Velocidad interna en amortiguador [m/ 5]
vim  — Velocidad de saturacién [m/ s]
C. — Coeficiente de amortiguamiento - fase expansion [Ns/m]
" - p/velocidad de saturacién [Ns/m]

Cyp -
" - fase compresioén [Ns/m]
o — Pardmetro de transicion - fases compresién/expansion [m/ s]

En la figura 3.7, se observa la fuerza transmitida en funcién de la velocidad. El mode-
lo més 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 caracteristicas bi-lineales proveen respuestas diferentes en la fase de compresion-

expansioén aportando estabilidad en la respuesta.

Fase compresion Fase extension

A
Fe . Lo Lineal
H ’
I rd
H rd
' rd
,' rd
0 4
"/, . .
s Bi-lineal
,,
s
= v
74
4
I"
7
4 "
s ;'
s .
¢« !
¢ Cuadratica

Ficura 3.7: Diagramas caracteristicos tipicos.

La alternativa a los modelos pseudo-fisicos es la combinacién 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 friccioén en sellos mecédnicos y la deformacién de los soportes
ubicados en los extremos, asegurando la reduccién de transmisioén de vibraciones en altas
frecuencias de trabajo. De esta manera, la combinacién actiia como un amortiguador puro a
bajas frecuencias y como un muelle puro en altas [78]. La frecuencia de transicién f, puede

calcularse mediante la expresion (3.5).

K
= — 35
fe 2nC (3-5)
El modelo simple considerado supone la representacion de elementos en serie observada
en la Figura 3.8 y la validez de su utilizacion es justificada debido a la existencia del citado
modelo en programas de anélisis dindmico multi-cuerpo [86], [87].
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Rigidez vertical k,

Amortiguamiento
vertical C,

Ficura 3.8: Amortiguador viscoso - esquema simplificado.

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

= Rigidez

e Lineal
e Bilineal

e No lineal (expresion polindmica)
= Amortiguamiento

o Lineal
e Tasa compresion lineal / tasa expansion bilineal

e Cuadratico

3.3.3. Suspension neumatica

En vehiculos ferroviarios de pasajeros es muy habitual utilizar suspensiones secundarias
compuestas por un fuelle flexible de polimero reforzado, el cual mantiene su altura de trabajo
mediante la inyeccion de aire bajo presion. En la Figura 3.9 se representa el circuito general
tipico de una suspension neumatica. El fuelle puede presentar diferentes nimeros de 16bulos
dependiendo de la existencia de aros (zunchos), generando el soporte a mayores cargas verti-
cales. Se conecta en forma directa con el depdsito de descarga conformando el volumen total
de aire del circuito activo, definiendo el valor efectivo de rigidez vertical. En la tuberia de
conexion 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 restriccion del flujo circulante. En
la base fisica del fuelle se ubica un componente auxiliar, el cual puede operar tanto en forma
activa como en situaciones de emergencia (pérdida de presién). Dicho elemento puede ser un
simple tope eldstico de elevada rigidez o un muelle, de forma cilindrica o cénica, compuesto
por un nucleo de elastomero combinado con placas de metal ubicadas de manera alternada.
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Fuelle neumatico
mono-lobular

Rigidez auziliar

Tope eléstico

Cénico Cilindrico simple

Muelle elastomérico compuesto

Vaélvula de nivel

o

Compresor

H

Tanque aire
principal

.I.
[oR}

Orificio
calibrado

Ficura 3.9: Circuito genérico del sistema de suspensién neumadtica.

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

= Ventajas de la utilizacién de suspensiones neumaticas

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

Flexibilidad lateral = T Confort de marcha.

Frecuencia natural reducida y constante = T Confort de marcha y | Impacto.
Baja tasa derigidez = | Pérdida por friccién.

Filtro natural de altas frecuencias = | Transmision de vibraciones.

Soporta corrimientos laterales significativos sin perder el sustento vertical.

Permite la combinacién con muelles eldsticos compuestos (ntcleo de elastomero
+ placas de metal) asegurando las condiciones de seguridad de emergencia frente
a la pérdida de presion de aire.

Construccién 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 dafios por desgate, envejecimiento o ante objetos pun-
zantes.
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o Limitado rango de temperatura de trabajo (calor aportado por transformacién de
la energia cinética del flujo).

El estudio del comportamiento de los fuelles neumadticos se encuentra relacionado basi-
camente con aspectos termodindmicos del fluido (procesos politrépicos). Debido a ello, los
parametros que influyen en el modelado del sistema de suspension son la presion, temperatu-
ra, volumen, masa, densidad y las transformaciones de energia 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 andlisis ya que actian s6lo cuando el nivelado de presion
lo requiera, es decir, su intervencién se produce en presencia de variaciones de volumen de
aplicacién muy gradual y no frente a las acciones provenientes de la respuesta del vehicu-
lo ante movimientos originados por la circulacién en via [78], [89]. No obstante, es posible
encontrar investigaciones detalladas [91]-[94] considerando el aporte de cada componente al
comportamiento general de la suspension.

= Componentes principales modelados

e Fuelle: interfaz fisica de conexion; rigidez principal.

e Depdsito de aire de reserva/descarga: medio de reduccion de rigidez debido al
aumento de volumen; ofrece propiedades de amortiguamiento mediante el inter-
cambio de fluido.

e Tuberia y orificio calibrado: fuente principal de amortiguamiento.

e Muelle complementario/emergencia: fuente adicional de rigidez.

Entre los aspectos con mayor complejidad en su modelado se encuentran los diferentes
tipos de vdlvulas existentes en el circuito. Las vdlvulas de nivelado de altura del fuelle produ-
cen la variacion de la cantidad de aire del sistema modificando la rigidez eléstica del mismo.
La obtencién de las curvas caracteristicas 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
practicos, puede despreciarse el efecto de dichas vdlvulas bajo la suposicién simplificadora
que el accionamiento de las mismas es relativamente lento y carece de efecto significativo
ante la respuesta en frecuencias dindmicas [74].

= Componentes no considerados en modelos simplificados [74], [91]
e Vilvula diferencial de presién: mantiene posicién horizontal relativa en el con-
junto bogie-coche; flujo masico considerable dependiente de la presion.

e Vilvula de nivel: control de flujo de aire con el fin de mantener altura de tra-
bajo constante ante variacién de carga; actuacion debida a deficiencia de valor
recomendado.

e Vailvula de seguridad: mantiene altura de trabajo constante; actuacion debida a
exceso de valor recomendado.

e Depdsito principal de aire.

e Compresor.

3.3.3.1. Efecto de histéresis

Es conocido que cualquier componente que presente caracteristicas de rigidez y capaci-
dad de disipar energia 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 simetria 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 tipico de
forma elipsoidal (Figura 3.10) expone la influencia de la frecuencia sobre la fuerza generada.

Respuesta dinamica — Fuente de excitacion armonica
T T T T T T T T

Baja frecuencia

Fuerza generada — F[N)
o

Media frecuencia

| 1
0
Desplazamiento — Z[mm]

Ficura 3.10: Bucle de histéresis tipico en suspensiones neumaticas.

Si bien el estudio del comportamiento vertical y lateral de la suspensién neumética puede
realizarse separadamente, la influencia del efecto de rigidez de origen residual produce una
relacion directa entre la rigidez lateral y la presion dentro de la camara del fuelle, por lo
tanto, existe relativa dependencia entre la respuesta dindmica lateral y la carga vertical de la
suspension [74], [78].

3.3.3.2. Modelos de estudio

En términos generales, los diferentes modelos esquematicos de una suspension neumatica
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 mecdnicas del sistema, la totalidad de los modelos comparten las siguientes caracteris-
ticas [77], [78], [89]:

= Rigidez K

e Fuelle: debida a compresion del aire - valvula de tuberia cerrada.
e Depdsito de descarga: debida a compresion del aire.
e Variacién de area efectiva fuelle.

e Muelle complementario/emergencia.
= Amortiguamiento C

e Debido al flujo de aire a través de orificio calibrado.
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o Generado por pérdidas de carga (friccién) en tuberias, accesorios y valvulas.

(1) Modelo simplificado bésico

En la Figura 3.11 se representa el esquema simplificado mds simple de una suspension
neumatica. La rigidez del sistema considerada es, en general, sélo por el aporte del efecto del
aire ubicado dentro del volumen del fuelle. El amortiguamiento utilizado es del tipo viscoso
y posee caracteristicas lineales, proporcional a la velocidad de actuacion.

1
v 3k Hen

Ficura 3.11: Esquema dindmico bésico.

= Particularidades

e Unico volumen (fuelle + depésito de descarga).
e Variacion de area efectiva despreciable.

e Amortiguamiento viscoso lineal.
() Oda - Nishimura

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

Ky IZ

Ky Co,pe

Ficura 3.12: Modelo de Oda - Nishimura.

= Particularidades

e Volimenes individuales inter-conectados por tuberia.
e Rigidez debido a variacién de drea efectiva.

e Amortiguamiento viscoso cuadratico.
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() VAMPIRE®

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

ANMN
F = Fyy(1—e—o9)

Key c,

(a) Dinamica horizontal.

(8) Dinamica vertical.

Ficura 3.13: Modelo VAMPIRE®.

= Pardmetros adheridos al esquema de Nishimura

e Modelo dindmico horizontal (Figura 3.13a) .
e Muelle complementario/emergencia (fuente adicional de rigidez).

e Masa del fluido (efectos inerciales).

Los conjuntos conformados por componentes de material elastémero exhiben una res-
puesta dindmica no lineal en presencia de un ciclo de histéresis, caracterizada en forma acor-
de en el modelo utilizado en el programa de andlisis dindmico ferroviario VAMPIRE® . De
esta manera, el comportamiento y la variacién de la rigidez lateral presentan fuerte depen-
dencia de la amplitud del movimiento, modelado matemdticamente con la incorporacién del
término exponencial descrito en la expresion (3.6).

F=Fp(l-e®) (3.6)
Donde:
F  — Fuerza lateral generada
Fy - Fuerza de histéresis (material dependiente)
y — Desplazamiento lateral
a  — Constante exponencial de histéresis (material dependiente)

(1v) GENSYS®

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



3.3. Componentes de suspension 59

= Efectos extras incorporados

e Modelo tridimensional.

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

Amortiguamiento debido a friccion.

Rigidez horizontal por acoplamiento (momentos por cabeceo).

Mayor influencia de la inercia del fluido en la rigidez.

L

Ke:t Kemﬁ
Fy,
Kez [
K’UIE CZ
(a) Dindmica horizontal. (B) Dindmica vertical.

FiGura 3.14: Modelo GENSYS®.

= Expresiones finales - Modelo GENSYS®

Ae _ Vao )2 3.7)

M=1[A R ——
! tp(Az Vo + Vao

1 1\
K., = + 3.8
“ (Kl + KZ Kt()pe) ( )

-1
1 1
K, = + -K 3.9

VZ (KS + KZ Kt()pe) “ ( )

A, 3
_&) (3.10)

1
Cyp==phkA
Y ’(A, Vio+ Vao

Con:
K = poAZn
Vio+ Vao

dA,
K2 =ps dz

. poAzZn

K3
Vfo
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Donde:

Vao

Ke;

Masa [kg]

Longitud tuberia depdsito [m]

Area transversal tuberia[m?]
Densidad aire [kg/m’]

Area efectiva [m?]

Volumen deposito de reserva [m3]
Volumen inicial fuelle [°]

Rigidez elastica vertical [N /m]
Rigidez vertical tope auxiliar [N /m]
Rigidez viscosa vertical [N /m]

Amortiguamiento viscoso no-lineal [N s2/m?]
Factor de pérdida de carga total en tuberia

Presion absoluta inicial [Pa]

Coeficiente proceso adiabatico/isotérmico

En la figura 3.15 se observa el esquema utilizado en el modelo matemadtico para represen-
tar la suspension neumatica bi-lobular.

Rigidez
vertical

Rigidez longitudinal k,

f Fuelle

Variaciéon de area
efectiva fuelle

Depésito de .-
descarga

— Rigidez lateral ky

Amortiguamiento C,
(Flujo orificio calibrado
_—~ Pérdidas de carga)

Ficura 3.15: Modelo esquematico - suspensién neumdtica.

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

= Disposicion de elementos (direccion vertical)

K - Fuelle

K, — Depésito de descarga

K3 — Variacion de area efectiva fuelle

C, — Orificio calibrado/pérdidas de carga

— referencia

— serie referencia
— paralelo

— serie paralelo
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= Expresiones - Modelo Nishimura modificado
A2
K, = M (3.11)
Vio+ Vao
PyA? v
K, = il i K; 20 (3.12)
Vao Vao
dA
Kz = - — 3.13
3= (Po—Pa) e (3.13)
K K,
= K 3.14
vt Kl T K2 + K3 ( )
3
A
Cn= CS(A—j) (3.15)
Con:
1
Cs= EpktAt
N
Ae=—-L
Par
_ Po
P=RT
Donde:
K Rigidez del fuelle neumatico a valvula cerrada [N /m]
K> Rigidez debida a compresion del aire en depésito de reserva [N /m]
K; Rigidez debida a cambio del area efectiva [N /m]
K, Rigidez vertical total [N /m]
Pa Presion atmosférica [ Pa]
C, Amortiguamiento neumatico cuadratico [N s /m?]
Cs Coeficiente de amortiguamiento neumatico (expresién empirica)
Ny Carga localizada por fuelle individual [N]
P, Presion para altura recomendada [Pa]
R Constante especifica aire [J/kg K]
T Temperatura [°K]

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

Los vehiculos ferroviarios pueden presentar en su configuracion otros componentes cuya
funcién determine la transmisién de rigidez al sistema, evitar o compensar movimientos,
incrementar la estabilidad de circulacion o mejorar el nivel de confort de marcha.

= Otros componentes modelados

e Barras de traccion (bielas de arrastre).
e Barras de torsion y estabilizadoras.

e Topes de emergencia.

e Articulaciones eldsticas.

e Amortiguadores anti-lazo.

e Bujes y rodamientos.

e Sistema de traccion y frenado.

Estos componentes auxiliares presentan rigidez adicional con caracteristicas pardsitas,
es decir, parametro aportado en direcciones extras diferentes a las inicialmente proyectadas.
Dicha particularidad genera el aumento de la rigidez general del vehiculo e influye en forma
significante en el comportamiento de la formacion completa [78]. Los componentes citados
pueden ser representados mediante dos metodologias diferentes:

= Representacion simplificada mediante rigidez y amortiguamiento equivalente.

= Modelado detallado considerando el cuerpo principal con caracteristicas rigidas (ba-
rras), complementado con los elementos de conexidn (materiales elastomeros, bujes,
rodamientos, etc.).

(1) Bielas de arrastre

Como su nombre lo indica, su funcién es facilitar y transmitir la traccién longitudinal y
los esfuerzos de frenado entre los cuerpos rigidos que conforman el sistema (coches y bogies).
El modelo tipico representativo es observado en la Figura 3.16, el cual consiste en un cuerpo
metdlico con articulaciones eldsticas en sus dos extremos. La concepcion del componente es
poseer alta rigidez longitudinal (direccion de transmision del esfuerzo), sin embargo, también
presenta rigidez residual en las direcciones vertical y lateral [77].

Cuerpo principal £
Metélico p—
-

' Articulaciones
elasticas

Ficura 3.16: Barra de traccion (biela de arrastre).

kxlkx2
ky = —2
kxl + kx2
kako (kg1 + kg2)
(kg1 + kg2) (ko1 + k) + b2k 1k

(3.16)

k, =

(3.17)
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Donde:
ky — Rigidez longitudinal total
k; - " vertical total
kalkeo - " longitudinal extremos
kialkn - " vertical "
ko /kgp  — " rotatoria "

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

= Efecto de amortiguamiento despreciable.

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

= Rigidez horizontal: se considera su efecto producido en el momento de lazo (alrede-
dor del eje vertical). En la direccién 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.

Rigidez vertical k,

Barra Rigidez oo

Rigidez lateral ky

Rigidez longitudinal ki,

Ficura 3.17: Biela de arrastre - modelo esquematico.

(1) Barras anti-rolido

Los conjuntos de suspensién que incluyen barras de torsidn 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 conexién 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 elastémero.
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= Funciones de las barras anti-rolido

e Mejorar las caracteristicas de confort de marcha, principalmente en la direccién
vertical.

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

Barras "\

rigidas Acoples
articulados

- V%
‘ \

= \ Palanca
Barra de torsion

Ficura 3.18: Barra de torsion.

El modelado puede realizarse reemplazando el conjunto completo por la rigidez rotatoria
equivalente o mediante la representacién detallada conformada por cuerpos rigidos conec-
tados por elementos de suspension simples. De forma similar a las bielas de arrastre, las
barras de torsién presentan rigidez residual en direcciones lateral y vertical como resultado
del aporte adicional de rigidez proveniente de los elementos de conexién. Ambos métodos
de representacidn poseen ventajas y desventajas en su utilizacién en la simulacién numérica

[77]:
= Rigidez rotatoria equivalente
e Menor complejidad matemdtica = | Tiempo de cémputo.
e Modelo no representativo en sistemas de cuerpos con caracteristicas flexibles.
= Cuerpos rigidos + elementos de conexion

e Mayor exactitud en la caracterizacién de pardmetros.
e Mayor complejidad matemética = T Tiempo de cémputo.

e Necesidad de mayor informacién provenientes de ensayos o documentacion téc-
nica del fabricante.

Brazo de
palanca /
Rigidez
torsional ki

Figura 3.19: Barra de torsién - modelo esquematico.
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No obstante lo citado, gran parte de los investigadores y disefiadores utilizan el primer
enfoque [77], sustituyendo el conjunto completo mediante un modelo simplificado represen-
tado por la rigidez a rolido del sistema en funcién de la rigidez torsional de la barra principal
(Figura 3.19). Dicho pardmetro puede ser calculado por la expresion (3.18), considerando
ademds la longitud de los brazos de palanca.

IGl, kil
kot = —3= = —* (3.18)
by by
Donde:
kot — Rigidez sistema anti-rolido
J — Momento inercia polar de barra
G - Moddulo transversal de elasticidad
Iy — Semi-longitud de barra de torsién
I, - Longitud palanca
k,  — Rigidez torsional de barra

(m) 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 articulacién flexible. La distancia entre
el punto de apoyo (articulacién) 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 vehiculo transitando un trayecto curvo, generando asi la impor-
tancia del estudio del componente. Las articulaciones flexibles, usualmente conocidas como
silentblock, se encuentran compuestas por un nicleo de material elastomero insertado entre
la cavidad formada por dos cuerpos metdlicos cilindricos y concéntricos (bujes). Este tipo
de articulacion (Figura 3.20) posee gran relevancia en la dindmica del vehiculo debido a las
funciones inherentes dentro del conjunto:

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

= Elemento de guiado en trayectoria (brazo articulado de suspension primaria).
= Fuente de amortiguamiento ante vibraciones.

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

La caracteristicas dindmicas de las articulaciones flexibles son complejas debido a la
presencia de material elastémero, cuya respuesta es dependiente de multiples pardmetros
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 fisicos-matematicos:

= Visco-eldstico: formulaciones de Kelvin-Voigt y el modelo generalizado de Maxwell.
= FElasto-pléstico (respuesta independiente de la frecuencia).

= Visco-plastico generalizado (amplitud y frecuencia dependiente).
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Cuerpo metalico

(Buje) \
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elastémero

Ficura 3.20: Silentblock (brazo articulado en suspension primaria).

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

= Muelle = comportamiento elastico.
= Amortiguador viscoso =  frecuencia dependiente.

= Elemento de friccion =  amplitud dependiente.

Dicho modelo presenta los aspectos basicos y mds importantes del comportamiento de un
elemento elastomero. La dependencia de la respuesta respecto de la frecuencia y amplitud es
incorporada por los elementos disipativos (amortiguador viscoso y de friccién), lo cual per-
mite considerar los efectos no lineales originando la distorsion del lazo de histéresis [97]. Las
fuerzas eldsticas, viscosas y friccionales actdan en paralelo originando la tensidon total actuan-
do en el componente fisico. Las expresiones (3.19) fueron obtenidas mediante la Teoria de la
Elasticidad utilizando un pardmetro equivalente (f.,) representativo de la deformacion resul-
tante en el cuerpo e incorporando las tensién de origen eléstico, friccionales y dependientes
de la frecuencia (viscosas) [98].

T total,t/a (w)

feg.1/a(w) =
eptra 2€41/a(w)
dra’b*L |
ki(w) = mﬂeq,t(w) (3.19)
2L
ky(w) = ———i w
() = a7 Feaal®)
Donde:
feg,t/a — Moddulo transversal equivalente torsional/axial
w — Frecuencia excitatriz
Ootal.t/a — Tension total
€eq,1/a — Deformacién especifica equivalente
ki/q — Rigidez dindmica torsional/axial
a — Radio interno del cilindro
b — Radio externo del cilindro

L — Longitud del cuerpo cilindrico
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Ficura 3.21: Silentblock - modelo simple no lineal.

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

Rigidez azial ky

/
Amortiguamiento

azial ¢, /radial C,, Rigidez radial ky—,

Ficura 3.22: Silentblock - modelo esquematico.

(tv) Topes de emergencia

Otro tipo de conexién auxiliar de accionamiento transitorio son los topes con caracteristi-
cas elésticas y los de alta rigidez. Su configuracién puede ser maciza o compuesta, de forma
cilindrica o cénica. Su funcién principal es reducir o limitar el deslazamiento entre el bogie
y el coche. Los escenarios mds comunes de aplicacion son los siguientes [77]:

= Disposicién de accionamiento vertical

e Cambios de las condiciones de carga

e Desplazamientos extremos durante la circulacién del vehiculo.

= Disposicion de accionamiento horizontal

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

e Desplazamientos laterales producidos por exceso de velocidad o por la circula-
cion sobre vias con alto grado de irregularidades.

El modelado esquemético puede realizarse mediante elementos eldsticos (muelles sim-
ples) actuando en direcciones independientes. El efecto del componente sobre el sistema to-
tal durante la simulacién s6lo es considerado al sobrepasar un valor limite de desplazamiento
vertical u horizontal (lateral), previamente establecido.
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3.4. Vehiculo 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 disposicion 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 suspension primaria. Cada bogie se conecta al coche
mediante la suspension secundaria, compuesta de un fuelle neumadtico y un amortiguador en
disposicion paralela, cuya principal funcién es soportar la carga de los coches y controlar
los desplazamientos verticales. Otros elementos auxiliares de conexién 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-
ticulacion flexible central, amortiguadores de acople, barra anti-rolido, suspensién neumatica
vertical y amortiguadores longitudinales inclinados a 30°respeto del eje del coche.

AN
A LI

A\
ZANmntnm

Amortiguador
anti-lazo
secundario

(optimizacion analizada)

Figura 3.23: Semi-dupla ferroviaria articulada.

3.4.1. Modelado del sistema

Un cuerpo sélido posee seis grados de libertad dindmicos: los desplazamientos longi-
tudinal, lateral y vertical, y tres movimientos de rotacion alrededor de los ejes coordenados,
balanceo transversal (rolido), cabeceo (movimiento de galope) y rotacion 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 andlisis del comportamiento lateral [99]. La influencia de la di-
ndmica longitudinal puede despreciarse imponiendo la restriccién de circulacién a velocidad
o traccién constante. La combinacién de movimientos por acoplamiento significativo puede
dividirse de la siguiente manera: dindmica 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.

Topes elasticos
laterales Topes metalicos

/ longitudinales
T 5
Barra

estabilizadora Suspension

neumdatica

/

e

S
%

:

LSS o o/ A N Y SR & JEpp R ' N

N
?
-8

ol

Amortiguador
anti—lazo

(OFa

R

Amortiguador

lateral %

Ficura 3.24: Modelo esquematico de conexiones - bogie de coche.

\Suspensién

primaria

El vehiculo ha sido representado mediante once cuerpos rigidos vinculados a través de los
componentes descritos en los apartados anteriores. Cada cuerpo rigido fue caracterizado por
sus propiedades fisicas, geométricas y mecédnicas. La masa de los elementos de suspensién 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 suspensién secundaria, forma un bloque sélido junto con el bogie, por lo tanto, s6lo han
sido necesarios tres grados de libertad para describir su comportamiento. De esta manera, el
esquema completo de la dupla para el andlisis dindmico lateral fue conformado por veintisiete
grados de libertad.

= Principales elementos considerados en el modelo

e Amortiguadores viscosos primarios con tasas de compresion/expansion.

e Rigidez vertical y lateral de la suspensiéon neumdtica secundaria correspondiente
a carga maxima.

e Amortiguadores viscosos anti-lazo secundarios.



70 Capitulo 3. Modelado del sistema fisico

Barra estabilizadora en coches (suspension 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
suspension.

En las Figuras 3.24 y 3.25 se observan los modelos esquemdticos de los cuerpos que
conforman la dupla analizada. En el Apéndice A (Figuras A.1 - A.6), se detalla la descrip-
cién geométrica del vehiculo: posicién de los centros de masa, ubicacion de elementos de
suspension y dimensiones generales varias (Tabla A.1). El sistema de coordenadas inercial
(global) se encuentra ubicado sobre la linea media de la via y es definido por la geometria de
la misma y la velocidad del vehiculo. Los centros de coordenadas locales han sido fijados en
forma coincidente con los centros de masas de cada cuerpo rigido. Debido a la simetria de
la dupla respecto del plano central longitudinal, todos los centros de masa yacen sobre dicho
plano.

Amortiguadores 2
Conexiones anti-lazo < g
inter-coches % %
\
/ Amortiguadores

I

S de acople
M S Stlentblock

<

< 5%
\\

Suspension neumdtica
vertical

Barra de torsion

Ficura 3.25: Modelo esquematico de conexiones - unidad motriz.

El planteamiento de las ecuaciones dindmicas (Apéndice B) ha sido expresado en manera
simbdlica 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 convencién de
signos de referencia y considerando los siguientes supuestos:

= El movimiento de los cuerpos se realiza a través de pequefios desplazamientos.

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

= El par montado se desplaza sobre una trayectoria de via recta, rigida, nivelada y nueva.
= Restriccidn de contacto continuo entre rueda y riel.

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

= Pardmetros geométricos no lineales de los perfiles de la rueda y el riel considerados
para cada punto de contacto instantdneo.

= Rigidez lateral de via representando el golpe de pestaiia.

3.4.2. Esquemas de suspension adoptados en el estudio

A continuacién se delimitan las metodologias de modelado utilizadas en los diferentes
estudios citados en la seccidn 1.4, cuya evaluacién y resultados han sido desarrollados en el
capitulo n°4, citando sélo las propiedades de los componentes no analizados en las posterio-
res pruebas.

3.4.2.1. Modelado lineal de componentes

El anélisis dindmico 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 implementacién permite realizar una interpretacién orientativa cuyo
objetivo principal radica en la compresion de los fenémenos caracteristicos intervinientes y
la evaluacién, de manera introductoria, del grado de influencia de los diferentes pardmetros
y componentes fisicos constitutivos del vehiculo ferroviario real.

= Estudios de estabilidad lateral realizados basados en el modelado fisico lineal

e Efecto de la rigidez longitudinal/lateral primaria.
e Efecto del amortiguamiento longitudinal inter-coche.

¢ Influencia del amortiguamiento anti-lazo secundario.
(I) Muelles helicoidales primarios - lineales, direcciones independientes
e Rigidez vertical K),; y transversal K., / carga mdxima por eje - 11 t
K, =750 kN/m
K,.x» = (sedesprecia vs. rigidez silentblock primario)
(IT) Suspensién neumdtica - lineal
e Rigidez vertical K, y transversal Ky,  / carga maxima por fuelle - 67 kN
K,; = 655 kN/m
Ky x = 315kN/m

(IIT) Articulacién flexible (primaria e inter-coche) - lineales, direcciones independientes
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(IV) Barra de torsion - lineal

e Rigidez a rolido k,,; del conjunto
IGl, ki

krot = 0 T 2
Iy Iy

¢er = 38 /42 mm (didmetro barra estabilizadora / inter-coche)

(V) Amortiguadores viscosos - lineales

e Amortiguamiento primario vertical C),
Cp; = 10 kNs/m (tasa compresion)
Cp; = 19 kNs/m (tasa expansi6n)
e Amortiguamiento vertical secundario Cg,

C,; = 18 kNs/m (doble efecto simétrico)

3.4.2.2. Modelado no lineal de componentes

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

= Estudios realizados basados en el modelado no lineal del amortiguamiento

e Determinacién del diagrama de bifurcacién y obtencién de la velocidad critica
longitudinal.

e Andlisis no lineal de la influencia del amortiguamiento anti-lazo secundario.

e Validacion experimental del modelo dindmico rigido.

El amortiguamiento secundario de origen neumdtico ha sido obtenido mediante las ex-
presiones pertenecientes al modelo de Oda-Nishimura modificado (pag. 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 k; en el circuito de reserva ha sido extraida
del andlisis de un sistema tipico realizado en [89], compuesto por un depdsito de reserva de
0.1 m® y una tuberia de 40 mm de didgmetro y 2.2 m de longitud, incluyendo las pérdidas
producidas en accesorios (codo a 90°).

(I) Suspensién neumdtica secundaria
e Amortiguamiento Cy,, (cuadratico) / carga maxima - 67 kN, altura fuelle - 240 mm

Vip=0.0503m’; P, =4.2atm = 425.56 kN/m?

425.56 kN/m?

= = 5.141 kg/m*
287 Nm/kg°K x 288.4 °K g/m

Jol
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A; = 0.00125 m? ; k ~3.5

1
C,= zx5.141x3.5xo.00125 = 0.0113 Ns?/m?

67 kN

- _—0.1574m?
425.56 kN/m?

e

0.1574 m?

3
. m

Cyzn = 0.0113 Ns?>/m® x (

La totalidad de los amortiguadores viscosos han sido representados mediante el esquema
de Besinger (pdg. 51), caracterizando la relacién no lineal en la etapa de transicién entre las
fases de compresion y expansioén del componente. Debido al caracter semi-empirico del mo-
delo existen variaciones de la representacién del amortiguador mediante la simplificacién o
eliminacién de alguno de los pardmetros 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 interpolacién de los datos obtenidos en
banco de ensayo y pueden ser no considerados en el modelado si las condiciones de excita-
cién se encuentran en el rango de bajas frecuencias (p. ej., via nueva - desplazamientos con
reducida amplitud); el error promedio cometido debido a dicha simplificacién se encuentra
en torno al 10% respecto del modelo completo. Por otro lado, la velocidad de saturacién
que delimita la etapa de transicién 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 bibliografia, sin embargo, para condiciones de superficie de via nueva la probabilidad
de presentarse el funcionamiento en etapa de saturacién es muy reducida. Finalmente, si bien
el pardmetro de transicién «a es obtenido a partir de datos experimentales, para relaciones de
coeficientes de amortiguamiento C, /C, altas (predominio de una fase) la transicién presenta
menor gradualidad y es observada para valores de @ menores a 0.1. De manera contraria, pa-
ra coeficientes de compresion y expansion muy préximos, el pardmetro de transicién « toma
valores en el intervalo [0.7 - 0.8 m/s].[81], [103], [104].

El amortiguamiento velocidad-dependiente C (%) incluido en las ecuaciones dindmicas
del modelo no lineal y los pardmetros seleccionados para las simulaciones realizadas en el
capitulo n°4, se detallan a continuacion:

(II) Amortiguadores viscosos - transicién no lineal entre fases compresién/expansion

e Amortiguamiento primario C),, secundario Cy,, . € inter-coche Cjy,

C(x) :l<ce_CC) ()'c—a/) T (C6+CC)

2 a x—a\? 2
V(=2
@

«@ = 0.05 m/s (primarios)

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

Vear = Xsar = 0.125 m/s
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3.4.3. Metodologia de resolucion del sistema dinamico

Independientemente del enfoque lineal o no lineal utilizado en el modelado de los compo-
nentes del sistema fisico, el planteamiento del sistema de ecuaciones dindmicas utiliza como
modelo de contacto el derivado de la teoria simplificada de Kalker (pdg. 33) para la obtencioén
de la relacién no lineal de esfuerzos tangenciales-creepages, resultando idéntica la metodo-
logfa aplicada para la resolucién completa del sistema. En la Figura 3.26 puede observarse
el flujo general utilizado para la evaluacion de la respuesta simulada del vehiculo ferroviario.
Reducido el SEDO de 2°orden mediante sustitucién 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 evalda la solu-
cién del SEDO por integracién numérica utilizando el método de Runge-Kutta-Fehlberg con
paso variable. La solucién para el instante #; es utilizada como condicidn inicial en el tiempo
t; + At repitiendo el bucle de la resolucion del problema tangencial de contacto.

Parametros — problema normal

~ Pardmetros — problema geométrico Estado de deformacion elastica Hertziana
Radio de rodadura y angulo efectivo de contacto
[5=N a,b

R,=f(yw); o.=f(yw.é
=/ ) ): 621 ) (Semiejes elipse de zona de contacto)
-- Expresiones (2.3 a 2.6) -- - Expresion (2.27) -

Calculo coeficientes de Kalker

c,,C,.C,
: Obtencion de pseudo-deslizamientos
R, > Propledades -- Expresion (2.41) --
: Deiio Vpas Paia del material
-- Expresiones (2.9 a 2.14) -- 1

( Obtencion parametro de
flexibilidad promedio
Integracmn numérica
L,L,L,L

paso variable
(Runge Kutta - Fehlberg)

v

\_- Expresiones (2.39 y 2.40) --

!

Sistema EDO 1° orden — —
Parametros — problema tangencial f Coeficiente de friccion
f(y,¢, v, ) Calculo de fuerzas variable, factor de correccion,
de contacto y parametro de flexibilidad
dificado
.................................... . &= &= mol
4,.=/($w.n.0) F. K
— I , u, .k, L,
Ecuaciones dinamicas Algoritmo iterativo FastSim v modf
Sistema EDO 2° orden =f(|//, y,¢’t) -- Expresiones (2.44 a 2.48) -- k_ Expresiones (2.49 a 2.52) -
B =f (b .8op,t) n

b =S (bvr3by. 1) | =

Vo =S (0,30, .0:1)

-- Ecuaciones (B.1 a B.27) --

Ficura 3.26: Flujo de resolucién del sistema de ecuaciones dindmicas.
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Capitulo 4

Resultados y discusion

4.1. Introduccion

Los aspectos mds importantes en la circulacion del transporte ferroviario de pasajeros
corresponden al cumplimiento de los criterios de seguridad del sistema, evitando el descarri-
lamiento, y compensar la degradacion 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 basico responsable de la estabilidad del sistema comple-
to debido a considerarse como la fuente de no linealidades de mayor influencia: contacto por
friccién combinado con deslizamiento; geometria y cinemadtica del movimiento dependiente
del tipo y estado superficial de los perfiles. En base a dichas consideraciones, los estudios
tipicos en vehiculos ferroviarios referidos al comportamiento dindmico pueden agruparse de
la siguiente manera:

= Analisis de estabilidad lateral: determinacion de velocidad limite de circulacion, en via
recta o trayectos curvos.

» Evaluacién de la calidad de marcha e indice de confort en pasajeros.

= Analisis modal: obtencion de frecuencias naturales (modos de vibracion). Disefio aero-
dindmico y reduccién sonora (control de ruidos).

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

» Caracteristicas geométricas del movimiento del par montado: relacién no lineal entre
el desplazamiento y la diferencia de radios de rodadura.

= Desgaste en perfiles de rueda: angulo efectivo de contacto. Tipo y grado de irregulari-
dades de via. Estado superficial (rugosidad) del riel. Coeficiente de friccion efectivo.

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

= Caracterizacién y propiedades de los elementos de la suspension primaria, secundaria
y conexiones inter-coche.

= Grado de flexibilidad en la representacién del sistema de via.

= M¢étodos y criterios de aceptacién en la evaluacion del limite de estabilidad y margen
de seguridad.

Una limitacién importante en el transporte ferroviario es el producido por el fendmeno
vibratorio generalizado como respuesta a la interaccién de los pares montados con la via
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férrea. Las vibraciones transmitidas pueden producir, entre otros efectos, la reduccién signi-
ficativa del confort de marcha en los coches de pasajeros y producir fallas por fatiga en los
elementos estructurales del vehiculo, debido al incremento de la amplitud y frecuencia de los
movimientos. Ademads, dichas oscilaciones pueden incrementar las fuerzas de contacto capa-
ces de generar un severo desgaste en los perfiles de las ruedas, dafios a la superestructura de
via y, bajo condiciones extremas, aumentar el riesgo o dar lugar al proceso de descarrilamien-
to de la formacion. Para elaborar el correcto andlisis de los problemas citados es necesario
considerar y comprender dos conceptos bdsicos en el comportamiento dindmico lateral de
vehiculos ferroviarios: el fendmeno conocido como hunting y el término velocidad critica.

4.1.1. Fendémeno hunting

La combinacién del desplazamiento lateral y el movimiento de lazo del par montado
junto a la utilizacién de seccidn cénica variable en los perfiles de las ruedas produce la apa-
ricién de un fenémeno de inestabilidad lateral ampliamente estudiado denominado hunting,
que puede explicarse mediante un comportamiento similar al ocurrido por el acoplamiento de
frecuencias tipico del fendémeno de resonancia [121]. El hunting es un movimiento arménico
auto-excitado, periédico y oscilante, observado por primera vez por George Stephenson y ca-
racterizado matemdticamente por Klingel [31] para el movimiento cinemadtico puro y lineal
de un par montado en rodadura libre (ver Figura 2.5). Basicamente, es generado por el cambio
transitorio del radio de rodadura debido al desplazamiento lateral produciendo un aumento
instantdneo de la velocidad relativa de la rueda con mayor radio de contacto, generando el
giro del par montado respecto de la linea central de la via y producir el desplazamiento hacia
el lado contrario, repitiendo el ciclo en la otra rueda. El movimiento periédico de vaivén o ser-
penteo respecto de la linea media de la via se puede describir en forma matematica, tiene su
propia longitud de onda y frecuencia de vibracién [107], [122]. Las oscilaciones periddicas,
definidas por el fendmeno hunting, pueden presentar dos tipos de caracteristicas: simétricas,
respecto del centro de la via, y asimétricas, cuando existe excentricidad respecto del eje de
referencia. Si bien el contacto de pestafia puede modificar el comportamiento dindmico obser-
vandose una respuesta relativamente mds erratica, se ha demostrado [116], [123] que ambos
tipos de oscilaciones sefialadas tienen caracteristicas estables requiriendo una perturbacién
de gran amplitud para producir la pérdida de estabilidad. Por otro lado, se pueden diferenciar
dos tipos de hunting en vehiculos ferroviarios: primario, observado en la formacién completa,
que ocurre a bajas velocidades, afecta el confort de marcha y puede ser controlado en forma
eficaz mediante la seleccion del amortiguamiento apropiado, y secundario, el cual se define
cuando se produce en el bogie, su aparicién ocurre en altas velocidades y afecta directamente
a la estabilidad del vehiculo [105], [121].

4.1.2. Velocidad critica

La velocidad critica de desplazamiento longitudinal puede definirse como la velocidad a
partir de la cual el vehiculo presenta un cambio considerable en su comportamiento dindmi-
co. Por debajo de ese valor limite, el vehiculo no presenta respuestas inestables exhibiendo
el decremento progresivo de la amplitud del desplazamiento lateral del par montado. EI tér-
mino critico no debe inferirse como la pérdida de total de estabilidad o una condicién de
peligro inminente (p. €j., descarrilamiento), sino interpretarse como el /imite inferior de la ve-
locidad critica real donde las condiciones de seguridad se encuentran totalmente verificadas
[124]. En vehiculos ferroviarios, sin embargo, los criterios de aceptacion en las condicio-
nes de estabilidad y seguridad del vehiculo real se encuentran definidos bajo los pardmetros
y rangos impuestos por la normativa ([125], [126]). Si el valor obtenido de mediciones o
una simulacién supera el limite admisible, se considera comportamiento dindmico inestable



78 Capitulo 4. Resultados y discusion

[127]. Independientemente de la configuracién analizada, el fenémeno hunting se encuentra
directamente ligado a la velocidad longitudinal de desplazamiento [111]. A bajas velocida-
des (< 30km/h), el fen6meno se observa como una oscilacién del coche, de gran amplitud,
baja frecuencia, no peligrosa, presentando alta influencia en la reduccién del confort de mar-
cha para los pasajeros. Por encima y por debajo de esta velocidad caracteristica se reducen
las oscilaciones. A velocidades mas elevadas (> 70km/h), aumenta la probabilidad de pro-
ducirse una oscilacién de aparicién violenta, de alta frecuencia, generando el peligro de un
eventual descarrilamiento. Esta oscilacién comienza a una velocidad critica del vehiculo y el
movimiento es inestable para todos los valores superiores a dicha velocidad limite [41]. De
acuerdo al nivel de no linealidades asumidas en el modelo de estudio, es habitual diferen-
ciar dos tipos de velocidad critica: lineal (v;) y no lineal (v,;), cuya principal diferencia entre
ellas es que la velocidad critica no lineal garantiza, tedricamente, la ausencia de oscilaciones
periddicas, tipicas del fendmeno hunting [115]. La linealidad asumida en la velocidad cri-
tica depende de diversos factores: presuncion de pequefios desplazamientos en el modelado
multicuerpo, respuesta lineal de los elementos que conforman la suspensién primaria y secun-
daria, la utilizacion de perfiles de ruedas sin desgaste, y la circulacién sobre un trazado de via
recta, rigida, nivelada y nueva. Sin embargo, es posible aumentar la complejidad del anélisis
modificando la caracterizacion de los elementos de suspension e introduciendo un modelo no
lineal en el contacto rueda-riel ya que las fuerzas generadas interaccionan como respuesta a la
fuente de excitacidn del vehiculo. Otros factores externos, como la distribucién de pesos y la
magnitud de los momentos de inercia, influyen sobre la determinacién de la velocidad critica
en el proceso de disefio [105], [106], [112], [115], no obstante, para un vehiculo en particu-
lar analizado pueden considerarse constantes y no evaluarse como pardmetros intervinientes.
Los aspectos generales de evaluacién mediante simulacién en condiciones de contacto no
lineal deben incluir algunas de las siguientes consideraciones [36]:

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

= Coeficiente de friccién 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 critica.

= Geometria de contacto descrita mediante perfiles efectivos (reales) de rueda y riel.
= Criterio de inestabilidad

e Tiempo de decremento total de la respuesta.

o Amplitud mixima del ciclo limite remanente, especificada bajo el criterio de
aceptacion descrito en norma EN 14363.

= Pardmetro de control para la evaluacién

e Desplazamiento lateral y/o dngulo de lazo del par montado.

e Evaluacién de las fuerzas laterales y verticales de contacto, y medicién de acelera-
ciones laterales del bogie de acuerdo a métodos simplificados basados en norma
EN 14363 (filtrado y andlisis de sefiales) [118], [128].

= Tipo de excitacion aplicada al sistema

e Viaideal (sin defectos).

e Viareal con perfil de irregularidades (caracterizadas o en base a mediciones).

e Combinacién de perturbacion momentanea de via continuado con circulacién en
via ideal. La perturbacién puede ser instantdnea (salto lateral) o mediante la apli-
cacion de un perfil de irregularidades durante un intervalo de tiempo determinado
o distancia recorrida.
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4.1.3. Fenomeno de bifurcacion

Una caracteristica de los sistemas dindmicos 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 — o), incluso manteniendo invariable sus
parametros. Las respuestas posibles del sistema pueden ser representadas como soluciones
estacionarias, periddicas, cuasi-periédicas y comportamiento cadtico. La influencia de las
variables en la evolucién de la solucién puede ser evaluada por la simple variacién de un
parametro durante la integracién del sistema de ecuaciones en el dominio del tiempo o me-
diante la aplicacién de métodos numéricos de continuacién [129], [130]. Los diagramas de
bifurcacién representan las diferentes soluciones asintéticas del sistema dindmico, en forma
de puntos fijos o ramas continuas, en funcién de la variable de control denominada pardmetro
de bifurcacién. En general, se suele representar sélo las soluciones periddicas estables (ramas
continuas), aunque es habitual sefialar con una rama punteada las posiciones de las posibles
soluciones inestables entre dos puntos fijos o extremos de ramas estables. En la aplicacién
al 4&mbito ferroviario, el diagrama de bifurcacion muestra la amplitud del ciclo limite, corres-
pondiente al desplazamiento lateral del par montado, en funcién de la velocidad longitudinal.

4.1.3.1. Bifurcaciones locales

Son puntos criticos en el comportamiento dindmico del sistema donde se produce la alte-
racidn de la estabilidad en puntos adyacentes conforme la variacién del pardmetro de control.
Las bifurcaciones locales mas habituales en la respuesta dindmica de vehiculos ferroviarios
son la bifurcacién de Hopf (en semi-rama) y el denominado punto limite o bifurcacién 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 s6lo uno, para un valor determinado del pardmetro
de bifurcacion (V). Para valores superiores del pardmetro (V > V) los dos puntos de
equilibrio desaparecen localmente generando la bifurcacion en dos ramas, generalmen-
te una estable (rama continua) y otra inestable (rama punteada). Para V < V., no existe
solucidn posible, debido a la cancelacion de las ramas entre si [130].

= Bifurcaciones de Hopf: el equilibrio, desde el punto de vista fisico, representa una
situacién sin movimiento, sin embargo, el sistema puede presentar estados de equi-
librio estable definidos por ciclos limites describiendo oscilaciones no amortiguadas.
Matematicamente, este tipo de transicion entre el equilibrio estacionario a otro con
movimiento periddico es conocido como bifurcaciones locales de Hopf [130]. De esta
manera, un punto critico de Hopf origina, en los puntos adyacentes, la ramificacién
de soluciones periddicas, estables o inestables, a partir de la variacion del pardmetro
de bifurcacion. La presencia o ausencia de estabilidad en la respuesta periddica (ciclo
limite) origina dos variantes de bifurcaciones de Hopf: supercritica y subcritica.

e Bifurcacion supercritica: se caracterizan por presentar soluciones locales estables
en ambos lados del punto critico. Por lo tanto, una bifurcacién de Hopf supercriti-
ca representa la transicién entre la respuesta estacionaria y el ciclo limite, ambos
estables.

e Bifurcacién subcritica: en contraste a la variacién supercritica, no existe transi-
cién de soluciones, es decir, no se presenta un cambio del tipo de estabilidad
[130]. La caracteristica distintiva es la pérdida local de estabilidad en los puntos
adyacentes al punto critico de Hopf.
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4.1.3.2. Diagrama de bifurcacion

En la Figuras 4.1 y 4.2 pueden observarse los diagramas tedricos de bifurcacién més ha-
bituales en la dindmica de vehiculos ferroviarios, utilizando como pardmetro de bifurcacién
a la velocidad de circulacion.

= Variante subcritica (Figura 4.1): a determinado valor de velocidad, el desplazamiento
lateral del vehiculo presenta problemas de convergencia respecto del origen de su mo-
vimiento (centro de via), generando la aparicién de oscilaciones no amortiguadas. En
dicha velocidad, denominada critica lineal (v;), se presentan respuestas de movimiento
periddicas, inestables y de gran amplitud, independientemente de la excitacién externa.
Para velocidades menores a v;, la respuesta exhibe la coexistencia de dos soluciones
estables, una estacionaria y otra periddica, denominada ciclo limite. Dicha simulta-
neidad de soluciones desaparece por debajo de un valor de velocidad, generalmente
conocida como critica no lineal (v,;), donde predomina la solucién estable estacionaria
para cualquier condicién excitatriz del sistema. En el intervalo comprendido entre la
velocidad lineal y no lineal, el movimiento del vehiculo puede presentar dos caracte-
risticas dependientes de la magnitud de la perturbacién existente: decremento total del
movimiento lateral alrededor del origen o describir un ciclo bien definido de amplitud
remanente.

Diagrama de bifurcacion
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Ficura 4.1: Diagrama de bifurcacion - transicién subcritica.

= Variante supercritica (Figura 4.2): se caracteriza por la presencia de una bifurcacién
de Hopf supercritica, es decir, la transicion entre dos ramas de soluciones estables,
una estacionaria y otra periddica. 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 critica lineal v; y no lineal v,;. Para valores por debajo
de la velocidad critica v, la Unica solucién global es la estacionaria estable indepen-
dientemente de la perturbacion aplicada y, para valores superiores a v., la solucién
estacionaria pierde su estabilidad y aparece la oscilacién remanente definida por los
ciclos limites estables.
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Diagrama de bifurcacion
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Ficura 4.2: Diagrama de bifurcacién - transicién supercritica.

4.1.3.3. Fenoémeno hunting caracterizado como proceso de bifurcacion

El vehiculo se encuentra compuesto de multiples sub-sistemas dindmicamente acoplados
mediante elementos con fuertes caracteristicas no lineales. Las soluciones periddicas se pre-
sentan bajo la condicién de existencia de movimiento acoplado (sincronizado) entre bogies,
fendmeno fuertemente influenciado por el aumento de la rigidez lateral y el amortiguamiento
anti-lazo de la suspension secundaria. A su vez, y debido a la interaccién entre bogies y co-
ches, es habitual la ocurrencia de movimientos cuasi-periédicos para diversas condiciones y
velocidades de circulacion [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-
ceria del coche, puede originarse el acoplamiento de movimientos a través de la suspensién
secundaria generando la aparicién 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 formacién [118], [133]. De esta manera, ante
la presencia del aumento subito de la amplitud del movimiento lateral y la rotacién de lazo,
se asume la ocurrencia del hunting primario, modo de excitacion tipico de los coches, cuyos
movimientos se encuentran generalmente acoplados entre si [134].

4.1.4. Procedimientos de determinacion de la velocidad critica
4.1.4.1. Método por fuerza bruta

Obtencion de soluciones periddicas (ciclos limites) mediante integracién directa, como
resultado de la variacion de las condiciones iniciales representadas por la fuente excitatriz del
sistema, es decir, un salto lateral instantdneo de via. La evolucién completa de la simulacién
supone la circulacién en una via 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 perturbacién
inicial hasta identificar el decremento total de la respuesta o la aparicién de un ciclo limite
[118], [119].
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= Ventajas

e Integracion numérica directa del sistema de ecuaciones no lineales mediante mé-
todos numéricos (p. €j., Runge-Kutta-Fehlberg).

o Calculo directo del diagrama de bifurcacion.
e Permite identificar ciclos limites de gran amplitud.

e Andlisis de estabilidad considerando la totalidad de pardmetros y efectos no li-
neales.

e Obtencidn de velocidad critica no lineal.

= Desventajas

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

o Control visual para verificar el comienzo del régimen permanente (aparicion del
ciclo limite).

Variante ramping

Integracién numérica con pardmetro variable utilizando como condicién inicial la am-
plitud de un ciclo limite en altas velocidades, obtenido mediante el método de integracién
directa. El procedimiento consta de un conjunto (set) de simulaciones. Los ciclos limites son
obtenidos mediante la simulacién del sistema perturbado por un salto lateral de via y circulan-
do a un valor de velocidad relativamente alto. La evolucion de la simulacién continda sobre
condiciones de via 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 condicién inicial
el resultado del ciclo limite obtenido en la prueba previa. Se continua el set de simulaciones
hasta que la respuesta presente caracteristicas amortiguadas (ausencia de amplitud remanen-
te). La velocidad para la cual se produce el decremento total de la respuesta es considerada
como velocidad critica no lineal (V,;) [115], [135]. En ambas variantes, fuerza bruta directo
y método ramping, es necesario verificar el alcance del ciclo limite en régimen permanente.

4.1.4.2. Evaluacion directa de ciclos limites

Se utilizan métodos numéricos de continuacién (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 continuacién (aproximacién) de equilibrios, puntos fijos y soluciones
periddicas a partir de la variacién de un pardmetro, detectando sus posibles bifurcaciones.
Partiendo del sistema auténomo de ecuaciones ordinarias de 1°orden, re-formulado como un
problema con condiciones de contorno, la obtencion directa de las soluciones periddicas es
realizada mediante el método de Poincaré (shooting method modificado) implementado en la
herramienta computacional denominada PATH [136] incluida en el programa de simulacién
multicuerpo SIMPACK®. La estabilidad de los limites periédicos (ciclos) puede ser evaluada
mediante el andlisis de los multiplicadores caracteristicos de Floquet en el plano complejo, de
manera andloga al estudio del lugar de raices para soluciones estacionarias [129]. A partir de
un ciclo limite conocido, obtenido por integracién en tiempo, la prueba comienza a velocidad
suficientemente baja y continuada con pequefios incrementos hasta alcanzar un punto de
bifurcacion.
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= Ventajas

e Procedimiento semi-automatico.

¢ Rigurosidad matematica de los métodos (seccién de Poincaré / Teoria de Floquet
[117], [120], [129], [137]-[140])

o Eficiente aproximacion en la determinacion de velocidades criticas. Su aplicacién
a modelos de vehiculos de mayor complejidad permite la representacion detallada
y realista del sistema.

» Limitaciones

e Determinacién s6lo de soluciones periddicas estables.

e Necesidad de etapas de re-formulacién y pre-acondicionamiento del sistema de
ecuaciones.

¢ Dificultad de implementacién dependiente de la complejidad del sistema.

4.1.4.3. Analisis de autovalores

La estabilidad dindmica es investigada mediante la evaluacion de los autovalores del
sistema cuasi-linealizado, generalmente por el método de promedio de Krylov-Bogolyubov.
La gran mayoria de las investigaciones hasta la década del 70 [105]-[108], [110], [112], [141]
fueron realizadas mediante el andlisis del lugar de raices, evaluando las caracteristicas de los
autovalores en el plano complejo.

= Beneficios

e Adecuado para cdlculos preliminares en etapas tempranas del proceso de disefio.

e Obtencion de frecuencias naturales del sistema.

= Limitaciones

e Prediccidn de estabilidad para soluciones estacionarias estables.

e Vilido sélo para la determinacién de velocidad lineal.

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

= La geometria de contacto es descrita mediante la conicidad equivalente en funcién 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 teoria linear de Kalker. Para condiciones de
via seca y libre de contaminacidn, se utiliza el valor total de los coeficientes de creep
de Kalker. Para condiciones de via reales o ligeramente contaminadas se efectia la
reduccién del valor de los coeficientes en un 67 %.

4.1.4.4. Procedimientos segiin fuente de excitatriz

Considerando el desplazamiento lateral y/o el movimiento de lazo del par montado como
los parametros utilizados para evaluar la estabilidad del bogie completo, la metodologia de
obtencién de la velocidad critica puede clasificarse respecto del tipo de excitacién aplicada
al sistema, dividiéndose los enfoques de la siguiente manera [127]:



&4

Capitulo 4. Resultados y discusion

= Ausencia de excitacion: integracion del sistema con perfil de velocidad descendente

utilizando como condicidn inicial la amplitud de un ciclo limite y circulando sobre via
ideal hasta alcanzar el movimiento estable (respuesta amortiguada).

o Se obtiene el menor valor de velocidad critica respecto de los demds casos.

Excitacién instantdnea o secuencia breve de irregularidades: similar al caso anterior,
aplicando como excitacion un salto lateral de via o un perfil de irregularidades durante
un breve lapso de tiempo (cinco segundos).

Excitacidn estocdstica: aplicacion continua de irregularidades de via (mediciones reales
o caracterizadas segin FRA [142]). En general, las mediciones de irregularidades
reales de via 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].

e La velocidad limite obtenida es, en general, levemente menor al caso de fuente de
excitacién instantinea, debido al efecto desestabilizador de las irregularidades.

4.1.4.5. Seleccion del método utilizado

Diagrama de bifurcacién
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Ficura 4.3: Comparativa de métodos (adaptado del original en [132]).

La Figura 4.3 muestra el diagrama de bifurcacién para la amplitud de los ciclos limi-

tes de un par montado, obtenido mediante los métodos de continuacién y fuerza bruta. La
gréfica incompleta del método de continuacién representa la incapacidad de determinar los
ciclos limites cuasi-periddicos, no obstante, los resultados obtenidos poseen mayor exactitud
en comparacion con los demas métodos y sus variantes. Por otro lado, a pesar de su menor
exactitud y el ocasional solapamiento de ciclos limites (coexistencia de soluciones), el mé-
todo de fuerza bruta muestra concordancia en el rango de soluciones periddicas, brindando
suficiente aproximacion para el estudio de sistemas dindmicos 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 via presenta frecuencias de resonancia (naturales) con valores superiores a los 50 Hz [144].
Ademés, la flexibilidad y estado superficial de la via influyen directamente en la frecuencia de
las fuerzas de contacto tangenciales y verticales, principalmente en procesos de fatiga [145].
Por dichos motivos, el andlisis vibratorio del sistema requiere la incorporacién de la influen-
cia de las caracteristicas eldsticas y el estado de deformacién de la via, y la alteracion 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 evaluacién 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 utilizaciéon de modelos flexibles ya
que la influencia de la deformacién estructural presenta magnitud significativa [147], [148].
Por otro lado, se considera valido el modelado rigido para el anélisis de estabilidad lateral y
de circulacién en curvas debido que los efectos dindmicos de interés son generados por fe-
némenos 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
vibracioén, en especial el modo a flexién, 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 comparacién del espectro de aceleraciones obtenidas a partir del andlisis basado en mo-
delos rigidos tiene concordancia con las mediciones reales realizadas mediante instrumentos.
Finalmente, si bien la determinacion de la velocidad critica puede obtenerse utilizando mode-
los rigidos, la exclusién de la flexibilidad estructural de los cuerpos, las propiedades eldsticas
de la via y el anélisis modal del sistema, produce una sobre-estimacién del 10% en el va-
lor de la velocidad critica no lineal respecto de la obtenida basada en el modelo flexible del
vehiculo [153]-[156].

= Concepto de modelado segiin rango de frecuencias y objetivos analizados

e Muy bajo (f < 1 Hz): cuerpo rigido. Caso extremo donde se producen malestares
orgdnicos (cinetosis). Verificacion de condiciones minimas de confort en pasaje-
10S.

e Bajo (1 < f < 50 Hz): cuerpo rigido. Andlisis de estabilidad lateral y comporta-
miento en trayecto curvo. Vélido para perfiles nuevos y/o irregularidades de via
leves (montaje). Modos fundamentales de vibracién. Velocidades de circulacién
convencionales v < 160 km/h.

e Bajo (1 < f < 50 Hz): cuerpo flexible. Consideracién de las caracteristicas eldsti-
cas de los cuerpos, incluyendo el sistema completo de via. Evaluacién completa
de confort de marcha.

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

e Alto (f > 500 Hz): cuerpo flexible. Problemas aerodindmicos y acusticos. Alta
velocidad [157].

Debido a lo citado, resulta razonable utilizar el concepto de sélido rigido para la repre-
sentacién de la formacién ferroviaria y el sistema de la via, limitando el estudio al andlisis de
comportamiento y estabilidad lateral, circulando a velocidades convencionales y consideran-
do sdlo irregularidades de via leves (FRA - grado 6)
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4.2. Influencia de parametros en la velocidad critica

4.2.1. Rigidez longitudinal y lateral de suspension primaria

El comportamiento dindmico del par montado es considerado como el factor responsa-
ble de la estabilidad global del vehiculo. La relacién entre los movimientos de dos pares
montados, perteneciente a un mismo bogie, determina dos de las formas caracteristicas de os-
cilacién: modo de vibracién a flexiéon (movimiento de lazo) y modo al corte (desplazamiento
lateral) [158]. El efecto de la variacion de la rigidez lateral y longitudinal de la suspension
primaria en la determinacion de la velocidad critica 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 méas recientes [161]-[167] han demostrado que, inde-
pendientemente del tipo de vehiculo, configuracién analizada y la velocidad de circulacion,
el incremento de la rigidez longitudinal hasta valores moderados produce el aumento de la
velocidad critica 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 critica
se produce al limitar el modo de vibracion a flexién del par montado. De manera opuesta,
la velocidad admisible de circulacién 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 variacion de
otros pardmetros, como el golpe de pestafia, la conicidad equivalente, los coeficientes de fric-
cién y la rigidez lateral de la via. Ademads, se ha observado que a mayor cantidad de grados
dinamicos de libertad considerados en el modelo, menor es el valor de la velocidad critica,
debido al efecto de la rigidez de los elementos de suspensién actuando en direcciones ex-
cluidas en modelos reducidos. No obstante, la cantidad de grados de libertad no modifica el
patrén de variacion de la velocidad critica ante la influencia de la rigidez.

4.2.2. Amortiguamiento longitudinal inter-coche

Los coches del vehiculo ferroviario poseen tres modos de vibracion bien definidos res-
pecto de las tres rotaciones alrededor de los ejes coordenados. Existen dos modos de inesta-
bilidad posibles referidas al fenémeno hunting: primario (formacién completa), asociado a la
rotacidn 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 vibracion, es el
correspondiente a la rotacion de lazo (seccion 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 conexién inter-vehiculo es ampliamente
utilizado en formaciones articuladas y vehiculos de media y alta velocidad: Talgo® espafiol,
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 suspension secundaria

Junto a larigidez de la suspension primaria, el amortiguamiento anti-lazo es un parametro
critico con alto grado de influencia en la estabilidad global del vehiculo. Los amortiguadores
hidraulicos ubicados en la suspensién secundaria son utilizados para atenuar el movimiento
relativo de lazo entre el bogie y coche, mediante el efecto de sus propiedades disipativas.
Su principal funcién es controlar que la transmisién 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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utilizacién de amortiguadores longitudinales en la reduccion 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 critica. En términos generales, se ha concluido que
el aumento del coeficiente de amortiguamiento produce el incremento de la velocidad critica
del vehiculo. Las caracteristicas consideradas en su modelado afectan directamente la exac-
titud de los resultados obtenidos, siendo el modelo simple lineal la primera aproximacién a
utilizar en el estudio de la estabilidad lateral de la formacién completa [167]. Existen tres
tipos de modelos esquemadticos para su caracterizacion: paramétricos, con detallada repre-
sentacion de variables permitiendo la completa variacion de pardmetros y adecuados para
el disefio de componentes y andlisis de sensibilidad de efectos; paramétricos simplificados,
muy utilizados en simulacién dindmica debido a la menor complejidad matemadtica de su re-
presentacién como consecuencia del menor nimero de pardmetros considerados; y modelos
no-paramétricos (pasivos), caracterizados en base a informacién técnica proveniente de en-
sayos, no aptos para procesos de disefio pero muy eficientes para simulaciones dindmicas de
vehiculos ferroviarios [173].

4.3. Determinacion del diagrama de bifurcacién

El comportamiento de un sistema no lineal puede ser caracterizado matemdaticamente me-
diante sus atractores. Los atractores simples son un conjunto de puntos o ciclos limites (6rbita
periddica aislada), a los cuales la respuesta del sistema tiende a evolucionar en régimen per-
manente. De esta manera, la dindmica no lineal presenta caracteristicas distintivas respecto
del andlisis de sistemas lineales [135]:

= No es vdlido el principio de superposicion de efectos.
= La frecuencia de las oscilaciones son dependientes de las condiciones iniciales.

= Existencia de multiples soluciones (ciclos limites) dependiendo de la condicidn inicial
seleccionada.

= Posibilidad de respuesta cadtica en la solucidn.

Como se ha sefialado anteriormente, la estabilidad lateral de vehiculos ferroviarios es un
problema tipico dindmico, de gran importancia en la etapa de disefio, y estudiado mediante
diagramas de bifurcacion desde mediados de los afios ochenta [115]. Los diagramas de bi-
furcacién permiten la determinacion de las propiedades dindmicas del sistema y la obtencién
precisa de la influencia de los pardmetros fisicos en la estabilidad considerando la totalidad
de las caracteristicas no-lineales del modelo, y de acuerdo a la co-dimensién de la bifurcacién
evaluada, es decir, la cantidad de pardmetros variables necesarios para producir la ocurrencia
del fenémeno. En el caso particular analizado, s6lo dos tipos de atractores presentan interés
de estudio: estacionarios y periddicos, sean del tipo estable o inestable. Se han evaluado las
bifurcaciones locales de co-dimensién 1, es decir, las bifurcaciones de Hopf y tangenciales
(silla-nodo), seleccionando a la velocidad longitudinal de circulacién como el pardmetro de
bifurcacién, a cuyos valores criticos corresponde la solucién para la cual se produce una
variacion significativa en el comportamiento del modelo analizado. De esta manera, el dia-
grama de bifurcacién obtenido representa la amplitud maxima del desplazamiento lateral de
los pares montados (ciclos limites), en funcién de la velocidad longitudinal de circulacién.

La obtencién del diagrama de bifurcacion por método de integracion directa ha sido uti-
lizado eficiente y ampliamente en diversas investigaciones previas [36], [118], [124], [132],
[135], [178], brindando observaciones e informacién a considerar referente a las particulari-
dades en su aplicacion, andlisis e interpretacion:
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= Las oscilaciones de reducida amplitud (y,, < 1mm) pueden ser excluidas del andlisis
de ciclos limites debido a considerarse como resultado del efecto de las irregularidades
de via.

= La variacién de periodicidad, o aparicién de respuestas cuasi-periddicas, se encuentra
relacionada a particularidades en el modelado del contacto rueda-riel y no suelen ser
observadas en el comportamiento real del vehiculo.

= El efecto de las no-linealidades provenientes de elementos a friccion, con resultados
relativamente inestables en la simulacién, no influyen negativamente en la dindmica
real de la formacion.

= En diagramas de bifurcacién del tipo sub-critico, se confirma que la velocidad critica
no lineal coincide con los limites de seguridad de circulacién.

= La sub-estimacién de los criterios de estabilidad, como la aplicacién de perturbaciones
o irregularidades de muy reducida amplitud, influyen fuertemente en la determinacién
de la velocidad critica.

= En diagramas de bifurcacién del tipo super-critico, la velocidad critica no lineal es
menor a la correspondiente al limite de seguridad, generando un rango positivo de
confianza en su valor.

= La velocidad limite de seguridad (V,;) no asegura la ausencia de dafio por fatiga o de
reduccién del confort del pasajero.

4.4. Evaluacion de parametros

4.4.1. Hipotesis y consideraciones base de los estudios
= Contacto geométrico no conforme rigido.

= Geometria del contacto rueda-riel caracterizada por radio de rodadura y d4ngulo efectivo
instantaneo.

= Zona de contacto eliptica bajo deformacién eldstica.
= Coeficiente de friccion variable (pseudo-deslizamiento dependiente).
= Calculo de fuerzas tangenciales de contacto mediante algoritmo no lineal FastSim.

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

= Velocidad de traslacién constante. No se considera grado de libertad longitudinal.
= Movimiento bajo presuncién de pequefios desplazamientos.

= Restriccidn de contacto continuo entre rueda y riel.

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

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

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

= Modelado lateral de via rigido. Se considera golpe de pestaia.



4.4. Evaluacién de parametros 89

4.4.2. Rigidez longitudinal y lateral de suspensién primaria

El enfoque prictico del andlisis 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 suspension primaria, todos los demds pardmetros fisicos 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 simulacién
= Respuesta lineal de elementos de suspension primaria, secundaria e inter-coche.
= Pruebas independientes a velocidad constante.

= Trayectoria en via recta, rigida y nivelada.

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

= Excitacion debida a un salto lateral de via instantdneo del orden de los 5 mm, aplicado
en los pares montados del bogie perteneciente al coche delantero.

TaBLa 4.1: Propiedades fisicas

Cuerpo Masa [kg] | J. [kgm?] | J, [kgm?]
Par montado 1212 316 -
Bogie 2376 2400 1287
Coche remolcado 13360 480000 11411
Unidad motriz 11756 20380 12245

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

Conexién k/c Bogie Coche UM

kps/ cpx varios /8 - varios /8

Susp. 17 ia kpy/cpy varios /9 - varios /9
kpz/cp; 750 /10(19+) - 750 /10(19+)
ksx/csx - 315 /- _

Susp. 2/ ksy/ Csy - 315/19 -
kg /cs: - 655 /18 .

Barra

estabilizadora ki i 278 i

Barra

anti-rolido kic i 8 8

4.4.2.2. Criterio de inestabilidad preliminar

La estabilidad para cualquier sistema puede definirse como la capacidad de retornar a
la condicioén inicial luego de producida una perturbacion. Para velocidades menores a la cri-
tica, el sistema responde exhibiendo el decremento rdpido de la oscilacién retornando a la
posicién de equilibro (solucién estacionaria). Para velocidades levemente mayores a la cri-
tica, el sistema pierde su equilibrio original y la sefial de respuesta presenta una trayectoria
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remanente relativamente continua denominada ciclo limite, es decir, se produce el aumento
o decremento de la oscilacién convergiendo, en ambos casos, a un ciclo estable. Sin embar-
g0, un sistema cuya respuesta presenta un ciclo limite, es propenso a perder su estabilidad
ante la aparicién de una nueva perturbacién. 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 limite fisico-mecdnico de la simulacién, representado
como el incremento indefinido de la amplitud, cuya aplicacion no refleja las condiciones de
seguridad buscadas [179].

Decremento total

“aF = = = Ciclo limite

---------- Limite fisico-mecanico

Ficura 4.4: Tipos de respuesta del sistema.

4.4.2.3. Resultados

Se han obtenido mediante simulacién las velocidades para las diferentes combinaciones
de rigidez longitudinal y lateral, tanto para la respuesta amortiguada como para la respuesta
con ciclo limite. Para un andlisis més representativo se ha realizado una comparacién grafica,
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 limite, muestran mayores velocidades conforme aumenta la
rigidez longitudinal k,, con incrementos moderados en el rango [2000 - 3500] kN /m
y significativos a partir de los 3500 kN /m, alcanzando la méaxima velocidad para 4500
kN /m.

» La rigidez lateral k, tiene poca influencia. Esto 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 k, constante, practicamente coinciden en su trazado.
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Ficura 4.6: Influencia k, - respuesta amortiguada.
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Ficura 4.7: Influencia k, - respuesta ciclo limite.
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Ficura 4.8: Influencia ky, - respuesta ciclo limite.
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Si bien los valores 6ptimos de rigidez de suspensidn primaria varian de acuerdo a la can-
tidad de grados dindmicos de libertad considerados en el modelo, el patrén de variacion de la
velocidad critica no se altera (seccién 4.2.1). Esto significa que el parametro relevante en la
suspension primaria es el cociente de rigideces longitudinal-lateral, cuyo valor permite extra-
polar las propiedades de la suspensién a otro modelo posibilitando, en principio, la obtencién
de similar velocidad critica [168]. De los resultados de las pruebas, puede observarse que los
mayores valores de velocidad critica se han obtenido para rigideces lateral y longitudinal de
500 kN /m y de 4500 kN /m, respectivamente. Comparando (4.1) la proporcién de dichos
valores y el correspondiente a las rigideces promedio de la articulacién flexible utilizada en
el vehiculo real, se puede inferir la comprobacion de lo citado anteriormente. La verificacién
de la influencia de la relacién de rigideces obtenidas se ha realizado mediante la simulacién
de la circulacién del vehiculo utilizando los valores de rigidez reales manteniendo constantes
todos los demds pardmetros, obteniendo el mismo comportamiento lateral y similar velocidad
critica a la determinada con valores de rigidez reducida.

k 4500
kpy 500
4.1
kpxr 31950
R =-""=""-=983
kpyr 3250
Donde
R; - Proporcion utilizada en simulacion
R, — Proporcioén real en articulacion flexible
kpx- — Rigidez longitudinal real [kN/m]
kpy — Rigidez lateral real [kKN/m]

4.4.3. Amortiguamiento longitudinal inter-coche

Para evaluar la influencia en la estabilidad de la formacién y en la velocidad de circula-
cidén, se han utilizado componentes de suspension pasivos, es decir, para determinadas pro-
piedades fisico-mecdnicas y estado de pre-carga, las fuerzas y/o momentos generados en la
interfaz de conexién dependen sé6lo 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 simulacién para el andlisis del comportamiento lateral ha sido llevada a
cabo en presencia de irregularidades de via leves, utilizadas como fuente excitatriz principal
del sistema.

4.4.3.1. Irregularidades de via

Los defectos tipicos de la via férrea pueden obtenerse mediante mediciones in situ con
instrumentos de barrido o ser representados mediante una sefial aleatoria estacionaria. En
este trabajo, y debido a la ausencia de mediciones reales sobre via, se han modelado las
irregularidades mediante una funcién de densidad espectral de potencia (DEP) a partir del
uso de la expresion (4.2), definida por la Administracién Federal de Ferrocarriles de EE.UU.
(FRA) [142].
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Ags(0*+ o7
S(9) = — (2 2) “2)
¢* (0> + ¢3)
Donde:
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Figura 4.9: Espectro de irregularidad de via (120 km/ h).

En la Tabla 4.3 se puede observar la clasificacién de las irregularidades, la caracterizaciéon
mediante su longitud de onda y la frecuencia de excitacién generada a partir de la relacién con
la velocidad de circulacién V. El pardmetro de rugosidad y las frecuencias de corte dependen
de la calidad de via, cuya clasificacion es definida por la FRA y varfa con los grados de uno
a seis. En las simulaciones realizadas se ha seleccionado la mejor calidad de via 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.



4.4. Evaluacién de parametros

95

Tasra 4.3: Clasificacion de las irregularidades de via (V ~120 km/ h)

Causa de origen

Longitud de onda L [m]

Frecuencia f [Hz] - (f=V/L)

eRugosidad
eTolerancias de montaje
eDesgaste

15 - 3000

Vibraciones por
desplaz. del balasto

1.5-15

Irregularidades del trazado
eAlineacién

eTrocha

eDesnivel

25-70

0.5-1.50

4.4.3.2. Datos generales de la simulacion

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

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

= Trayectoria en via recta.

= Perfiles de rueda y riel nuevos: CTF (MR) 002 y UIC54 (54E1) inclinacién 1:40, res-

pectivamente. Trocha:

1000 mm.

= Excitacién con perfil de irregularidades aleatorias debidas a tolerancias en la alineacion
de la via, acorde al método de modelado descrito por la FRA.

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

Conexién k/c Bogie Coche UM
kpyx/ cpx 31950 /8 - 31950 /8
Susp. 17 Kpy/ Cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cp; 750 /10(19+) - 750 /10(19+)
kgx/Csx - 315 /- -
Susp. 2" ky/cgy - 315/19 -
kg, /s, - 655/18 -
fs?:bilizadora ki i 2738 i
Barra
anti-rolido Kic i 8 8
Amortiguador Clx - varios varios
inter-coche Cly - varios varios
Rigidez lateral de via kp, 38000 - -

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

Debido a la naturaleza estocdstica de la excitacién, la respuesta presenta un ciclo con-
tinuo de amplitud irregular (Figura 4.10). Ante la imposibilidad de obtener un decremento
total de la oscilacion, se ha analizado el conjunto de amplitudes méximas 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 erréneas como consecuen-
cia del desfasaje aleatorio de las sefiales de los diferentes pares montados, se han realizado
multiples simulaciones manteniendo constante todas las condiciones excepto el desfasaje de
la excitacion.
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Ficura 4.10: Respuesta del sistema - excitacién estocdstica (120 km/h).

4.4.3.4. Resultados

Como consecuencia de la caracteristica aleatoria de las sefiales de respuesta ante la excita-
cién del sistema mediante irregularidades de via, la ponderacion del efecto real del pardmetro
estudiado presenta limitaciones propias de la simple observacion. Debido a ello, y para visua-
lizar la influencia del amortiguamiento longitudinal inter-coche en la respuesta simulada se
ha realizado una comparacién de graficas consecutivas para el desplazamiento lateral, rolido
y movimiento de lazo (Figuras 4.11 a 4.19).
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Desplazamiento lateral

— UM

Coche 1
Coche 2

1

0 10 20 [seg]

5 10 20 30 40 60 70 80 90 100 [kNs/m)]
Ficura 4.11: Desplazamiento lateral de coches/UM (simulacién n°1).
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Ficura 4.12: Desplazamiento lateral de coches/UM (simulacién n°2).
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Desplazamiento lateral
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Ficura 4.13: Desplazamiento lateral de coches/UM (simulacién n°3).

Rolido
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FiGura 4.14: Rolido de coches/UM (simulacién n°1).
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Rolido
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Ficura 4.15: Rolido de coches/UM (simulacién n°2).
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T T T T T T T T T ‘ | T
— UM

Coche 1

Coche 2
02f + 4 F 4k 4 F 4 F 4 F 4+ 4 F g g
0.1 + . g 1+ 1 F 1 F 1 r 1 4

0

0.1 F 3 . 41+ 1 F r 1 F 1 F 1
02+ - 41+ 1 F 4 F 4 F 4 F r 4 F 4 F 8

_03 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1

0O 10 200 10 200 10 200 10 200 10 200 10 200 10 200 10 200 10 200 10 20 [Seg]

5 10 20 30 40 60 70 80 90 100 [kNs/m]

FiGgura 4.16: Rolido de coches/UM (simulacién n°3).



100 Capitulo 4. Resultados y discusion

Movimiento de lazo
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Ficura 4.17: Movimiento de lazo de coches/UM (simulacién n°1).

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

A continuacién 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 mdximos similares entorno a los + 1 mm.

= Movimiento de lazo: las Figuras 4.17 a 4.19 muestran la reduccién general del angulo
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 reduccién
de la rotacién de lazo para valores superiores a los 10 kNs/m, se observa el comporta-
miento errdtico para practicamente todos valores de amortiguamiento inter-coche.

= Rolido: presenta una situacion parcialmente similar al lazo, es decir, a mayor amor-
tiguamiento menor dngulo de rolido, particularmente luego de los 10 kNs/m y, en el
caso de los coches, alcanzando el comportamiento 6ptimo en torno a los 60 kNs/m.
Por el contrario, se observa un comportamiento disimil 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 formacidn.

4.4.4. Amortiguamiento anti-lazo en suspension secundaria
4.4.4.1. Procedimiento adoptado para determinaciéon de la velocidad critica

El concepto bésico de la prueba es la observacion del decremento de la amplitud de los
pares montados luego de la aplicacién de una perturbacién lateral, circulando sobre una via
recta, nueva y nivelada [115]. Debido a la presencia de no linealidades, la simple variacién de
parametros sensibles durante el proceso de integracién, como la velocidad de desplazamiento
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o los coeficientes de los elementos de la suspensidn, es suficiente para evaluar el comporta-
miento dindmico del sistema [129]. El método utilizado para determinar la velocidad critica
no lineal es el denominado fuerza bruta en su variante ramping (Figura 4.20), que consiste en
la integracién numérica del sistema con velocidad decreciente [119]. Los pardmetros que con-
trolan la simulacién son la velocidad de circulacién y la condicién inicial de desplazamiento
lateral actuando como perturbacidn, con el objetivo de forzar la aparicién del fenémeno hun-
ting [181]. La seleccion de la perturbacién lateral se determina en base al conocimiento de la
geometria del contacto rueda-riel: se selecciona un valor de 8 mm como condicién inicial de
desplazamiento lateral del par montado para evitar el efecto completo del golpe de pestafia
[129], [182], el cual se inicia, en el caso particular analizado, en el intervalo comprendido
entre los 7'y 8 mm.

Desaplazamiento lateral - Par montado

El 1
0
& i
-2
4| -
0 5 10 5 20 25 30 35 40 45 50
[seg]
Velocidad critica
200 / i
% 150 3l
/M r -
100 |- -
50 :
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
[seg]

Ficura 4.20: Determinacién de velocidad critica - variante ramping.

En la Tabla 4.5, se resumen las caracteristicas de los métodos y condiciones iniciales
utilizados para la determinacién velocidad critica no lineal y posterior verificacién en base a
los criterios adoptados, asegurando la condicidn de circulacién estable de la formacién a la
velocidad establecida como limite.

TasLa 4.5: Pruebas de determinacion de velocidad critica no lineal

Método Caracteristicas Descripcion
e Decremento lineal de velocidad - VI: 180 km/h

Integracién numérica

Ramping p . e ClI: salto lateral de via instantdneo (8 mm)
con pardmetro variable
(pares montados - coche delantero)
e Velocidad constante
. L. Verificacion de ausencia de ciclo limite para

Fuerza Integracion numérica . L .

velocidad estable del método ramping
bruta pura

e CI: salto lateral de via instantaneo (8 mm)
(pares montados - coche delantero)
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4.4.4.2. Datos generales de la simulacion

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

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

= Trayectoria en via recta, rigida, nivelada.

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

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

Conexién k/c Bogie Coche UM
kpx/ cpx 31950/8 - 31950 /8
Susp. 17 Kpy/ Cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cp: 750 /10(19+) - 750 /10(19+)
Ksx/ Csx - 315 /- R
Susp. 2" ksy/cgy - 315/19 -
kg / Cs; - 655 /18 -
fs?;rbilizadora ki ) 2738 i
Barra
anti-rolido e ) 8 8
Amortiguador Clx - 80 80
inter-coche Cly - 46 46
Amortiguador Csx - varios -
anti-lazo Csy - varios -

La Tabla 4.6 retne las propiedades de las suspensiones primaria y secundaria, y demds
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 analisis

Luego de producida la perturbacién inicial, el sistema puede responder exhibiendo el
decremento rdpido de la oscilacién retornando a la posicién de equilibro (centro de la via).
Sin embargo, es posible que la respuesta del sistema no presente un decremento total hacia
la solucién estacionaria, sino que exhiba una oscilacién remanente constante en el tiempo
denominada ciclo limite. Ambas condiciones de anélisis deben estar sujetas a dos criterios de
aceptacidn para considerar el resultado como correcto: tiempo transcurrido hasta alcanzar el
decremento total de la sefial y amplitud maxima admisible del ciclo limite. Para el primer caso
(solucién estacionaria), se considera admisible un tiempo méaximo de decremento de cinco
segundos y, para el caso de presentar oscilaciones remanentes, se ha establecido un limite
maximo del 10% del valor de la perturbacién inicial (CI) [181]. Ambos criterios pueden
observarse en la Figura 4.21.
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Desplazamiento lateral - Par montado
a1 T T T T T T T ;|

@ Rigurosidad del criterio de seguridad

Fama?

—
z

Yoa : Ciclo limite remanente < 10% CT |

miam|
CULLE L T

Ficura 4.21: Criterios de seguridad (CS) utilizados en el andlisis.

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 critica no lineal para dos criterios diferentes de andlisis:
dos segundos, ausente de ciclo limite y cinco segundos con ciclo remanente mdximo (10 %
CI). A continuacién se citan las particularidades observadas:

= Amortiguamiento lateral: en ambos casos, se observa un punto de inflexién en torno

a los 10-15 kNs/m, obteniéndose los valores maximos de velocidad de circulacién.
Conforme contintda el aumento del coeficiente de amortiguamiento lateral, la veloci-
dad critica disminuye notablemente. Estos resultados concuerdan con los obtenidos en
otros modelos ferroviarios [167], [168], y se explica principalmente por la utilizacién
de bogies y suspensidn secundaria convencionales.

Amortiguamiento anti-lazo: en términos generales, se produce el incremento de veloci-
dad critica obtenida a medida que aumenta el coeficiente de amortiguamiento anti-lazo,

observandose mejoras significativas a partir de los 30 kNs/m.

Influencia del criterio de andlisis: de la comparacion entre ambos casos se pueden
observar importantes diferencias en la extension de las franjas representativas de la
magnitud de la velocidad critica. Ello se explica por la limitacién del criterio de dos
segundos, el cual no considera como admisible la presencia de ciclo limite remanente.
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Velocidad critica [km/h] — Criterio seguridad: 2 segundos

Coeficiente Amortiguamiento Anti-Lazo [kNs/m]|

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
Coeficiente Amortiguamiento lateral [kNs/m]

Ficura 4.22: Curvas de nivel para velocidad constante - CS: 2 seg.

Velocidad critica [km/h] — Criterio seguridad: 5 segundos

50

N w EN
S S S

Coeficiente Amortiguamiento Anti-Lazo [kNs/m]

=)

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55
Coeficiente Amortiguamiento lateral [kNs/m]

Figura 4.23: Curvas de nivel para velocidad constante - CS: 5 seg.
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4.5. Analisis de bifurcacion

Debido a la limitacién del método de continuacién en lo referente a su implementaciéon
computacional, se ha realizado el andlisis de bifurcacién mediante la utilizacién del método
por fuerza bruta, el cual se caracteriza por la capacidad de detectar soluciones independiente-
mente del tipo de ciclo limite presente.

4.5.0.1. Datos de la simulacion

La elaboracion del diagrama de bifurcacion ha sido llevado a cabo considerando la incor-
poracién de los modelos no lineales de amortiguamiento desarrollados en la seccidn 3.4.2.2,
cuya implementacion puede observarse en el Apéndice B. El método por fuerza bruta se
resume a continuacion:

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

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

= Identificacién del decremento total de la respuesta o la aparicién de un ciclo limite.

En la Tabla 4.7 se resumen los pardmetros fisicos definitivos obtenidos de las pruebas an-
teriores y considerados como valores 6ptimos representativos en el aumento de la velocidad
critica, debido al aporte de mayor estabilidad al sistema.

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

Conexidn k/c Bogie Coche UM
kpyx/ cpx 31950 /8 - 31950/8
Susp. 17 Kpy/ Cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cp; 750 /10(19+) - 750 /10(19+)
Ksx/ Csx - 315 /- R
Susp. 2" kgy/ csy - 315/19 -
ksz/ 52/ Csn - 655 /18 /22.5 -
fsi;;lizadora ki i 278 i
Barra
anti-rolido kic i 8 8
Amortiguador Clx - 80 80
inter-coche Cly - 46 46
Amortiguador Csx - varios -
anti-lazo Csy - varios -

4.5.0.2. Resultados

En las Figuras 4.24 a 4.26 se presentan los diagramas de bifurcacién evaluando la in-
fluencia de los amortiguadores anti-lazo secundarios para amortiguamiento lateral constante,
representando el desplazamiento lateral absoluto maximo del par montado en funcién de la
velocidad longitudinal, actuando ésta como pardmetro de bifurcacién. 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 suspension secundaria del coche. Las
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respuestas estables, tanto estacionarias como periddicas, han sido sefialadas mediante lineas
continuas, mientras que las soluciones inestables, representadas como trazos discontinuos.
Los pardmetros de las conexiones restantes han sido obtenidos de las pruebas previas, selec-
cionando las combinaciones dptimas para las cuales se ha observado la mejora significativa
del comportamiento lateral y/o el incremento maximo de velocidad critica.

Las observaciones provenientes de la evaluacion e interpretacion de los resultados han
sido las siguientes:

= Latotalidad de los diagramas comparten una singularidad bien definida: pendiente pro-
nunciada luego de superadas las bifurcaciones de Hopf sub-critica y la correspondiente
al punto limite tangente (silla-nodo). Dicho fenémeno se explica por la presencia de
las caracteristicas inherentes a la configuracién de la formacion, es decir, el disefio de
chasis semi-montado y articulado en un extremo, lo cual produce que los efectos no
lineales aportados por el modelado de la formacién dificilmente puedan ser compensa-
dos por las fuerzas tangenciales generadas en el contacto rueda-riel [129], produciendo
el aumento rapido de la amplitud del desplazamiento ante reducidas variaciones de ve-
locidad longitudinal.

= Amortiguamiento longitudinal secundario (anti-lazo): del andlisis comparativo de las
gréficas visualizadas en las Figuras 4.24 a 4.26, puede observarse que la velocidad mé-
xima de circulacién aumenta conforme el incremento del amortiguamiento anti-lazo
secundario, efecto del mismo modo representado por las curvas de color verde en las
gréficas de Cy,=constante (4.27 a 4.29). Estos resultados generales concuerdan con
los correspondientes hallados en las investigaciones citadas en la seccion 4.1.3.3. Por
otro lado, el amortiguamiento longitudinal secundario no presenta injerencia en la va-
riante obtenida del diagrama de bifurcacion ya que la eficiencia, en la variacion de
la estabilidad general del sistema, es alcanzada cuando la direccién de actuacién del
amortiguador secundario es transversal al eje longitudinal del vehiculo [171].

= Amortiguamiento lateral secundario: se observa claramente la transicién del tipo de
gréfico de bifurcacion conforme el incremento del amortiguamiento lateral. Para valo-
res menores a los 20 kNs/m, el diagrama presenta bifurcaciones de Hopf sub-criticas
produciendo la coincidencia de los valores de las velocidades lineal V; y no lineal V,;
(Figura 4.24). Para amortiguamientos Cy, >20 kNs/m se produce la influencia nega-
tiva sobre la velocidad critica, obteniendo una reduccién 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 Cj, constante, donde la velocidades criticas no lineales obtenidas
para Cy, = 20 kNs/m (curvas de color rojo) poseen valores superiores a los restantes
casos donde los diagramas de bifurcacion presenten caracteristicas super-criticas.

= Los criterios de aceptabilidad utilizados en las pruebas de los apartados anteriores, ta-
les como el tiempo de decremento total de respuesta amortiguada, la maxima amplitud
admisible de los ciclos limites y la observacién directa del limite fisico-mecédnico o
de la amplitud de la respuesta ante excitacion aleatoria de via, han producido la obten-
cion de valores de velocidad critica sustancialmente menores a las determinadas bajo
el estudio del diagrama de bifurcacién. 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 tnico limite préctico,
la exclusién de las soluciones cuya amplitud supere al valor de desplazamiento lateral
para el cual se produce la ocurrencia del golpe de pestaiia, considerando el proceso
fisico de remonte de pestafia como el limite real de la circulacién del vehiculo (desca-
rrilamiento).
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Diagrama de bifurcacién
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FiGura 4.24: Influencia amortig. anti-lazo Cyy / Cyy = 10000 kNs/m.
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Ficura 4.25: Influencia amortig. anti-lazo Cyy / Cy, = 20000 kNs/m.
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Ficura 4.27: Influencia amortig. lateral Cy,, / Cy, = 10000 kNs/m.
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Diagrama de bifurcacién
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Fi6ura 4.29: Influencia amortig. lateral Cyy, / Cy = 30000 kNs/m.
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4.6. Validacion experimental del modelo dindmico rigido

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 verificacion de la
validez de la utilizacién del modelo rigido para el estudio de comportamiento lateral en el do-
minio del tiempo. Recordando (seccién 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 dinamico rigido, se procede a realizar la comparacién de la respuesta lateral simulada,
tanto de la unidad motriz como de ambos coches, con la correspondiente respuesta real de los
componentes del vehiculo obtenida a partir del procesamiento y doble integracion de las me-
diciones experimentales de aceleraciones actuantes sobre el eje transversal de la formacion
ferroviaria. Por otro lado, si bien la diferenciacion de una sefial puede considerarse como un
proceso cuya caracteristica inherente es la generacion de ruido debido a la amplificacién de
las medias y altas frecuencias [183]-[186], se ha obtenido la aceleracidn lateral simulada a
partir de la correspondiente respuesta en velocidad mediante de un filtro diferenciador, por
considerar la ausencia de ruido externo presente s6lo en condiciones reales de circulacion.

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

= Efectos dindmicos generados por fendmenos de baja frecuencia (hunting - f <20 Hz).
= Modos fundamentales de vibracién en frecuencias naturales en torno los 10 Hz.
» Utilizacion de perfiles nuevos y/o irregularidades de via leves (montaje).

= Velocidad de circulacion convencional v < 160 km/ h.

4.6.1. Marco teodrico referencial

(1) Error sistemético o sesgo en la medicién

La primera fuente de error es producida en el proceso de conversién analégica-digital
de la senal de aceleracién debido a las caracteristicas inherentes al instrumental (resolu-
cién de muestreo, calidad de equipos, frecuencia natural de sensores, efectos de histéresis)
[187]-[189]. En el caso de la integracion numérica de una sefial senoidal mediante la regla
del trapecio, el error relativo respecto de la frecuencia de Nyquist ( fny4) €s obtenido mediante
la expresion (4.3) [190], [191]:

3
o f
€= — 4.3)
Tl
Con:
1
fnyq = E 4.4)
Donde:
f  — Frecuencia de la sefial [Hz]
At — Resolucién de muestreo [seg]
3 126,«

f = ?fnyq 4.5)
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La relacion entre la frecuencia de la sefial y la correspondiente a Nyquist, en funcién
del error admisible en la integracion, puede calcularse mediante la expresion (4.5). De esta
manera, la reconstruccién de la sefial (velocidad y/o desplazamiento) a partir de la aceleracién
con un error menor al 1% requiere que la frecuencia fundamental de la sefial sea menor al
valor resultante de la siguiente relacién:

fie <0.1570 4 (4.6)

En términos précticos, el incremento de la frecuencia de muestreo en valores muy supe-
riores a la frecuencia de Nyquist no producen beneficios significativos en la reduccién de
errores, sin embargo, y por tratarse de un proceso de conversion mediante integracién nu-
mérica, la seleccién de una mayor frecuencia de muestreo genera el aumento de exactitud
en la obtencién de los perfiles de desplazamiento. [192]. Conforme a lo expuesto, cuando la
medicién experimental de aceleracién es realizada mediante conversion digital con una tasa
de muestreo cuya frecuencia de Nyquist es superior a la frecuencia predominante en la sefial,
el perfil temporal de desplazamiento puede ser obtenido con razonable exactitud mediante un
esquema directo de doble integracién numérica [191], [193].

(m) Desvios en la sefiales obtenidas por integracion

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

= Condiciones iniciales desconocidas o diferente de cero: ausencia de informacidn res-
pecto de las condiciones iniciales de los perfiles de desplazamiento y velocidad en
cada esquema intermedio de integracién. Como consecuencia del desconocimiento de
dichas condiciones se produce la aparicién de una componente continua (DC) o una
tendencia de primer orden durante el proceso de conversién. La eliminacién del error
descrito se efectia mediante la sucesiva aplicacion de un filtrado paso alto en la etapa
posterior de cada proceso de integracién [187]-[191], [194]-[200]. Una opcién alterna-
tiva para corregir la presencia de tendencia o componente continua es la sustraccion
de base polindmica (detrend) obtenida mediante ajuste de curvas por el método de
minimos cuadrados [201].

= Corrimiento o desfasaje de la linea base cero en la aceleracién [200], [202]-[205]. La
correccion generalmente utilizada es el filtrado paso alto de la sefial antes de la primera
integracién [189], [195].

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

= Amplificacién de sefial generada por la presencia de componentes pertenecientes a
bajas frecuencias. Se produce debido al comportamiento del integrador numérico cuyas
caracteristicas poseen similitudes a un filtro paso bajo de ler orden [201], [208], [209].
Accién de correccidn: filtrado paso alto [194]-[197], [199].

= Error por solapamiento (aliasing): debido a la presencia de componentes de baja fre-
cuencia en la sefial luego del filtrado. Para evitar la amplificacion de dichos errores en
posterior etapa de integracion se procede a efectuar el truncamiento (tappering) de la
sefal [194]-[197], [201] mediante una funcién ventana (p. ej., Hanning).
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= Técnicas de integracion en el dominio del tiempo: los métodos pertenecientes a las
férmulas de Newton-Cotes (regla de Simpson y del trapecio) presentan resultados de
reducida exactitud en presencia de bajas frecuencias, razén por la cual es recomendable
seleccionar un método de aproximacioén 6ptimo [201], [210].

4.6.2. Procedimiento de procesamiento adoptado

En términos generales, el procesamiento de la sefial de aceleracion debe ser sometida a
un filtrado paso bajo para remover las componentes de alta frecuencia (p. €j., motorizacién)
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 integracion (perfiles de velocidad y
desplazamiento). Para evitar eliminar frecuencias de interés practico 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 vehiculo en el rango de frecuencias comprendidas en el intervalo [0.4-100 Hz].
Con el objetivo de obtener una sefial estable respecto de la linea de base (cero), y basados
parcialmente en los flujos de procesamiento presentados en[199], [212], el procedimiento de
doble integracién ha comprendido los siguientes pasos:

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

= Filtrado paso alto de la aceleracion 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 correccién de fase [213], con el objetivo de reducir la tendencia (trend) incorrecta
o falsa en la integracién debido a la influencia del efecto de las bajas frecuencias.

= Correccion de las condiciones iniciales y finales a partir del truncamiento (fappering) o
modificacién de los limites de la sefial aplicando una funcién ventana Hanning (1 % del
ancho total), de manera de subsanar discontinuidades en el bloque de sefial analizado
reduciendo la distorsién y el error de integracion.

= Integracion (cuadratura de Gauss) —=  obtencion del perfil de velocidad.

= Remocién de pendiente (ski slope) o tendencia de primer orden en la sefial de velocidad
mediante sustraccion polindmica (detrend).

» Truncamiento con funcién ventana Hanning del 1 %.
= Integracién (cuadratura de Gauss) ==  obtencidn del perfil de desplazamiento.

= Eliminacion por sustraccién de la componente continua (DC) de la sefial (media cero)
y nueva aplicacion de funcién ventana (1 %).

= Sefial de desplazamiento con linea base cero corregida.

4.6.3. Equipamiento de adquisicion

En la Figura 4.30, pueden observarse los instrumentos utilizados para realizar las medi-
ciones de aceleracién de los coches del vehiculo articulado Alerce®. Las principales caracte-
risticas técnicas del instrumental de adquisicion se resumen a continuacion:

» Tarjeta DagBoard 3035usb [214]: conversién A/D con 16 bit de resolucién y tasa ma-
xima de muestreo de 1MHz, 32 canales diferenciales (CD) de entrada analdgica, 20
Mohm de impedancia (CD), £0.031 % de precisién de lectura (£5V) y error maximo
de linealidad de +2 LSB (CD).
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= Acelerémetro triaxial Measurement Specialties (modelo 832M1-0050) [215]: rango
de medicién 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].

(B)

(A) (©

(D)

Ficura 4.30: Instrumentacion. (A) Placa adquisidora (B) GPS (C) Modelo
acelerémetro utilizado (D) Posicionamiento de acelerémetro en coche
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4.6.4. Procedimiento general de validacion

Debido a la limitacién del trazado real de via en lo referente a la presencia de trayectos
rectos de considerable longitud, la velocidad maxima desarrollada por la formacién Alerce®
en el recorrido Retiro/Boulogne ha sido acotada a los 87 km/h (Figura 4.31). De esta manera,
para realizar una comparacidn objetiva con los datos experimentales obtenidos se ha llevado
a cabo la simulacion de la circulacién del vehiculo modelado a una velocidad constante de
87 km/h correspondiente a similar configuracion de suspension y conexiones existente en
la formacién real al momento de la adquisicién de aceleraciones laterales (Tabla 4.8). Por
motivo de la simetria geométrica y de estado de cargas presente en el vehiculo sélo ha sido
necesario la instrumentacién de un coche, cuyo comportamiento varia de acuerdo al sentido
de desplazamiento longitudinal caracterizado como coche remolcado (trasero) o coche frontal
(delantero), ubicando el acelerémetro triaxial en posicion aproximada, alineada transversal y
longitudinalmente, respecto del centro de masas del coche (Figura 4.32).

?

o

S Velocity [km/h] ‘ | 5
0 21,8 43,6 65,5 87,3 )
Ficura 4.31: Velocidad de circulacién por tramos
107 (aproz.)
8m
Y ma m X—-[
Y AN GPS Y
Z Acelerémetro
L z
triaxial
X 50
e / \ -
[ | =
Delantero Trasero Unidad motriz

Identificacion de coche respecto sentido de desplazamiento

Ficura 4.32: Esquema de ubicacion de sensores
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= Pardmetros de adquisicién de datos

e Resolucion de muestreo (Ar) —  0.005 seg
e Frecuencia de Nyquist (f,,,,) — 100Hz
. " de muestreo (f) — 200 Hz
e Frecuencia para error de - 15.7Hz

integracion (fi )
= Datos generales de la simulacién

e Velocidad constante de prueba (87 km/ h).
e Trayectoria en via recta.
o Perfiles de rueda y riel nuevos

o CTF (MR) 002
o UIC54 (54E1), inclinaci6n 1:40
o Trocha: 1000 mm

e Excitacion con perfil de irregularidades aleatorias

o Tolerancias en alineacién de via (FRA, grado 6).

TasLa 4.8: Constantes - validacién - k [kN /m], ¢ [kNs/m], kt [kNm/ rad]

Conexion k/c Bogie Coche UM
kpx/ cpx 31950 /8 - 31950/8
Susp. 17 kpy/ cpy 3250 /9 - 3250 /9
kpz/cp: 750 /10(19+) - 750 /10(19+)
ksx/ Csx - 315 /- -
Susp. 2" ksy/ Csy - 315/19 -
ksz/ €52/ Csan - 655 /18 /22.5 -
eBsiIa;rl)ilizadora ki i 278 i
Barra
anti-rolido hie i 8 8
Amortiguador Cix - 80 80
inter-coche Cly - 46 46
Rigidez lateral de via ks 38000 - -

4.6.5. Resultados

Obtenida la respuesta del vehiculo mediante simulacién computacional y el procesamien-
to de las sefiales adquiridas experimentalmente, se ha procedido a la comparacién de los
espectros de desplazamiento, velocidad y aceleracion con el objetivo de visualizar la mag-
nitud de la sefal en el rango de frecuencias predominantes. En las Figuras 4.33 a 4.38 se
visualizan los espectros de las sefiales 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 sefialado las frecuencias que presentan
magnitud predominante para facilitar la comparacion visual de los espectros.
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FFT - Aceleracion lateral - Coche delantero
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Ficura 4.33: Espectro de frecuencias - aceleracion lateral - coche delantero

FFT - Aceleracién lateral - Coche trasero
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Ficura 4.34: Espectro de frecuencias - aceleracién lateral - coche trasero
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FFT - Velocidad lateral - Coche delantero
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Ficura 4.35: Espectro de frecuencias - velocidad lateral - coche delantero
FFT - Velocidad lateral - Coche trasero
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Ficura 4.36: Espectro de frecuencias - velocidad lateral - coche trasero
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FFT - Desplazamiento lateral - Coche delantero
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Ficura 4.37: Espectro de frecuencias - desplaz. lateral - coche delantero
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Ficura 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 aceleracion (Figuras 4.33 y 4.34) puede observarse la concordancia
en la magnitud de las sefiales 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 aceleracién a similar frecuencia, tanto en las mediciones
experimentales como en la respuesta simulada.

= Debido a las caracteristicas del integrador digital (amplificacién 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 ), ademds de la concordancia
en el andlisis de las sefiales experimental y simulada, se observa similar particulari-
dad en la respuesta lateral del coche delantero y trasero: la comparacién de curvas de
mismo origen de obtencién (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 simil.
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Capitulo 5

Conclusiones y trabajos futuros

5.1.

Conclusiones

Los resultados del andlisis preliminar de la influencia de la rigidez primaria sobre la velo-

cidad de circulaciéon muestran que las duplas ferroviarias tienen una importante sensibilidad
a la variacién de la rigidez longitudinal, presentando mejor relacién para ambos criterios
de andlisis (respuestas amortiguada y con ciclo limite) en las combinaciones con rigideces
longitudinales altas. A partir del estudio comparativo de las combinaciones cruzadas de para-
metros es posible extraer las siguientes particularidades:

» [arigidez 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 restriccién lateral permitiendo mayor movimiento relativo del par montado,
reduciendo la interaccién con el bogie debido al decremento de la fuerza transmitida a
través de la suspension primaria en la direccion lateral.

El efecto positivo de la rigidez longitudinal sobre la velocidad de circulacién se debe
a la mayor restriccién de posibilidad de aparicion de la rotacién de lazo del par mon-
tado, reduciendo el fendmeno hunting en el bogie ocasionado por el acoplamiento de
movimientos.

El pardmetro critico en la suspension primaria es el cociente de rigideces longitudinal-
lateral. Desde el punto de vista practico, es posible escalar dicha proporcién, para el
mismo vehiculo, a otros modelos matemadticos con diferente cantidad de grados diné-
micos de libertad utilizando las propiedades 6ptimas de suspensién primaria, sin la
necesidad de repetir el estudio de las mismas.

La influencia efectiva de las conexiones inter-coche, especificamente UM-coche, han si-

do evaluadas de manera parcial limitando el estudio exclusivamente a los amortiguadores
longitudinales, con relativo efecto lateral debido a su posicién inclinada, los cuales poseen
comprobada preponderancia en los fendmenos dindmicos laterales (hunting) ocurridos en
formaciones ferroviarias y en la determinacion de la velocidad maxima de circulacién.

= El uso de amortiguadores longitudinales como conexién 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 mdxima 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 fenémeno
puede estar asociado al acoplamiento de frecuencias, sin embargo, la ausencia de ana-
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 comprension
adecuada de los resultados sin antes proporcionar la inclusién de mayor cantidad de
factores influyentes.

= La reduccién general del angulo 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 erritico sin eviden-
ciar mejorias luego de los 10 kNs/m, principalmente por la influencia de la rotacién de
los coches cuyo movimiento se produce a contra-fase respecto de la UM.

El uso de amortiguadores anti-lazo en la suspensién secundaria ha presentado mejoras
sustanciales en el incremento de la velocidad critica no lineal. En el vehiculo articulado
analizado se ha observado el aumento significativo en la velocidad critica 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 determinacién de la velocidad
critica dependen fuertemente de la rigurosidad del criterio de andlisis, tales como el
tiempo de decremento de la respuesta o la amplitud del ciclo limite remanente, sin
embargo, la disminucién de la velocidad médxima debida a la utilizacién de un criterio
mads limitante es compensado por el aumento de la seguridad en la circulacién al valor
de velocidad admisible.

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

Las diferencias encontradas mediante el estudio de los diagramas de bifurcacién y los cri-
terios de aceptabilidad utilizados en los andlisis individuales de influencia de los pardmetros
de suspensidn, comprueban la susceptibilidad de los resultados respecto de la interpretacién
y delimitacién practica considerada como admisible. La ausencia o reduccién de limites en
los diagramas de bifurcacién proporcionan la posibilidad de realizar el andlisis integral del
efecto de los pardmetros y determinar el nivel de criticidad de los mismos.

= Amortiguamiento longitudinal secundario (anti-lazo): en términos generales, la veloci-
dad longitudinal maxima aumenta conforme el incremento del amortiguamiento anti-
lazo secundario. Cabe destacar, que el valor limite practico debe ser obtenido mediante
el andlisis comparativo en miltiples condiciones de circulacién como, por ejemplo, cir-
culando en trayectos curvos.

= Amortiguamiento lateral secundario: la influencia de la suspensién secundaria sobre la
estabilidad del bogie ha demostrado fuerte dependencia respecto del amortiguamiento
lateral. La velocidad critica no lineal presenta moderados aumentos conforme el in-
cremento del amortiguamiento lateral secundario, encontrando un punto de inflexién
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
combinacién Optima se encuentra para valores cercanos a los 30 kNs/m (anti-lazo) y
20kNs/m (lateral), donde la velocidad critica no lineal se ubica en los 189 km/h.
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Si bien la velocidad maxima obtenida mediante el estudio de bifurcacién (V,;=189 km/h)
supera significativamente la resultante de andlisis previos basados en criterios de aceptabili-
dad (V,;=160 km/h), presentan concordancia en dos aspectos bien definidos:

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

= El amortiguamiento lateral secundario presenta un intervalo maximo de influencia po-
sitiva en la estabilidad del vehiculo, obteniendo la maxima velocidad critica no lineal
en torno a los 20 kNs/m.

La validacién experimental mediante la comparacién de los espectros de frecuencias de
las simulaciones y las sefiales obtenidas a partir de los datos adquiridos, ha demostrado la
viabilidad de la utilizacién de la representacion de los cuerpos principales (UM, coche, bo-
gie y par montado) basada en el concepto de modelo rigido (flexibilidad distribuida nula),
observandose las siguientes particularidades:

= [a 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 andlisis 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 aceleracion evidencian la concordancia en la magnitud de las sefiales
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 (sefial 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 profundizacién de la inves-
tigacion con el objetivo de asegurar la reproducibilidad de los procedimientos. Para dicho
fin, es necesario considerar multiples efectos, excluidos en la presente tesis, y ante diferentes
condiciones de simulacidn, a saber:

5.2.1. Aspectos generales

= Ampliar el nivel de validacién mediante la aplicacién de pardmetros y propiedades
obtenidos a partir de mediciones reales y la aplicacién 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 interaccidn de la totalidad de grados dindmicos de libertad.

= Andlisis modal: debido a la utilizacién de configuraciones modulares articuladas y la
existencia de sub-sistemas altamente acoplados, el andlisis 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 vehiculo, requieren
el estudio integral del fenémeno.

= E] desgaste de los perfiles de rueda, la variacién subita de los dngulos de contacto
(conicidad) y el efecto del estado superficial de la via sobre las condiciones limites de
adherencia (coeficientes de creep), produce la variacién significativa de las fuerzas de
contacto influyendo fuertemente sobre la determinacién de la velocidad critica.

= El modelado de la flexibilidad adquiere especial preponderancia en el andlisis modal
de la respuesta del vehiculo 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 caracterizacion y
la exactitud en los resultados obtenidos.

5.2.2. Extension de las condiciones investigadas

El comportamiento real de los amortiguadores es susceptible del efecto de multiples pa-
rametros no considerados en el presente estudio, por lo tanto, es aconsejable re-definir la
cantidad de variables influyentes con el fin de, no sélo aumentar el grado de no linealidad,
sino también incrementar la exactitud en la representacion de los componentes de suspension.
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 circulacién en via
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 circulacion 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 adaptacién del movimiento
del vehiculo a la geometria de la via [173], sin embargo, se debe sefialar la necesidad
de pruebas complementarias con el fin de analizar el comportamiento dindmico, prin-
cipalmente para verificar que la rigidez general de la formacién no impida ingresar y
transitar la curva en forma segura.

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

= [os amortiguadores anti-lazo confieren mejoras significativas en el confort de marcha
del pasajero, sin embargo, su efecto sobre la reduccién de la estabilidad lateral del
vehiculo 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-
teraccién producida en el comportamiento lateral por el efecto de la rigidez aportada
por las barras anti-rolido, extendiendo el andlisis a la respuesta combinada mediante
el modelo matematico lateral/vertical con el objetivo de evaluar el indice de confort de
marcha sobre el pasajero.
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Ficura A.2: Elementos de conexiones - bogie UM.
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Ficura A.3: Elementos de conexiones - bogie UM (continuacion).

CM cd
\‘\4/ I /'/

(O

! .
R Mg % z
¢ g %

Ficura A.4: Elementos de conexiones - bogie coche.
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bya

Ficura A.5: Elementos de conexiones - bogie coche (continuacién).

Ficura A.6: Elementos de conexiones - bogie coche (continuacién).
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Donde:

CM, bum
CMpa i
CM, cd,ct
CM, umd
CMpad bra
CMumt
CM, bdt,btt

TaBLa A.1: Ubicacién geométrica de componentes de suspension

Componente Referencia [m]
Lum 1.75
Ry 0.70
hgs 1.15
hy 0.79
Bogie - unidad motriz bum 0.60
Cum 1.25
n 1.00
I 2.00
Ly 0.30
led.ct 10.50
[ 3.75
Coche remolcado leda.cta 10.30
Red et 1.00
h 1.20
hy 0.25
hap 0.10
hmp 0.15
hsp 0.10
bpa.pt 0.60
by 0.90
b, 0.50
Bogie - coche remolcado by 0.80
by 0.20
€bd bt 1.25
g 0.20
d 1.00
s 0.50
lpe 0.86
lpe 0.35

Centro de masa de bogie de UM
! delantero/trasero
Centro de masa de coche delantero/trasero
Centro de masa del par montado delantero - bogie de UM
Centro de masa del par montado trasero - bogie de UM
" - bogie de coche delant./tras.

- bogie de coche delant./tras.
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Lum — Distancia longitudinal entre CMy,,,,, vy baricentro de silentblock inter-coche

lcd,ct - " entre CMcd,ct "

l - " entre CMcq,cr Y CMpa pr

ledacta — " entre CM 4 .+ y centro geométrico de conexiones
inter-coche

Ry — Distancia vertical entre CMy,,,, y baricentro de silentblock inter-coche

heder  — " entre CM4 .+ y baricentro de silentblock inter-coche

Iy — Longitud de barras de torsién inter-coche

Lot — Longitud de palanca de sistema anti-rolido inter-coche

bum — Distancia transversal entre CMy,,,, y brazo articulado 1" i (semi-ancho)

n — Distancia longitudinal entre CMp,, y baricentro de silentblock 17

Cum - " entre CMp,,, y muelle 17 (semi-empate de UM)

hgs — Distancia vertical entre CMy,,,, y baricentro de silentblock 1o

hp - ! entre CM,,, y punto medio geométrico de muelle 17

h - " entre CM4 ., y baricentro de suspension neumética 2ria

bpapr — Semi-ancho de bogie de coche

by, — Distancia transversal entre bielas de arrastre

by — " entre CMpqp; y punto medio geométrico de amortigua-

dor anti-lazo
— Semi-trocha
Semi-empate de bogie de coche
— Distancia longitudinal entre amortiguadores laterales 27
- " entre CMpqp; y baricentro de silentblock 1" io
— Distancia vertical entre CMp,,; y baricentro de silentblock 1o

"

- entre CMpqp; y punto medio geométrico de muelle 170
- ! entre CMpq5; y punto medio geométrico de amortig. 17
Distancia transversal entre CMp, ; y suspension neumadtica Qria

- " entre CMpq 5, y amortiguador vertical 2rio

— Distancia vertical entre CMp,; y baricentro de suspension neumadtica Qria
Longitud de barras de torsién (estabilizadoras) secundarias

— Longitud de palanca de sistema anti-rolido secundario

&%é\h
&
I
3
|

5

Q

S>> >
[
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R ] =
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Apéndice B

Ecuaciones de movimiento

B.1. Desplazamiento lateral

Mo $um +4¢y Yum 4ty Yum +4¢y bg um 44ty M Gum — 21y Yea — 2¢1y Yer = 2¢1y hea bea

= 2¢1y het @er =21y LedaWea = 2Cty LedaWer = 2Cy Yumd = 2Cy Vit & 4kpy Yum + 4Ky Yim + 2K Yum
+ dkpy hp Gum + 4ky hs Gum + 2Kk sp hii Gum — kso Yed — Ksp Yer + ksv leaWea — ksp Lt Wer — 2k py Yuma
- 2kpy Yumt — 2ky Yumd — 2ky Yumt (B.1)

Mea¥ea +2CsyYea + 2¢ty Yea + 2¢ sy hdea + 2¢ty hea bea + 2¢5y Wca — 2¢1y Leaa¥ea — 2€1y Yum
=21y Py Gum — 2€1y Lm Wam — 25y Ypa + 25y hs Gpa + 2ksy Yea + ks Yea + 2ksp hdea

+ ks heabea + 2ksy Lea — ksp leaWea = Ksp Yum = ks hum Pum = Ksp Lum Wum — 2k sy Yoa

+ 2kgy hs Ppa (B.2)

Mgy + 2Csy Yer + 2Cly Yer + zcsy h ¢ct + chy het (].Sct - zcsy llﬁct + chy leda ‘Z’ct - 2cly Yum
- 2Cly Rum ‘]Sum + 2Cly lum l/./um - 2Csy Vo + 2Csy hy Q.Sbt + 2ksy Yer T Ksp Yer + sty her + ksp her et
- 2ksy llr//ct + ksb lct Yer— ksb Yum — ksb hum ¢um + ksb lum Yum — sty Yor + 2ksy hs ¢bt (B3)

Mg ¥pa +4c¢y Yba + 2¢5y Vba + 4¢y hsp dpa — 2C5y s Gpa — 2C5y Yea — 2C 5y hpea — 2¢5y I ca
—=2¢y Vbdd = 2¢y Vpdr + 4ky Ypa 4k py Yoa + 2ksy Ypa 1 4ky hp dpa — kpy By Ppa — 2ksy hs Ppa
—=2ksy yea = 2ksy hpca — 2ksy L ca — 2ky Yoaa — 2kpy Yodd — 2Ky Ybdr — 2k py Ybar (B.4)

My, Y + 4Cy).’bt + 2Csy)"bt + 4Cy hsp ¢bt - 2Csy h ¢bt - chy).’ct - 2ny h‘Z}ct + chy l‘.pct - 2Cy).’bta’
- 2cy ybtt + 4k ) Vbt + 4kpy Yor + sty Yor + 4ky hsp b — 4kpy hmp bt — 2ksy h Gbr — 2ksy Yet
- 2kxy h¢ct + 2ksy lwct - 2ky Ybtd — kay Ybtd — 2ky Ybir — 2kpy Ybrt (BS)

My Yuma + 2Cy Vumd — 2Cy)'7um - 2Cy h (bum - 2Cy n'j’um + 2kpy Yumd + 2kyyumd - 2kpy Yum
- 2kyyum - 2kpy hp ¢um - 2ky hs ¢um - kay eumlr//um - Zky m;l’um + Fyi + Fyd (B6)

Mg Yum: + 2Cy).)umt - 2cy).)um - ch hs Qbum - 2Cy n‘j/um + 2kpyyumt + 2kyyumt - 2kpyyum - 2kyyum
= 2kpy hp Pum — 2ky hyg Gum + 2k py €umWum + 2ky iy + Fyi + Fyg B.7)

MpaaVbaa + 2¢y Ybda — 2¢y Yba — 2¢y hsp Bpa — 2¢y dipa + 2ky Ypaa + 2kpy Yoaa — 2ky Ya
= 2kpy Yba — 2ky hsp pa + 2kpy hinp dpa — 2ky dpa — 2k py epa¥va + kny Ypaa + Ky yr2 + Fyi
+ Fyq (B.8)
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Mpar $bdr + 2¢y Yidr — 2¢y Yot — 2¢y hsp Gy 4 2¢y A + 2ky Yiar + 2K py Ybar — 2ky Yor — 2K py Yir
- 2ky hsp due + 2kpy hmp b+ 2ky dyrp + 2kpy e + khyybdt + khy yro+ Fyi + Fyd (B.9)

Mita $bta +2¢y Yibid = 2¢y Yo = 26y b Bor — 2¢y Ay + 2Ky Yra + 2k py Yora — 2ky Yor — 2k py Yir
- 2ky hsp ¢bt + kay hmp ¢bt - Zky d'vbbt - kay ebtlﬁbt + khyybtd + khy Y2+ Fyi + Fyd (B 1 0)

Mpst i + 2cy Vb1 — ch)"btz - 2Cy hsp é)bt + 2Cy dlﬁb, + 2ky)’btt + 2kpyybtt - 2ky)’bt - 2kpyybt
- 2ky hxp Db + 2kpy hmp Db + Zky Ay + kay eppr + khyybtt + khyyrZ + Fyi + Fyd (B.11)

B.2. Balanceo transversal (Rolido)

Jxum ('p'um + 4Cy h? ¢um + 4cpz bim q-jum + 4Cy R Yum — ch hs Yuma — ch hs Yume + 4kpy hi Dum
+ 4kpz bﬁm ¢um + 4ky h% ¢um + 2ktc (lbt/lpl‘)2 ¢um + stb him ¢um - ktc (lbt/lpl)2 ¢cd
- ktc (lbt/lpt)2 ¢ct - ksb hgd ¢cd - ksb hgt ¢ct + ksb lcd hcd Wed — ksb lct hct Yer + 4kpy hp Yum

+ 4ky hs Yum + 2ksb hum Yum — ksb hchcd - ksb hctyct - kay hp Yumd — 2ky hs Yumd — kay hp Yumt
- 2k) hs Yumt (B 12)

Jxeabea + 205y 1 bea + 20553 bea + 21y healoda bea + 205y hlica = 261y g ea + 2¢ My ca

+ 21y LedaYed + 2¢5y s $ba — 252 b2 Bpa — 2¢5 i Yba — 2ty Pum Leda um — 21y bum Ledta Wum

— 261y Loda Yum + 2ksy B2 b -+ 2kse D2 bea -+ ki (Ine /e ) bed ke (I / 1pt)” ea

+ 2kgp healea Pea + 2ksy Lhipeq — 2k gy lEd Wea +2ksyhyca + 2kgpleayea + 2ksy hs hppa

~ 2k b2 B — ki (Ive/ Lpe)” $a = 2ksy hyna ke (ot / Lpe)” bum = s um Lea Bum

— kst Luam Lo Wam — K Lea Vi (B.13)

Txet et + 205y B> Ger 4 205 by ber + 21y het Leda er = 259 R e+ 21y g ther + 2055 Mt

+ 2C1y Leda Vet + 2Coy g S — 2,5 by Bt — 2¢.5 MVt = 21y huam Lecta Bum + 2C1y Lm Leda Yum

— 201y beda Yum + 2Ky B der + 2o D2 Gt + ki (Ine / Lpe) bex + ke (I / Lpt) ber + 2kisp Bt Ler b
— Dby Lnpr + 2k 12 et + 2Ky By -+ 2Ky Loa Ver + 2hisy g h by — 2k B iy

- kt (lbe /lpe)2 ¢bt - 2ksy hybt - ktc (lbt/lpt)z ¢um - ksb hum lct ¢um + ksb lum lct lyl’um - ksb lctyum
(B.14)

Txbd $oa +4cy By, Gpa +4¢ p: g $ba + 25y 15 $pa + 252 b7 Gpa +4¢y hsp Fpa — 205y his $pa

+ 25y hhy foa — 205 b bea + 25y g Wrea + 265y s Ve — 26y hsp Voda — 2¢y hsp Vv

+ Qg 12, Bt + My My oy pa + Yz by G + 2hesy B B + 2k b2 b + ke (lpe / Lpe)” Bpa
+ 4ky Py Yid — ey Panp Yoa — 2Ksy s Yba + 2ksy s bea — 2k b2 boa = ke (e / lpe)2 bea

+ 2ksy lhsea + sty hyYea — 2ky hsp Ybdd + kay hmp Ybdd — Zky hsp Ybdr + 2kpy hmp Ybat
(B.15)
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Tt e + 4y hfp Gbr +4cp; bit Prr +2c5y B2 Gy + 2c5. b2 i + deyhgp Y —2¢5y b Y

+ 2e0 hhg ey =205 b2 der — 205y Lngres + 25y by Yer — 20y My Sia — 2y hp Yo + 4y I3, b
- 4y s o Bt A B D2, bt + 2y 12 B+ 2k b b+ Ky (Lo / Lpe ) Bis + Ay s Vi

— 8y By Vot — 2kisy s it + 2k g Bes = 2hise b2 et — e (Ipe /e ) et — 2kesy L e

4 2Kkgy Pis Yer = 2ky s Vora + 2Ky Fanp Yitd = 2k s Voir + 2Ky o Vit (B.16)

B.3. Rotacion o movimiento de lazo

i Wam + 43 By rm ~+ 3¢y 1 Y + 415 D% riam ~+ 41y Loy Wram — 2¢1x b2 Wred

+ 2y Leda um Wea = 21 D2 et + 2¢1y Leda lum Wer = 2€x Doy raamd = 2Cx by Wrame = 2€3 0% Vuma
=20y 1% Yt = 2€1y hea Lum B ~+ 2€1y het Lum Dot ~+ Ky Dy Wi ~+ A py € Wi + Ak by Wiam

-+ Ay 1% Y A ks Ly Wiam + Ky Lea Lum Wea + Ksp Lex Lum Wer = 2Kkipx D Wama — 2K by Wiama

— 2k b2 W — 2k D2 Wiamt = sy Lum Yed + ks Lum Yer = 2Ky €um Yuma — 2Ky B Yuma

+ 2k py €um Yume + 2ky 1Y ume — ks hea Lum Pea + ks et Lum ber (B.17)

JecaWed +2¢5 b2 Wrea + 205 P drcq -+ 2¢1 b2 freq + 2cyy l?da Yed +2¢sy1¥ea =2ty ledaYea
+2¢5y Il e = 2¢1y hed Leda Dea — 2€5x Doy Wbd + 25y his L dpa = 2¢5y Vb — 2¢15 b2 Yrum

4261y Lum Leda Wrum =+ 2¢1y Pum Leda Bum —+ 2¢1y Leda Yum ~+ 2k b2 Wea + 2kgy P bea + kg l?d Yed

+ 2Ky 1yea = Ksp lea Yea + 2ksy Rl boa = ks hea lea Gea — 2Ksx Doy Wa + 2ksy sl Ppa — 2ksy LY pa

+ 2kisp Lum Lea Wum + 2Kk hum Lea Gum + 2Kks Lea Yum (B.18)

JeetWer + 2¢5x bis Yo+ 2c I* Yer + 2c1x bﬁs Yo+ 2cyy lzda Yer —2Csy Vet + 2CHy leda Yer

=2 hler 4 21y ey leda ber — 2053 b Wb — 205y s Loy + 205y s = 21 b Yruam

+ 2¢1y Lum LedaWum — 2¢1y Pum Leda $um — 2C1y Leda Yum ~+ 2Kox bag Wer + 2ksy P her + Ky Loy et

o 2k Lyer + kgt Ler Yor — 2y Ly + Ky her Loy ber — 2k D iy — 2Ky g Ly — 2Ky Ly

+ 2Kty L Lot Waam — 2Kty P Lt um — 2k Lot Vi (B.19)

JabaWpa +4cc by dipa + 4y d* g + 2043 b Wipba — 2053 by Wea — 2¢.: by Wbaa — 2¢ by Wpar
—2¢y d Vbaa 2y d Jpar ~+ 4 bpg Wb ~+ 4y & W+ 4k b Wb ~+ Ak py €4 Wba + 2Kisx by Yo
— 2ksu b2 Wed — 2k by Wda — 2K Dy Woda — 2k by Wiar — 2K px by b — 2Ky d Yoaa

= 2kpy €paYbad + 2ky dYbar + 2k py €pa Yiar (B.20)

Tobe Wt + 4 by + 4y d* Yy + 2053 b s — 2053 by Yer — 20 by Wbt — 205 b W

=26y dpua + 20y d $pus + 4k by, Yo+ Ay d Y + 4k by Wit + Ak py €y Wi + 2k b Wi
2k bigy Yer = 2k by Wbna — 2k gy Wa = 2K by Wi = 2k U Wit — 2Ky d Yiua = 2Ky €ba Yona
+ 2ky d ypi + 2K py €t Yz (B.21)

sz lpumd + 2Cx bﬁm l'ﬁumd - 2Cx bim l'pum + kax bﬁm lﬁumd + 2kx bim lﬁumd - 2kpx bim wum
=2k, bim Yum + s (de - in) (B.22)
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Jzt ';[’umt +2c, bim ¢umt —2cy bim '7bum + 2kpx bﬁm Yume + 2ky bﬁm [/ kax bim Yum
_kabimwum+s (de_in) (B.23)

JopmWbda + 2¢x b2y Wbdd — 2¢x by Wpa + 2k by Wpaa + 2k p b Wpaa — 2k by ipa
~ 2k b2 g+ 5 (Fra— Fi) (B.24)

Jepm W + 2Cx By Wpae — 263 by Wba + 2k by Wids ~+ 2k p Dy War = 2k by Wind — 2Ky b7y Wia
+ 5 (Faa—Fai) (B.25)

JepmWna + 2¢x b3 Wina — 2¢x by iy + 2K b, Wina + 2K by Wina — 2k by, Wi — 2K b7 i
+ 5 (Fya—Fyi) (B.26)

szm lpbtt + zcx b}zyt l'ﬂbn - 2cx blz;; l’ﬁbl + ka blz;; lﬁbtt + 2kpx blz;t lﬁbtt - 2kx b127[ wht - 2kpx b}%l wht

+ 5 (de—in) (B.27)
Donde:

*um — Propiedad/variable unidad motriz

*eds *ot - " coche delantero/trasero

*bd» *bt - " bogie "

¥unds Frnt - " par montado delantero/trasero

M — Masa

Jo, Jx — Momento inercia respecto eje z/X

y — Desplazamiento lateral

1) — Movimiento de rolido

7/ — Rotacién de lazo

ky, ky — Rigidez de acople articulado en brazo de suspension primaria

Cx, Cy — Amortiguamiento de acople articulado en brazo de suspension primaria

kpx, kpy, kp, — Rigidez de suspension primaria

Cpz — Amortiguamiento de suspension primaria

ksx, ksy, ks;  — Rigidez de suspension secundaria

Csx — Amortiguamiento longitudinal secundario (anti-lazo)

Csy — Amortiguamiento lateral secundario (torreta central)

Csz — Amortiguamiento de suspension secundaria

ksb — Rigidez axial acople articulado inter-coche

ks, kie — Rigidez torsional barra estabilizadora/anti-rolido (inter-coche)

Clx, Cly — Amortiguamiento anti-lazo inter-coche

Fyi, Fyq — Fuerza de contacto rueda izq. y der.
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B.4. Modificaciones p/modelo no lineal de amortiguamiento
() Amortiguador viscoso primario - transicién no lineal (fases compresién/expansion)

= Fuerza de amortiguamiento vertical F,; (suspensién primaria)

Modelo lineal

sz _ sz rg¢i —e sz _ sz("g¢i) rg(.bi _ % (sze - CPZC) -(rg‘pi _za') + (sze "; szc) rg(].ji
(0% 14 (rg¢i _a’)
04
Con:
i=um, bd, bt

rg = bum, bbd,bt
(II) Amortiguamiento neumadtico cuadratico en suspensién secundaria

= Término adicional al amortiguamiento viscoso vertical secundario

L

Cyn b2 =
ST 15

» Fuerza de amortiguamiento vertical total Fg; (suspensién secundaria)

y 252 P
Fszt = Cszba¢j + Cszn bs¢j o
|91
Con:
j=cd, ct, bd, bt
Donde:
Cs;n  — Coeficiente de amortiguamiento neumatico
Crre - " vertical primario - fase expansion
Cpee - ! - fase compresién

T — Radio de giro
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