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Rezumat. Diferitele tipuri de uzurda ondulatorie raportate in literatura de specialitate sunt, in
general, asociate cu o rezonanta a sistemului vehiculului-cale. S-a tratat capacitatea dinamica
de absorbtie a vibratiilor pentru a reduce cresterea uzurii ondulatorii. Aceasta reducere este
evaluata in functie de puterea de frecare disipata in contactul roatd-sina in timpul formarii de
uzurii ondulatorii. O metoda de proiectare a amortizarii dinamice a vibratiilor este prezentata
pentru un sistem de neamortizat care are un grad de libertate. Rezultatele obtinute cu aceastd
metoda sunt comparate cu alte metodele enumerate in literatura de specialitate. Sunt studiate
cazul unui sistem de amortizare, cazul in care un sistem are mai multe grade de libertate si
capacitatea dinamicii de amortizare a vibratiilor in cazul unui sistem de frecare excitat, la fel
ca in cazul uzurii ondulatorii.

Cuvinte cheie: amortizare, vibratie, oscilatii, rezonantd, pseudo-alunecare.

Abstract. Different types of wearing wave reported in the literature are generally associated
with a resonance of vehicle-path system. It was treated dynamic capacity of vibration
absorbtion ability to reduce the growth wave wear. This reduction is evaluated according to
the power dissipated in the friction wheel-rail contact during formation of undulating wear. A
design method of dynamic vibration amortization is presented for damped system that has a
degree of freedom. The results obtained with this method are compared with other methods
listed in the literature. It was studied a system of depreciation, a system wich has more degrees
of freedom and dynamic vibration damping capacity in case of a friction excited,same as for
undulating wear.

Keyword: damping, vibration, oscillations, resonance, pseudo-slip.

1. INTRODUCERE

Aceste sisteme au fost initial lipsite de amortizare. Prin urmare, miscarile de masa sunt
mari si sistemul nu permite disiparea energiei. Din acest motiv, H. Frahm a brevetat o metoda
de amortizare a vibratiilor maselor [1]. In aceeasi perioadd, H. Frahm [2] a patentat de
asemenea, amortizarea unei coloana lichid, bazate pe pe acelasi principiu. Din acest moment,
conceptul a fost aplicat cu succes la diferite structuri. In sectorul feroviar, acestea sunt, de
asemenea, amortizarea dinamica a vibratiilor precum cea din fig. 1 [3] (dar si dezvoltat 1n [4])
al carui scop este de a absorbi modurile laterale ale sinelor de rezonantd prins-fixat,

responsabile cu sunetul nociv [5].
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Fig. 1. Amortizare dinamica a vibratiilor fixata pe o sind pentru reducerea poluarii fonice.

Cele doua avantaje principale ale amortizarii dinamice a vibratiilor sunt robustetea si
simplitatea relativa de proiectare, ceea ce le face ca sd fie cele mai bune solutiile adaptate
pentru a trata problemele legate de rezonantele de structurilor extrem de solicitate. Acestea
sunt, de asemenea, motivele pentru care acest tip de solutie a fost selectat pentru a reduce
uzura ondulatorie.

Au fost dezvoltate mai multe metode pentru dimensionarea optima a amortizarii
dinamice a vibratiilor. Urmatoarea sectiune prezintd cea mai veche dintre ele, stabilita de Den
Hartog si Ormondroyd in 1928 [6, 7].

2. METODA PRIN VARFURI EGALE

Un sistem al amortizarii dinamice a vibratiilor consta dintr-un arc amortizor de masa
fixatd la un punct de structura [8], si dimensionat de o maniera astfel incat sa disipeze energia
vibratorie a structurii frecventelor de rezonanta (fig. 4.3.a).

Amortizarea dinamica a vibratiilor are in general o masa mult mai mica decét structura
initiald si frecventa sa naturald este ajustata la forma de a elimina modul. Dupd asamblare,
amortizarea dinamicd a vibratiilor schimba frecventa de raspuns a sistemului de langa
frecventa de rezonanta, transformand amplitudinea de varf in doud varfuri de amplitudine mai
mica (fig. 4.3.b).
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Fig. 2. Amortizarea dinamica a vibratiilor pe un oscilator cu nu grad de libertate;
(b) Receptarea oscilatorului.

Amortizarea dinamica a vibratiilor detine trei parametri de proiectare: (1) raportul de
masa (sau la inertie), care reprezinta raportul dintre masa de amortizare dinamica a vibratiilor
si masa sistemului, (2) raportul dintre frecventele care reprezinta raportul dintre frecventa
amortizarii dinamice a vibratiilor naturale (in cazul in care punctul de atasare este fixat) si cea
a sistemului initial fard amortizarea dinamica a vibratiilor, (3) amortizare prin amortizarea
dinamica a vibratiilor.

Obiectivul metodei prin varfuri egale este de a gdsi parametrii optimi de amortizare
dinamica a vibratiilor, modul de disipare a energiei de vibratie avand propriul mod de a
structura minimizarea amplitudinii de receptare. Raportul maselor este fixat de proiectant, si
este de obicei de cateva procente din masa sistemului initial. Ceilalti doi parametri sunt
calculati dupa cum urmeaza. Ecuatia care reglementeaza dinamica oscilatorie pentru un grad
de libertate care este fixat pentru amortizarea dinamica a vibratiilor este:

mi+cx+kx=F-D (1)

unde F este perturbarea exterioard si D este forta provenita de la amortizarea dinamica a
vibratiilor:

D=myi, =c,(x—-x,)+k,(x—x,) (2)

Definim parametrii:

1="a
m
k k
W) ==, wf=-% 3)
m my,
é: _ & _ Cq
P 2mw, ’ 2m,@,
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(Aeste raportul dintre mase, @)

frecventa naturala a amortizarii dinamice a vibratiilor; & p S &, sunt amortizarile lor

este frecventa naturald a sistemului original si @, este

respective).
, ¢
B=—"%; n="t &
o, Sa

( B este raportul dintre frecvente) si variabila redusa:

r=-2 )
()

p

In aceste conditii, din relatiile (1) si (2) rezulta:

(e, ) + (87 - 2]

20+ 5+ 28)- B+ np)f 2 + 1282 - r2)- pr2(ag 4 an2 |
(6)

(o)~

| &

Acesta este prezentat in figura 2 (b) pentru o anumita valoare a raportului de
frecvente S si trei valori ale amortizarii dinamice a vibratiilor.

2.1. STRUCTURA SLAB AMORTIZATA

In cazul unei structuri slab amortizate, curba de receptare corespunzitoare valorilor
diferite a coeficientilor de amortizare &, ale amortizarii dinamice a vibratiilor vor trece toate
prin doud puncte comune P si Q (figura 2 b). Aceste doud puncte variaza in functie de raportul
dintre frecvente, iar in cazul in care amplitudinea in punctul P creste, in punctul Q scade si
invers. Prin urmare, se pare rezonabil de a alege astfel incat amplitudinile in cele doud puncte
P si Q sa fie egale. Aceasta este baza teoriei prin varfuri egale [6]. Alegerea frecventei S care

duce la aceasta configuratie este:

,5:—/1 (7

Acest rezultat poate fi stabilit dupa cum urmeaza: presupunand 7 <1, transmisibilitatea (6)
poate fi aproximata prin

r (. +(8% )
1= [1 (1+2) 2] 2§a,3r [(—rleﬁz—rz)—lﬁzrz]z ®
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2 2 g2
H(r)= i tayss _
a3 +aiéy

Aceasta expresie este independenta de &, in punctele P si Q daca:

©)

4| _193

(10)

an ag

Din ecuatia (10) rezultd doua ecuatii algebrice; obtinute cu semnul minus, care este
polinomul de ordinul patru:

Q+ A = 27211+ B2+ AN+28% =0 (D)
ale carei radacini sunt abscisele in punctele P si Q. Egaland ordonatele obtinem urmatoarea

conditie:

p= (12)

1
1+4
si amplitudinea corespunzatoare lui H(r; ) este:

24+ 4
H oy = (1+4) — 3

Utilizand ecuatia (13), putem defini un coeficient de amortizare &, echivalent la
prezenta amortizarii dinamice a vibratiilor

1 Nz
e = 2H 0 200+ 2) (9

Valoarea optima a celui de-al treilea parametru al amortizarii dinamice a vibratiilor
(coeficientul de amortizare) este obtinut prin cerinta ca ordonatele punctelor P si Q sa fie la
maximum de receptare H(r), daca:

oH oH
5., 5.,

0
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Tabelul 1. Proiectarea amortizarii dinamice a vibratiilor cu metoda prin varfuri egale.

Parametrii
Frecvente naturale: “’127 —k/m Amortizor dinaic de vibeati
) Mg
— AR
w,; =k, /m, s Bl E
Coeficient de amortizare | & p= c/2ma)p T
Sa =Cq2m,@, o
Raportul maselor A=my/Im, k ] J‘-\ C
Raportul frecventelor f=0,w p I TTITT
Dimensiuni
Etapa 1. Selectarea raportului maselor A=my,Im » (3-5%)
8= o, 1
Etapa 2. Selectarea raportului frecventelor N ®, - (1 + /1)
o e o [
tapa 3. electarea coeficientului de amortizare a 8(1+ 1)

In literatura de specialitate, existd, de asemenea un altd valoare a coeficientului de
amortizare:

opt 32 g

8(1+ 1)

Aceasta diferenta provine de la o definitie diferita a coeficientului de amortizare:

E,=c,/ (Zma a)p) in schimb in aceasta lucrare avem &, = ¢, /(2m ), ).

Conditia (15) permite obtinerea valorii optime de amortizare a amortizarii dinamice a
vibratiilor [9]:

34
o= | (17
“ 8(1+4) (7

Diferitele etapele de proiectare a amortizdrii dinamice a vibratiilor cu metoda prin
varfuri egale sunt rezumate in tabelul 1.

Metoda prin varfuri egale este frecvent utilizata cu numele de optimizare H.,, deoarece
isi propune sd@ minimizeze amploarea de receptare a sistemului.

2.2. STRUCTURA AMORTIZATA

In cazul general daci o structurd are o amortizare neglijabil, curbele din figura 2 b nu
mai trec prin cele doua puncte fixe P si Q. Cu toate acestea, prin scrierea ambelor conditii de
optimizare (inaltime egala a varfurilor si de zero primul derivat) exista formulari analitice mai
complexe in [10]. Figura 3 prezinta amortizarea echivalentd &, a amortizarii dinamice a

vibratiilor pentru diferite valori ale amortizare a structurii [9, 11].
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Fig. 3. Curbele echivalente de amortizare a amortizarii dinamice a vibratiilor (prima egalitate a
ecuatiei (14)) pentru diferite valori ale amortizarea a structurii [7].

Existd, de asemenea si alte metode de calcul a amortizarii dinamice a vibratiilor.
Sectiunea urmdtoare face o comparatie cu unele dintre ele enumerate in literatura de
specialitate.

3. ALTE METODE DE DIMENSIONARE
3.1. METODA DE VARIATIE MINIMA

In metoda de variantd minima [12], alegerea parametrilor amortizarii dinamice a
vibratiilor se face in modul urmator: forta F aplicata pe structurd se presupune aleatorie ca un
asa numit zgomot alb, adica energia se distribuie uniform pe toate frecventele ® g (w)= D.

Densitatea de putere a raspunsului structural x, este legat de excitatie [13].

@, (0)=|H) ®r(0)=|H ) ®, (18)

p

sau H(w)este receptarea de structura, x p!F. Rezulta ca media pétratica a raspunsului

structural este:

o2 =["a, (o=, @, |H0) do (19

xp — 00 P

Metoda de variatie minima alege parametrii amortizdrii dinamice a vibratiilor pentru a
minimiza. Aceastd metodd este numitda de metoda de optimizare H Valoarea optima a
parametrilor este:

I 2+4

— (20)

=i\ 2
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opt _ | A4+32)

< s+ ern

3.2. METODA DE STABILITATE MAXIMA

Sistemul combina structura si amortizarea dinamica a vibratiilor si are doud directii de
libertate. Prin urmare, are doud perechi de poli care sunt complex conjugati aranjati asa cum
se aratd in figura 4. Pozitia exactd a polilor depinde de alegerea parametrilor amortizarii
dinamice a vibratiilor.

$3 x Sa
§1¢ Risit - max[R{si}], i=1,2,3,4

59 « %

S4

Fig. 4. Pozitia polilor complexi ai structurii sistemului de cuplul si amortizarea dinamica a vibratiilor.

Metoda de stabilitate maxima este de a alege parametrii amortizdrii dinamice a
vibratiilor, modalitate de a maximiza marja de stabilitate a sistemului:

min{max[R(S ; N @2

Parametrii corespunzatori sunt:

1
Fria @
A
opt _
< iy

Tabelul 2 rezuma valorile optime ale parametrilor amortizarea dinamica a vibratiilor obtinuti
prin metode diferite.

Tabelul 2. Metode de optimizare a amortizarii dinamice a vibratiilor

Criteriu Raportul optim al frecventelor Amortizarea optima faopt
Varfuri egale (H..) 1 31
1+ 8(1+4)
Variatie min. (H,) 1 [2+4 A4+32)
1+4V 2 8(1+1)2+1)
Stabilitate max. 1 A
1+ (1 + ,1)
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Existd si alte abordari pentru a defini parametrii amortizdrii dinamice a vibratiilor.
S-au gasit in [10, 14, 15, 16, 17], studii aprofundate.

4. STRUCTURILE CU MAI MULTE GRADE DE LIBERTATE

Metodele de dimensionarea a amortizarii dinamice a vibratiilor expuse in sectiunile
anterioare au fost dezvoltate pentru a amortiza un oscilator care are un grad de libertate.
Aceasta sectiune descrie modul 1n care se reduce un sistem, care are mai multe grade de
libertate, la un oscilator cu un grad de libertate intr-o banda de frecventd ingustd in jurului
frecventei modului tinta. In acest mod, metodele descrise anterior pot fi aplicate la proiectarea
unei amortizdrii dinamice a vibratiilor pentru orice mod a unui sistem [18] care are mai multe
grade de libertate. De exemplu in figura 5 se prezinta o structura care are mai multe grade de
libertate.

Forma generald a ecuatiei de migcare a acestei structuri reprezentate de un numar finit
de grade de libertate care pot fi scrise astfel:

Mi+Cx+Kx=F (25)
unde x = (xq,..., x,, )T si F sunt vectorii deplasdrilor generalizate (translatie si rotatie) si forta

generalizatd (fortele punctelor si momentelor) si M, K C sunt respectiv matricile de masa,
rigiditate si amortizare.

In cazul general al unui sistem care are grad multiplu de libertate pe care se aplicd un
absorbant dinamic, al " grad de libertate (a se vedea fig. 5.b), ecuatiile dinamice devin:

Mx+Cx+Kx=F-D (26)
unde D reprezintd actiunea de amortizare dinamica a vibratiilor, D( ) o fa D, cu:

D=m,x, :Ca(xd _Xa)""ka(xd _xa) (27)

Amortizarea dinamicd
44— avibratiilor calibrati
pe modul 2

]
<«

Cu amortizare
mamu:a awbratnlor Fiéri amortizare
| —é 1 2 dma:mca avibratiilor
F 3
\ A w A,

(a) (b)

Fig. 5. (a) Structura cu mai multe grade de libertate si receptarea verticala directa in punctul x,;
(b) Structura amortizarii dinamice a vibratiilor este fixatd In punctul x, calibrat Tn modul doi de

=3

rezonantd al structurii.
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Evolutiile care urmeaza aduc inapoi ecuatiile (26) si (27) la un sistem echivalent cu
un grad de libertate care reprezintd dinamica sistemului cu un gradul de libertate d in jurul
frecventei de rezonante p modul daca se doreste amortizarea (p = 2, in exemplul din figura 5
b).

In primul rand, se efectueazid o schimbare de variabile intre coordonate fizice x si
coordonatele modale:

x=dz (28)

unde z este vectorul de coordonate modale si ® = (@,,...,#, ) este matricea de moduri naturale

a sistemului. Prin substituirea in ecuatia (26) si inmultind la stanga cu o se obtine:
o Md; + @ coz+ DT Kbz =T [F-D] (29)
Avand in vedere relatiile de ortogonalitate:
& M® = diag(m; ), T K® = diag (mla)lz) (30)

unde m; este masa modald generalizata de modul i si @, este frecventa sa naturala.

Prin ipoteza unei amortizdri pe diagonala, ecuatia (29), exprimatd 1n variabilele
modale sunt decuplate si se poate scrie:
diag(my )7 + diag(1Eymyay )z + diag (mla)f )z =o' [F-D] 31
Presupunand cd se doreste sa se amortizeze al p"“ mod al structurii cu un amortizor
dinamic fix cu al ¢ grad de libertate, s-a emis ipoteza ci miscarea de la punctul de fixare al
amortizoarelor este dominat In mare masurd de vibratiile al plm mod 1n jurul valorii de

frecventa de rezonanta @,,:

x=Pz=9,z,

adicd frecventa modului p este destul de departe de celelalte frecvente ale structurii. Aceasta
ipotezd permite exprimarea amplitudinii modului p, in functie de deplasare de la inceputul
amortizarii dinamice a vibratiilor:

- 62

7%,

Folosind acest aproximare (vezi fig. 6) la plm ecuatia (31) se va scrie astfel:

2
my o 26,mp@p M0, T
X X+ x; =0, F—¢,(d)D (33)
0,d) " p,la) T g, la) T ()
si:
m, _ 25,m,@,  m (012, ¢1];F

£ = D (34
2@ ) e e T Y
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Fig. 6. Aproximarea modului de receptare unei structuri cu mai multe grade de libertate.

Comparand ecuatiile (34) si (1) vom observa ca structura se comportd ca un oscilator
cu masa echivalenta.

m
mt =—2L_ (35)

Odata aceasta masa determinata, se calculeaza raportul maselor:

A=—2 (36)

*k
mp

si restul procedurii de proiectare este se efectueazd pentru un oscilator (vezi tabelul 1).

Eficienta amortizarii dinamice a vibratiilor este mai mare ca cdnd Aeste mare. Cu alte
*k

p
adica, potrivit ecuatiei (35) gradul de libertate d corespunde unui varf de vibratie al
modului p.

cuvinte, pentru un mod selectat, masa echivalenta m/, ar trebui sa fie cat mai mica posibil,

5. EFECTUL AMORTIZARII DINAMICE A VIBRATIILOR ASUPRA
CRESTERII UZURII ONDULATORII

In general, de miscare a unui oscilator care freacd pe o bandi (figura 7) care se roteste
cu o viteza v, pe care este aplicatd o sarcina variabila N este o succesiune de aderente si
alunecari (stick-slip) roatd si sind. Aceste oscilatii poate rezulta fie dintr-o scadere a
coeficientului de frecare atunci cand alunecare creste, sau dintr-o schimbare de sarcina (sau o
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combinatie a celor doua). In ambele cazuri, amplitudinea oscilatiilor creste si mai mult daca
frecventa oscilatiilor corespunde frecventei de rezonanti a oscilatorului. in [19], s-a dovedit
ca amortizarea dinamicd a vibratiilor actioneaza asupra fortei verticale si / sau rezonanta
oscilatorului ar putea reduce Tn mod semnificativ modul de circulatie de aderenta-alunecare.

™~ xT AT
~ N
. ~.
_ V—.'i": ™~ k

L/;r‘ V \\
~—WWA— F
~ m x
\46]_ m™m

N T
NG ‘\ %

Mrea

Fig. 7. Oscilatii excitate prin frecare.

In ceea ce priveste uzura ondulatorie, miscarea este o succesiune de rulare si alunecare
a rotii pe sind. Acestea sunt caracterizate prin cicluri de limitd in planul faza pseudo-
alunecare-fortd, pseudo-alunecare si este descrisd in figura 8.

In timpul acestor cicluri, variatiile de putere AP disipati de fortele frecare F, de masa
m se poate scrie:

AP =V[F,Av, +V AF,] (37)

Cei doi termeni ai membrului drept al ecuatiei (37) definesc cele doud categorii
principale ale mecanismelor de fixare ale lungimii de unda:

- Aceste asociatii sunt variatii semnificative ale alunecarii dintre roata si sina, cauzate
de rezonanta orizontala (longitudinala sau laterald) a sistemul vehicul-cale (fig. 8 a).
Intr-adevar, varful de receptare orizontal este creat de aceeasi fortd, de alunecare. In
acest caz, amortizarea dinamica a vibratiilor va fi calibratd pe rezonanta orizontald
(fig. 8 ¢).

- Aceste asociatii sunt variatii mari in forta de frecare dintre roata si sina si creeaza o
anti-rezonanta verticald a sistemului de vehicul-cale (fig. 8 b). intr-adevir, golul de
receptare creeazd, pentru chiar o nereguld, variatii semnificative in forta verticala de
contactat si, prin urmare, apar variatii semnificative in forta de frecare. In acest caz,
amortizarea dinamicd a vibratiillor se va calibra pe modul responsabil de anti-
rezonantd vertical in punctul de contact (fig. 8 d).
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Fig. 8. Cicluri limita in planul pseudo-alunecare- forta pseudo-alunecare cauzate de (a)
rezonante orizontale; (b) anti-rezonantele verticale; (c) rezonante orizontale; (d) anti-
rezonantele verticale.

6. CONCLUZII

In aceasta lucrare se urmireste in primul rdnd contextul istoric in care a fost dezvoltat
aplicare. Metodele de dimensionare pentru amortizarea dinamica a vibratiilor au fost
prezentate la un sistem neamortizat cu un grad de libertate. S-a prezentat modul de aplicare a
acestei metode pe un sistem cu mai multe grade de libertate, modul de a aduce acest sistem la
un oscilator cu un grad de libertate intr-o banda de frecventd. Diferite tipurile de uzura
ondulatorie raportate 1n literatura de specialitate au fost clasificate Tn doud categorii. Pentru
ambele tipuri, capacitatea de amortizare dinamica a vibratiilor la reducerea cresterii uzurii
ondulatorii a fost discutata Tn termeni de reducere a variatiilor de la puterea de frecare disipata
fie prin reducerea variatiilor mari in alunecarea dintre roatd si sind, sau prin reducerea
variatiilor mari in fortele frecare.
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