Kurzbezeichnungen:
Kraft (N)
G Reibungsgewicht
o Radlast
8st Reibungsgewichtvektor
g Achslastvektor
gt[k] Achslast des i-ten Radsatzes des k-ten Fahrzeugdrehgestells
i
Agy Vektor der Achslastdnderung
Agt Achslastéinderung infolge der Fahrzeugkasten-Nickbewegung
4gi(t) Achslastinderung infolge der Fahrzeugkasten-Nickschwingung
dgf Achslastinderung infolge der Drehgestell-Nickbewegung
Agf(t) Achslastinderung infolge der Drehgestell-Nickschwingung
Agl[k Achslastdnderung des i-ten Radsatzes des k-ten Fahrzeugdrehgestells
i
Z() Vektor der am Radumfang iibertragbaren Zugkraft
Z[{‘ am Radumfang des i-ten Radsatzes des k-ten Fahrzeugdrehgestells iibertragbare
Zugkraft
Z*(t) Summe der iibertragbaren Triebfahrzeug-Zugkrifiwerte
Drehmoment (Nm)
My Dampfungsmoment der Lokomotivkasten-Nickschwingung
Mg Dimpfungsmoment der Lokomotivdrehgestell-Nickschwingung
Bewegung (m)
Xo Triebfahrzeug-Lingsbewegung
X, Lingsbewegung des ersten Triebfahrzeug-Drehgestells
X4 Lingsbewegung des zweiten Triebfahrzeug-Drehgestells
X, Liangsbewegung des ersten Wagens
X, Lingsbewegung des zweiten Wagens
X; Langsbewegung des dritten Wagens
Y, Vertikalbewegung des Triebfahrzeug-Schwerpunktes
o Vertikalbewegung des Schwerpunktes des ersten Triebfahrzeugdrehgestells
Y, Vertikalbewegung des Schwerpunktes des zweiten Triebfahrzeugdrehgestells
Winkelverdrehung (Rad)
Po Nickbewegung des Lokomotivkastens
o Nickbewegung des ersten Lokomotivdrehgestells
(7 Nickbewegung des zweiten Lokomotivdrehgestells
Masse (kg)
M, Masse des Triebfahrzeugs
M, Masse des ersten Wagens
M, Masse des zweiten Wagens
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M, Masse des dritten Wagens
mp Masse des Lokomotivdrehgestells

Trigheitsmoment (m?kg)

I, Trégheitsmoment des Lokomotivkastens
Iy Trigheitsmoment des Lokomotivdrehgestells

Adhisionskoeffizient

(1) Betriebswert des Adhisionskoeffizienten (Reibwertes)

a0 Vektor des Betriebswertes des Adhisionskoeffizienten

Yamax(t) = f(AX o1 X;) Funktion des maximalen Adhiésionskoeffizienten bei gegebenen Strecken-
verhiéltnissen

Gy max Vektor der Funktion des maximalen Adhisionskoeffizienten

Geometrie (m)

by Abstand zwischen den Drehgestell-Mittellinien

by Radsatzabstand

e Abstand zwischen dem Lokomotivschwerpunkt und der Wirkungslinie der Zug-
kraftiitbertragung

by Abstand der Wirkungslinie der Zugkraftiibertragung des Lokomotivdrehgestells
von der Schienenoberkante

h, Abstand der Wirkungslinie der effektiven Zugkraft von der Schienenoberkan-
tenebene

hy Abstand des Lokomotivschwerpunktes von der Schienenoberkantenebene

h’ Abstand der Wirkungslinie der effektiven Zugkraft von der Wirkungslinie der
Zugkraftiibertragung zwischen Lokomotivkasten und Drehgestell

Sonstiges

a Triebfahrzeugbeschleunigung (m/s®)

v Triebfahrzeuggeschwindigkeit (imn/s)

c Federkonstante (m/N)

D.m. Dieselmotor

H Hydraulisches Getriebe

S Lokomotivkasten-Schwerpunkt

Sg Lokomotivdrehgestell-Schwerpunkt

8 Vektor der Lokomotivdrehgestellkonstruktion

S Strukturmatrix der Lokomotivradsitze

E=1;]] Lokomotivdrehgestell

i=1:2 Lokomotivradsatz

1. Das Ziel der Untersuchungen
Bei vielen Schienenfahrzeugen — sowohl bei Diesel- als auch bei
elektrischen Triebfahrzeugen — werden Kardanwellen als Achsantrieb ange-

wandt. Trotz den ausgewerteten Betriehserfahrungen stofien Konstruktion
und Verwendung von Kardanwellen oft auf Schwierigkeiten. Die Probleme
konnen groftenteils auf die im Antriebssystem auftretenden Torsionsschwin-
gungen zuriickgefiithrt werden. Dies kann eine Umarbeitung der Kounstruktion
erfordern, die einen bedeutenden Zeit- und Kostenaufwand verursacht.

Der Kardanantrieb bildet ein Torsionsschwingungssystem, das mit den
Lingsschwingungen des Zuges in Verbindung steht. Diese rufen im Auntriebs-
system Torsionsschwingungen hervor, deshalb sind die Bestimmung dieser
Verbindung bzw. die Untersuchung des mit dem Antriebssystem mehrfach
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gekoppelten Zuges als Schwingungssystem unter besonderer Beriicksichtigung
der dynamischen Untersuchung des Antriebssystems erforderlich.

In diesem Beitrag werden die Fragen, die sich bei der Untersuchung des
Zusammenhanges zwischen den Lingsschwingungen des Zuges und dem
Antriebssystem des Fahrzeugs stellen, bzw. die Losungsmoglichkeiten behan- -
delt. Im weiteren wird das mechanische Modell des Schwingungssystems
»Antriebssystem-Zug« ausgearbeitet.

2. Herausbildung von Antriebssystemen

Die Abb. 1—4 zeigen einige wichtige Anordnungsarten von Kardanan-
trieben.

Abb. 1 zeigt den Antrieb eines einzigen Radsatzes. Das Drehmoment
wird iiber die Kardanwelle (4) und iiber das Achsgetriebe (5) zu dem Radsatz
geleitet. Das Achsgetriebegehiuse ist verdrehbar auf die Radsatzwelle montiert.
Die Drehmomentstiitze (6) wird entweder starr oder gefedert befestigt.

6.
B WA 5
P /l‘ \[i 1‘/
I N
{{ex
N7
Abb. 1
6 3T J/ 1
___/ iA.._ € ——.4\0175
5\ L 1'\ (0 /‘f lv
G % 5
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. _i@? ‘ i -@I—-q—
T 7
Abb. 2

Die Abb. 2 und 3 zeigen die Antriebe von je 2 Radsiitzen. Bei den Antrie-
ben der beiden Radsdtze den Abbildungen 2 und 3 gemi8 wird das Dreh-
moment iiber das Verteilergetriebe (3) zu den einzelnen Achsgetrieben weiter-
geleitet. Von dem im Fahrzeughauptrahmen untergebrachten Hauptgetriebe
(1) wird das Drehmoment durch die Hauptkardanwellen (2) zu den in den
Drehgestellen untergebrachten Verteilergetrieben (3) weitergeleitet. Die weite-
ren Elemente der Antriebskette sind: Verteilergetriebe — Verteilerkardan-
welle (4) — Achsgetriebe (5).
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Einen Antrieb mit Verteiler-Achsgetriebe zeigt Abb. 3a. Bei einem sol-
chen Antriebssystem wird das Drehmoment unmittelbar vom Hauptgetriebe
(8) iiber die Hauptkardanwelle (2) zu dem Verteiler-Achsgetriebe (5) weiter-
geleitet. Das Achsgetriebe des anderen Drehgestellradsatzes wird durch die
Kardanwelle (4) angetrieben. ’

Abb. 4 zeigt einige Antriebssysteme, die oft bei vierachsigen Drehgestell-
lokomotiven verwendet werden.

Radséfz Nr3 Radsbtz Nr2 Radsatz Nr.1
Abb. 3

1. Antrieb mit Verteilergeiriebe 2. Antrieb mit Verteiler-Achsgetriebe

5646 52

SN T MLbe
°

®

1 Motor und hydraulisches Getriebe
2. Hauptkardanwelle

3. Verteiler

4 Verteilerkardanwelle

5. Achsgetriebe

6. Drehmomentstiitze

Abb. 4




DYNAMIK VON EISENBAHN-ANTRIEBSSYSTEMEN 167

3. Die fiir das dynamische Verhalten"des Triebfahrzeug-
Antriebssystems bestimmenden GréSen

3.1. Antriebssymmetrie

Hinsichtlich der Drehelastizitit der Kardanwellen ist der Achsantrieb
mit Verteilergetriebe in Abb. 2 ein symmetrischer Antrieb, da beide Radsitze
iiber Kardanwellen gleicher Drehelastizitdt mit dem Verteilergetriebe verbun-
den sind. In der Anordnung gemif Abb. 3a kommen zwischen dem hydrauli-
schen Getriebe und dem ersten Radsatz nur die Drehelastizitit der Haupt-
kardanwelle (2) und die Elastizitit der Drehmomentstiitze des Verteiler-
Achsgetriebes zur Geltung, es ist aber neben der Drehelastizitdt der Haupt-
kardanwelle (2) zwischen dem hydraulischen Getriebe und dem zweiten Rad-
satz und der Elastizitdt der Drehmomentstiitze des Achsantriebes des zweiten
Radsatzes auch die Drehelastizitit der die Achsgetrieben des ersten und
zweiten Radsatzes verbindenden Kardanwelle (4) in Betracht ziehen. Hin-
sichtlich der Drehelastizitit ist diese Anordnung symmetrisch.

Auf die Massen bezogen ergibt sich der gleiche Fall. Bei dem Antrieb
mit Verteilergetriebe ist die Massenverteilung symmetrisch, bei dem Antrieb
mit Verteiler-Achsgetriebe liegen aber zwischen dem hydraulischen Getriebe
und dem ersten Radsatz die Massen der Kardanwelle (2) und des Verteiler-
Achsgetriebes und zwischen dem hydraulischen Getriebe und dem zweiten
Radsatz befinden sich die Massen des Verteilergeiriebes des zweiten Radsatzes
und der Kardanwellen (2) und (4).

Das Drehmoment des hydraulischen Getriebes (1) wird bei dem asymmet-
rischen Antrieb itber die Welle (2) auf die Eingangswelle des Verteilergetriebes
iibertragen. Die Ubertragung eines Teiles des Drehmoments auf den zweiten
Radsatz bedeutet fiir die Achse (4) eine Drehbeanspruchung. Dies ist aber bei
starrer Drehmomentstiitze nur dann méglich, wenn sich die Eingangswelle
des Achsgetriebes des ersten Radsatzes und der damit in starrer Verbindung
stehende Radsatz verdrehen. Das bedeutet aber ein Gleiten (»Schlupfe) des er-
sten Radsatzes. Gleichzeitig wird die Zugkraft vermindert, aber auch ein
Gleiten des Gesamtantriebes kann eintreten [4, 5]. Die Winkelverdrehung der
Achsgetriebe soll also durch gefederte Drehmomentstiitzen gesichert werden.
In diesem Fall kann niimlich die Achse (4) ein Drehmoment auf den zweiten
Radsatz iibertragen, ohne daB} der erste Radsatz ins Gleiten geraten miifite.
Bei asymmetrischem Antrieb, insbesondere bei Achsgetrieben, durch die
noch weitere Radsétze angetrieben werden, ist die Anwendung von gefederten
Drehmomentstiitzen erforderlich. Auch die tangentiale Federung der Radsitze
kann eine Losung darstellen.

Wihrend der dynamischen Vorgidnge im Antriebssystem, als das Antriebs-
drehmoment die Feder der Drehmomentstiitze des zweiten Radsatzes spannt,
»weicht« das Achsgetriebe dem Drehmoment gewissermaBen aus. Dieses Aus-
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weichen gibt der Welle (4) eine zusdtzliche Drehung, die zu einer Winkelver-
drehung des Achsgetriebes fiihrt, da dieses auf der Drehmomentstiitze federt.
Um diese zusidtzliche Bewegung zu vermindern, kann am Achsgetriebe des
zweiten Radsatzes eine Drehmomentstiitze mit starrer Federung eingebaut wer-
den. Fiir asymmetrischen Antriebe wurde schon vorgeschlagen, die unter-
schiedlichen Drehelastizitdten des ersten und zweiten Achsantriebes dadurch
auszugleichen, daf} die Elastizitit beider Drehmomentstiitzen der Achsgetriebe
den Drehelastizitiiten der Kardanwellen umgekehrt proportional gewihlt wird.
Somit erhdlt der zweite Radsatz eine hart gefederte, ggf. starre, der erste
Radsatz aber eine weich gefederte Drehmomentstiitze, da dieser Radsatz nur
iiber die Hauptkardanwelle (2) mit dem hydraulischen Getriebe verbunden
ist. Eine gleiche Drehelastizitit kann aber nur im statischen Falle verwirklicht
werden, bei dynamischen Vorgingen spielen nicht nur die Federkonstanten,
sondern auch die Massen eine Rolle. Eine theoretische Losung wiirde der Fall
bedeuten, in dem beide Radsitze miteinander vollkommen starr und spielfrei
verbunden wiren. Somit kénnten ithre Massen als eine einzige Masse in Dreh-
bewegung aufgefaBt werden. Hierbei sollten auch mehrere Vernachldssigungen
zugelassen werden, letzten Endes wiirde man aber einen symmetrischen
Antrieb erhalten.

Vom Ruhezustand ausgehend, wo auf die Kardanwellen kein Drehmo-
ment wirkt, miissen in symmetrischer Anordnung unter dem EinfluBB des
Antriebsdrehmoments auf beide Radsitze gleich groBe Drehmomente wirken.
Solange die Achsen drehspannungsfrei sind, konnen die Verhiltnisse eindeutig
iiberblickt werden, aber sowohl bei symmetrischem als auch asymmetrischem
Antrieb oder bei den dynamischen Vorgingen des Antriebssystems und der
Zug-Lingsschwingungen stellen sich mehrere Probleme und Aufgaben. Viele
betrieblichen EinflufigréBen miissen nidmlich beriicksichtigt werden:

— Streckenwiderstand

— Zugwiderstinde

— zusitzliche Zugwiderstinde

-— Fahrzeuggeschwindigkeit

- Fahrzeugkonstruktion

— Verteilung des Adhisionsgewichtes der Lokomotive auf die Treibachsen
— Antriebsmoment und seine Anderung bei den Treibachsen

— Bremsdrehmoment

— Laufkreisdurchmesserunterschiede

— Achsenlastinderungen.

Betrachten wir z. B. den EinfluB der Laufkreisdurchmesserunterschiede
auf das Antriebssystem — der Antrieb mehrerer Fahrzeugachsen iiber Kar-
danwellen erfordert den gleichen Laufkreisdurchmesser — so bewirken diese
praktisch immer vorhandenen Unterschiede ein Gleiten der Radsiitze baw.
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die Abnahme der niitzlichen Zug- und Bremskraft, und erhhen die zusitz-
liche Beanspruchung des Antriebssystems. Diese »Blinddrehmomente¢ sind
auch in dem Falle vorhanden, wern keine Zug- bzw. Bremskrifte ausgeiibt
werden, da sich die Radsitze infolge der Laufkreisdurchmesserunterschiede
mit unterschiedlichen Drehzahlen zu drehen versuchen, und dadurch ihre
Verbindungselemente durch Drehmomente belastet sind. Die zwischen zwei
Radsidtzen liegende Kardanwelle kann also schon vor dem Anfahren einer ge-
wissen Vorspannung ausgesetzt sein. Wenn auf das so vorgespannte Antriebs-
system, bei dem die Blinddrehmomente unterschiedliche Drehrichtungen haben
konnen — z. B. bei dem einen Radsatz eine positive, bei dem anderen eine
negative Drehrichtung — noch ein Drehmoment positiver Richtung wirkt,
50 kann in dem in positiver Richtung vorgespannten Wellenast das zu der
vollstdndigen Ausnutzung der Adhésion erforderliche Drehmoment rasch auf-
treten, wodurch der schon vorgespannte Radsatz ins Gleiten kommt, wihrend
am anderen Radsatz das negative Drehmoment ausgeglichen wird. Dadurch
kann das gesamte Antriebssystem in starke Schwingung kommen. Bei den
dynamischen Vorgiingen des Antriebssystems und der Zug-Léngsschwingung
spielen die Achslastinderungen und deren Auswirkungen eine bedeutende
Rolle. Deshalb sollen in diesem Beitrag von den angefiihrten betrieblichen
EinfluBgréBen nurdie Achslastinderungen und deren Einfliisse auf das Antriebs-
system ausfiihrlicher behandelt werden.

3.2. Achslastinderungen

Es werden nun die durch die in Zug-Langsrichtung auftretenden Kriifte
hervorgerufen Achslastinderungen untersucht. Sowohl die Streckenuneben-
heiten als auch die durch Raddurchmesserfehler verursachten und sich zu
der Achslast addierenden senkrechten St6fle werden auBer acht gelassen.

Bei einer wirklichen Lokomotive und unter Betriebsbedingungen ent-
stehen Achslastinderungen bei konstanter Geschwindigkeit und auch wihrend
der Beschleunigung des Zuges, die Lokomotive fithrt aber keine Nickschwin-
gungen aus. Die Zugférderung erfolgt bei stationdrem Achslastunterschied.
Wihrend der Beschleunigung entsteht noch eine weitere Achslastinderung
infolge der Nickschwingungen der Lokomotivdrehgestelle und des Lokomotiv-
kastens [7], die durch die Zug-Lingsschwingung entscheidend bestimmt wird.

Die Radsétze, deren Achslasten infolge der Achslastinderungen vermin-
dert werden, gleiten (schliipfen) stidrker, wodurch im Antriebssystem Schwin-
gungen entstehen. Beobachtungen zeigen, daf die Radsitze abwechselnd
stiarker gleiten und wieder haften. Die Zug- und StoBvorrichtungen zur Ver-
bindung der Lokomotive mit der Wagenreihe und der einzelnen Wagen der
‘Wagenreihe sichern eine gefederte Verbindung mit bedeutender Démpfung.
Die am Lokomotivzughaken ausgeiibte Zugkraft dndert sich wegen des dyna-_
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mischen Verhaltens des aus dem Lokomotivantriebssystem und den gefedert
gekuppelten Wagen bestehenden Schwingungssystems. Die Bewegungen
stehen in Wechselwirkung miteinander, die auftretenden dynamischen Bean-
spruchungen konnen ein gefihrliches Maf} erreichen.

3.2.1. Der mit konstanter Geschwindigkeit fahrende Zug

Wihrend der Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit — im stationdren
Zustand und beim Ausiiben einer Lokomotivzugkraft — haben die auftreten-
den Achslastinderungen einen konstanten Wert. Wenn die Nickbewegung der
Fahrzeugdrehgestelle durch die Fahrzeugkasten-Drehgestell-Verbindung nicht
verhindert wird, kénnen die auftretenden Achslastéinderungen und aus diesen

Xo v =konstante 4 X e
I i " —
My M M3
! 1 !
¢ : : H 'i .-..‘ m’ —
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Abb. 5

v = konstante

unter Anwendung bekannter Zusammenhinge die Achslasten der Radsitze
bestimmt werden. Die Abb. 5 und 6 zeigen das mechanische Modell des mit
konstanter Geschwindigkeit fahrenden Zuges. In Kenntnis der Achslasten
konnen die am Radumfang iibertragbaren Zugkrifte berechnet werden. Die
Achslasten der Radsitze betragen:
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- Jma —1)e.—Le T (—1)y. L
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gt[l{f] - T +( 1)k Ag,[ﬂ.
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Fiir die am Radumfang iibertragbare Zugkraft gilt:

Agyrx

Z 1 [-]
= ma('Gma' — -1y ——==1.
[?] Yamas 4 (=D Gra ]

Die Achslasten der Radsitze ergeben sich zu

g = g« + S+ dg

wobei
g=[gn] g, =] Cre] S=[-1-1 Agt=[dgf]
gt 4 -1 1 dgf
gh Coa 1 -1
8t 4 1 1
Gma
4
Grma
4
gilt.

Der betriebliche Adhisionskoeffizient betrigt

4‘0 = Yamax ° (e + g;t1 +S- Agt)

wobei
$o = | ¥
Vo
) e=[1111]
YPax [
Ya
sind.
Die am Radumfang iibertragbare Zugkraft ergibt sich zu
Z=1," gy
wobei .
Z=| 2]
z _ Gma
Zi, st 4
z;
ist.

"Bei einem mit konstanter Geschwindigkeit fahrenden Zug — im statio-
niren Zustand — stellt die infolge der Nickbewegung auftretende Drehmo-
mentstiitzenbewegung eine zusitzliche Beanspruchung fiir das Antriebssystem
des Fahrzeugs dar.
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3.2.2. Der mit konstanter Beschleunigung fahrende Zug

Die Fahrt mit konstanter Beschleunigung bedeutet eine weitere Verinde-
rungder Triebfahrzeug Achslastinderungen, der fiir die Beschleunigung des
Zuges aufgewandten Triebfahrzeugzugkraft und der Zug-Langsschwingung
entsprechend. Im Vergleich zur Fahrt mit konstanter Geschwindigkeit erfolgt
in der Beschleunigungsphase des Zuges eine weitere Nickbewegung bzw. eine
Nickschwingung des Lokomotivkastens, die eine Achslastinderung verursacht.

X, a X X X:
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Abb. 7
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Diese Achslastinderungen bestimmen einerseits die GrofSe der am Radumfang
iibertragbaren Zugkraft, andererseits die der Adhisionsstabilitit entsprechende
Ausnutzung der Zugkraft und des Adhésionsgewichtes des Triebfahrzeugs.
Bei der dynamischen Untersuchung des Triebfahrzeug-Antriebssystems werden
diese Einflisse beriicksichtigt. Das mechanische Modell des somit ausgebil-
deten einheitlichen Schwingungssystems »Antriebssystem-Zug« zeigen die
Abb. 7—12.

Sollen die iiber die einzelnen Radsétze iibertragbaren Umfangszugkrifte
beriicksichtigt werden, mufl dies den Achslastinderungen entsprechend erfol-
gen. Fiir die Berechnung der Achslastinderungen werden in der ungarischen
Fachliteratur Ndherungsverfahren verwendet, bei denen fiir die Bestimmung
der Drehgestellbelastungsinderung die in Léngsrichtung wirkende Trig-
heitskraft beriicksichtigt wird. In der auslindischen Fachliteratur [6] werden
— bezogen auf die Achslastinderungen der Radsiétze eines einzigen Drehge-
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stells — ein Niherungsmodell der Rad-Schiene-Verbindung und die Unter-
suchung der Drehgestell-Nickbewegung angegeben.

" Fiir die Analyse der dynamischen Vorgénge in Antriebssystemen werden
neben den Nickschwingungen der Drehgestelle die Einfliisse der Nickschwin-
gungen der Lokomotive auf die Achslastinderungen bestimmt. Die Nick-
schwingungen von Drehgestell und Lokomotivkasten, sowie die daraus resul-
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tierenden weiteren Bewegungen entstehen hauptsiichlich infolge der in Liings-
richtung des Zuges wirkenden Krifte. Die Bewegungen des allgemeinen mecha-
nischen Modells »Antriebssystem-Zug« in den Abb. 7, 8 und 9 welche die
dynamische Mehrbeanspruchung des Antriebssystems verursachen, sind:

— die Nickschwingung der Lokomotivdrehgestelle
— die Nick- und senkrechten Schwingungen des Lokomotivkastens
— die senkrechte Schwingung der Lokomotivdrehgestelle
— die Torsionsschwingungen der Antriebselemente:
— das dynamische Verhalten des Dieselmotors
— das hydraulische Getriebe
— das Verteilergetriebe
— der Radsatz
— die Zug-Lingsschwingung.

Um den EinfluB der Zug-Lingsschwingung auf das Triebfahrzeug zu
bestimmen, wurde in den Abb. 10a und b das mechanische Modell des Schwin-
gungssystems »Antriebssystem-Zug« dargestellt.

Die untersuchten Bewegungen sind:
— die Nickschwingung der Lokomotivdrehgestelle
— die Nickschwingung des Lokomotivkastens
— die Torsionsschwingung der Elemente des Antriebs
— des hydraulischen Getriebes
— des Verteilergetriebes
— des Achsgetriebes
— des Radsatzes
— die Zug-Lingsschwingung.
Die Achslastinderung der Radsdtze des mit Beschleunigung fahrenden
Zuges ist:

— infolge der Nickschwingung des vorlaufenden Drehgestelles (Abb. 12)
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— infolge der Nickschwingung des hinteren Drehgestells:
Fr hf ” 1 " ]- e p e ”
dge” (1) = T [Z:() + Z5()] — B g« @5+ mp - e § + Mrcs]
’ft ft

— infolge der Nickschwingung des Lokomotivkastens (Abb. 11)
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" O

2

20 =" 240
f

Fiir die Achslasten der Radsétze gilt:

Gma | (v .
g,[ﬂ(t)z 4 (1) Agt[ﬂ(‘)- ‘

Die Achslastinderungen der Radséitze betragen:

Ag:[ﬂ(t) = (1P dgf(e) + (—1)1 - gl (b).

Fir die Achslastinderungen der Radsitze kann somit geschrieben

werden:
g(t) = gy + 8 - Agi(e) + S - Ag{’(t)
wobel
g®)=[6h()] g, Cma] s=[-1] S=[ -1 0
gi=(t) N 4 —1 1 0
gt4(t) Goma 1 0 —1
g;'?.(t) 4 1 0 1
Gma
4
Gma
4 |
dgf(t) = { Agf(e) ]
Agf (1)

gilt.
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Der Adhisionskoeffizient in Betrieb wird wie folgt ausgedriickt:

q‘a(t) = Pa max [e -+ g;il . (S ‘ —/lgf(t) + 8- AgtF(t))]

wobei
$o(t) = | par ()
Pas(t)
Pe(t)
Yoz (2)
sind.

Die am Radumfang iibertragbare Zugkraft ergibt sich zu = .
Z(t) = Po(t) * 8

wobel
Z(t) = | Zi(r)
Zy(z)
Z1(t)
Z5(t)
ist.

4. Die Freiheitsgrade des dynamischen Modells

Unter Beriicksichtigung des mechanischen Modells in Abb. 9 wurde die
Anzahl der Freiheitsgrade des dynamischen Systems — »Antriebssystem-Zuge
— auf Grund der voneinander unabhiéngigen Koordinaten der Massenbestimmt.

Der Radsatz bildet mit dem Achsbetriebe eine Konstruktionseinheit,
deshalb verfiigt er iiber zwei Bewegungsmoglichkeiten. Eine davon ist die
Drehbewegung des Radsatzes, die andere die Verdrehung des Achsgetriebes
umdie Radsatzwelle. Nehmen wir den Fall, wenn das Achsgetriebe keine federn-
den Elemente enthilt, durch welche die Elastizitit des Achsgetriebes ver-
groBert wurde. Somit haben wir zwei Freiheitsgrade je Radsatz. '

Beim symmetrischen Antrieb bedeutet jedes Verteilergetriebe einen
Freiheitsgrad, wobei die Zahnradverbindungen als starr betrachtet werden.

Ein- und Ausgangswellen des hydrodynamischen Getriebes stellen je
einen Freiheitsgrad dar und die Ausgangswelle des Dieselmotors bedeutet
ebenfalls einen Freiheitsgrad. Somit erhilt man fiir die Anzahl der Freiheits-
grade der vierachsigen Lokomotive:

— bei symmetrischem Antrieb: (Abb. 4, 2/a)

4 x2L+2%x1+24+1=13
— bei asymmetrischem Antrieb: (Abb. 4, 2/a)
4x24+2+1=11
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Die Lings-, Nick- und senkrechte Bewegung des Lokomotivkastens
entsprechen insgesamt drei Freiheitsgraden. Neben den Léngs- und Nick-
bewegungen fiihren die Lokomotivdrehgestelle infolge der Nickbewegung des
Lokomotivkastens auch senkrechte Bewegungen aus. Diese Bewegung
bedeutet drei Freiheitsgrade je Drehgestell.

Die Lokomotive mit dem Zug und die einzelnen Wagen miteinander
sind durch gefederte und geddmpfte Zug- und StoBvorrichtungen verbunden.
Der Zug hat geteilte Zugvorrichtungen, die nur die Ubertragung von Lings-
kriften ermoglichen. Die Wagen werden als Massenpunkte betrachtet. Jeder
Wagen bedeutet einen Freiheitsgrad, bei 10 Wagen hat man also 10 Freiheits-
grade.

Die Anzahl der Freiheitsgrade fiir das allgemeine Modell (Abb. 9)
betrigt:

— Nieckbewegung der Lokomotivdrehgestelle 2
— Nick- und senkrechte Bewegung des Lokomotivkastens 2
— Senkrechte Bewegung der Lokomotivdrehgestelle 2
— Torsionsschwingung der Antriebssystemelemente
— symmetrischer Antrieb 13
— asymmetrischer Antrieb 11
— Zug-Lingsbewegung
— Lokomotivdrehgestelle 2
— Lokomotivkasten 1
— Wagenreihe 10

Die Anzahl der Freiheitsgrade des Schwingungssystems »Antriebs-
system-Zug« ergibt sich mit den beriicksichtigten Bewegungen fiir das unter-
suchte Modell (Abb. 10a und b) zu:

— Nickschwingung der Lokomotivdrehgestelle 2
— Nickschwingung des Lokomotivkastens 1
— Torsionsschwingung der Antriebssystemelemente
— symmetrischer Antrieb 11
— asymmetrischer Antrieb 9
— Léngsschwingung des Zuges
— Triebfabrzeug 1
— Wagenreihe 10

Die Anzahl der Freiheitsgrade des untersuchten Schwingungssystems
»Antriebssystem-Zug« ergibt sich zu:

— bei symmetrischem Antrieb 25
— bei asymmetrischem Antrieb 23
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Somit ist ein Schwingungssystem mit mehreren Freiheitsgraden zu
untersuchen. Einerseits sollen die geometrischen und die elastischen Parameter,
anderseits die nichtlinearen Verbindungskraft-Funktionen, wie

— Rad-Schiene-Verbindung
— Kennlinien der Zug- und Stofvorrichtungen
— Zugwiderstinde

bestimmt werden.

Zusammenfassung

Ziel des Beitrages ist, die Festlegung des dynamischen Modells yAntriebssystem-Zug«
bis zu einer Tiefe, die es erméglicht, die die Bewegungen des Systems beschreibenden mechani-
schen Gleichungen aufzustellen.

In der Arbeit werden — auf das gesamte Triebfahrzeug bezogen — die Verbindung der
Radsitze, die Torsionsschwingungen des Antriebssystems, einige Bewegungen des Lokomotiv-
kastens und der Lokomotivdrehgestelle, die Lingsschwingung des Zuges sowiedie Verbindun-
gen dieser Bewegungen bzw. die Wechselwirkungen derselben untersucht. Damit kénnen Grofie
und Verbindungen der Massen und der Trigheitsmomente der Konstruktionselemente des
Schwingungssystems sAntriebssystem-Zuge so bestimmt werden, dal im Betrieb in den Ele-
menten kein Schaden entstehe. Als Beispiel werden genannt: die Einfliisse der Elastizitiit
der Drehmoment- und Kardanwellen und der Trégheitsmomente der Achsgetriebe auf das
Schwingungssystem.
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