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EINLEITUNG

Die konstruktive Entwicklung der Schienenfahrzeuge in den letzten Jahren ist

weitgehend gekennzeichnet durch die Entwicklung zum Leichtbau. Dies gilt sowohl für

Triebfahrzeuge als auch insbesondere für Personenwagen. Durch diese Entwicklung

sind für den Konstrukteur von Gleisfahrzeugen Probleme in den Vordergrund getre¬

ten, die zwar bei den älteren Wagentypen auch schon vorhanden waren, dort jedoch

mit relativ einfachen Mitteln beherrscht werden konnten.

Immer schärfer wurde in den letzten Jahren auch der Konkurrenzkampf zwischen

Eisenbahn und Flugzeug. Ein massgebender Faktor in dieser Auseinandersetzung ist

der Reisekomfort. Ein wesentliches Kriterium für den Fahrkomfort des Reisenden in

einem Eisenbahnwagen ist die Laufruhe des Wagens. Da bei Wagen in Leichtbau-Kon¬

struktion der prozentuale Gewichtsunterschied zwischen leerem und vollbesetztem

Wagen beträchtlich wird, ist es im allgemeinen bei Leichtbau-Wagen schwieriger,

gleich gute Laufeigenschaften für den leeren wie für den vollbesetzten Wagen zu er¬

reichen. Die ständig zunehmende Fahrgeschwindigkeiten der Schnellzüge stellt eben¬

falls erhöhte Anforderungen an die konstruktive Gestaltung des Rollmaterials.

Während bei den altern, schweren Wagen die empirisch gewonnenen Erkennt¬

nisse zur Erzielung eines ruhigen Wagenlaufs meist ausreichten, zeigt sich bei der

Konstruktion moderner, leichter und schnell-laufender Wagen immer mehr die Not¬

wendigkeit, die Laufeigenschaften des Wagens vor seinem Bau vorauszuberechnen.

Die bis heute erschienene Fachliteratur auf dem Gebiet der Laufeigenschaften

von Schienenfahrzeugen ist sehr umfangreich. So findet man zum Beispiel in der Dis¬

sertation von Sperling
' rund 150 Literaturhinweise, im Literaturverzeichnis des

1955 vom ORE ("Office des Recherches et d'Essais": UIC" Union Internationale des

Chemins de fer") veranstalteten Wettbewerbes über das Schlingern etwa 130 Zeit¬

schriftenartikel und Bücher aufgeführt. Ein Versuch, diese äusserst vielfältige Li¬

teratur zu überblicken, zeigt, dass man sie grob in drei Gruppen einteilen kann.

Die erste, umfangreichste Gruppe, befasst sich mit der Fahrt von Schienenfahr¬

zeugen im Gleisbogen, sie behandelt das Problem der Spurführung, das vor allem bei

Lokomotiven älterer Bauart sehr wichtig war. Es ist das wissenschaftliche Lebens¬

werk von Prof. Dr. Ing. Dr. Ing. Eh. H Heumann und seiner Mitarbeiter, zur Klä¬

rung dieser Fragen das Fundament gelegt zu haben. Eine Zusammenfassung des Wer¬

kes von Heumann erschien in den Jahren 1950 ... 1953 in der Zeitschrift "Elektrische

Bahnen" ', eine neuere, zusammenfassende Arbeit wurde im Jahre 1957 von Baseler '

veröffentlicht.

Die zweite, fast ebenso umfangreiche Gruppe, befasst sich mit dem Problem

des Schlingerns. Welch grosse Bedeutung dem Schlingerproblem im Eisenbahnbau zu¬

kommt, und wie viele ungelöste Fragen hier noch bestehen, zeigte der im Jahre 1955
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vom ORE veranstaltete internationale Wettbewerb, bei dem die Aufgabe darin bestand,

die Stabilität eines Wagens inbezug auf das Schlingern, bei vorgegebenen Wagen- und

Gleisparametern zu untersuchen. Obschon drei Teilnehmer dieses Wettbewerbes mit

einem ersten Preis ausgezeichnet wurden, lieferte keine dieser drei Arbeiten eine

exakte Lösung dieses Problems aus dem Gebiete der nichtlinearen Mechanik, alle

Konkurrenten hatten die Bewegungsdifferentialgleichungssysteme linearisiert. An¬

sätze und Vorschläge zur Lösung der nichtlinearen Schlingergleichungen finden sich

in einem Aufsatz von Müller über das Schlingerproblem ' und von Johnson über die

seitliche Laufstabilität der Eisenbahnfahrzeuge in der Geraden '. Beide Verfasser kom¬

men in ihren Arbeiten zum Schluss, dass für die wirkungsvolle Untersuchung des Schlin-

gerns ein Analogierechengerät zur Hilfe gezogen werden sollte.

Diese beiden ersten Gruppen haben das Gemeinsame, dass bei allen Untersuchun¬

gen über die Spurführung und über das Schlingern die Gleiterscheinungen zwischen

Schiene und Rad im Mittelpunkt stehen.

Die dritte und kleinste Gruppe befasst sich mit dem Schwingungsverhalten des

Wagens selbst, insbesondere mit den Eigenfrequenzen der Schwingungen des (als starr

angenommenen) Wagenkastens infolge der gefederten und der pendelnden Aufhängung.

Prof. O. Zweifel von der Eidg. Techn. Hochschule hatte in seiner Antrittsvorlesung

vom 7. Dez. 1954 eine Methode beschrieben, die gestattet, die Eigenschwingungszahlen

sowie das elastische Verhalten von symmetrischen Drehgestell-Personenwagen zu be¬

rechnen. Eine erweiterte Fassung dieser Antrittsvorlesung wurde in der Schweiz. Bau¬

zeitung im Jahre 1956 veröffentlicht '. Nach dieser Methode werden die kinematisch

komplizierten Abfederungssysteme (Drehgestellrahmen-Wiegenpendel-Wiege-Wagen-

kasten) in Teilsysteme zerlegt; alle in den kinematischen Beziehungen auftretenden

trigonometrischen Funktionen werden in Potenzreihen entwickelt und dabei nur so viele

Glieder berücksichtigt, dass die potentielle und kinetische Energie des Systems je eine

homogene, quadratische Funktion der unabhängigen Lagekoordinaten, bzw. ihrer ersten

Ableitung nach der Zeit, werden. Durch Anwenden der Lagrangegleichung erhält man

so ein System linearer, simultaner Differentialgleichungen, aus dem sich die verschie¬

denen Eigenfrequenzen berechnen lassen. Ein ähnliches Verfahren wurde später von

7)

Neuber ' beschrieben.

Angeregt von Prof. O. Zweifels Antrittsvorlesung stellt mir hierauf Prof. Ed.

Gerecke die Aufgabe, zu untersuchen, ob sich zur Lösung des von Zweifel behandelten

Problems eventuell mit Vorteil elektrische Analogien verwenden lassen.

In der Folge zeigte sich dann, dass für die blosse Ermittlung der Eigenfrequenzen

elektrische Analogien praktisch keine Hilfe bedeuten, da man die Eigenschwingungs¬

zahlen auch durch Rechnung von Hand mit vernünftigem Zeitaufwand berechnen kann.

Will man aber nicht nur die Eigenschwingungszahlen des ungedämpften Drehge¬

stellwagens, sondern interessiert man sich auch für sein dynamisches Verhalten unter
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dem Einfluss beliebiger äusserer Störkräfte, sowie die Wirkung der eingebauten Stoss-

dämpfer und der Lagerreibungen, so wird eine Berechnung von Hand zu zeitraubend.

Die vorliegende Arbeit zeigt, dass man auch diese Probleme lösen kann, wenn man

ein Analogierechengerät zu Hilfe zieht.

Der als starrer Körper angenommene Wagenkasten hat sechs Freiheitsgrade und

kann demzufolge 6 Grundschwingungen, die im allgemeinsten Falle alle miteinander ge¬

koppelt sind, durchführen, die durch Abbildung 0.1 illustriert werden.

Schlingern
x

CJ) Stampfen
t Tauchen

i|> vj
"

Zucken

Wanken

Abb. 0.1 Grundschwingungsformen des starren Wagenkastens.

Der starre Wagenkasten kann die drei translatorischen Schwingungen:

Stampfen (oder Tauchen), Schwanken und Zucken sowie die drei Dreh¬

schwingungen: Wanken, Nicken und Schlingern ausführen.

sen:

Diese Grundschwingungsformen nennt man bei Schienenfahrzeugen folgendermas-

a) Translatorische Schwingungen:

1. in Richtung der Vertikalachse ( £-Achse): Stampfen oder Tauchen

2. in Richtung der Wagenlängsachse ( i -Achse): Zucken

3. in Richtung der Wagenquerachse (q -Achse): Schwanken

b) Drehschwingungen:

4. um die £-Achse: (Drehwinkel 3C): Schlingern

5. um die t -Achse: (Drehwinkel iy ): Wanken

6. um die ïj-Achse: (Drehwinkel <p ): Nicken
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Jede mögliche Bewegung des starren Wagenkastens lässt sich durch Ueberlage-

rung aus diesen sechs Grundbewegungen zusammensetzen.

Da jeder im Raum bewegliche starre Körper diese sechs Grundschwingungsfor¬

men ausführen kann, findet man diese Schwingungen nicht nur bei Eisenbahnwagen,

sondern bei allen Fahrzeugen sowie bei Schiffen und Flugzeugen, sie besitzen dort

teilweise andere Namen.

Je nach Konstruktion des Eisenbahnwagens treten einzelne von diesen Schwin¬

gungsformen mit andern gekoppelt auf, so ist z. B. das Wanken mit dem Schwanken

gekoppelt, so dass diese Bewegung ihren eigenen Namen, das Wiegen erhalten hat.

Zweifel ' hat gezeigt, dass sich für Fahrzeuge mit einer Symmetrieebene für kleine

Schwingungen zwei voneinander unabhängige Bewegungsgruppen von je drei miteinan¬

der gekoppelten Schwingungen ergeben, während bei Fahrzeugen mit zwei senkrecht

aufeinander stehenden Symmetrieebenen von den sechs Grundschwingungen deren zwei

vollständig entkoppelt sind (Stampfen und Schlingern) und die restlichen vier Schwin¬

gungen in zwei getrennte Gruppen von je zwei gekoppelten Schwingungen zerfallen

(Wanken + Schwanken = Wiegen und Zucken-Nicken). In der vorliegenden Arbeit wird

ausschliesslich dieser Fall mit zwei Symmetrieebenen behandelt.

Zweck dieser Arbeit ist, den Weg zu zeigen, wie dieses dynamische Verhalten

von Drehgestell-Personenwagen unter der Einwirkung von äussern Kräften vorausbe¬

rechnet werden kann. Dazu werden in einem ersten Kapitel die verschiedenen mögli¬

chen Rechenmethoden gegeneinander abgewogen, in den folgenden Kapiteln wird dann

ein Wagentyp, nämlich der SBB-Zweitklass-Einheitswagen der Serie 6501, eingehend

durchgerechnet.

In Abbildung 0.2 ist der Wagen, der allen Berechnungen zugrunde liegt, abgebil¬

det, Abbildung 0.3 zeigt eine Fotographie eines Drehgestelles (Fabrikat der Waggon¬

fabrik Schlieren Zürich) dieses Wagens.
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Abb. 0.2

•m^imsm».

Drehgestell-Personenwagen Typ 6501.

Am Beispiel dieses Wagentyps wird der Gang der Berechnung des dy¬

namischen Verhaltens dargestellt.
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Abb. 0.3 Drehgestell der Bauart Schlieren.

Dieses Drehgestell, bei dem der Wagenkasten durch Schraubenfedern

abgefedert wird, wird bei den in Abb. 0.2 gezeigten Einheitswagen

2. Klasse der SBB verwendet.
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Kapitel I

WAHL DER RECHENMETHODE

I. 1. Ueberblick

Die rechnerische Behandlung der in der Einleitung formulierten Problemstel¬

lung führt zu simultanen Differentialgleichungssystemen, die im allgemeinen nicht¬

linear und inhomogen sind. Die Auswertung dieser Differentialgleichungen wird so

kompliziert und zeitraubend, dass sie mittels Handrechnung oder mit Hilfe konventio¬

neller Tischrechenmaschinen nicht mit verantwortbarem Zeitaufwand durchgeführt

werden kann. Man ist deshalb gezwungen, sich anderer Hilfsmittel zu bedienen. Sieht

man vom Bau eines verkleinerten mechanischen Modelles, der ausserordentlich teuer

zu stehen käme, ab, so bleiben vor allem noch zwei grundsätzliche Möglichkeiten

offen:

1. Lösen der Bewegungsdifferentialgleichungen mittels einer Analogie.

2. Lösen der Bewegungsdifferentialgleichungen mit Hilfe von "elektronischen digitalen
Rechenmaschinen".

Diese beiden Methoden zerfallen nun wieder in Untergruppen, nämlich:

la) Elektrisches Modell

lb) Elektronisches Analogie-Rechengerät

lc) Mechanische Integrieranlagen

und

2a) Digitale Allzweck-Rechenmaschine

2b) Digitaler Differential-Analysator

Diese fünf Rechenmethoden sollen im folgenden kurz erläutert werden.

1.2. Das elektrische Modell

Ein elektrisches Modell eines mechanischen Systems, oder ein elektro-mechani-

sches Modell, ist ein elektrisches Netzwerk, das passive Elemente wie Induktivitäten,

Kapazitäten, Widerstände, Transformatoren usw. und aktive Elemente wie Strom-

und Spannungsquellen enthält. Die Differentialgleichungen zwischen den Strömen

und Spannungen dieses elektrischen Netzwerkes sind von derselben Form wie die

Bewegungsdifferentialgleichungen des mechanischen Systems.
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Für solche elektro-mechanischen Modelle sind folgende zwei Zuordnungen ge¬

bräuchlich:

a) v = i - Analogie

mechanische Grösse

Geschwindigkeit v

Kraft F

Masse m

Reibungskraft FD
Federkonstante C

b)

mechanische Grösse

Geschwindigkeit v

Kraft F

Masse m

Reibungskraft FD
Federkonstante c

entsprechende elektrische Grösse

Strom i

Spannung u

Induktivität L

Ohmscher Widerstand R

Reziprokwert— der Kapazität

v = u - Analogie

entsprechende elektrische Grösse

Spannung u

Strom i

Kapazität C

ohmscher Leitwert G

Rez. Wert -i- der Induktivität
Li

Die Zuordnung nach a) ist die ältere, diejenige nach b) wurde zum ersten Mal

von G.Darrieus und nicht, wie das häufig behauptet wird, von Firestone ', ange¬

wandt und trägt zu Unrecht den Namen "Firestone-Methode".

Ist einmal ein elektrisches Modell eines mechanischen Problems nach einer

der beiden Zuordnungen a) oder b) bekannt, so findet man das Netzwerk, das der

andern Zuordnung entspricht, indem man nach den Gesetzen dualer elektrischer Netz¬

werke das duale Netzwerk bildet.

Elektrische Modelle lassen sich besonders leicht angeben, wenn das mechanische

System kinematisch linear ist (z. B. von einem System mehrerer Massen, die sich alle

in nur ein und derselben Richtung bewegen können und die mit Federn und geschwindig¬

keitsproportionalen Stossdämpfern miteinander verbunden sind). Hingegen ist es nicht

möglich, ein elektrisches Modell eines kinematisch nichtlinearen mechanischen Sy¬

stems zu finden, wenn man nicht vorerst die kinematischen Beziehungen linearisiert.

Kinematisch lineare Systeme sind Systeme, bei welchen die potentielle Energie

des Systems in allgemeiner Lage durch eine homogene quadratische Funktion der un¬

abhängigen Lagekoordinaten q. und die kinetische Energie durch eine homogene qua¬

dratische Funktion der q. mit konstanten Koeffizienten angegeben werden kann.
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Die aus einem solchen System resultierenden Bewegungsdifferentialgleichungen

sind stets von der Form:

li aià + li bjÀ + 5cJiq* = S j=L i.i

Gleichung 1.1, welche aus n simultanen Differentialgleichungen besteht, stellt

das Bewegungsdifferentialgleichungssystem eines linearen mechanischen Systems mit

n Freiheitsgraden dar, die Grössen a.., b.. und c.. sind konstante Koeffizienten und Q,

sind verallgemeinerte, am System angreifende Kräfte.

Auch von kinematisch nichtlinearen mechanischen Systemen ist es möglich, ein

elektrisches Modell zu finden, wenn es gelingt, die kinematischen Beziehungen im me¬

chanischen System zu "linearisieren"j "linearisieren" bedeutet hier, die kinematischen

Beziehungen so umzuformen (z.B. durch Entwickeln der trigonometrischen Beziehungen

in Potenzreihen und Abbrechen der Reihe nach den quadratischen Gliedern), dass wie¬

derum der Ausdruck für die potentielle Energie des Systems eine homogene quadrati¬

sche Funktion der q. mit konstanten Koeffizienten und der Ausdruck für die kinetische

Energie des Systems eine homogene quadratische Funktion der q. mit konstanten Koef¬

fizienten wird. Man erhält dann als Bewegungsdifferentialgleichungen des Systems

wiederum ein Gleichungssystem von der Form der Gleichung 1.1.

Ein Gleichungssystem von dieser Form kann immer durch

ein elektrisches Modell nachgebildet werden, das Induktivitäten, Ka¬

pazitäten, Widerstände, Strom- und Spannungsquellen enthält. Dabei kann es, je nach

der Grösse der Koeffizienten a.., b.- und c., nützlich sein, wenn man zusätzlich "Kopp¬

lungselemente" im elektrischen Modell einführt, das sind Verstärker, die in einem

elektrischen Kreis eine Grösse abgreifen, ohne den entsprechenden Kreis zu belasten

und diese Grösse in einen andern Kreis wieder einspeisen.

Diesen elektro-mechanischen Modellen haften aber eine Reihe von schwerwiegen¬

den Nachteilen an, die im folgenden kurz erläutert werden:

a) Zeitmasstab: Beim elektrischen Modell ist man gezwungen, den Vorgang sehr

viel schneller abspielen zu lassen als beim mechanischen System, damit man für

die Induktivitäten und Kapazitäten realisierbare Werte erhält.

b) Verlu stwiderstände der Induktivitäten: Bei der Ableitung der Gleichun¬

gen für elektrische Modelle setzt man immer die Existenz idealer Induktivitäten und

Kapazitäten voraus. Nun ist aber vor allem bei den Induktivitäten diese Voraussetzung

nicht erfüllt und durch die unvermeidlichen Verlustwiderstände der realisierbaren

Induktivitäten werden in den Differentialgleichungen des elektrischen Netzwerkes

unerwünschte Glieder eingeführt. Im weitern ergeben auch die Verlustwiderstände



- 18 -

der Kondensatoren, die Selbstinduktivitäten der Widerstände und die Windungs-

kapazitäten der Induktivitäten Fehler, die aber bedeutend kleiner sind als die durch

die Verlustwiderstände der Induktivitäten verursachten Abweichungen.

c) Schwierigkeit bei der Variation der Koeffizienten: Der Zweck

eines elektro-mechanischen Modelies ist im allgemeinen, den Einfluss von ver¬

schiedenen Konstruktionsparametern des mechanischen Systems, wie z. B. Grösse

von Feder- und Dämpfungskonstanten, auf das dynamische Verhalten des Systems

zu untersuchen. Die Veränderung dieser Konstruktionsparameter bedeutet eine

Variation der Koeffizienten in den Differentialgleichungen, was zur Folge hat, dass

im elektro-mechanischen Modell die Grössen der Induktivitäten, Kapazitäten und

Widerstände variiert werden müssen. Die Variation von Induktivitäten und Kapazi¬

täten mit dem hohen Gütefaktor wie sie für elektro-mechanische Modelle notwendig

ist, erfordert grossen Aufwand.

d) Schwierigkeiten bei der Einführung von Nichtlinearitäten :

Vielfach ist es erwünscht, auch den Einfluss von Nichtlinearitäten, wie z.B. von

nichtlinearen Feder- oder Dämpfercharakteristiken oder von mechanischen An¬

schlägen (Begrenzung eines Ausschlages) im Modell nachzubilden. Mechanische

Anschläge lassen sich durch Begrenzerschaltung mittels vorgespannter Dioden im

Modell realisieren, die Wirkung nichtlinearer Dämpfer- und Federcharakteristiken

durch Verwendung von nichtlinearen Induktivitäten, Kapazitäten oder Widerständen.

Es ist aber ausserordentlich schwierig, das einer gewissen mechanischen Nicht-

linearität entsprechende elektrische Element zu finden.

1.3. Das elektrische Analogierechengerät

Auch beim elektronischen Analogierechengerät macht man sich die Analogie zwi¬

schen den Differentialgleichungen eines mechanischen Systems und denjenigen einer

elektrischen Schaltung zunutze. Bei einem rein elektronischen Analogierechengerät

sind es die Differentialgleichungen, die die verschiedenen Spannungen der Schal¬

tung miteinander verknüpfen, die für die Rechnung ausgenützt werden. Analogierechen¬

geräte sind aus einzelnen Bausteinen zusammengesetzt, die wichtigsten davon sind:

a) Rechenverstärker (Operational amplifier): Gleichspannungsverstärker mit sehr

hoher Verstärkung, welche gestatten, Spannungen zu summieren und zu integrieren.

b) Potentiometer: Dienen dazu, Spannungen mit konstanten Koeffizienten zu multipli¬

zieren.

c) Nichtlineare Elemente wie Diodenbegrenzungsschaltungen und Multiplikatoren.
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d) Funktionsgeneratoren: Erlauben, Spannungen, die eine vorgeschriebene Funktion

der Zeit oder einer anderen Spannung sind, zu erzeugen.

e) Messeinrichtung für die Ausgangsgrössen: Da Analogierechengeräte die gesuchten

Funktionen als Spannungen liefern, muss ein Registriergerät für dieses Resultat

Vorhandensein, z.B. ein Schreibgerät.

Analogierechengeräte sind ganz speziell dafür geeignet, Systeme von gewöhnli¬

chen simultanen, linearen oder nichtlinearen Differentialgleichungen nachzubilden.

Die bei den elektrischen Modellen genannten Nachteile treten sämtliche beim elektro¬

nischen Analogierechengerät nicht auf, warum nicht, sei im folgenden begründet:

a) Zeitmasstab

Mit dem elektronischen Analogierechengerät sind Rechenzeiten zwischen Bruchtei¬

len von Sekunden und mehreren Minuten möglich. Bei richtiger Programmierung ge¬

lingt es deshalb immer, mechanische Systeme von der Art, wie sie Eisenbahnwa¬

gen darstellen, im Zeitmasstab 1:1 nachzubilden.

b) Verlustwiderstände

Als reaktives Element verwendet man beim Analogierechner ausschliesslich Kon¬

densatoren, niemals Induktivitäten. Der Gütefaktor von Kondensatoren (z.B. Poly-

styrene-Kondensatoren) ist aber um Grössenordnungen besser als derjenige von

Induktivitäten, so dass die Verlustwiderstände der verwendeten Kondensatoren Feh¬

ler bewirken, die im Vergleich zu den andern Fehlern vernachlässigbar sind.

c)Variation der Koeffizienten

Alle Koeffizienten werden durch Potentiometer eingestellt, somit ist eine Variation

von Parametern eine denkbar einfache Angelegenheit.

d)Einführen von nichtlinearen Elementen:

Ist auf dem Analogrechner ein Problem linearisiert dargestellt, so ist es meistens

einfach, den Uebergang zum nichtlinearen Fall durchzuführen. Nichtlineare Feder-

und Dämpferkennlinien werden durch Dioden-Funktionsgeneratoren nachgebildet,

die man in die bestehende Schaltung einführen kann, ohne die ganze Schaltung neu

auszulegen.
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1.4. Mechanische Integrieranlagen

Mechanische Integrieranlagen lösen die Differentialgleichungen mit Hilfe von

Integratoren (Scheiben- oder Kugelintegratoren), Summengetrieben und Funktions¬

tischen. Die Genauigkeit mechanischer Integrieranlagen war bis in die jüngste Zeit

erheblich besser als diejenige elektronischer Analogiegeräte. In neuester Zeit unter¬

schreiten allerdings auch elektronische Integrieranlagen mit ihrer Genauigkeit die

Promillegrenze. Mechanische Integrieranlagen werden meist als Einzweckgeräte,

also Anlagen für die Lösung einer ganz bestimmten Gleichung, gebaut; Mehrzweck-

Integrieranlagen mit einer grossen Anzahl von Integratoren, wie sie bei elektroni¬

schen Analogierechenanlagen üblich ist, werden ausserordentlich kostspielig.

1.5. Die digitale Allzweck-Rechenmaschine

Die digitale Rechenmaschine oder der Ziffernrechner arbeitet mit diskreten Zah¬

lenwerten. Er kann die vier Grundrechenoperationen mit enorm hoher Rechengeschwin¬

digkeit ausführen. Die Durchführung der Rechenoperationen geschieht nach einem Pro¬

gramm, wobei dieses von Zwischenergebnissen der Rechnung beeinflusst oder abge¬

ändert werden kann. Digitale Rechenmaschinen haben gegenüber dem Analogrechner

den grossen Vorteil einer sehr viel höheren Genauigkeit. Dagegen ist der Zeitaufwand

für die Programmierung und die Lösung von simultanen Differentialgleichungen wesent¬

lich grösser als beim Analogierechengerät. Da die Lösung des Digitalrechners in Form

von Ziffern geliefert wird, ist sie für den Ingenieur weniger anschaulich als die Form

der Lösung des Analogrechners, wo man die Resultate in Form der Lösung des Analog¬

rechners, wo man die Resultate in Form kontinuierlich verlaufender Kurven erhält und

z. B. gleichzeitig Beschleunigungen, Geschwindigkeiten und Auslenkungen an verschie¬

denen Orten des mechanischen Systems betrachten kann.

1.6. Der digitale Differential-Analysator

Der erst in diesem Jahrzehnt entstandene digitale Differential-Analysator (Di¬

gital Differential Analyser, DDA) versucht, die Vorteile des Digitalrechners (grosse

Genauigkeit) mit den Vorteilen des Analogrechners (anschauliche Programmierung,

grosse Rechengeschwindigkeit) zu verbinden. Digitale Differential-Analysatoren

sind Digitalrechner, deren Grundoperationen die Addition, Integration und Multipli-
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kation mit konstanten Koeffizienten, sind. Sie eignen sich deshalb, genau so wie Ana¬

logrechner, spezieil gut zur Lösung von gewöhnlichen simultanen Differentialgleichungs-

Systemen. Unabhängige Variable braucht nicht notwendigerweise die Zeit t (wie beim

elektronischen Analogrechner) zu sein, sondern kann eine beliebige Grösse x sein.
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Kapitel II

SCHWINGUNGEN IN DER (- \ -EBENE

II. 1. Ableitung der Differentialgleichungen unter

Berücksichtigung kleiner Grössen 2.Ordnung

Um ein so kompliziertes mechanisches Gebilde, wie es ein Drehgestellwagen

darstellt, der mathematischen Behandlung überhaupt zugänglich zu machen, ist es

notwendig, vorerst ein ihm entsprechendes vereinfachtes mechanisches Ersatzsystem

zu finden. Dieses soll sich unter dem Einfluss von äusseren Kräften gleich verhalten

wie das ursprüngliche System, soll aber übersichtlicher sein als dieses. Die Wahl

eines Ersatzsystemes bedeutet immer einen Kompromiss, geht man mit der Schema¬

tisierung zu weit, so ist unter Umständen die Forderung nach gleichem dynamischen

Verhalten wie beim Originalsystem nicht mehr erfüllt; will man hingegen das Ersatz¬

system zu originalgetreu nachbilden, so wird dadurch möglicherweise die Rechnung

unnötig kompliziert. Es wird später gezeigt, welche Fehler durch verschiedene Ver¬

einfachungen des Ersatzsystemes entstehen können.

Als Ersatzsystem des Drehgestellwagens in der £ - 6 -Ebene sei das in Abbil¬

dung II. 1 dargestellte mechanische System gewählt. Der Wagenkasten W ruht, unter

Zwischenschaltung der beiden Federn F (Kastenfedern) auf den beiden Drehgestellen

Dr* und Dr«. Parallel zu den Kastenfedern sind die Kastenstossdämpfer D ange¬

bracht. Diese dämpfen Relativbewegungen zwischen Wagenkasten und Drehgestellen.

Das Drehgestell Dr^ ist über die Federn F (Achsbuchsfedern) auf den Achsen A-, und

A2 abgestützt, analog das Drehgestell Dr2 auf den Achsen Ao und A4. Die Relativbewe¬

gungen zwischen Drehgestell und Achsen sind durch die Stossdämpfer D (Achsbuchs-

stossdämpfer) gedämpft. Fü^... Fü^ sind reibungslos gedachte Führungen. Si j
und S^

bezeichnen die Schwerpunkte der beiden Drehgestelle, S den Schwerpunkt des Wagen¬

kastens. Es handelt sich hier also grundsätzlich um die Bewegung dreier gekoppelter

Massen, W, DrjundDrg.
Dieses System soll nun Bewegungen, die in der Zeichenebene möglich sind, un¬

ter dem Einfluss beliebiger äusserer Kräften, ausführen. Es sind dies folgende Bewe¬

gungen:

1. Wagenkasten: Translation in Richtung der i
g-

und i g-Achse; Rotation um den

Schwerpunkt S mit dem Drehwinkel (p2-
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^/////^^/'W/'^^^

Abb. n. 1 Ersatzsystem des Drehgestellwagens für Bewegungen in der Längs¬

richtung.

Der Wagenkasten W (Masse m«, Schwerpunkt S) ist mit den Wagen¬

kastenfedern Fw, denen die Stossdämpfer Dw parallelgeschaltet sind,

auf den beiden Drehgestellen Dr, und Dr, abgestützt. Die Drehgestelle

sind über die Achsbuchsfedern F und den dazu parallel wirkenden

Achsbuchsdämpfern D auf den Achsen A*...A. abgestützt. Fü...

sind reibungsfreie Führungen.

• Fü,
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2. Drehgestelle: Translation in Richtung t, ^ (bzw. £12) und f n (bzw. $ ,2);
Rotation um die Schwerpunkte S^ (bzw. S12) mit den Winkeln <f n
bzw. <p 12).

3. Achsen: Vertikale Translation in Richtung £01 bis £Q4.

Zur Ableitung der Bewegungsdifferentialgleichungen wird das Ersatzsystem in Abb. II. 2

schematisch als Gerippe dargestellt. Die ausgezogene Zeichnung stellt das System in

der Ruhelage (Gleichgewichtslage) dar, das strich-punktiert gezeichnete System befin¬

det sich in einer allgemeinen Lage, die vier Achsen A<.... A, sind jedoch noch immer

in ihrer Ruhelage. Die Drehgestelle werden jetzt zu starren, unendlich dünnen Balken

mit konzentrierter Masse und Trägheitsmoment, vereinfacht. Das in Abbildung II. 2

gezeichnete System hat fünf Freiheitsgrade. Man kann z.B. z--, cp.., z2i, <jp12frei
wählen, z22 und (p2 sind dann festgelegt. Wir können somit 5 voneinander unabhängige

Lagekoordinaten wählen. Dabei soll eine erste Gruppe rein symmetrische Lagekoordi¬

naten darstellen, eine zweite rein asymmetrische. Die Aufteilung in symmetrische und

asymmetrische Koordinaten soll so erfolgen, dass £2 in erster Näherung nur von den

symmetrischen, Z
2
und (p 2 in erster Näherung nur von den asymmetrischen Koordi¬

naten abhängen. Auf diese Weise erreicht man, dass nachher auch die Differentialglei¬

chungen in zwei voneinander unabhängige Gruppen zerfallen. So erhält man für dieses

System anstelle eines simultanen Differentialgleichungssystems mit 5 gekoppelten Dif¬

ferentialgleichungen zwei voneinander unabhängige Systeme mit je 2 und 3 gekoppelten

Gleichungen.

Folgende unabhängige Lagekoordinaten erweisen sich als günstig:

a) Symmetrische Koordinaten:

11

b) Asymmetrische Koordinaten:

«3

z11 +z12

—i± 1£- II. 1

Z21+Z22
n.2

q4
=

«5 =

Zll"Zl2
II. 3

II. 4

2

Z21
"

z22

2

«fll + <Pl2
n.5
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Abb. n. 2 "Skelettsystem" des Wagens für die Längsrichtung.

Das ausgezogene System ist das Skelett des in Abb. n. 1 gezeichneten

Ersatzsystems, strichpunktiert ist das System in allgemeiner Lage

dargestellt. Bezeichnungen der Winkel, Längen und Koordinaten siehe

Text.
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Man sieht, dass bei einer rein symmetrischen Vertikalbewegung q,, q. und q5 = 0

werden und nur q^ und q- von Null verschieden sind, dass umgekehrt bei einer rein

asymmetrischen Bewegung q< und q2 Null bleiben, während q,, q< und qc von Null

verschiedene Werte annehmen.

Für die Bewegungsdifferentialgleichungen des Systems brauchen wir nun vorerst

die Ausdrücke für die kinetische und potentielle Energie als Funktionen von q«... q,,.

Nach dem von Zweifel entwickelten Verfahren ' berechnet man diese Ausdrücke exakt

bis zu den quadratischen Gliedern von q,... q5. Dabei werden alle, durch die kinema¬

tischen Zusammenhänge auftretenden trigonometrischen Beziehungen in Potenzreihen

entwickelt und nach den quadratischen Gliedern abgebrochen.

Für die 6 Koordinaten der drei Schwerpunkte findet man folgende Ausdrücke:

'11

'11

bl *11

TÏ1
Zll bl ~2

n.6

II. 7

fi2 = bi ?:12

?12
" z12

" bl ~2

2

12

II. 8

II. 9

Nullsetzen des Streckenzuges

1 2 3 4 5 5" 4' 3' 2' 1' 1

*
2

_2
2

gibt:

h = s°P2-d2 -4 + b3 ^2 + <b2+z21) (fll + bl Vll 11.10

f
'2

H ,0 h
^

H
'"

h = -s
~â -d2<t2-b3 —2 "b2 -T

+ z21 + zn
- ^ —

2

11
11.11

Anderseits erhält man für die beiden gleichen Grössen durch Nullsetzen des Strecken¬

zuges

5674 5 5'4*7'6' 5'

f 2 = s <p2 + d2 —- + b3 <f2 + (b2 + z22) (f12 + bj (f12 H.12

u + dn
2 -2 »2 "

u3 2
-b,

»1 '!.
+ z22 + z12

lia
n.13

Aus n. 10.. .II. 13 müssen die Grössen q»--, fin» ¥2' zll» Z12' z21 ""^ z22

eliminiert und durch q,.. .q5 ausgedrückt werden.
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Aus II. 1 und H. 3 folgt: Zj*
= q-, + q,

z12
=

qj
-

q3

aus II. 2 und ü. 4 z„< = q2 + <Ia

z22
= q2

"

q4

11.14

11.15

11.16

11.17

Für die beiden Ausdrücke q> «* und (f., machen wir folgende quadratische Ansätze

5 5 5

<Pn = £ Vi + £ g Viqj

<Pl2 = £ Bi1i + I
5 Bij^J

5 5
~

Y

11.18

n.19

Durch Einsetzen in n. 5 findet man:

Aj + B. = 0

A5 + B5 = 2

für i = 1... 4

Ay + B-j =0 füri, j =1...5

Durch Subtraktion von n. 13 und n. 14 erhalten wir:

f2 =

bl + b2
, ,„2

4d
(»Î1- ^^ (13+<14)

n.20

n.21

Machen wir für (f 2 den quadratischen Ansatz:

3 3 3

'2 = I E^ + I I E .q.q.

i=l
ln

i=l j=l lJ '
11.22

so folgt durch Koeffizientenvergleich bei Einsetzen von n. 22 in II. 21 für die linearen

Glieder von <j>,:

El=E2=E5 = 0 E3 =E4
1

d2
n.23

Durch Subtraktion von H. 10 und n. 12 erhalten wir:
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<?l = 1+d 2
< fll

" »12) + ^ [^ll^ + q4> " <Pl2^2 " q4>] D-24

Da in dieser Gleichung nur im Ausdruck ( (f..-y - <j>j2) lineare Glieder vorkommen,

folgt sofort:

Aj = B. für i = 1
...

5 II. 25

Zusammen mit n. 20 ergibt sich also:

Aj = Bj = 0 für i =1 ...
4

A5 = B5 = 1

11.26

Streicht man die Grössen, von höherer als zweiter Ordnung, so wird:

2 5 5

<P =11 A A.q q.

11 i=l j=l
1 ] l J

n.27

5 5

12 i=l j=l
l J x J

Man erhält unter Berücksichtigung von n. 26

<Pn =4 = qi? n.28

Durch Einsetzen dieser beiden Grössen in II. 21 eingesetzt findet man den endgültigen

Ausdruck für ^S

<P2 = ^ (q3 + q4> IL29

Durch Addition von n. 11 und II. 13 und Einsetzen von n. 28 und n. 29 folgt:

bo + s
g 2 ^1 + ^2 2

U = ql + q2
-

^-2~ (q3 + q4 + 2q3q4> g— q5
U-30

iA2
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Um die quadratischen Koeffizienten von (f « < und q?., zu finden, subtrahieren wir

II. 10 vun II. 12 wobei wir (p, aus II. 29 einsetzen und erhalten:

-

"J- fo| + «4 + 213^4) + (bl + b2}( fll
_ <Pl2) + 2q4q5 = ° n-31

Setzt man für (f.. i und (p,2 die Ausdrücke II. lü und II. 19 ein, so findet man durch

Koeffizientenvergleich:

<P" = % +

9H (b + h ï
(q3 + q4 + ^ - —~

q4q5 IL32

2d2(b1
+ b2) b1 + b2

*u = q5
"

TTTTTiT; (q3 + q4 + 2q3q4) + T~T" q4qs IL33

2d2(b1 + b2) b< + bo

t n ergibt sich durch Einsetzen dieser beiden Werte in Gleichung n. 10.

b, + s

? 2
=

—5: <q3 + 14) + <bl + b2)q5 + q2q5 U-34

Die Koordinaten der Drehgestellschwerpunkte berechnet man, indem man 11.32 und

II. 33 in n, 6, II. 7, II. 8 und II. 9 einsetzt:

f "
= bl ( % +

2d2(b1 + b2)(q*+
q*+ 2q^ -

^7b7 q^ ) IL

bl 2

In =

qi + q3
-

y q5 n

*» = bl (q* - ^bTTb^(q'+ q'+ 2q3q^ +
~: *** } Q

35

11.36

2(b1 + b2) ux -r u2

bl 2

37

Ê12 =

ql q3
"

T q5 n.38

Ein Blick auf II. 29, II. 30 und n. 34 zeigt, dass ?
2

in erster Näherung nur von den

symmetrischen Koordinaten qj und q2 abhängt, während die beiden asymmetrischen
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Grössen cp, und t
,
nur von den asymmetrischen Koordinaten q,, q4 und q,- ab¬

hängen.

Zur Berechnung der potentiellen Energie des Systems brauchen wir die Feder¬

verlängerungen, f«. ..fg bedeuten die Verlängerungen der Federn F,...Fg, wenn

sich das System aus der Ruhelage in eine allgemeine Lage bewegt, f< fß sind im¬

mer positiv bei einer Federverlängerung. Am Beispiel der Feder F. sei gezeigt, wie

die Berechnung der Federverlängerung durchgeführt wird. Durch Nullsetzen des

Streckenzuges 18 9 8 ' 1 ' 1 gewinnt man folgende beiden Gleichungen:

bi In + di -J1 - bo *i - bi a\ - h di = ° n-39

(p2 <s2
zu

" bi —p- - di ^n
- fi + <bo + bi> "T

= ° IL40

Unbekannt in diesen beiden Gleichungen sind die Grössen f> und ö".. Wir machen

deshalb für jede dieser Grössen einen quadratischen Ansatz:

5. 3.
II. 41

i
i=l

l l
i=l j=l

1J * ]

5 5 5

i=l
in

i=l j=l
yn '

5. J.
n.42

Durch Einsetzen von n. 37 und n. 38 sowie der früher gefundenen Werten für <f>, j und

Zjj findet man die Koeffizienten L. und L... Man erhält auf diese Weise folgenden

Ausdruck für die Verlängerung der Feder 1:

dl
,

2 2
_

,
b0bl 2 dl

f, = q, + q3 + dlq5
^d2(bi+b2)(q3 «4 W

-

^^«V^^
11.43

Durch eine analoge Rechnung findet man für f«... f«

dl
,
2 2

„ ,
b0bl 2 dl

f2 =qx + q3
- dlq5 -

(q + q +
2q3q4)

- q + —q q

Zd2* 1 b2' Ztbjj+bj)
"

bj+bg

11.44
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f3=qi-q3+diq5"^b^(q^
11.45

f4 = qi -Qs -dlQ*+ ^v (q3+ q'+^ ' 1^7q* ^^

11.46

Die Verlängerung der Wagenkastenfedern F5 und Fg berechnen sich aus den Strecken¬

zügen 1* 2' 3' 1' und 5' 6' 7' 51 zu:

^2^3 2 2 ^2^3 2 ^N
f5 = Q2 + Q4

•

2^b7 (qS + ^ +^ ^V q5 +

^b^5
+^

n.47

^2^3 2 2 ^^S 2 ^2^3
f* =

^ q4
*

^v (q3 + "4 + *^ "

W
'5 +

^VV (q3<l5 +^

11.48

Der nächste Schritt besteht darin, die potentielle Energie des Systèmes in allgemeiner

Lage durch die Koordinaten q-... . q,- auszudrücken. Dieser Ausdruck soll wiederum

bis auf Grössen zweiter Ordnung bestimmt werden. Er setzt sich zusammen aus dem

Potential der Schwerkraft V
,
das folgenden Wert hat:

Vs = mlS( f 11
+ £l2> + m2& h IL49

und der potentiellen Energie der Federn.

Für die Berechnung des Federpotentials geht man von den folgenden 4 Voraus¬

setzungen aus:

1. Für die Federkraft soll gelten:

^Feder
FFeder =

-—ff*
"•50

2. Eine Kraft in positiver £ -Richtung soll positives Vorzeichen haben.

3. Die Federdehnung f sei immer positiv für eine Federentlastung.

4. Im ruhenden Gleichgewichtszustand soll die potentielle Energie des gesamten

Systems gleich Null sein und zwar sowohl die potentielle Energie der Schwerkraft

als auch die potentielle Energie der Federn.

Abbildung n. 3 zeigt die Federkraft als Funktion der Federdehnung.
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nFederkraft F

Federdehnung f

Abb. H. 3 Zur Bestimmung des Federpotentials.

Die Federkraft F ist in Funktion der Federdehnung f aufgetragen. Im

Gleichgewichtszustand des gesamten Systems ist f = 0. Positive Feder¬

dehnung soll immer Entlastung der Feder bedeuten, deshalb nimmt F

mit wachsendem f ab. Bei f

lastet. Das Federpotential wird:

0 ist die Feder mit der Kraft P vorbe-

vF = -P0-f +
c.f

Für das Potential einer Feder ergibt sich somit:

Feder
= - P<rf +

cf'
11.51

Pq bedeutet die Vorbelastung der Feder in der Ruhelage des Systems. Die Federkraft

wird dann:

av,.

af
P0 - cf n.52

Bei der Ableitung der kinematischen Beziehungen der Federdehnungen soll man darauf

achten, dass f automatisch für eine Federentlastung positiv und für eine Federbelastung

negativ wird. (Für die Wagenkasten- und Achsbuchsfedern bedeutet eine Federverlän¬

gerung eine Federentlastung. )

Die potentielle Energie aller Federn ergibt sich durch Summation der einzelnen

Federpotentiale.
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Die totale potentielle Energie des Systems beträgt:

'tot Vs + I V
i=l F;

11.53

Durch Einsetzen der Werte £ «< £.o unc* Co *n E. 49 uncl der Federdehnungen in

II. 51 erhält man als Ausdruck für die totale potentielle Energie des Systems in allge¬

meiner Lage:

Vtot = \ (qlCl + q2c2 + q3Cl + q4C2 + Vi0!* + q5 |m2S(
u2 ,

b2b3

b2+b3

b1+b2b0+b2bl

- 2m1g
b0+bl

b0+b1

2 2 bg+sfbp+bg)
-

(q3 + q4 + 2q3q4)m2g (q3q5 + q4q5)2m2g
d^(b2+b3)

b2b3

d2(b2+b3)

11.54

Als nächstes berechnen wir die kinetische Energie des Systems, welche sich aus fol¬

genden Anteilen zusammensetzt: der Translationsenergie in i - und £ -Richtung der

Drehgestelle und des Wagenkastens, sowie der Rotationsenergie um die Winkel fii,

cpjo und (f 2
der beiden Drehgestelle und des Wagenkastens. Sie kann wie folgt ange¬

schrieben werden:

M /c2 ;2 ,2 i2. ,>2 t2 > 2 ,;„ 2 .2.
T = - m,( % + É + \ + £ ) + m2(

É
- + i ) + m.r. J(f + ip ) +

2l 1 ? 11 *11 ?12 *12
Z ?2 ?2 *

1CP 11 T12

+ m2r2 ^ I' n.55

r<
<_

bedeutet den Trägheitsradius des Drehgestelles in Bezug auf die horizontale

Querachse durch den Schwerpunkt des Drehgestelles, r2 „
den Trägheitsradius des

Wagenkastens inbezug auf die horizontale Querachse durch den Schwerpunkt des Wa¬

genkastens.
' 2

Setzt man in II. 55 die Werte für t * « usw. aus den entsprechenden Gleichungen

ein, so erhält man als Ausdruck für die gesamte kinetische Energie des Systems:

•2-2 .2
„

r'Z -Z •Z.rz Z fl r.^ . Z „. . . Z,. . vZ ,-Z
2ml l ql + q3 + q5^bl + rlip )J+ m2 Lql + q2 + 2qlq2 +

q5^bl+b2' + (q3 +

2 2

.9 • r9(o +(b3 + s) 2(b3 + s)(b, + b2) ,'

+ q4 + 2q3q4> •< V
„,

> + <q3q5 + q4q5}(
„

>3 '

dl

11.56

Nachdem nun die Ausdrücke für die potentielle und die kinetische Energie be-
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kannt sind, wenden wir auf das ganze System die Lagrangesche Gleichung an.

dt *
.

I n.57

3(*i ôii 3qi

Im Term Q., der die i-te verallgemeinerte Kraft darstellt, sind alle von aussen am

System angreifenden Kräfte (sofern diese nicht, wie die Schwerkraft, ein Potential be¬

sitzen), sowie inbesondere auch die durch die Stossdämpfer im System selbst erzeug¬

ten Dämpfungskräfte berücksichtigt. Interessiert man sich für die Eigenfrequenzen

des ungedämpften Systems, so werden alle Q. gleich Null.

Wendet man jetzt die Lagrangegleichung auf die 5 Unbekannten q«.. .q5 an, so

findet man, dass sich zwei voneinander unabhängige Gruppen von Differentialgleichun¬

gen ergeben. So sind die Differentialgleichungen für q. und q, nicht mit denjenigen

für qg, q4 und q§ gekoppelt. Hier zeigt sich der Vorteil der Wahl rein symmetrischer

und rein asymmetrischer Lagekoordinaten.

Die beiden Gruppen von Differentialgleichungen lauten:

qian + q2a12 + qicu + q2c12
= Qx

V21 + q2a22 + qlc21 + q2c22 = «2

H. 58

q3a33 + q4a34 + q5a35 + q3c33 + q4c34 + q5c35
= Q3

q3a43 + q4a44 + q5a45 + q3a43 + q4c44 + q5c45
= Q4

q3a53 + q4a54 + q5a55 + q3c53 + q4c54 + q5c55
= Q5

Gruppe I beschreibt die symmetrischen Bewegungen, Gruppe II die asymmetrischen.

Die in den Gleichungen auftretenden Konstanten haben folgende Werte:

a-i< = 2m« + m»

a12
=

m2

cll
=

cl

c12
= 0

2 2

r2ln+(b3+s)
a^q = 2m^ + -

m?*33

"22 m

c21 = 0

c22 = c2

c33 =

cl
"

m2^

n.60

b„+s(b2+bg)
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r2f +(b3+s>2
a34

d2 "1

(b3+s)(bj+b2)
a3b

"2

Tlt +<VS>2
l43

4
m*

49 +(b3+s>2
l44

4
m*

(b3+s)(b1+b2)
l4b

d2

(b3+s)(bj+b2)
lb3

d2

(b3+s)(b1+b2)
lb4

b2+s(b2+b3)
c34 - -

m2e —5 T
d2(b2+b3)

b2b3

d2(b2+b3)

b2+s(b2+b3)
- m,r*«- "28 lf(b2+b3,

c44 "

c2
"

m2e
b|ts(b2+b3)
d2.(b2+b3)

djfbj+bj)

b2b3
c53

- "

m2*
-

-

d2(b2+b3)

b2b3
m,g-2

d2(b2+b3)

a55
= 2ml(bl +

rlcp ' + m2(bl + b2)2

2
,
b2b3 bl+b2b0+b2bl.

„

bl

c55
=

djCj + m2g(-ä- ") -

2n,lK
-i_

b2+b3 b0+bl b0+bl

II.2. Ableitung der Differentialgleichungen unter Ver¬

nachlässigung der kleinen Grössen 2.Ordnung '

Bricht man die Potenzreihenentwicklung der trigonometrischen Funktionen nach

dem ersten Glied ab und streicht überall in den Ableitungen der kinematischen Zu¬

sammenhänge quadratische Ausdrücke qjl;, so reduziert sich der Zeitaufwand für

die Ableitung der Differentialgleichungen mindestens um den Faktor 10. Dies vor allem

deshalb, weil die zeitraubenden quadratischen Ansätze für die Federverlängerungen

durch lineare Ansätze ersetzt werden.

1) Es sei schon hier ausdrücklich darauf aufmerksam gemacht, dass eine Vernachläs¬

sigung der quadratischen Glieder nur dann zulässig ist, wenn keine pendelnden Auf¬

hängungen u. dgl. vorhanden sind.
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Man findet dann

hi = Ms

hl = qi + q3

*11 = q5

£l2 = blq5

$12 = ql
_

13

fl2 =q5

s+bo

\2 = (tl3+q4)<-d7-) + l5(bl + b2)

|2 =

q1 + q2

f2 = d^ (q3 + q4)

Die Ausdrücke für die 6 Federverlängerungen werden jetzt:

fl = Il + I3 + dlq5

f2 = qj + q3
- dtq5

f3 = qi
-

q3 + dxq5

f4 = ql
"

q3
" dlq5

. f5 = q2 + q4

f6 = q2
"

^4

Der Ausdruck für die gesamte potentielle Energie vereinfacht sich zu:

'total
1 f .2 2 ,2 2, ,2 2vl
2 (cl<ql

+ q3 +
dq5)

+
c2(q2

+ q4)J

n.6i

n.62

11.63

11.64

11.65

11.66

H.67

H.68

n.69

11.70

11.71

11.72

H.73

11.74

n.75

H.76

Der Ausdruck für die kinetische Energie des Systems bleibt derselbe wie in Gleichung

II. 56.
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Es ergibt sich somit wiederum ein Differentialgleichungssystem von der Form,
wie es in Gleichungen II. 58 und n. 59 dargestellt wurde, hingegen lauten nunmehr die

Koeffizienten dieser Gleichungen:

11.77a^i = 2mj + m2 cll = cl

a12
=

m2 c12
= 0

a21 =

m2 c21 = 0

a22 = m2 c22
= c2

r2 + (b3+s)2
a33 = 2ml + m2

T
o c33

=

cl
d2

rL +(b3+s)2
a34

=

m2 -^—2
°2

(b3+s)(b1+b2)
a35

-

u,2
d2

a43
=

m2
r2(p+(b3+s)2

d2

=

m2
r^+Cbg+s)2

a44
4

a45
(b3+s)(b1+b2)

m2
d2

a53
(bg+sHbj^bg)

m2
d2

a54
(b3+s)(b1+b2)

- m2
d2

c34
= 0

c35 = 0

c43 = 0

c44
=

c2

c45
= 0

c53
= 0

c54
= 0

a55 = 2m1(b2+r2((,) + m2(b1 + b2)2 c55
= d2Cl
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Die Gruppe der Differentialgleichungen, die das Stampfen beschreibt, bleibt ge¬

nau gleich wie im Falle mit Berücksichtigung quadratischer Terme, hingegen fallen

in der das Zucken-Nicken beschreibenden Gruppe sämtliche Terme, die g enthalten,

weg. Die Gleichungen vereinfachen sich vor allem auch dadurch, dass gewisse Kopp¬

lungsglieder jetzt Null werden. Der zahlenmässige Einfluss dieser Vernachlässigung

wird sich im Kapitel IV zeigen.

II. 3. Berechnung der Stossdämpferkräfte

Für die Berechnung der Stossdämpferkräfte werden vorläufig folgende 2 Annah¬

men gemacht:

1. Die Dämpfungskraft eines Stossdämpfers sei proportional zur Relativgeschwindig¬

keit seiner beiden Angriffspunkte.

2. Die Stossdàmpferangriffpunkte sollen zusammenfallen mit den Angriffspunkten der

Federn, denen sie parallel geschaltet sind.

Da die Stossdämpferkräfte als Reibungskräfte nicht konservativ sind, kann man ihnen

auch kein eigentliches Potential zuordnen. Sie müssen deshalb als verallgemeinerte

Kräfte Qj auf der rechten Seite der Lagrangegleichung eingeführt werden.

Um in der Gleichung für q. die verallgemeinerte Stossdämpferkraft (Qjn) zu

finden, wird die i-te Lagekoordinate um einen kleinen Betrag 6q. variiert. Bei dieser

Variation leistet jede Stossdämpferkraft eine gewisse (virtuelle) Arbeit, die wir die

i-te Stossdämpfer-Elementararbeit des k-ten Stossdämpfers nennen wollen ( 6A-n. ).

Summieren wir diese Stossdämpfer-Elementararbeiten über sämtliche Stossdämpfer,

so erhalten wir die gesamte Stossdämpfer-Elementararbeit bei Variation von q. um

Sq.. Sie entspricht also folgender Summe:

6AiD = k| 6AiDk = * kt FDk- 5fDik IL70

6A._ = Elementararbeit sämtlicher Stossdämpfer bei Variation von q. um öq,

6A.~ = Elementararbeit des k-ten Stossdämpfers bei Variation von q, um 6q.

F_. = Dämpfungskraft des k-ten Stossdämpfers

6fn.k = Längenänderung des k-ten Stossdämpfers bei Variation von qt um 6q.

Q._ = i-te verallgemeinerte Stossdämpferkraft
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Wir finden Qj„ durch folgende Division:

6AiD

Q.D = —S 11.79

6qt

F~ ist die totale Dämpfungskraft des k-ten Stossdämpfers, welche dieser bei einer

allgemeinen Bewegung des Systems erzeugt (also nicht nur bei Variation von q. um

ôqj.'). Es ist also:

FDk = V%k n-80

wobei

kk = Dämpfungskonstante des k-ten Stossdämpfers

f
D-

= totale Ableitung nach der Zeit der Längenänderung (bei einer allgemeinen

Bewegung des Systems.') des k-ten Stossdämpfers.

Der Ausdruck 6fDik in Gleichung n.81 ist die Längenänderung des k-ten Stossdämpfers

bei Variation von q* um 6q. und beträgt:

9fDk ,

6fDik =

"äf1 H
n-81

Damit die Differentialgleichungen auch weiterhin linear bleiben, werden sowohl bei

fDk als auch bei

3fDk
s— 6q. nur die linearen Terme berücksichtigt.

Am Beispiel der Kraft QoD sei der Gang der Rechnung gezeigt. Die Dämpfungs¬

kräfte der 6 Stossdämpfer lauten:

k k

fdi =

-T
' foi =

T Gi + äs +W IL82

Analoge Ausdrücke ergeben sich für die Grössen Fn2- • • FDg. Die Längenänderungen

der 6 Stossdämpfer bei Variation von qg um 6qg haben folgende Werte:

3fl
6fD31 =

"äqg- ôl3 = + **3 ILÖ3

Analoge Ausdrücke findet man für <5fn32- • • Sfr^e*
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Die Elementararbeiten der 6 Stossdämpfer lauten:

kl . .

6A3D1 = -FD1- 6fD31 = *

T (ql + q3 + dlq5> ' 6q3 U-84

àAon
_

_

„ «
_

1

3D2
= "

FD2- 6fD32
=

"

T (Qq + 43 " dlq5) 6q3 H-85

kl
5A3D3 = " FD3- 6fD33 = "

T (Q1 "

Q3 + dlq5)(" 6q3> H-86

kl
6A3D4 = " FD4- 6fD34 = "

T (<11 "

q3
* dlq5)(" 6q3> H-87

SA3D5 = -FD5- 6fD35 = ° n-88

6A3D6 = "FD6- &fD36 = ° IL89

Die gesamte elementare Stossdämpferarbeit wird somit:

6

6A3D = kÇj 6A3Dk = "klq3 6% U-90

Also wird die verallgemeinerte Stossdämpferkraft QoD:

A315A3D
«3D =

-Sä^-
= "Ms n.91

Analog findet man:

Q4D = "k2«4 U-92

Q5D = -kld1^5 IX-93

Ebenso für die beiden Kräfte Qlr> und Q2n

Q1D = "klql IL94

«2D = _k2*2 U-95
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Mit Berücksichtigung der Stossdämpferkräfte lauten jetzt die Bewegungsdifferen¬

tialgleichungen:

qlall + q2a12 + qlbll + q2b12 + qlCU + q2C12 = Ql

qla21 + q2a22 + qlb21 + q2b22 + qlC21 + q2C22 = ®2
.

11.96

11.97

l3a33 + q4a34 + q5a35 + q3b33 + q3b33 + q4b34 + q5b35 + q3C33 +

+ q4c34 + q5c35 = Q3

q3a43 + q4a44 + qja^ + q3t>43 + q4b44 + q5b45 + q3c43 +

+ q4c44 + q5c45 = Q4

q3a53 + q4a54 + q5a55 + q3b53 + q4b54 + q5b55 + q3c53 +

+ q4c54 + q5c55 = Q5

Die Qj auf den rechten Seiten bedeuten jetzt ausschliesslich äussere am System

angreifende Kräfte.

Die Konstanten a.. und c.. sind in Gleichungen n. 60 bezw. II. 77 angegeben und

bleiben natürlich gleich, die neu auftretenden Konstanten haben folgende Grössen:

bll = kl

b22 = k2

b33 = kl bt. = 0 für i / j 11.98

b44 = k2

b55 = kldl

Es gibt eine zweite Möglichkeit für die Herleitung der Stossdämpfer, die hier

kurz angedeutet sei
.
Die Stossdämpferkräfte sollen nun nicht mehr auf der rechten

Seite der Lagrangegleichung als verallgemeinerte Kräfte eingeführt werden, sondern

durch eine Modifikation der Lagrange-Gleichungen direkt auf deren linken Seiten als
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Arbeit leistende innere Kräfte berücksichtigt werden. Sind alle Dämpfungskräfte ge¬

schwindigkeitsproportional, so kommt man durch Einführung einer "Dämpferarbeit"

(vgl. Potential) zum Ziel:

V*Dk

ADk = "Dämpfungsarbeit" des k-ten Stossdämpfers

f
_,

= Ableitung nach der Zeit der Längenänderung des k-ten Stossdämpfers

kk = Dämpfungskonstante des k-ten Stossdämpfers

Es ist zu beachten, dass ADk dimensionsmässig keine Arbeit, sondern eine

Arbeit pro Zeiteinheit darstellt. Die gesamte Stossdämpferarbeit erhält man durch

Summation über alle Stossdämpfer.

4 Vük
U

k=l 2

Die Berücksichtigung der Stossdämpferwirkung in den Bewegungsdifferentialglei¬

chungen erfolgt nun dadurch, dass auf der linken Seite der Lagrangegleichung ein

8AD
weiterer Term, —:— , eingeführt wird. Die modifizierte Langrangegleichung lautet

aqt

damit:

± iM) -
-3J-

+
_3V_

+
Ihi

= Qj n.101
dt 3qj 3qj aqt dq{

Durch Einsetzen der entsprechenden Grössen in den Gleichungen 11.99, II. 100 und

II. 101 überzeugt man sich leicht, dass man wiederum die in den Gleichungssystemen

11.96 und n. 97 gegebenen Bewegungsdifferentialgleichungen erhält.

Ein Blick auf die Differentialgleichungen n. 96 und II. 97 zeigt, dass jedem Term

Cyflt für eine Federkraft ein analoger Term k. q. für die Dämpfungskraft des der ent¬

sprechenden Feder parallel geschalteten Dämpfers entspricht.

Da das Bewegungsdifferentialgleichungssystem in zwei voneinander unabhängige

Gruppen zerfällt, betrachten wir im nächsten Kapitel das Gleichungssystem 11.96 für

die symmetrischen Stampfbewegungen, in einem weitern Kapitel das System II. 97,

für die gekoppelten Zuck-Nick-Bewegungen.
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Kapitel m

SYMMETRISCHE STAMPFSCHWINGUNGEN

III. 1. Die Uebertragungsfunktion

Die symmetrischen Stampfschwingungen werden beschrieben durch die beiden

Differentialgleichungen des Systems n. 96. Setzt man aus n. 60 und II. 98 die entspre¬

chenden Koeffizienten ein, so lauten die beiden Gleichungen:

qj(2m1 + m2) + q2m2 + ^lkl + qlcl
= ^1

m.i

k\m2 + qgmj, + q2k2 + q^
= Q2

Da bei den symmetrischen Stampfschwingungen sich beide Drehgestelle genau gleich

bewegen, ist es für die weitere Berechnung der Stampfschwingungen vorteilhaft, alle

Grössen auf ein Drehgestell zu beziehen, so dass die beiden neuen Bewegungsdiffe¬

rentialgleichungen heissen:

k\(m'1+m'2) + q^m^ + iijk^ + q^ = QJ^
m.2

q^mJ, + q2m2 + q2k2 + q2C2 = Q2

Es bedeuten:

mî = m, = Drehgestellmasse

m2
mi = = Wagenkastenmasse pro Drehgestell

kl = Gesamtdämpfungskonstante aller Wagenkastendämpfer pro Drehgestell

kl = Gesamtdämpfungskonstante aller Achsbuchstossdämpfer pro Drehge¬

stell

cl = gesamte Achsbuchsfederkonstante pro Drehgestell

ci = gesamte Wagenkastenfederkonstante pro Drehgestell
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Das Gleichungssystem in. 2 stellt die Differentialgleichungen eines linearen Zwei¬

massensystems, wie es in Abb. 10 dargestellt ist, dar.

m5 1*2

k'd

v m,

kiO

Î*,

u,
77777777

Abb. III. 1 Lineares Zweimassensystem.

Die beiden Massen m! und ml können sich nur translatorisch in verti¬

kaler Richtung (absolute Koordinaten f2und f ii
relative Koordina¬

ten q2 und q^) bewegen. Der Fusspunkt des Systems kann eine vertikale

Bewegung (Koordinate ( Q) ausführen.

Es bezeichnen:

q2
= relative Auslenkung der Masse ml gegenüber der Masse m!

qj
= relative Auslenkung der Masse m! gegenüber 0 (= absolute Auslenkung der

Masse m! gegenüber dem ruhenden Koordinatensystem 0)

11 = absolute Auslenkung der Masse m! gegenüber 0

f
2

= absolute Auslenkung der Masse mi gegenüber 0

Es gilt:

$2 =

1l + ^2 m-3

£i =

qx m.4

Es soll nun das Verhalten dieses Systems untersucht werden, wenn sein Fuss¬

punkt eine erzwungene sinusförmige Bewegung ausführt. Ganz besonders interessiert
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dabei, wie gross die Auslenkung £
,
des Wagenkastens wird, wenn das System über

eine sinusförmige Wellenbahn fährt. Dabei soll sein Fusspunkt immer der Unterlage

folgen und nie abspringen.

Nennen wir l
n

die "Bodenunebenheitsfunktion", so wird sie für die sinusför¬

mige Wellenbahn:

£0(t) = H0sinu)t IE. 5

Diese vorgegebene Bewegung ÇqW des Fusspunktes des Systems sei die "Ursache"

der Störung. Als "Antwort" oder "Wirkung" auf diese Störung £ „(t) interessiert die

Bewegung des Schwerpunktes des Wagenkastens, CoW» so dass wir, analog zur Rege¬

lungstechnik eine Uebertragungsfunktion G(p) einführen können, wobei p die komplexe

unabhängige Variable im Bildbereich der Laplace-Transformation bedeutet. G(p) ist

der mathematische Ausdruck, der das dynamische Verhalten des Systems als Verhält¬

nis zwischen Ausgangs- und Eingangsgrösse beschreibt. Er ist definiert als das Ver¬

hältnis der Laplace-Transformierten der Ausgangsgrösse zur Laplace-Transformier-

ten der Eingangsgrösse, wenn alle Anfangsbedingungen gleich Null gesetzt worden sind.

Abbildung in. 2 illustriert die mechanische Uebertragungsfunktion für die symmetri¬

schen Stampfschwingungen.

Eingang Mech. System Ausgang

»0V

Schienenunebenheits - Bewegung des Schwer¬

funktion punktes des Wagen¬
kastens

Ç2(p) = G(p)-Ç0(p)

Abb. HI. 2 Definition der Uebertragungsfunktion des mechanischen Systems.

Die Multiplikation der Uebertragungsfunktion G(p) mit der Laplace-

transformierten der Schienenunebenheitsfunktion £n(v>) ergibt die La-

placetransformierte der Bewegung des Schwerpunktes des Wagen¬

kastens f 2(p).

Zur Berechnung der Uebertragungsfunktion muss zuerst die Unebenheitsfunktion

£0(t) in die Differentialgleichungen in. 2 eingeführt werden. Eine Variation von fQ ist
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gleichbedeutend mit einer Kraft FQ, die am Fusspunkt des Systems angreift. Die ver¬

allgemeinerten Kräfte QI und Q, berechnet man, indem man sich F„ am Drehgestell

angreifend denkt, durch Variation von q* um 5 q. und q, um 6q„ und erhält:

«i - foci+ ioki

% = °

Setzt man diese Grössen in die Differentialgleichungen m. 2 ein, so ergibt sich:

qi(1"i + m2) + ^2m2 + ki(qi" ^0) + cl(ql" W =0

^m2 + q2m2 + k2q2 + c2q2 " °

in. 6

m.7

III. 8

Ersetzen wir die relativen Koordinaten q* und q« durch die absoluten i« und £,> so

lauten die neuen Gleichungen:

Ï2m2+k2(f2- ll> + c2<f2- ?1> =°

Wir führen folgende Abkürzungen ein:

ci ki

vx =
-L

dl =
-L

m[ mi

in. 9

x =

m2
m. io

m2
d2 =

Damit lauten die Differentialgleichungen

ïi + di<Éi- Éo> + *d2<Éi- y*"i<h-W+x»2iii-M =°

m.ii

Durch Laplacieren der Gleichungen in. 11 findet man die Uebertragunsfunktion G(p):
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2 ra-12

£ 2(p) p d^ + pCvjdg + v2dx) + Vjv2
G(pJ = =

f0(p) p4+p3 [d1+d2(l+x)] +p2 [-j1+v2(l+x)+d1d2] n-pfvjd^v^J+VjVg

Sie ist also im Zähler von der zweiten, im Nenner von der vierten Ordnung in p.

Diese Uebertragungsfunktlon soll für den SBB-Einheitswagen der Serie 6501 zahlen-

mässig berechnet werden.

Dieser hat folgende Gewichte und Federdaten:

Gewicht des Wagenkastens, leer

Gewicht des Wagenkastens pro Drehgestell

Gewicht des Drehgestellrahmens komplett mit Wiege

und Bremse, ohne Radsätze

Wagenkastenfederung:

Pro Drehgestell 4 Federn zu je 28mm/t:

Achsbuchsfederung:

Pro Drehgestell 8 Federn zu je 41mm/t: cj^ = 195'000 kgm"1

Wagenkastendämpfung:

Pro Drehgestell 2 Dämpfer zu je 48 kg/c -1: ki = 9'600 kgm s

Achsbuchsstossdàmpfer:

Pro Drehgestell 8 Dämpfer

Für die Achsbuchsstossdàmpfer wurden pro Dämpfer folgende Werte angenommen:

k?pro Dämpfer
= 6> 25 ^cms"1 M = 5*000 ^ms'1

ki2pro Dämpfer
= 12> 5 ^cms"1 4 = 10,°00 ^s"1

Daraus erhält man für die in den Differentialgleichungen auftretenden Konstanten

folgende Zahlenwerte:

G2 = 19*640 kg

G2 = 9'820 kg

Gl = 1'760 kg

c2
= 142*800 kgm'

1

mi = 179,
,, -12
5 kgm s

m2
= 1000

,
-12

kgm s

vl = 1086 s'2
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v2
= 142,b s

d2 = 9,6 s"1

X = 5,57

-w. 27,8 s"

d« = 55,7 s"

Die Uebertragungsfunktion wurde nach Betrag und Phase mit der ERMETH (Elektro¬

nische Rechen-Maschine der ETH) für verschiedene Kombinationen von Dämpfungs¬

und Federkonstanten berechnet; Abbildung IH. 3 zeigt den Amplitudengang von G(p) für

die 3 Fälle:

dj = 0

dj = 27,8 s"1

dt = 55,7 s"1

In Abbildung III. 4 ist die Uebertragungsfunktion als Polardiagramm (Gangkurve)

für die drei gleichen Fälle wie in III. 3 aufgetragen. Man beachte, dass für d« = 0

der Phasenwinkel <p bei ca. 5, 5 Hz grösser als 180° wird, während p bei d. > 0 über

den ganzen Frequenzbereich kleiner als 180 bleibt.
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Abb. m. 3 Amplitudengang der Uebertragungsfunktion G(p).

Mit der ERMETH gerechnete Werte der Amplitude der Uebertragungs¬

funktion für die drei Dämpfungswerte dp =0, d^ = 27, 8 s~
, à[ '

=

55, 7 s der Dämpfungskonstante der Achsbuchsdämpfer.
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Abb. in. 4 Gangkurve der Uebertragungsfunktion G(p).

Die mit der ERMETH gerechneten Werte der Uebertragungsfunktion

sind nach Betrag und Phase für die drei gleichen Parameter wie in

Abbildung HI. 3 aufgetragen.
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III. 2. Die Eigenfrequenzen des ungedämpften Systems

Wichtige Kenngrössen für das dynamische Verhalten eines mechanischen Systems

sind die Eigenfrequenzen des ungedämpften Systems. Da das lineare Zweimassensystem

zwei Freiheitsgrade aufweist, besitzt es auch zwei Eigenfrequenzen. Setzen wir in den

Gleichungen in. 11 die Störfunktion £0, sowie die beiden Dämpfungsfaktoren d, und d2

gleich Null, so ergibt sich nach Laplace-Transformierung:

(p + v
j
+ xv2) £ 1

(- v2> ?1

(- xv2) |2 = 0

(p2 + v2) J2 = 0

m.13

Setzt man die Determinante dieses Gleichungssystems gleich Null:

2

f-Vj+XVjJ
-

xv2
= 0

2
p +v2

(p
+vl+xv2)

-v2

so erhält man die beiden Eigenfrequenzen zu:

Setzt man die Zahlenwerte ein, so ergeben sich folgende 2 Eigenfrequenzen:

in. 14

V /"t vl + V2(1+X>J - {\f^T+ V2(l+x)]
2

- 47^]

f01 = 1. 40 Hz f02 = 7,02 Hz

IE. 15

m. 16

Ein Blick auf die Amplitudengangkurven in Abb. m. 3 zeigt, dass die Resonanz¬

stellen des gedämpften Systems ebenfalls in der Nähe von 1,40 Hz liegen. Eine Resonanz-

Überhöhung bei der hohem Eigenfrequenz von 7,02 Hz tritt infolge der Dämpfung nicht

mehr auf.
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III.3. Darstellung der symmetrischen StampfSchwingungen

auf dem Analogie-Rechenger ät

Grundsätzlich gibt es zwei Möglichkeiten, die symmetrischen Stampfschwingungen

auf dem Analogie-Rechengerät darzustellen:

1. Man löst die Gleichungen III. 8 nach ql resp. iù auf, integriert diese Grössen je

zwei mal und gewinnt am Schluss durch Addition von q, und q^ die Bewegung des

Schwerpunktes des Wagenkastens.

2. Man löst Gleichung in. 9 nach '(. bzw. 'J'g auf, und gewinnt durch je zweimalige

Integration die Ausdrücke für £.. und f
,.

Rein mathematisch betrachtet, sind die Lösungen nach 1. oder nach 2. vollstän¬

dig gleichwertig, hingegen ist für die Darstellung auf einem Analogie-Rechengerät die

Methode 2. viel vorteilhafter. Würde man nämlich die Gleichungen nach 1. auf dem

Rechengerät darstellen, so ergeben sich, infolge der Koppelglieder in den zweiten

Ableitungen, in der Schaltung "Geschlossene Schleifen" ohne Integratoren mit gerader

Anzahl von Verstärkern. Diese neigen sehr leicht zu parasitären Schwingungen und

sollen deshalb, wenn immer möglich, vermieden werden. Diese Schwierigkeit tritt

übrigens immer dann auf, wenn Differentialgleichungen mechanischer Systeme mittels

der Lagrangeschen Gleichungen gewonnen werden, denn das Glied

JL(_£L)
dt 3qj

bewirkt, dass die Differentialgleichungen normalerweise Koppelglieder in der zweiten

(und somit höchsten) Ableitung besitzen. Die Darstellung der Differentialgleichungen

für absolute Koordinaten (Gleichung III. 9) umgeht diese Schwierigkeit.

Eine zweite Schwierigkeit besteht in der Darstellung der Grösse lq. Wie man

aus den Differentialgleichungen ersieht, braucht man zur Bestimmung der Achsbuchs-

stossdämpferkraft auch die erste Ableitung der "Schienenunebenheitsfunktion". Die

Differentiation könnte im Prinzip durch eine Schaltung realisiert werden, bei der Wi¬

derstand und Kondensator einer Integrationsschaltung vertauscht werden. Weil aber

bei der Differentiation Störspannungen (Brumm und Rauschen) infolge ihrer hohen Fre¬

quenz enorm verstärkt werden, ist eine exakte Differentiation nicht ratsam. Als sehr

günstig hat sich eine angenäherte Differentiationsschaltung, wie sie von Johnson ' im

Prinzip beschrieben wurde, erwiesen. Abbildung III. 5 zeigt die Schaltung zur Differentia¬

tion der Grösse fq.
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Ui=-10t

Abb. in. 5 Analogrechnerschaltung für die angenäherte Differentiation der Ein¬

gangsspannung.

Eingangsspannung u. = - 10 ?

u
=jL.ik

° 10 dt
Ausgangsspannung

l-, = - 10 £
q

sei die Eingangspannung. Mit u« bezeichnen wir die Ausgangsspannung.

Dann gilt

u0 +
ku.

100
0

" Ju0dt in. 17

Laplaciert man die Gleichung III. 17 und ersetzt zugleich den Ausdruck (1 - k),

der beliebig klein wird, wenn k gegen 1 geht, durch £, so erhält man folgenden Zu¬

sammenhang zwischen Eingangs- und Ausgangsspannung:

u0
= P

1
0,01 ü. in. 18

1 + £p

Diese Gleichung zeigt, dass wir mit dieser Schaltung nicht eine reine Differentiation

der Eingangsspannung durchführen, sondern dass in Serie zur Differentiation ein Ue-

bertragungsglied mit einer (beliebig klein wählbaren) Zeitkonstanten liegt, das gestattet,

die hohen Störfrequenzen zu unterdrücken.

Es gilt also:

lim u,

k—1
0

dt 10

III. 19

Man hat nun die Möglichkeit, k für jede zu differenzierende Spannung optimal einzu¬

stellen, so dass einerseits die differenzierte Spannung hinreichend oberwellenfrei ist

und dass andererseits die Fehler in Amplitude und Phase nicht zu gross werden. Ist

k=l, so ist die Differentiation theoretisch genau, die bei den durchgeführten Messun-
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gen eingestellten Werte von k schwankten zwischen

0, 990 < k < 0, 998 in. 20

Damit man die Schaltung des Analogrechners besser überblicken kann, ist in

Abb. m. 6 das Blockschema der beiden gekoppelten Differentialgleichungen für die

symmetrischen Stampfschwingungen dargestellt.

-&
vc-.s,)

P—^^^B

rupees©

Eingang

[p—E&
VCrCo

t.
Ausgang

Abb. m.6 Blockschaltbild der Differentialgleichung für die symmetrischen

StampfSchwingungen.

Eingangsgrösse (= erzwungene Bewegung des Fusspunktes)

= lo
Ausgangsgrösse (= Bewegung des Schwerpunktes der Masse

m2> = Î2

Ein wichtiger Gesichtspunkt beim Entwurf einer Analogrechnerschaltung ist das

Problem der optimalen Aussteuerung der Verstärker. Eine Analogierechenschaltung

liefert dann die genauesten Resultate, wenn alle in ihr enthaltenen Verstärker mit der

maximalen zulässigen Spannung (in unserm Falle mit 1100 Volt) ausgesteuert weraen.

Optimale Aussteuerung einer Rechenschaltung mit Integratoren ist deshalb nur bei einer

einzigen Frequenz f
. möglich; bei dieser optimalen Frequenz muss dann die Verstär¬

kung einer Integrationsstufe gerade gleich dem Betrag von co .
sein.

Die in Abb. III. 7 dargestellte Analogrechnerschaltung, die bei den ausgeführten

Messungen verwendet wurde, arbeitet im Zeitmassstab 1:1, das heisst, die Vorgänge

spielen sich auf dem Analogrechner genau gleich schnell ab wie in Wirklichkeit. Als

optimale Arbeitsfrequenz wurde f=15, 9 Hz gewählt, also müssen die Integrationsstufen

eine Verstärkung von 2t 15,9 = 100 haben.
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Abb. HI. 7 Schaltschema der Analogrechner-Schaltung für die Darstellung der

symmetrischen Stampfschwingungen.

Die gestrichelt eingetragenen Grössen sind für den später beschriebe¬

nen Ausschwingversuch. Die gezeichnete Schaltung ist für eine Frequenz

der Eingangsgrösse von 15, 9 Hz optimal ausgesteuert. Die im Schema

angegebenen Potentiometer sind auf folgende Werte eingestellt:

Pl "

ÏÔ 10'000

P2 = -

Z
10 100

100

1000
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III. 4. Der Einfluss der Achsbuchsstossdämpfer

Betrachten wir vorerst den Einfluss symmetrisch wirkender geschwindigkeits¬

proportionaler Achsbuchsstossdämpfer auf die Schwingungseigenschaften des Wagens.
2

In der Uebertragungsfunktion verschwindet im Zähler für d-^ = 0 das Glied p djdg.
Damit ergibt sich eine Funktion, die für cd —» oo mit p gegen Null strebt (Neigung =

-60 db pro Dekade), während für dj > 0 der Abfall bloss mit -40 db pro Dekade (p )

erfolgt. Noch wichtiger als der Abfall der Auslenkung ist derjenige der Beschleuni¬

gung, weil die auf den Reisenden wirkenden Kräfte dieser direkt proportional sind.

Für den Fall, dass die Achsbuchsführung reibungslos ist, strebt die Beschleunigung

für uj—»oo mit -20 db pro Dekade gegen Null, während sie bei dj > 0 gegen einen kon¬

stanten Wert, nämlich

d2f„
hm _>2

= ^ m 21

u>—-oo dt2

strebt. Daraus folgt also, dass ein System, in dem geschwindigkeitsproportionale

Achsbuchsstossdämpfer verwendet werden, gegen Störungen höherer Frequenz immer

ungünstiger ist als ein System mit reibungsfreier Achsbuchsführung.

Die in den Einheitswagen der SBB eingebauten Achsbuchsstossdämpfer erfüllen

nun aber die Voraussetzung, die Dämpferkraft sei proportional zur Geschwindigkeit,

nicht. Diese Achsbuchsdämpfer, die von der Arbeitsgemeinschaft SIG (Schweizeri¬

sche Industrie-Gesellschaft, Neuhausen) und SWS (Schweizerische Waggon-Fabrik,

Schlieren) entwickelt wurden, sind gemäss Abbildung HI. 8 aufgebaut.

Diese Achslagerführung dienten ursprünglich nur als reine Führungen, erst spä¬

ter wurden sie zugleich als Stossdämpfer ausgebildet. Am Drehgestellrahmen D ist

der Kolben K angeschweisst. Auf diesem ist mittels des Bodens B ("Dämpfungsmutter")

die Führungsbüchse F angeschraubt. Auf der Achslagerführung A ist, unter Zwischen¬

schaltung einer Gummiunterlage G ein Zylinder Z angebracht, in dem der Kolben K

mit dem Führungsstück F gleiten kann. Die Gleitflächen sind mit spiralförmigen

Schmiernuten versehen. Die Achsbuchsfeder C ruht ebenfalls auf der Gummiunterlage

G. Die kleine Feder S dient lediglich dazu, den Schutzring M, der das Eindringen von

Schmutz in den Zylinder verhütet, gegen diesen anzudrücken. Der Zylinder ist ca.

10 cm hoch mit Oel gefüllt, die Dämpferwirkung kommt dadurch zustande, dass bei

Kompression des Dämpfers das Oel aus dem untern Teil des Zylinders durch die Lö¬

cher L in den Kolben strömen muss.

Die Dämpfungswirkung dieses Stossdämpfers wurden in einer Diplomarbeit am
13)

Institut für Flugzeugstatik und Leichtbau der ETH untersucht '. Dabei zeigte sich,

dass die Dämpfungskraft nur bei langsamen Störungen (f 4 5Hz) und bei relativ gros¬

sen Hüben (8 mm) geschwindigkeitsproportional ist. Ferner hat sich herausgestellt,
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M

C

Z

B

6

L

A

Abb. III. 8 Schnitt durch eine Achslagerführung.

D = Drehgestellrahmen

A = Achslager

K = Dämpferkolben

Uebrige Bezeichnungen siehe Text
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dass die Dämpfungskraft bei Kompression viel grösser ist als bei Expansion ( ',

S. 74). Zur Vereinfachung der Rechnung nehmen wir eine Dämpfercharakteristik an,

die bei Kompression geschwindigkeitsproportional sei und bei Expansion Null bleibe,

gemäss der in Abbildung III. 9 gezeichneten Dämpfungscharakteristik.

tg«*=k.

Expansion

CCo-C,) [cms-T

Kompression

Abb. III. 9 Dämpfungscharakteristik der nichtlinearen Achsbuchsdämpfer.

Dämpfungskraft des Achsbuchsdämpfers in Funktion der Relativbe¬

wegung zwischen Drehgestellrahmen und Radachse.

Diese nichtlineare Dämpfungscharakteristik der Achsbuchsstossdämpfer wurde auf

dem Analog-Rechner durch eine Diodenbegrenzerschaltung gemäss Abbildung HI. 10

nachgebildet.

zum Pöt.-Meter P6

für Ç, - tQ < 0

un = 0

für *, -*0 SO

Abb. HI. 10 Darstellung der nichtlinearen Dämpfungscharakteristik auf dem Ana¬

logrechner.

Der Widerstand Rg dient zum Schutze des Rechenverstärkers.



- 62 -

Der in Reihe zur Diode geschaltete Widerstand R von 2k n dient zum Schutze

des Verstärkers gegen Ueberlastung. Das Verhältnis zwischen dem Sperrwiderstand

der Diode (bei VD = - 100 V) und ihrem Leitwiderstand (bei I. = 10 mA) beträgt

1, 3 Mfl zu 140fl, so dass die Ausgangsspannung mit hinreichender Genauigkeit den

vorgeschriebenen Wert annimmt.

Um symmetrisch wirkende Achsbuchsstossdämpfer mit einseitig wirkenden ver¬

gleichen zu können, wurde auch für die letzteren der Frequenzgang der Amplitude der

Uebertragungsfunktion gemessen. Regt man wiederum den Wagen an der Radachse mit

einer sinusförmigen Kraft an, so ergibt sich, infolge der Asymmetrie in der Kennlinie

der Achsbuchsdämpfer, eine Kraft auf den Wagenkasten, deren Mittelwert nicht mehr

gleich Null ist. Im stationären Zustand schwingt deshalb Ç2 nicht mehr um die Null¬

linie, sondern um eine nach oben verschobene Mittellinie. Bei der Messung des Ampli¬

tudenganges ist jedoch nur die Wechselamplitude berücksichtigt.

Die mit dem Analogierechengerät durchgeführten Messungen bei sinusförmiger

Bewegung des Fusspunktes haben folgendes gezeigt: Die Frequenzgangkurve der

Amplitude von £
g
Del Verwendung von nur einseitig wirkenden Achsbuchsdämpfern

stimmt bis auf wenige Prozent Abweichung mit der Frequenzgangkurve überein, die

sich ergibt, wenn symmetrisch wirkende Achsbuchsdämpfer mit einer Dämpfungs¬

konstante von halber Grösse wie bei den nur einseitigen Dämpfern verwendet werden.

(Die pro Periode geleistete Dämpfungsarbeit ist dann in beiden Fällen gleich gross. )

Besondere Bedeutung erhalten diese Ueberlegungen über reibungsfreie Achsla¬

gerführung beim Problem der Verhütung der Wagenkasten-Biegeschwingungen. In

Wirklichkeit ist der Wagenkasten nicht, wie bis dahin angenommen wurde, ein starrer

Körper. Er ist infolge seiner Elastizität fähig, Schwingungen auszuführen. Diese

Schwingungen sind nur sehr schwach gedämpft, so dass sie im Resonanzfall relativ

grosse Amplituden annehmen können und vom Reisenden als sehr lästig empfunden

werden. Es handelt sich hiebei vor allem um die Biegeschwingungen des Wagenkastens.

Diese können beispielsweise durch eine Unrundheit der Wagenräder bei einer bestimm¬

ten kritischen Fahrgeschwindigkeit mit Resonanzfrequenz angeregt werden. Die Stärke

dieser Anregung kann durch reibungsfreie Achsbuchsführungen reduziert werden. Die

tiefste Eigenfrequenz der Biegeschwingungen des Wagenkastens liegt beim Einheits¬

wagen bei etwa 12 Hz. Diese kritische Fahrgeschwindigkeit wird:

Vkr =-rc-DR-fkr-3,6 (km/h) HI.22

wobei:

DR = Rollkreisdurchmesser des Rades in m

f. = Resonanzfrequenz der Biegeschwingung des Wagenkastens.
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Nimmt man f^ zu 12 Hz an und setzt für DR = 0,910 m ein, so ergibt sich:

v
kr

= 123, 5 km/h in. 23

also eine Geschwindigkeit, die noch im Bereich der Fahrgeschwindigkeit des Wagens

liegt. Bei v^ erhält der Wagenkasten von den Achsen her Störimpulse von der Eigen¬

frequenz der Biegeschwingungen. Diese Impulse werden umso stärker übertragen, je

grösser |G(p)| bei 12 Hz ist. Im Interesse einer Verminderung der Biegeschwingungen

sollte also |G(p)| bei 12 Hz möglichst klein werden. Dies kann, bei gegebenen Feder¬

daten, am besten dadurch erreicht werden, dass man die Dämpfung der Achslagerfüh¬

rung gleich Null (oder praktisch so klein als möglich), macht. Die Vergrösserung, die

|G(p)l bei Resonanzfrequenz dann erfährt, kann durch eine etwas grössere Wagenkasten¬

dämpfung im gewünschten Rahmen gehalten werden.

Die folgende Tabelle in. 1 gibt einen Ueberblick über die Amplitudenverhältnisse

der Uebertragungsfunktion bei verschiedenen Dämpfer-Kombinationen. Aus den beiden

ersten Kolonnen geht hervor, dass die Wirkung von asymmetrisch wirkenden Achs¬

buchsdämpfern mit einer Dämpfungskonstanten von d.. = 55, 7 s AS bei sinusförmigen

Störungen praktisch dieselbe ist wie wenn symmetrisch wirkende Achsbuchsdämpfer

mit d< = 27, 8 s verwendet werden. Ferner zeigt die Tabelle, dass die günstigste

Dämpfungsart diejenige ist, bei der nur die Wagenkastendämpfer wirksam sind und die

Achsbuchsführung reibungsfrei ist.

Tabelle III. 1

Werte von £, bei einer sinusförmigen Störung mit £Q = 1 für

verschiedene Dämpferkombinationen

Dämpfungs¬
art

dx =27,8 s"1

symmetrisch

d2 =9,6 s"1

dx = 55,7 s"1

asymmetrisch

d2 = 9, 6 s"1

dj =0

d„ = 9,6 s"1

dj =0

d2 =12 s"1

d1 =0

d2 = 19,2 s"1

f=fres
(ca. 1, 5 Hz) 2,78 2,67 3,86 3,36 2,95

f = 12 Hz 0,0406 0,043 0,0237 0,0253 0,0276
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III. 5. Der Aus schwingversuch

Der Ausschwingversuch, bei dem das Fahrzeug mittels einer äusseren Kraft in

seiner Federung emporgehoben und dann zur Zeit t = 0 fallen gelassen wird, dient in

der Praxis dazu, die Einstellung der Dämpfungskonstanten der Wagenkastendämpfer

zu prüfen.

Besonders einfach ist dieses Ausschwingen für ein lineares Einmassensystem, denn

dort nehmen die Amplituden beim Ausschwingen nach einer geometrischen Reihe ab und

es gilt die bekannte Beziehung:

In

n+1

It D

VÎTd2
III. 24

wobei:

"n+1

= logarithmisches Dekrement der Schwingung

= Amplitude an der Stelle n

= nächstfolgende gegenseitige Amplitude

D = Dämpfungsfaktor (Verhältnis zwischen wirklicher und kritischer Dämpfung)

Es wird empfohlen, den Dämpfungsfaktor D bei Dämpfern für vertikale Schwin-
1 fi^

gungen von Fahrzeugen zwischen 0, 2... 0, 3 zu wählen ' '. Der Dämpfungsfaktor D ist

aber auf die oben beschriebene einfache Art nur für Einmassensysteme definiert. Um

trotzdem auch bei einem Zweimassensystem aus dem Ausschwingversuch auf die

günstigste Dämpfungskonstante schliessen zu können, soll vorerst der Ausschwingvor¬

gang für das Zweimassensystem berechnet werden. Wird der Ausschwingversuch in

der oben geschilderten Weise durchgeführt, so wird er durch folgende zwei Differential¬

gleichungen beschrieben:

f 1
+ <dl«d2' fi - xd2 f2 + (vl+ XS12> Il "

xv2 S2 = °

£'2 + d2 |2 " d2 fl + M2"v2 h = °

m.25

mit den folgenden Anfangsbedingungen:
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$1<°>

J2(0) =

4 + c2

ci'c2
m. 26

^(0) = ^2(0)=0

wenn der Wagenkasten bis zur Zeit t = 0 mit der senkrecht nach oben wirkenden Kraft

F emporgehoben wurde.

Durch Laplace-Transformierung der Gleichungen III. 25 und Auflösen nach l „(p)

findet man:

r
, *

Fa p3b3 + P2fa2 + Pbl + b0
h{p)

=—

~4
3 2

c[ p* +
pJa3

+
p<=a2

+ pa1 + aQ

m.27

wobei die Koeffizienten b. und a. folgende Werte haben:

ci + c2

ci + c2 r 1
b, = — - d2(l + x) + di

c2
L J

bi =

*

t

2 [(v1+v2(l + x) + d1d2)]

4
b0 =

—(N2dl + vld2)
c2

a3
= dj + d2(l+x)

a2 = vi+ \>2(1+x) + d1d2

ai
= v 2d1 + vxd2

a0
= Vl V2
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Der Nenner dieser Funktion ist derselbe wie derjenige in der Uebertragungsfunktion

in Gleichung in. 12.

Der zeitliche Verlauf des Ausschwingvorganges wird bestimmt durch die Lage

der Wurzeln des Nenners der Gleichung HI. 27. Besitzt er zwei Paare von konjugiert

komplexen Nullstellen, so ergibt die Rücktransformation in den Originalbereich eine

Funktion von folgender Form:

- i, u,t
,

£2(t) = Kje
x

1sln(olyi^|2t-«|i1) m.28

+ K0e~*2°2W>2\/ri|t-Y2)

Hier besteht also das Oszillogramm des Ausschwingvorganges aus der Summe zweier

exponentiell gedämpfter harmonischer Schwingungen, demnach nehmen hier die Ampli¬

tuden aufeinanderfolgender Ausschläge nicht menr nach einer geometrischen Reihe ab

und infolgedessen ist der Ausdruck für den Dämpfungsfaktor D nicht mehr nach Glei¬

chung in. 24 definiert.

Bei den praktisch möglichen Werten von di und d, kann es aber auch vorkommen,

dass der Nenner bloss ein Paar komplexer und daneben noch zwei reele Nullstellen

hat. In diesem Falle hat die Rücktransformierte folgende Form:

b t ( .

Tl
„ .

T2
£2(t) = Kje

1

+K2e
2

+ K3e slnfcjj \]l - tft - 4^) m. 29

so dass auch hier der Dämpfungsfaktor nicht mehr definiert ist.

Da also vorerst eine Dimensionierung der Dämpfer mit Hilfe des "Dämpfungs¬

faktors" bei einem Zweimassensystem nicht möglich ist, soll geprüft werden, ob das

in der Regeltechnik häufig verwendete Optimierungskriterium des "minimalen Fehler¬

quadrates" angewendet werden kann. Dieses Kriterium bestimmt die Dämpfungskonstan¬

ten so, dass die "quadratische Regelfläche" minimal wird, also folgende Bedingung:

CO

/ ( \ 2stat
" S 2(t)) dt = Minlmum m- 30

Ö

erfüllt ist.

Nun führt aber dieses Optimierungskriterium beim Einmassensystem auf einen

Dämpfungsfaktor

D = 0, 5 m. 31
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also einen Wert, der einer viel stärkeren Dämpfung entspricht als der empirisch als

günstiger Dämpfungsfaktor gefundene Wert von D = 0, 2... 0, 3. Abbildung m. 11 zeigt

das Ausschwingen eines Einmassensystems das nach diesem Optimierungskriterium,
also mit D = 0, 5 gedämpft wurde.

0,2 see

Abb. m. 11 Ausschwingen eines Einmassensystems mit D = 0, 5.

Beim Dämpfungsfaktor D = 0, 5 wird die quadratische Regelfläche mini¬

mal.

Zur Bestimmung der günstigen Dämpfungskonstanten beim Zweimassensystem

lässt sich also die Methode der minimalen quadratischen Regelfläche nicht anwenden,

da diese zu grosse Dämpfungswerte ergibt, während sie in der Regeltechnik meistens

Dämpfungswert ergibt, die als zu klein befunden werden.

Nun zeigt es sich, dass die Nullstellen des Nenners so liegen, dass die Schwin¬

gung mit der obern Eigenfrequenz, wenn sie überhaupt auftritt, sc stark gedämpft ist,

dass sie während der ersten Halbperiode der Schwingung mit der untern Eigenfrequenz

praktisch auf Null abgeklungen ist.

Die folgende Tabelle gibt einen Ueberblick über die Lage der Wurzeln für ver¬

schiedene Werte der Dämpfungskonstante der Achsbuchs- und der Wagenkastendämpfer.
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Tabelle III. 2

Lage der Nullstellen des Nenners der Uebertragungsfunktion

dl d2 pl/2 p3/4

0 9,6 - 1,45 + j 9,26 - 30,1 +
j 29,2

0 12 - 1,75 +j 9,64 - 37,75 +j 15,45

0 15 - 2,18 + j 9, 9 - 20, 47 ; - 73, 71

0 19,2 - 2, 473 + j 10, 61 - 11,959 ; -109,19

5,57 9,6 - 1,6 tj 9,17 - 33 t j 29, 4

27,8 9,6 - 2,04 + j 8,9 - 38, 4 ; - 48, 52

55,7 9,6 - 2,375 +j 8,62 - 20, 8 ; - 93,3

Als Mass für die relative Dämpfung der einzelnen Schwingungen wird häufig der

Ausdruck

Im

der einzelnen Wurzeln gebraucht. Konstantes Ç für alle Wurzeln bedeutet dann, dass

alle Schwingungen relativ gleich stark gedämpft sind. Die folgende Tabelle gibt die

relativen Dämpfungen für verschiedene Kombinationen von d-, und d«.

dl d2 «1 «2

0 9,6 0,157 1,03

0 12 0,181 2,44

0 15 0,220 aper. ( = co )

0 19,2 0,233 aper. ( = oo )

5,57 9,6 0,174 1,25

27,8 9,6 0,229 aper. ( = oo )

55,7 9,6 0,275 aper. ( = oo )

Wie man aus dieser Tabelle sieht, ist die Schwingung mit der höhern Frequenz,

falls sie überhaupt noch auftritt, relativ viel stärker gedämpft als die Schwingung mit

der untern Eigenfrequenz.
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Deshalb verläuft in erster Näherung das Ausschwingen des Zweimassensystems

wie dasjenige eines Einmassensystems mit einem Nenner der Uebertragungsfunktion

mit den beiden Nullstellen p« und pj. Im folgenden sei dieses Einmassensystem das

äquivalente Einmassensystem genannt.

Durch Multiplikation der beiden Faktoren (p - PjMp - P2) erhalten wir folgenden

Ausdruck für den Nenner der Uebertragungsfunktion des äquivalenten Einmassensy¬

stems.

N = p2 + 2Dae-GJ0p+o>Q III. 32

wobei D den äquivalenten Dämpfungsfaktor des Einmassensystems bedeutet,
ae

Wenn nun das Ausschwingen praktisch gleich verläuft wie beim Einmassensystem,

muss es infolgedessen auch möglich sein, aus den Oszillogrammen der Ausschwing¬

versuche den äquivalenten Dämpfungsfaktor gemäss der folgenden Gleichung zu berech¬

nen:

In
An

An+1
-. £5- in. 33

Vi15!!

Die folgende Tabelle gibt die Grösse der äquivalenten Dämpfungsfaktoren. Dabei

sind in der ersten und zweiten Kolonne die Dämpfungskonstanten der Achsbuchs- und

der Wagenkastendämpfer eingetragen, die 3. Kolonne gibt den äquivalenten Dämpfungs¬

faktor, wie er mit Hilfe der beiden ersten Nullstellen des Nenners der Uebertragungs¬

funktion gemäss der Gleichung HI. 32 gerechnet wurde und in der vierten Kolonne ist

die Grösse des äquivalenten Dämpfungsfaktors eingetragen, wie er sich aus den Oszillo¬

grammen des Ausschwingversuches mit Hilfe des Analogrechners gemäss Gleichung

III. 33 ergab. Dabei wurde für die Grösse

A_

der Mittelwert aus

Abbildungen IH. 12 und IH. 13 zeigen, dass der Ausschwingvorgang des mit D =

0, 22 gedämpften Zweimassensystems (d< = 0, d, = 15) tatsächlich gleich verläuft wie

der Ausschwingvorgang eines Einmassensystems mit D = 0, 22.

Abbildung HI. 14 zeigt das Oszillogramm des Ausschwingvorganges bei Verwen¬

dung nichtlinearer Achsbuchsdämpfer, zum Vergleich ist auch ein Oszillogramm des

Ausschwingens bei linearen Achsbuchsdämpfer angegeben. Die Anfangsauslenkung ist

in beiden Fällen dieselbe, bis zur ersten Gegenamplitude verlaufen die Kurven gleich,

weil bis dorthin der Achsbuchsdämpfer komprimiert wird und infolgedessen gleich

n+1

Ù1 und ^L
genommen

Al A2
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Tabelle III. 3

Aequivalente Dämpfungsfaktoren für das Zweimassensystem bei verschiedenen

Werten von Achsbuchs- und Wagenkastendämpfungskonstanten

Grösse der

Dämpfungskon¬
stanten

Aequivalenter Dämpfungs¬
faktor bestimmt aus den

Nullstellen des Nenners

Aequivalenter Dämpfungs¬
faktor bestimmt aus dem

Ausschwingoszillogramm

dl d2

0 9,6 0,155 0,15

0 12 0,179 0,18

0 19,2 0,227 0,23

5,57 9,6 0,172 0,16

27,8 9,6 0,224 0,21

55,7 9,6 0,266 0,27

wirkt wie der symmetrische Dämpfer. Erst in der nächsten Halbperiode ist der nicht¬

lineare Achsbuchsdämpfer unwirksam, die Schwingung infolgedessen weniger gedämpft

als bei symmetrisch wirkenden Achsbuchsdämpfer. Die nachfolgende Amplitude ist

daher bei Verwendung nichtlinearer Achsbuchdämpfer um ca. 20% grösser als bei

symmetrisch wirkenden Dämpfern. Das Oszillogramm c stellt die Stossdämpferkraft

des nichtlinearen Dämpfers dar.

Aus dem Analogie-Rechengerät wird der Ausschwingvorgang dargestellt, indem

bis zur Zeit t = 0 die Kraft
,,

Fa

m2
'

mit der der Wagenkasten angehoben wird, in den Verstärker No. 7 eingespeisst und dann

zur Zeit t = 0 ausgeschaltet wird. (Im Schema Abbildung in. 7 gestrichelt eingezeichnet. )
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1cm

0,2 sec

Abb, m. 12 Ausschwingen eines Zweimassensystems mit D = 0, 22.

Die Dämpfungskonstanten betragen: ul
=

d, = 15 s
-1

Das Zweimassensystem mit den obigen Daten schwingt auf dieselbe

Weise aus wie ein Einmassensystem mit D = 0, 22.

1cm

0.2 sec

Abb. in. 13 Ausschwingen eines Einmassensystems mit D = 0, 22.

Dieses Oszillogramm dient zum Vergleich des Ausschwingvorganges

des Einmassensystems mit D = 0, 22 mit demjenigen des Zweimassen¬

systems mit D =0, 22.
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2500kg

0,2 sec

Abb. HI. 14 Ausschwingen des Zweimassensystems mit einseitig wirkenden Achs¬

buchsdämpfern.

E2(t) bei nur einseitig wirkenden Achs-Kurve a stellt den Verlauf von

buchsdämpfern dar. d-. = 55, 7 s
x

einseitig wirkend

Kurve b stellt den Verlauf von £2W be* symmetrisch wirkenden Achs¬

buchsdämpfern dar. d-i = 55, 7 s symmetrisch wirdend

Kurve c stellt den Verlauf der Dämpfungskraft bei einseitig wirkenden

Achsbuchsdämpfem dar

III. 6. Das dynamische Verhalten des Zweimassensystems

beim Ueberfahren eines Einzelhindernisses

Die Wirksamkeit der Stossdämpfer kann nicht nur anhand der von periodischer

Erregung hervorgerufenen Schwingungen beurteilt werden, sondern auch anhand des

Verhaltens des Systèmes beim Fahren über ein Einzelhindernis bei sonst glatter
14)

Schienenoberfläche. Marquard hat gezeigt, dass bei gleicher Höhe und Länge des

Hindernisses dessen Form, nämlich ob

£Q(t) = Hôsin(^-. t)

oder ob

$o(t) =-j-U-c°8«

2ir

cjt =0

2-ir

cot = 0

m.34

III. 35

keinen entscheidenden Einfluss auf das Verhalten des Systems hat.
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.
Für die Untersuchung der Bewegungen des Zweimassensystems sei die "sanftere"

Unebenheit nach Gleichung IH. 35 gewählt; bei ihr ist sowohl die Unebenheit als auch

ihre erste Ableitung an den beiden Grenzen gleich Null.

Die Höhe Hg der Unebenheit (bzw. die Tiefe bei einer nach unten gerichteten

Unebenheit) soll so klein bleiben, dass während des ganzen Schwingungsvorganges

das Rad nie von der Schiene abspringt. Damit kein Absprung stattfindet, muss in je¬

dem Moment die Differenz zwischen der Auslenkung des Drehgestelles und der Höhe

der Unebenheit kleiner sein als die statische Auslenkung des Drehgestelles, d.h. es

erfolgt kein Absprung, solange folgende Bedingung

erfüllt ist. Dabei ist

flW
-

fo« « fl stat

(mj + m£)
S 1 stat

4

IE. 36

m.37

U stat
= 59mm m-38

Es sollen nun bei den drei verschiedenen Fällen der Achsbuchsdämpfung, näm¬

lich:

a) symmetrisch wirkende hydraulische Achsbuchsdämpfer

b) nur einseitig wirkende hydraulische Achsbuchsdämpfer

c) reibungsfreie Achsbuchsführung

Auslenkung und Beschleunigung des Wagenkastens bestimmt werden. Dabei muss im

Falle b) sowohl das Verhalten beim Ueberfahren eines erhabenen Hindernisses:

Hn

£oW = +
1~ (1 " cosut)

2r

ot =0

in. 39

als auch eines vertieften Hindernisses:

H„

J0(t) = - -rö- c°sw0

21t

cjt = 0

in. 40

untersucht werden, denn bei einseitig wirkenden Stossdämpfern ist das Verhalten we¬

sentlich von der Richtung der Unebenheit bestimmt, während in den Fällen a) und c)
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infolge der Linearität des Problems die Bewegung beim üeberfahren eines erhabenen

Hindernisses genau symmetrisch ist zu derjenigen beim Üeberfahren eines vertieften

Hindernisses von gleicher Form.

Bei den Messungen wurden folgende Grössen variiert:

a) die Art der Achsbuchsdämpfung

b) die Richtung der Unebenheit

c) die Dauer der Ueberfahrt über die Unebenheit

Für letztere wurden folgende zwei Werte angenommen:

tj = 0.0628 sec (cjj = 100 s"1)

t2 = 0.0314 sec (cj2 = 200 s"1)
IH.41

m.42

Abbildungen in. 15 und in. 16 zeigen den mit dem Analogrechner aufgenommenen Ver¬

lauf von Auslenkung, Geschwindigkeit und Beschleunigung des Wagenkastens beim Üe¬

berfahren der Unebenheit von der Dauer t* für die verschiedenen Dämpfungsfälle. Die

übrigen Parameter wurden nicht geändert und betrugen:

»! = 1086 s"2

v2 = 1428 s"2

X = 5,57

d2 = 9,6 s"1

In Tabelle in. 4 sind die maximalen Werte der Beschleunigung und Auslenkung

für die verschiedenen durchgerechneten Fälle dargestellt. Dabei wurden willkürlich

die Werte der maximalen Beschleunigung und Auslenkung beim Fall der reibungsfreien

Achsbuchsführung und der Ueberfahrdauer von 0.0628 s zu 100% angenommen und alle

übrigen Werte auf diese beiden Grössen bezogen.

Tabelle in. 4 lässt erkennen, dass die maximalen Beschleunigungen des Wagen¬

kastens bei beiden Stosszeiten dann am niedrigsten bleiben, wenn der Wagen mit einer

dämpfungsfreien Achsbuchsführung ausgeführt ist. Wohl werden dabei in gewissen

Fällen die Auslenkungen des Kastens grösser als bei dämpfender Achsbuchsführung,

da aber im Interesse des Fahrkomfortes (kleine Kräfte auf die Passagiere) eine mög¬

lichst geringe Beschleunigung des Wagenkastens angestrebt werden soll, zeigt auch

die Untersuchung des Ueberfahrens eines Einzelhindernisses, dass reibungsfreie Achs¬

buchsführungen einer dämpfenden Achsbuchsführung überlegen sind, diese Untersuchung

bestätigt das schon aus der Uebertragungsfunktion abgeleitete Resultat, dass Achsbuchs¬

dämpfer eine schädliche Wirkung haben.
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Abb. III. 15 Oszillogramme der Auslenkungen, Geschwindigkeiten und Beschleuni¬

gungen des Wagenkastens beim Ueberfahren eines Einzelhindernisses.

in. 15a) Oszillogramme beim Ueberfahren eines erhabenen Einzelhin¬

dernisses bei symmetrisch wirkenden Achsbuchsdampfern

mit der Dämpfungskonstante d< = 55, 7 s"
.

in. 15b) Oszillogramme beim Ueberfahren eines erhabenen Einzelhin¬

dernisses bei reibungsfreier Achsbuchsführung.
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Abb. ni. 16 Oszillogramme der Auslenkung, Geschwindigkeiten und Beschleuni¬

gungen beim Ueberfahren eines Einzelhindernisses bei einseitig wir¬

kenden Achsbuchsdämpfern.

in. 16a) Oszillogramme beim Ueberfahren eines erhabenen Einzel¬

hindernisses.

Achsbuchsdämpfer einseitig wirkend

dj = 55, 7 s einseitig.

HI. 16b) Oszillogramme beim Ueberfahren eines vertieften Einzel¬

hindernisses.

Achsbuchsdämpfer einseitig wirkend

di = 55, 7 s einseitig wirkend.
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Tabelle III. 4

Relative Maximalwerte für Beschleunigung und Auslenkung des Wagenkastens

beim Ueberfahren eines Einzelhindernisses bei verschiedenen

Achsbuchsdämpfungswerten

Dämpfungsart dj =0 dx = 55, 7

symmetr.

dx = 55, 7

asymmetr.
Stoss nach

oben

dj = 55, 7

asymmetr.
Stoss nach

unten

o-lOO s"1

*

Max. Wert der Beschleunig, f „ 100% 170% 170% 140%

Max. Wert der Auslenkg. t. 100% 87% 190% 40%

w=200 s"1
Max. Wert der Beschleunig. |, 70% 190% 190% 110%

Max. Wert der Auslenkg. |, 48% 39% 140% 44%

III. 7. Die Simmulierung des Einzelhindernisses

Die Schienenunebenheitsfunktion

foW = (1 - cosut)

2u

cjt=0

m.43

wird mittels einer elektronischen Schaltung, deren Wirkungsweise im folgenden näher

beschrieben werden soll, hergestellt. Die Funktion soll jeweils nach TQ s repetiert

werden, die Dauer eines einzelnen Hindernisses betrage Tj s.

Abbildung HI. 17 zeigt die Schaltung des Gerätes. Dieses wird mit zwei Spannungen

von folgender Grösse gespeist:

u, = U«cosflt mit

u, = UnCosGJt mit

O. =

2-g

2ir

Td

m.44

m.45

Die Spannung Uj gelangt vom Eingang 2 auf das freie Gitter des 2. Schmitt-Triggers

und kippt diesen bei jedem Nulldurchgang mit positiver Tangente so, dass aie linke

Hälfte leitet. Beim Durchgang durch -8V mit negativer Tangente wird er wieder zu-
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rückgestellt. Der an Anode 2 entstehende Spannungssprung wird differenziert, die

dabei entstehenden negativen Impulse werden über die Diode D« kurzgeschlossen,

während die positiven Impulse auf den Eingang des Impuls-Tores gelangen.

Die Spannung Uj kippt beim Nulldurchgang mit positiver Tangente den 1. Schmitt-

Trigger, der an der Anode 1 entstehende negative Sprung gelangt nach Differentiation

über die obere Hälfte der Röhrendiode EB 91 (T4) als Triggerimpuls auf das Gitter 5

des 1. Multivibrators und sperrt nun dessen rechten Teil. Dadurch steigt das Potential

der Anode 2, über den Spannungsteiler R. und Rg wird das Gitter der als Impulstor

geschalteten linken Hälfte der Röhre T3 soweit positiv, dass sie zu leiten beginnt.

Dabei wird ihre Kathode stark positiv, so dass die Diode D2 vorgespannt wird und für

die vom 2. Schmitt-Trigger her kommenden Impulse sperrend wirkt. Diese gelangen

deshalb gemäss dem Spannungsteilerverhältnis von Ro zu R. auf den zweiten Impuls¬

verstärker und von dort als negative Triggerimpulse auf die beiden Gitter des zweiten

Multivibrators. Der erste Impuls bewirkt, dass das linke System sperrt und das

rechte leitet, der zweite Impuls stellt den Multivibrator wieder in die Ausgangslage

zurück. Die an der Anode 2 entstehenden SpannungsSprünge werden differenziert und

gelangen als Schliessimpulse über den ersten Impulsverstärker auf die untere Hälfte

der Röhrendiode EB 91(T4). Dabei wird der erste, positive Impuls an T4 gesperrt,

der zweite, negative Impuls gelangt auf das Gitter 6 des Multivibrators und kippt

diesen somit wieder in die Ausgangsstellung zurück. Dadurch sinkt das Potential der

Anode 2 wieder ab und das Gitter der Impuls-Tor-Triode wird wieder soweit negativ,

dass diese Triode sperrt. Die Diode D, ist dann nicht mehr vorgespannt und die vom

2. Schmitt-Trigger herkommenden Impulse werden nun gemäss dem Spannungsteiler¬

verhältnis R, zu Rr abgeschwächt und ihre Amplitude reicht nicht mehr aus, den

2. Multivibrator zu kippen, das Impulstor ist wieder geschlossen und wird erst wie¬

der geöffnet, wenn vom 1. Schmitt-Trigger her ein negativer Impuls den 1. Multivi¬

brator kippt.

Die Spannungen der beiden Anoden des zweiten Multivibrators werden in einer

folgenden Kathodenfolgerstufe auf ein für die Steuerung der Endröhren geeignetes Po¬

tential gebracht. Das Gitter der Torröhre T9 erhält nun eine positive Spannung.

Gleichzeitig erhält das zweite Steuergitter eine zur Spannung u« um 90° voreilende

Wechselspannung der Frequenz cj. Die Röhre 9 ist nur genau eine Periode dieser

Wechselspannung geöffnet. Somit erscheint an der Anode der Röhre 9 ein negativer

Rechtecksprung, dem eine Periode der Wechselspannung überlagert ist. Der Recht¬

ecksprung wird kompensiert durch einen gleich grossen positiven Sprung der Röhre

T9 (die Höhe dieses Sprunges wird mit dem Pot. Meter "Null-Abgleich" auf den rich¬

tigen Wert eingestellt), die durch die andere Hälfte des zweiten Multivibrators ge¬

steuert wird und die somit während dieser Zeit sperrt. Da die beiden Anoden der Röh¬

ren T9 und T10 verbunden sind, erscheint nach dem Kondensator Ci am Ausgang die

Spannung von der gewünschten Form. Nach Tq sec. beginnt der Zyklus von neuem.
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I.Schmitt-Trigger
Torschaltung

-O+160V

Eingang 1

\ 10/uF Ausgang

-®-164 V

Abb. III. 17 Schaltschema des elektronischen Gerätes zur Nachbildung des Einzel¬

hindernisses.

Die Schaltung erzeugt die für die Aufnahme der Oszillogramme des

Ueberfahrens des Einzelhindernisses mit dem Analogierechengerät

notwendige Spannung

u(t) =
-z (1 - cos CJt)

ojt = 21t

u>t = 0



Leer - Vide - Empty
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Kapitel IV

ZUCKEN-NICKEN

IV. 1. Zahlenwerte der Konstanten

Die beiden miteinander gekoppelten Bewegungen des Zuckens und des Nickens

werden durch die drei simultanen Differentialgleichungen II. 97 beschrieben. Die darin

auftretenden Konstanten a.., b,. und c.. sollen im folgenden zahlenmässig berechnet

werden. Die dem behandelten SBB-Einheitswagen entsprechenden Daten sind (entnom-

men aus
"' und

mx = 179,5

m2 = 2000

Cj = 390'000

c2 = 285'000

k~ = 19'600

-1 2
kg m s

-1 2
kg m s

. -1
kg m

.
-1

kg m

,
-1

kg m s

m

m

m

Masse eines Drehgestelles mit Wiege und

Bremse ohne Radsätze

Masse des Wagenkastens

Totale Federkonstante aller 16 Achsbuchsfedern

Totale Federkonstante aller 8 Wagenkastenfedern

Totale Dämpfungskonstante aller 4 Wagenkasten¬

dämpfer)

halber Drehzapfenabstand

halber Achsabstand eines Drehgestelles

Höhe der belasteten Achsbuchsfeder

Höhe der belasteten Wagenkastenfeder

d2 =8,9

dx = 1,35

(bo + b^ = 0,25

(b2 + b3) = 0, 3

Weiter wird angenommen:

bQ = bj = 0,125 m

b2 = b3 = 0,150 m

s = 1,50 m Höhe des Schwerpunktes des Wagenkastens

über dem AbStützpunkt des Wagenkastens auf

der Wiege

Es bleiben die Trägheitsradien des Wagenkastens und der Drehgestelle bezüglich

der t] -Achse zu bestimmen. Nimmt man in erster Näherung an, der Wagenkasten sei

ein homogener starrer Körper von prismatischer Form (Abb. IV. 1), so ist sein Träg¬

heitsmoment bezüglich der X) -Achse

0r

2 k2

a + b

12
IV. 1
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J»

Abb. IV. 1 Zur Bestimmung des Trägheitsradius des Wagenkastens.

a = Länge des Wagenkastens

b = Breite des Wagenkastens

r2<p Trägheitsradius des Wagenkastens in Bezug auf die -q -Achse.

mithin der Trägheitsradius ro^, für den Wagenkasten:

r2<p

2 v.2

a + b

12

Für den Einheitswagen ist:

a = 22, 4 m

b = 3,0 m

Somit wird der Trägheitsradius r««

r2(p =6,53

Analog findet man für den Trägheitsradius des Drehgestelles

rlf =1,08 m

IV. 2

Setzt man diese Werte in den Gleichungen II. 97 für die Konstanten a.-, ein, so findet
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-1 2

a33
= 1'520 kg m s

a43
= 1*160 kg m-182

-1 2

a53
= 103 kg m s

"34
1*160 kgm"1s2

a44 = 1*160 kgm-1s2

*54
= 103 kgs'

*35
= 103 kg s"

a45
= 103 kg s''

l55 575 kg m+1 s2

Die Werte von a.- bleiben dieselben, ob man bei der Berechnung der Differentialglei¬

chungen die kleinen Grössen zweiter Ordnung berücksichtigt oder nicht.

Bei den c.,-Werten sind im folgenden in Klammern die Werte angegeben, die

sich bei Vernachlässigung der kleinen Grössen zweiter Ordnung ergeben:

-1

c33
= 389'600 (390*000) kg m

_

1

34

'43 u34

c9/1 = - 400 (0) kg m

C35
= - 167 (0) kg

c53
=

c35

Cd = c

c44
= 285*100 (285*500) kg m

-1

"45 ""35

;54 u35

+1

c55
= 707'100 (710*000) kg mT

Für die Koeffizienten der Dämpfungsterme findet man:

°33

b44

1 [kg m_1s] ( = 0)

2 [kg m_1s] ( = 19*200 kg m_1s)
2-

[kg m+1s] ( = 0)b55 =

dlkl

und b.. = 0 für i = j

IV. 2. Die Eigenfrequenzen für das Zucken und Nicken des

ungedämpften Systems

Die drei numerischen Bewegungsdifferential-Gleichungen für die ungedämpfte

Zuck-Nick-Bewegung lauten:

1520 q3 + 1160 q4 + 103 q5 + 389600 q3
- 400 q4

- 167 q5
= 0

1160 q3 + 1160 q4 + 103 q'5 - 400 q3 + 285100 q4
- 167 q5

= 0 > IV. 3

103 q3 + 103 q4 + 575 q'j - 167 q3
- 167 q4 + 707100 q5

= 0
,

Daraus folgt die Koeffizientenmatrix für die Berechnung der drei Eigenfrequenzen:
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D =

(p a33 + c3g) (p a34 + c34) (P a35 + c35}

(p2a43 + c43) (P2a44 + c44) (p2a45 + c45)

(P2a53 + c53) (P2a54 + c54) <P*a55 + c55>

IV. 4

Durch Nullsetzen dieser Determinate ergibt sich mit den obigen Werten der Koeffizien-

ten a., und c. folgende Gleichung sechsten Grades für p (bzw. dritten Grades für p ).

p6 + 3350 p4 + 2, 95 • 106p2 + 335, 5 • 106 =0 IV. 5

Im Falle des Zucken-Nickens spielt es für die Berechnung der Eigenschwingungszahlen

des ungedämpften Systems praktisch keine Rolle, ob man die kleinen Grössen zweiter

Ordnung mitberücksichtigt oder vernachlässigt, denn die Koeffizienten der Gleichung

IV. 5 ändern sich dadurch um weniger als 1%.

Die sechs Wurzeln für p in der obigen Gleichung lauten:

pl,2
= -u>5i

p34
= Î 36, 8 j

P5,6
= ^43,2j

was folgenden drei Eigenfrequenzen des Systems entspricht:

f01 = 1,84 Hz

fQ2 = 5, 85 Hz

fQ3 = 6, 88 Hz

Nach Zweifel berechnet sich die Frequenz der Nick-Eigenschwingung (unter Ver¬

nachlässigung der Drehgestellmasse):

fN = -rf * fost = f^ • MO Hz = 1,885 Hz IV.6

wobei f .
die Eigenfrequenz des Stampfens bedeutet.

Diese gröbere Bestimmungsart der Nick-Eigenfrequenz liefert also ein um nur

2% abweichendes Resultat von der Eigenfrequenz, die sich ergibt, wenn man die ge¬

koppelten Zuck-Nick-Schwingungen unter Berücksichtigung der Drehgestellmassen

berechnet.
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IV. 3. Umrechnung der Differentialgleichungen auf die für

den Analog-Rechner brauchbare Form

Schon bei der Darstellung der Stampfschwingungen auf dem Analogrechner hat

es sich gezeigt, dass Differentialgleichungssysteme, die in den Termen der höchsten

Ableitungen Kopplungsglieder aufweisen, ungünstig für die Darstellung auf dem Analog¬

rechner sind.

Die Gleichungen II. 97 sollen deshalb auf folgende Form gebracht werden:

q3 = C33q3 * C34q4 + C35q5 + B33q3 + B34q4 + B35q5 + A33Q3 + A34Q4 + A35<V

<U = C43q3 + C44q4 + C45q5 + B43q3 + B44q4 + B45q5 + A43Q3 + A44«4 + A45Q5 >IV*7

q5 = C53q3 + C54q4 + C55q5 + B53q3 + B54qV B55q5 + A53Q3 + A54«4 + A55Q5
.

Diese Umrechnung geschieht am einfachsten, wenn man das ursprüngliche Sy¬

stem als lineares Gleichungssystem mit den drei Unbekannten q,, q4 und q, auffasst

und dann mittels der Cramerschen Regel diese berechnet. So findet man:

q3 =

15 { q3<+ b33Al + b43A2 + b53A3)
+ q4(+b34A1 + b44A2 + b54A3)
+ q5(+ b35Al + b45A2 + b55A3)
+ q3(+ CggAj + c43A2 + c53A3)
+ q4(c34Al + C44A2 + C54A3>
+ q5(c35Al + C54A2 + C55A3)
- QjjAj - Q4A2 - Q5A3j

wobei

und

a45a54 a44a55

A2 _ a34a55
" a,ca

a35a44

35*54

a34a45

D =

a33 a34 a35

a43 a44 a45

*53 *54 a55

IV. 8

Analoge Ausdrücke ergeben sich für q* und q,-.
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Setzt man die Zahlenwerte der Konstanten a.., b., und c.. in den Gleichungen für

q„, c^ und q5 ein, so ergeben sich folgende drei Differentialgleichungen:

q3
= -1085q3+795q4+0, 93q5+53, 5q4+2, 79-10"3(Q3-Q4)

q4
= +1085q3-1045q4+112q5-70,6q4-2,79.10"3Q3+3,68-10"3Q4-0,157-10"3Q5 IV.9

q5
= 0, 232q3+44, 7q4-1255q5+3, 02q4-0,157- 10"3Q4+1, 78- 10"3Q5

IV. 4. Berechnung der Störkräfte Q3, Q4 und Q^

Es soll angenommen werden, der in Abbildung II. 1 dargestellte Wagen fahre in

positiver £ -Richtung über ein Hindernis, wobei wiederum beim Ueberfahren der

Radsatz, der das Hindernis überfährt, die Schiene ständig berührt, also nie abspringt.

Die Form des Hindernisses, oder mit andern Worten, die Schienenunebenheits¬

funktion sei mit £ 0(x) bezeichnet, wobei x die unabhängige Koordinate in der Schie¬

nenlängsrichtung bedeutet. Im weitern soll angenommen werden, dass die linke und

rechte Schiene am selben Ort die gleiche Unebenheit aufweisen, so dass also nur die

Bewegungen des Stampfens, Zuckens und Nickens angeregt werden. Von einer allfäl¬

ligen Anregung der Schwingungen in der Ç -

ip -Ebene durch parametrische Resonanz

soll hier abgesehen werden.

Fährt nun ein Radsatz, z.B. Radsatz 4, über diese Unebenheit, so wirkt während

dieses Ueberfahrens auf den Wagen eine Kraft Fg4. Für die drei andern Radsätze bzw.

Achsen, sind die entsprechenden Kräfte Fg«, Fgg und Fgj. Die von der Achse A4 her¬

rührende Störkraft wirkt über die Achsbuchsfeder auf das Drehgestell Dr,- Durch

Variation der Koordinaten q3, q4 und q5 um 6q3, 6q4 und 6 q,- kann man die ver¬

allgemeinerten Kräfte O-s^qa), ^4^04) "^ ^5^04^' herrührend von der Bewegung

der Achse 4, berechnen. Dazu reduziert man die Kraft Fq4, die folgende Grösse hat:

F04 =-T" $04 IV-10

auf eine Dyname im Schwerpunkt S, des Drehgestelles Drg. Die Elementararbeit, her¬

vorgerufen durch die Kraft FQ4 ist dann:

6AF04 = F04' 6h2 + M04- S<Pl2 IV'U

wobei

M04 = -F04'dl IV-12

ist.
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Die durch Variation von q, um 6qo hervorgerufene, durch die Kraft Fq^ verursachte

verallgemeinerte Kraft Q3(F04^ wird:

<tyF04>
Sq,

Unter Berücksichtigung der beiden Beziehungen

ergibt sich

6q3

Sfl2

6q3

Q3^F04^ = " F04

Die gesamte verallgemeinerte Kraft Qg ist:

«3 = t Q3(F0i>
i=l

und man findet

«3 F04 " F03 + F02 + F01

IV. 13

IV. 14

IV. 15

IV. 16

IV. 17

Berücksichtigt man nun noch, dass die Unebenheitsfunktion l
Q

anstatt als Funk¬

tion des Ortes x als Funktion der Zeit geschrieben werden kann, so kann man setzen:

Q3 = "T"(- S04W " S03« + f02« + foi»»

Auf gleiche Weise findet man:

% = dT"(-^04<t)+ $03«" $02<t) + $01»»

IV. 18

IV. 19

Da die beim Ueberfahren des Hindernisses auf die Drehgestelle übertragenen Kräfte

bei einer Variation von q, um 6 q* keine Arbeit leisten, wird:

Q4 = 0 IV. 20
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IV. 5. Das Ueberfahren einer Folge von Schienenstös sen

Im folgenden soll untersucht werden, wie sich der in Abbildung II. 1 dargestellte

Wagen verhält, wenn er in positiver Ç -Richtung über ein Geleise fährt, das lediglich

an den Stellen, wo zwei Schienen aneinanderstossen, eine Unebenheit aufweise, zwi¬

schen zwei Schienenstössen sei das Geleise vollkommen eben.

Das Geleise, das von einer Wagenachse überfahren wird, senkt sich beim Schie-

nenstoss stärker ein als an den übrigen Stellen. Die Form und Grösse dieser Einsen-

kung beim Schienenstoss hängt natürlich stark vom Zustand des Oberbaus und von der

Art der SchienenVerbindung bei der Stoss-Stelle ab. Sperling ( ', S. 63) gibt an, dass

die Funktion

TT

J0(x) = - -(1 - cosox)
cox=2ir

IV. 21

cox=0

am besten der Absenkkurve des Geleises beim Ueberfahren eines Schienenstosses

entspricht. Um das dynamische Verhalten des Wagens beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen zu studieren, wird im folgenden immer diese idealisierte Schie-

nenstoss-Absenkkurve verwendet. Dabei ist nach Angaben der SBB die mittlere Länge

einer Absenkung 30 cm... 50cm, als mittlerer Wert für die Höhe H kann 1 cm gesetzt

werden.

Abbildung IV. 2 illustriert den zeitlichen Verlauf der beim Ueberfahren der

Schienenstösse auftretenden Störkräfte. Bezeichnet man die Länge der Unebenheit

mit u und die Fahrgeschwindigkeit des Wagens mit v, so wirkt zuerst auf die Achse

A4 von der Zeit t = 0 bis zur Zeit t = - die Störkraft FQ4. Nach der Zeit

2d,
Tx = -^ IV. 22

überfährt die Achse A, denselben Schienenstoss, nach der weitern Zeit

2(d2 - dt)
T2 v

erreicht die Achse A2 den Anfang des Schienenstosses. Dann folgt wiederum nach dem

Zeitintervall T« die Achse A, mit dem Ueberfahren. Nun dauert es

z - 2 (dp-d,)
Tg = ^-^ IV'24

wobei z = Schienenlänge bedeutet, bis von neuem die Achse A4 an den Anfang des
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Abb. IV. 2 Zeitliche Folge der Störkräfte beim Ueberfahren von Schienenstössen.

F04'--F01:

*o=v-:

2d,

2d,

2(d2 + d^

Z

v

Störkräfte an den Achsen A.
*1-

Zeitdauer für das Ueberfahren des Hindernisses von

der Länge u mit der Geschwindigkeit v.

Zeitdauer zwischen dem Ueberfahren der Achse A*

und der Achse A, desselben Hindernisses.

Zeitdauer zwischen dem Ueberfahren der Achse A*

und der Achse An dessleben Hindernisses.

Zeitdauer zwischen dem Ueberfahren der Achse Am

und der Achse A* desselben Hindernisses.

Zeitdauer zwischen dem Ueberfahren der Achse A4
des n-ten und des (n+l)-ten Hindernisses.
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nächsten Schienenstosses gelangt und sich der Vorgang wiederholt. Die Zeitdauer, bis

eine Achse den Schienenstoss überfahren hat, sei mit t„ bezeichnet und beträgt

IV. 25

Setzt man für den reziproken Wert von t den Ausdruck f (= Frequenz der Störgrösse),

so ergibt sich für die Unebenheitsfunktion

$0(t) = -^-d- cos Ust)
Wgt = 21t

Wst = o

IV. 26

Die beim Ueberfahren der i-ten Achse über das Hindernis auf den Wagen wirkende

Kraft wird:

c* CjH

4 rw ~8F0i(t> =

T
" fo® = -

-T~ l1 - cos "s1)

uJ = 21t
s

IV. 27

WBt-o

In den nächsten Abschnitten soll nun untersucht werden, wie sich der Wagen

beim Einwirken dieser Störkräfte verhält; im Abschnitt IV. 9 wird beschrieben, wie

diese zeitliche Folge der 4 Störkräfte, die an den Achsen A.... A. angreifen, elektro¬

nisch nachgebildet wird.

IV. 6. Nickschwingungen der Drehgestelle

Stellt man das in Abbildung II. 1 gezeichnete und durch die drei Gleichungen IV. 9

beschriebene System auf dem Analogrechner dar, und lässt man die im letzten Ab¬

schnitt behandelten Störkräfte darauf wirken, so zeigt es sich, dass bei einigen Fahr¬

geschwindigkeiten die Amplituden der unabhängigen Koordinate q5 über alle Masse

wachsen.
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î ï

Abb. IV. 3 Bewegung des Systems, wenn die Koordinate qg ungleich Null ist.

In erster Näherung (d. h. bis Glieder erster Ordnung) werden die beiden

Nickwinkel ( tp-.^ und (pjo) der Drehgestelle gleich gross, nämlich q5.

Anhand der Abbildung IV. 3 erkennt man, dass bei einer Bewegung, bei der nur

q_ ungleich Null ist, während alle vier andern unabhängigen Lagekoordinaten gleich

Null bleiben, die Wirkung der beiden Wagenkastendämpfer sehr klein (d. h. zweiter

Grösse) bleibt. In den Gleichungen IV. 9 kommt dies darin zum Ausdruck, dass in der

3. Gleichung (q5 =
... ) ein Dämpfungsterm mit qc fehlt und der einzige vorhandene

Dämpfungsterm (3,02 q.) sehr klein ist.

Bei konstanter Fahrgeschwindigkeit v des Wagens ist die Störfunktion periodisch,

sie hat folgende Frequenz:

f = -Ï— [Hz] IV. 28

z.3,6

Die Fahrgeschwindigkeit v ist in km/h, die Schienenlänge z in Metern einzusetzen.

Hat nun die Grundwelle oder die n-te Oberwelle der Fourierzerlegung der Störfunktion

die Eigenfrequenz der Drehgestell-Nickschwingung, so tritt Resonanz ein. Die Fahr¬

geschwindigkeit, bei der diese Resonanzbedingung für q5 erfüllt ist, sei mit v be¬

zeichnet, sie beträgt:

So werden diese Drehgestell-Nickschwingungen und damit die Zuck-Schwingungen des

Wagens z.B. von der 6. Oberwelle der Störfunktion bei einer Fahrgeschwindigkeit von
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126 km/h, von der 7. Oberwelle bei 108 km/h usw. angeregt. Die Messungen mit dem

Analogrechner haben diese Resonanzgeschwindigkeiten bestätigt.

In der Praxis werden sich diese Schwingungen weniger ausgeprägt ausbilden, weil

erstens die Drehgestelle durch die Achsbuchsführungen seitlich etwas straffer geführt

sind, als dies im Ersatzschema angenommen wurde, und weil zweitens auf den Wagen,

der in einer Zugskomposition fährt, die Pufferkräfte wirken, die diese Bewegung eben¬

falls dämpfen.

IV. 7. Abgeändertes mechanisches System

Im Prinzip stehen zwei Möglichkeiten offen, diese beinahe ungedämpften Dreh-

gestell-Nick- und Wagenkasten-Zuck-Schwingungen zu dämpfen. Eine erste Lösung

wäre die Einführung von Achsbuchsdämpfern; weil aber, wie im letzten Kapitel gezeigt

wurde, für das dynamische Verhalten des Wagens bei den Stampfschwingungen Achs¬

buchsdämpfer ungünstig sind, ist eine andere Lösung vorzuziehen. Diese bewirkt eine

Dämpfung der oben beschriebenen Schwingungen durch eine andere Anordnung der Wa¬

genkastendämpfer (auf konstruktive Probleme dieser andern Stossdämpferanordnung

wird hier nicht eingegangen). Ordnet man diese so an, wie es in Abbildung IV. 4 darge¬

stellt ist, so liefern die Wagenkastendämpfer ebenfalls ein dämpfendes Drehmoment

für die Drehgestell-Nickschwingungen.

Im folgenden werden die Differentialgleichungen des neuen Systems abgeleitet.

Dabei sind gegenüber dem alten System bloss die Dämpfungsterme neu zu bestimmen,

die übrigen Glieder der Differentialgleichungen ändern sich nicht.

Um die Dämpfungskräfte bei der neuen Anordnung der Wagenkastendämpfer zu

berechnen, müssen zuerst die Längenänderungen der Dämpfer in Funktion der unab¬

hängigen Lagekoordinaten bekannt sein, dabei genügt es, um weiterhin lineare Dif¬

ferentialgleichungen zu erhalten, diese Aenderungen bis zu den Gliedern 1. Ordnung

zu berechnen.

Abbildung IV. 5 zeigt den linken Teil des Skelettsystems in Ruhe- und in allge¬

meiner Lage, die Länge des Stossdämpfers Dg ist in der Ruhelage b, + b«, in allge¬

meiner Lage b, + b, + fD,-. Mit Hilfe des in Abbildung IV. 5 eingezeichneten Strecken¬

zuges 12345 berechnet sich die Längenänderung des Stossdämpfers in erster Nähe¬

rung zu

fD5 = c*2 +

^q3
+ (1 + dÇ>cl4-acl5 IV. 30
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Abb. IV. 4 Ersatzsystem des Drehgestellwagens mit neuer Anordnung der Wagen¬

kastendämpfer.

Gegenüber der Anordnung in Abbildung III. 3 sind die Wagenkastendämpfer

im Abstand a vom Zentrum des Drehgestelles angeordnet, so dass sie

ein dämpfendes Drehmoment für die Drehgestell-Nickschwingungen geben.
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Für die drei weitern Längenänderungen findet man:

fD6 = q2" -d7q3
+ (1--4~->(l4 + aq5 IV. 31

£D7 = q2+-d|-q3-(1-d|)q4-aq5 IV. 32

fD8 =

q2
"

"dj q3
- t1 + ^)q4 + aq5 IV. 33

Abb. IV. 5 Skelettsystem zur Berechnung der Dämpferkräfte.

(b2 + b3)

b2 + b3 + fD5

Länge des Stossdämpfers Dg im Ruhezustand

Länge des Stossdämpfers Dg bei allgemeiner Lage

des Systems

Abstand der Stossdämpfer von der Mittelachse

der Drehgestelle.
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Abb. IV. 6 Schema des Analogrechners für die Darstellung der Zuck-Nickschwln-

gungen.
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Mit den neuen Konstanten b. • lauten die nummerischen Differentialgleichungen

(für a wurde 1 m gewählt):

q'3 = - 1085 q3 + 795 q4 + 53, 5 q4 + 0,00279 Q3

q"4 = + 1085 q3
- 1045 q4 + 112 q5

- 0, 560 qg
- 70, 4 q4 + 4, 9 q5

ï-3
IV. 41- 0,00279 Q3 -

0,157.10
d

Q5

q*5 = 44,7 q4
- 1255 qg + 4,02 q3 + 4,02 q4

- 34, 5 qg + 0,00178 Q5

Abbildung IV. 6 zeigt das Gesamtschema der Analogrechnerschaltung für die Darstel¬

lung der drei Gleichungen IV. 41.
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IV. 8. Messungen mit der Analogierechenmaschine

Als erstes soll untersucht werden, wie gross die Bewegungen des Wagenkastens

werden, wenn der Wagen über ein ideales Geleise, das nur an den Schienenstössen

die in Abschnitt IV. 5 beschriebenen Unebenheiten aufweist, fährt. Dabei wurde als

Länge der Unebenheit 30 cm, als deren Höhe 1 cm gewählt. Die Fahrgeschwindigkeit

des Wagens wurde in den Grenzen von 30... 130 km/h variiert. Um den Einfluss der

Grösse der Dämpfungskonstante der Wagenkastendämpfer auf die Zuck-Nickschwin¬

gungen festzustellen, wurden folgende zwei Dämpfungskonstanten angenommen:

k^1) = 19'200 kg m_1s

k^2) = 38'400 kg m-1s

(Die Gleichungen IV. 41 gelten für den Dämpfungsfaktor k, ,
für den Wert von k,

sind die Grössen der Konstanten B.j zu verdoppeln. )

Die vier Abbildungen IV. 7.. .IV. 10 zeigen die Oszillogramme der Grössen d0U>0,

d2 V 2' f 2
und \ 2 bei einer Wagenkastendämpfung kgv ' bei einer Fahrgeschwindig¬

keit von 60 km/h, die Abbildungen IV. 11.. .IV. 14 die Oszillogramme derselben Grös¬

sen bei einer Fahrgeschwindigkeit von 120 km/h. Diese Oszillogramme wurden mit

einem "Mingograph"-Schreibgerät (Fabrikat der Firma Elema-Schönander, Stockholm)

aufgenommen.

In den Abbildungen IV. 15.. .IV. 18 sind die Amplituden der oben erwähnten vier

Grössen als Funktion der Fahrgeschwindigkeit des Wagens aufgetragen, und zwar so¬

wohl bei den Auslenkungen wie auch bei den Beschleunigungen die Differenz zwischen

dem grössten positiven und grössten negativen Wert.

Die durch das Nicken des Wagenkastens über den Drehgestellen hervorgerufenen

Beschleunigungen sind bei Fahrgeschwindigkeiten um 30 km/h von der Grössenordnung

von 0,1 g und nehmen mit steigender Fahrgeschwindigkeit ab (vgl. Abb. IV. 15). Die

durch das Zucken bewirkten Längsbeschleunigungen sind von derselben Grössenord¬

nung, bleiben aber mit steigender Fahrgeschwindigkeit praktisch konstant (Abb. IV. 17).

Die Auslenkung, hervorgerufen durch das Nicken (wiederum über dem Drehgestell ge¬

messen) ist von der Grössenordnung 1 mm und nimmt ebenfalls mit steigender Fahrge¬

schwindigkeit ab (Abb. IV. 16), die horizontale Auslenkung des Wagenkastenschwerpunk¬

tes durch das Zucken ist bei 30 km/h von der Grössenordnung 0, 3 mm und nimmt mit

steigender Fahrgeschwindigkeit ab (Abb. IV. 18).
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Abb. IV. 7 Oszillogramm der Beschleunigung d2 •

(f n beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen.

Fahrgeschwindigkeit = 60 km/h

k'. 19'200 kgm"1s

'-rfci-ltt -f' i D,5n
(«P'

c F {975kfl?1crSHindernishohe' ?p

JB

Abb. IV. 8 Oszillogramm der Auslenkung dp '

fo
beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen.

Fahrgeschwindigkeit = 60 km/h

k^ = 19-200 kg m"1s
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Abb. IV. 9 OsziUogramm der Beschleunigung Ç g
beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen.

Fahrgeschwindigkeit = 60 km/h

k'2 = 19'200 kg m_1s

p p f975kgStcnsHindernishohe ^_
'o* "w i I ^m !<

&
lsec

»„i-ftUI,-JCJA in lu\- ' maV-ife -E -jaki -»i^4KM

Abb. IV. 10 OsziUogramm der Auslenkung Ç ,
beim Ueberfahren einer Folge von

Schienenstössen.

Fahrgeschwindigkeit = 60 km/h

k^ = 19'200 kg m_1s
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Abb. IV. 11 Oszillogramm der Beschleunigung d,-^ beim Ueberfahren einer

Folge von Schienenstossen.

Fahrgeschwindigkeit = 120 km/h

k'2 = 19'200 kg m_1s
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Abb. IV. 12 Oszillogramm der Auslenkung dp•j£2 beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstossen.

Fahrgeschwindigkeit = 120 km/h

k'2 = 19'200 kg m"1s
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Abb. IV. 13 Oszillogramm der Beschleunigung i
g
beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen.

Fahrgeschwindigkeit = 120 km/h

k^ = 19'200 kg m_1s

i
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Abb. IV. 14 Oszillogramm der Auslenkung Ç g
beim Ueberfahren einer Folge von

Schienenstössen.

Fahrgeschwindigkeit = 120 km/h

k'2 = 19'200 kg m"1s
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Abb. IV. 15 Spitzenwerte der Beschleunigung dg- y? beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen in Funktion der Fahrgeschwindigkeit.

Hindernishöhe beim Schienenstoss = 1 cm

(1)
2

(2)

19'200 kg ms

38*400 kgm_1s

r*[mm]

^

1,0-

0,5-

20 40 60 120 v[ktrVh]

Abb. IV. 16. Spitzenwerte der Auslenkung dy <p 2 beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen in Funktion der Fahrgeschwindigkeit.

Hindernishöhe beim Schienenstoss = 1 cm

;(D 19*200 kg ms

,*(2)
_ 38*400 kg m_1s
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Abb. IV. 17 Spitzenwerte der Beschleunigung Ç 2
beim Ueberfahren einer Folge

von Schienenstössen in Funktion der Fahrgeschwindigkeit.

Hindernishöhe beim Schienenstoss = 1 cm

•(1)

*2

'(2)

19*200 kg m"1s

38'400 kgm_1s

?, [mm]

0,32

Q28-
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0
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Abb. IV. 18 Spitzenwerte der Auslenkung $ q
beim Ueberfahren einer Folge von

Schienenstössen in Funktion der Fahrgeschwindigkeit.

Hindernishöhe beim Schienenstoss = 1 cm

;(D l.

ls>2
= 19'200 kg m s

kl2* = 38*400 kgm_1s
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Durch die Variation der Dämpfungskonstanten k, wird lediglich die Grösse

do <fo stark beeinflusst, hier bewirkt eine Aenderung der Dämpfungskonstanten um

100 % eine Aenderung der Drehbeschleunigung von durchschnittlich ca. 30% und zwar

so, dass bei Verwendung der stärker wirkenden Dämpfern die Drehbeschleunigungen

des Wagens grösser sind.

Weiter wurde der Frequenzgang des Wagens für die Zuck-Nickschwingungen auf¬

genommen. Dabei wurden zwei Fälle gemessen:

a) Der Wagen wird durch ein am Schwerpunkt des Wagenkastens angreifendes sinus¬

förmiges Drehmoment zu Nickschwingungen und den damit gekoppelten Zuckschwin¬

gungen erregt. Die Grösse dieses Drehmomentes sei M (f . Um diese Störfunktion

in den Differentialgleichungen einzuführen, müssen wir die durch das Drehmoment

M(f bewirkten verallgemeinerten Kräfte Qg, Q. und Q,, bestimmen. Es ist:

6A = Mcf • 6<f2 IV. 42

Also wird:

SA M(C
-°-— IV. 43

IV. 44

3

ßl3 d2

Q4 =

6A

5q4

M,,,

d2

Q5 = o IV. 45

Abbildung IV. 19 zeigt das Ergebnis dieser Frequenzgangmessung. Aufgetragen wurde

das Verhältnis der Amplitude des Drehwinkels (p„ bei der Frequenz f zum Amplituden¬

wert des Drehwinkels <p2 bei einem statisch wirkenden Moment M(f . Dieses Verhält¬

nis ist in Abbildung IV. 19 mit | G^(p) | bezeichnet.

b) Der Wagen wird durch eine am Schwerpunkt des Wagenkastens angreifende sinus¬

förmige Kraft in der Wagenlängsrichtung zu Zuckschwingungen (und den damit ge¬

koppelten Nickschwingungen) erregt. Die Grösse dieser Störkraft sei F c . Diese

Störkraft F c bewirkt folgende verallgemeinerte Arbeit:

6A = Fe • 6^2 IV.46

und man erhält folgende drei verallgemeinerte Kräfte:
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Abb. IV. 19 Amplitudengang der Funktion | G if (p).|

Mit dem Analogrechner gemessene Amplituden des Winkels cp, bei

Erregung der Nickschwingungen durch ein am Schwerpunkt des Wagen¬

kastens angreifende sinusförmiges Drehmoment.

(1)
_

2
"

(2)

19 '200 kgm_1s

38'4Ü0kgm"1s
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bo + s

Q3 = -± F IV.47

d2 S

b, + s

Q4 =
-1 Ff IV. 48

d2 \

Q5 = (b1 + b2)F; IV. 49

In Abbildung IV. 20 ist das Resultat dieser zweiten Frequenzgangmessung aufge¬

tragen: | Gg (p) | ist dabei das Verhältnis der Amplitude der Auslenkung £
,
bei der

Frequenz f zur Auslenkung unter einer statischen Kraft F c .
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Abb. IV. 20 Amplitudengang der Funktion Ig fc (p).l

Mit dem Analogrechner gemessene Amplituden der Auslenkung bei

Erregung der Zuckschwingungen durch eine am Schwerpunkt des Wagen¬

kastens angreifende sinusförmige Horizontalkraft.

{U> 19'200 kg m_1s

kl,2* = 38'400kgm-1s



- Hl -

IV. 9. Der Schienenstossgenerator

Der elektronische Schienenstossgenerator soll die in Abbildung IV. 2 dargestell¬

ten Funktionen F0«... Fq4 in zeitlich richtiger Phasenlage bei variabler Fallgeschwin¬

digkeit v des Fahrzeuges erzeugen. Dazu wird von einer sinusförmigen Eingangsspan¬

nung mit der Periodendauer

T = - IV. 50
v

in den richtigen Zeitabständen an den vier Ausgängen des Generators die Funktion

uoiW = ^J~ & -C0S(21C Y} IV. 51

J-
= 0

T

erzeugt, deren Vorzeichen dann in der Analogierechenschaltung gekehrt wird.

Um die richtigen Zeitabstände einhalten zu können, wird die Anzahl N der Perio¬

den der Eingangsspannung gezählt und nach der, dem Achsabstand entsprechenden An¬

zahl Perioden die Störfunktion für die folgende Achse erzeugt.

Aus Abbildung IV. 2 geht hervor, dass

2d,
N, = — IV. 52
5 u

2(d2 - dx)
N2 = =j-^- IV. 53

2d,
Nj = -~ IV. 54

z - 2 (d, + d,)

N4 = ;J L iv. 55

ist. Wählt man für u den Wert von 0, 3 Meter, so werden

N3 = 9, N2 = 49 | , Nj = 9, N4 = 52 J

Da bei der gewählten Ausführung des Schienenstossgenerators N ganzzahlig sein muss,

wählt man:
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Abb. IV.21 Blockschema des Schienenstoss-Generators.

ZTi = Zählimpulstor Nr. i

MVi = Multivibrator Nr. i

Zi = Zählstufe Nr. i

STi = Schaltimpulstor Nr. i

FTi = Funktionstor Nr. i

F .
= Ausgangsspannung Nr. i
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N3 = 9, N2 = 50, Nj =9, N4 = 52

Diese ganzzahlige Wahl von N bedeutet, dass man anstelle des Drehzapfenabstandes

von 17, 6 m einen solchen von 17, 7 m annimmt. Die Messungen mit dem Analogrech¬

ner haben aber gezeigt, dass eine Variation des Drehzapfenabstandes von 30 cm

(17, 4 m und 17, 7 m) keinen ins Gewicht fallenden Einfluss auf das dynamische Ver¬

halten des Wagens hat.

Anhand des in Abbildung IV. 21 dargestellten Blockschemas des Schienenstoss-

Generators sei dessen Wirkungsweise erläutert.

Die sinusförmige Eingangsspannung u mit konstanter Amplitude gelangt vor¬

erst auf einen 90°-Phasenschieber, dessen beide Ausgangsspannungen u. und u. um

o
90 gegeneinander verschoben sind. Aus der Spannung u. werden im folgenden Schmitt¬

trigger im Moment des Nulldurchganges mit positiver Tangente der Spannung u. die

Schaltimpulse k erzeugt. Der Impulsformer formt diese Schaltimpulse derart um,

dass sie als Zählimpulse in den Zählröhren gezählt werden können. Die Zählimpulse

z werden parallel auf die Eingänge der vier Zählimpuls-Tore geführt. Diese vier

Zählimpulstore werden vom Elektronenschalter gesteuert, der aus den vier bistabilen

Multivibratoren MV 1 bis MV 4 besteht. Eines der vier Impulstore ist jeweils geöffnet

und lässt die vom Impulsformer kommenden Zählimpulse z auf die entsprechende

Zählstufe z wirken. Es werde z.B. das Zählimpulstor ZT3 geöffnet und die Zählstufe

Z3, die auf die zur auszuzählenden Zahl komplementäre Zahl voreingestellt ist, be¬

ginnt die eintreffenden Impulse zu zählen. Hat sie ihren Endwert (10) erreicht, so gibt

sie einen Ausgangsimpuls f, der folgende drei Funktionen ausübt:

1. Der Impuls f. öffnet das zugehörige Schaltimpulstor ST3 um den vom Schmitt-

Trigger kommenden Schaltimpuls k den Weg zum Funktionstor FT3 freizugeben.

2. Der Impuls f, kippt den Multivibrator MV2; dies bewirkt, dass das Zählimpulstor

ZT2 öffnet und das Zählimpulstor ZT3 wieder schliesst.

3. Der Impuls f% (Vorwahlimpuls) bewirkt, dass die Einerdekade der Zählschaltung

des Kanals 4, die vorläufig noch auf dem Wert 0 steht, auf den vorzuwählenden

Wert springt.

Zwischen der Arbeitsweise der eindekadigen Zählstufe (Kanal 3 und Kanal 1) und

derjenigen der zweidekadigen Stufen (Kanal 2 und Kanal 4) besteht ein prinzipieller

Unterschied. Die eindekadigen Stufen dürfen nach Erreichen der Endzahl direkt wie¬

der auf den voreingestellten Wert springen, die Einerdekaden der mehrdekadigen Stu¬

fen müssen hingegen nach Erreichen der Endzahl auf Null gehen und von dort weiter¬

zählen und dürfen erst dann auf den Vorwahlwert springen, wenn die höchste Dekade

ihren Endwert erreicht hat. Deshalb ist bei den zweidekadigen Zählstufen eine "Vor¬

wahl-Sperre" notwendig, diese bewirkt, dass die Einerdekade nach Erreichen des
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Endwertes auf Null springt und erst im Moment, in dem die Vorwahl-Sperre de¬

blockiert wird (das ist der Fall, wenn die nächstfolgende Stufe fertig gezahält hat) den

vorgewählten Wert einnimmt. Jedes der vier Funktionstore öffnet jeweils in dem Mo¬

ment, in welchem das dazugehörige Schaltimpulstor den vom Schmitt-Trigger kom¬

menden Schaltimpuls k passieren lässt. Gleichzeitig erhält das Funktionstor die zur

Spannung u^ um 90 verschobene sinusförmige Spannung u.. Das Funktionstor arbeitet

im wesentlichen gleich wie die im letzten Kapitel beschriebene Schaltung zur Erzeu¬

gung der Funktion

21C

f(t) = | (1 - cosut)

0

Das Gesamtschema des Schienenstoss-Generators ist in drei Einzelschemata aufge¬

teilt, diese enthalten die im Blockschema der Abbildung IV. 21 mit I, II und III be¬

zeichneten Teile und sind in den Abbildungen IV. 22, IV. 24 und IV. 25 dargestellt. Im

folgenden seien die drei Einzelschemata kurz erläutert.

I. Eingangsstufe und Elektronenschalter (vgl. Abb. IV. 22)

Der Phasenschieber am Eingang dieser Stufe soll zwischen 30 Hz und 120 Hz

zwei Spannungen erzeugen, deren Phasendifferenz konstant 90° beträgt und deren

Amplitude in diesem Bereich ebenfalls konstant ist. Die hier angewendete Schaltung

kann man Doppel-Toulon-Schaltung nennen, sie arbeitet folgendermassen: Aus der

Einggansspanung u erzeugt man mittels einer Röhre E90CC, deren Arbeitswider¬

stand zur Hälfte als Anodenwiderstand und zur Hälfte als Kathodenwiderstand geschal¬

tet ist, zwei gleich grosse, um 180° verschobene Spannungen (+ u, und - u,), deren

Mittelpunkt auf Erdpotential liegt. Mit zwei RC-Phasendrehgliedern werden zwei Span¬

nungen u, und u. erzeugt, von welchen bei der mittleren Arbeitsfrequenz cjq die eine

o o

gegenüber der Eingangsspannung u um 45 vor-, die andere um 45 nacheilt. Bei

einer Frequenzvariation drehen sich beide Spannungen (u. und u.) in derselben Rich¬

tung, in einem gewissen Frequenzbereich ist diese Verdrehung für beide Spannungen

annähernd gleich gross, so dass auch die Phasendifferenz von 90° zwischen u. und u.

annähernd konstant bleibt. Abbildung IV. 23 zeigt das Zeigerdiagramm des 90°-Phasen-

schiebers. Der Impulsformer ist ein monostabiler Multivibrator in derselben Schal¬

tung, wie sie von Philips in den Impulsformern für die Zählröhre EIT verwendet wird.
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Phasenschieber 90° Schmitt - Trigger Dmpulsformer
Zähl-Dmpulstore gesteuert durch

Elektronenschalter
+300V~-

+156 V-

+150 V°

Eingang

30....120HZ

Ue=12Vetf

-150 V

Elektronenschalter

^300V

Abb. IV. 22 Schema der Eingangsstufe und des Elektronenschalters des Schienen-

stoss-Generators.
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i0\yj zunehmend

Ue

W zunehmend

Abb. IV. 23 Zeigerdiagramm des Phasenschiebers der Eingangsstufe des Schienen-

stoss-Generators.

uRj
= Spannung über dem Widerstand R^ (vgl. Abb. IV. 22)

uR2 = Spannung über dem Widerstand R2

UC1
= Spannung über dem Kondensator C«

u_, = Spannung über dem Kondensator C,

-

Uj und + u« = Eingangsspannungen des Phasenschiebers

Uj und u. = Ausgangsspannungen des Phasenschiebers

cJn = mittlere Arbeitskreisfrequenz
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II. Vorwahl der Zähldekaden und Auszählung der Impulse (vgl. Abb. IV. 24)

Die von den Zählimpulstoren ZTl... ZT4 kommenden Zählimpulse werden mittels

dekadischer Zählröhren vom Typ E1T (Philips) ausgezählt. Die Voreinstellung der

Zählstufen auf die Komplementärzahl erfolgt durch Anlegen einer Hilfsspannung an

die rechte Ablenkplatte der Röhre E1T, bei den Kanälen 2 und 4 sind noch die oben

beschriebenen zusätzlichen Vorwahlsperren notwendig, die mittels der Ausgangsim¬

pulse der Kanäle 1 und 3 deblockiert werden; z. B. wird für die Vorwahl des Kanals 2

der vom Kanal 1 kommenden positive Ausgangsimpuls ho in einer ersten, als monostabiler

Multivibrator geschalteten Röhre E90CC in einen negativen Impuls umgewandelt. Dieser

triggert die zweite, ebenfalls als monostabiler Multivibrator arbeitende Röhre E90CC,

an deren Anode der Fusspunkt des Spannungsteilers für die Vorwahl der Einerdekade

liegt. Während des 75 /is dauernden Schaltimpulses dieser Röhre wird dann der Fuss¬

punkt auf ein tiefes Potential (ca. 90 V) gebracht, so dass die Diode Dj leitend wird

und die Zählröhre ihr Vorwahlpotential erhält. Die Spannungsteiler sind mit den Komple¬

mentärzahlen, also mit den auszuzählenden Zahl von Impulsen, angeschrieben.

III. Schaltimpuls- und Funktionstor (vgl. Abb. IV. 25)

Das Schaltimpulstor ist in diesem Fall nicht mit Hilfe eines Diodenschalters re¬

alisiert, sondern die Impulse werden durch die Schaltröhre E91H geschaltet. Diese er¬

hält am ersten Steuergitter (1) ständig die vom Schmitt-Trigger kommenden Schaltim¬

pulse k während das zweite Steuergitter (7) vom vorangehenden bistabilen Multivibra¬

tor gesteuert wird, der seinen Oeffnungsimpuls durch den Ausgangsimpuls der ent¬

sprechenden Zählstufe erhält und der nach einer Oeffnungszeit von genau einer Perio¬

denlänge durch den vom nachfolgenden Multivibrator kommenden Schliessimpuls wie¬

der geschlossen wird. Das Funktionstor ist im wesentlichen dieselbe Schaltung, wie

sie schon zur Simulierung des Einzelhindernisses im letzten Kapitel (vgl. Abb. III. 18)

verwendet wurde.

Die in Abbildung IV. 25 gezeigte Schaltung gilt für einen Kanal, für die 4 Kanäle

wurde viermal dieselbe Schaltung verwendet.

Abbildung IV. 26 zeigt das Oszillogramm der vier Ausgangsspannungen des Schie-

nenstoss-Generators. Zur Aufnahme dieses Oszillogrammes wurden die vier Ausgänge

mit Hilfe eines Rechenverstärkers addiert.
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Kanal 3 Kanal 1
Kanal 4

Abb. IV. 24 Schema der Stufe "Vorwahl- und Auszählung der Impulse" des Schienen-

stoss-Generators.
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Schalt - Impulstor Funktionstor

10 pF

II o AUSGANG

«150V

Abb. IV.25 Schema des "Schaltimpulstores" und des "Funktionstores" des Schienen -

stoss-Generators.
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tii
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| «=— " pi

•" r jv^m\\ j ill

Abb. IV. 26 OsziUogramm der vier Ausgangsspannungen des Schienenstoss-Üenera-

tors.

Die vier Ausgangsspannungen F01.. F04 wurden mit einem Rechenver-

starker addiert.
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Kapitel V

SCHWINGUNGEN IN DER f-rç-EBENE

V. 1. Ueberblick

Eine exakte und eingehende Behandlung des Problems der lateralen Bewegungen

bei Drehgestellfahrzeugen erfordert in erster Linie eine Berücksichtigung der (nicht-

linearen) Gleiterscheinungen zwischen Schiene und Rad, denn die Ursache des Wiegens

und des Schlingerns bei einer Fahrt des Wagens auf einer geraden Strecke liegt im¬

mer in den Berührungspunkten zwischen Schiene und Rad. Dabei wird dem Wagen, ü-

ber die Tangentialkräfte in diesen Berührungspunkten, mechanische Energie zuge¬

führt, ist diese grösser als die beim Wiegen und Schlingern des Wagens vernichtete

Arbeit, so wird das ganze System instabil. Somit ist das Problem der seitlichen Lauf¬

ruhe letztlich ein Stabilitätsproblem.

Weil die Gleiterscheinungen zwischen Schiene und Rad von recht komplizierter

Natur sind und zudem von einer grossen Anzahl nur schwierig zu erfassender Para¬

meter (wie z.B. Laufflächenform von abgenützten Rädern, Oberflächenbeschaffenheit

von Schiene und Rad usw. ) abhängen, ist eine exakte Behandlung des Wiegens und

Schlingerns eine sehr umfangreiche Arbeit und trotz der reichen Literatur über dieses

Thema ein bislang ungelöstes Problem.

Da sich die vorliegende Arbeit nur mit dem dynamischen Verhalten des Wagens

allein befasst, ohne auf die Verhältnisse zwischen Schiene und Rad einzugehen, werden

die seitlichen Bewegungen nach der "klassischen" Methode behandelt, nämlich unter der

Annahme, die Bewegung der Drehgestelle sei gegeben, gesucht wird dann die erzwun¬

gene Bewegung des Wagenkastens. Man kann selbstverständlich auf diese Weise die

Frage nach der Stabilität nicht lösen, immerhin lassen sich auch aus dieser verein¬

fachten Behandlung des Wiegens und Schlingerns Schlüsse für die konstruktive Gestal¬

tung des Wagens ziehen.
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V. 2. Ableitung der Bewegungsdifferentialgleichungen

In Abbildung V. 1. ist der Wagen im Schnitt durch das Drehgestell quer zur

Schienenrichtung dargestellt.

WP

Abb. V. 1 Schematischer Schnitt durch den Wagen in Querrichtung.

W = Wagenkasten

D = Drehgestell

WB = Wiegebalken

FT = Federträger

WP = Wiegependel

AF = Achsbuchsfeder

KF = Kastenfeder

SP = Spurstange

KD = Kastendämpfer

S = Schwerpunkt des Wagenkastens
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Der Wagen setzt sich aus zwei Teilsystemen I und II zusammen. Das untere

Teilsystem I besteht aus dem Drehgestellrahmen, der sich über die Achsbuchsfedern

auf der Achse abstützt. An ihm hängen die Wiegependel mit dem Federträger. Darauf

abgestützt, über die Wagenkastenfedern (mit parallel-geschalteten Wagenkastenstoss-

dämpfern) ist die Wiege, auf welcher der Wagenkasten ruht. Der Federträger ist zu¬

sätzlich mit der Wiege mittels der Spurstange gelenkig verbunden.

Da die pendelnde Aufhängung des Wiegebalkens ein wesentliches Merkmal der

Kinematik in der f -

r) -Ebene ist, müssen die quadratischen Glieder in den kinema¬

tischen Beziehungen unbedingt mitberücksichtigt werden, würden sie vernachlässigt,

ginge die Wirkung der Pendel in der Rechnung verloren.

Gemäss der Methode von Zweifel ' werden vorerst die kinematischen Beziehungen

der beiden Teilsysteme getrennt angegeben.

a) Unteres Teilsystem

In Abb. V. 2 ist das untere Teilsystem, welches zwei Freiheitsgrade besitzt, in

Ruhe- und in allgemeiner Lage angegeben.

-t—
Is!

o.

•...'

v//, v/////////////y, '//////////////////.

Abb. V. 2 Skelettskizze des untern Teilsystems (Drehgestellrahmen) in Ruhe-

und in allgemeiner Lage.

= relative seitliche Auslenkung des Drehgestellschwerpunktes

= relative vertikale Auslenkung des Drehgestellschwerpunktes

= unabhängige symmetrische Koordinate

= unabhängige asymmetrische Koordinate

= Schwerpunkt des Drehgestelles

*1

zl

11
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Man entnimmt aus Abbildung V. 2 folgende kinematischen Beziehungen:

7t = *7 !
= brq3 V. 1

H
= fl =qi -^.q2 V.2

fl
= ^3

V.3

b) Oberes Teilsystem

In Abbildung V. 3 ist das obere Teilsystem in Ruhe und in allgemeiner Lage

dargestellt.

Für das Teilsystem II, das drei Freiheitsgrade hat, erweist sich folgende

Koordinatenwahl als günstig:

Symmetrische Koordinate:

«2
-2<zâ_ V.4

Asymmetrische Koordinaten:

q5 =

x
V.6

y2 und Zg bezeichnen die relativen Verschiebungen zwischen dem System II und dem

System I des Wagenkastenschwerpunktes in horizontaler und vertikaler Richtung. Da¬

bei genügt es, die horizontale Verschiebung y, nur bis zu den linearen Gliedern genau

zu berechnen. (Man braucht diesen Ausdruck bloss für die Berechnung der kinetischen

Energie des Systems; da er dort nur in der Form y, vorkommt, genügt es, um den

Ausdruck für die kinetische Energie bis zu den quadratischen Gliedern genau zu haben,

in y» nur lineare Glieder mitzuberücksichtigen.) Der Ausdruck y, unter Vernachlässi¬

gung der quadratischen und höhern Glieder lautet:

y2
= M£i--v) + i5(s + b-^L) v-7



++"m->--^TmI(q-*2+<l2<-^--d>+«>l=

h
wd\qwq1,2

,»/wqe

222

lautet:dieserVerschiebung;vertikalediefürAusdruckbeimsiemanbraucht

Hingegenauszurechnen.Gliederquadratischendieverzichten,daraufmankann

braucht,SystemsdesEnergiekinetischenderBerechnungzurnurvj2manDa

10V.Gliederquadratische+

b-.3i)+q5(B+q4<q-M)+b1-c)+q3(B=Vz

herleiten:Beziehungenkinematischefolgendesichlassen

DarausTeilsysteme.beidenderZusammenstellungdiezeigt4V.Abbildung

SystemsgesamtendesKinematikc)

V.9w-d+a=1

2
w

>dim-£w-+

m

"

m

d
_

wd
A2

A

>
2

+

•

q2+d)

2
A\

m
*q2=z2

wobei

V.8

+m-^n->q5-2(-(S+b)-^2--
+

•^T-)
wl,l2ml2

v.,,12v
md2

m2mm
TV4

2

222

z«:fürResultatfolgendesliefertAnsätzenquadratischenmitRechnung

längereEinemitberücksichtigen.Termequadratischendieauchz„inhaben,zugenau

GliedernquadratischendenzubisEnergiepotentielledieumwir,müssenkommt,

vor¬linearEnergiepotentiellenderBerechnungderbeiz~AusdruckderDa
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symmetrische Koordinate: q^^y^

asymmetrische Koordinaten: q4 = -

q6 = r

Abb. V. 3 Skelettskizze des obern Teilsystems in Ruhe- und allgemeiner Lage.

Der Drehgestellrahmen ist als ruhend betrachtet. Die Winkel 6 und n

sind konstruktiv gegebene Winkel (in der Ruhelage) und deshalb durch

beidseitige Pfeile bezeichnet, während die Winkel oc, (3, T ju und y

die Auslenkung des Systems bezeichnen und deshalb gerichtete Winkel

sind. Alle Winkel sind in der gezeichneten Richtung positiv.
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Abb. V. 4 Skelettskizze für das Zusammenwirken der beiden Teilsysteme.

Ausgezogene Figur: beide Systeme in Ruhelage

Strichpunktierte Figur: unteres Teilsystem in allgemeiner Lage,

oberes Teilsystem in Ruhelage (relativ zum

untern.' )

gestrichelte Figur: beide Systeme in allgemeiner Lage

Um die Figur nicht unübersichtlich zu machen, sind die Wiegependel

weggelassen.

Sj = Schwerpunkt des Drehgestellrahmens, wenn beide Sy¬

steme in Ruhelage

S\ = Schwerpunkt des Drehgestellrahmens, wenn System I

(und H) in allgemeiner Lage

S = Schwerpunkt des Wagenkastens, wenn beide Systeme in

Ruhelage

S' = Schwerpunkt des Wagenkastens, wenn System I in allge¬

meiner Lage

S" = Schwerpunkt des Wagenkastens, wenn beide Systeme in

allgemeiner Lage

relative und absolute vertikale Verschiebung des Schwer¬

punktes des Drehgestellrahmens

relative und absolute horizontale Verschiebung des

Schwerpunktes des Drehgestellrahmens

Drehwinkel des Drehgestellrahmens

relative vertikale Verschiebung des Wagenkastenschwer¬

punktes

relative horizontale Verschiebung des Wagenkasten¬

schwerpunktes

absolute vertikale Verschiebung des Wagenkastenschwer¬

punktes

absolute horizontale Verschiebung des Wagenkasten¬

schwerpunktes

Drehwinkel des Wagenkastens

zi= u =

*!
=

z2
=

V2
=

h =

^2 =

f2
=
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Für den Drehwinkel des Wagenkastens y ,, ergibt sich:

<f2
= q3 + q5 V-12

Zur Berechnung der potentiellen Energie braucht man weiter die Ausdrücke für die

Federverlängerungen und zwar bis zu den quadratischen Gliedern genau. Ohne die

längere Zwischenrechnung hier durchzuführen, seien gleich die Resultate für die Fe¬

derverlängerungen angegeben, sie lauten:

1 bl 2

fl = 1l + all3+ 2bl( 1^q3 V*13

uruo

lL,bl
,,_2

f2 = qx
-

aiq3 + - bjf—— -

1) q3 V.14

b1+b0

f3 =

«2*Tn- + l4d + cVa2

2 1 1 ,q2m 2 w2q2 ..

+ q2' 2""m(JL- -q -—2 Wd)
*• m+b m*

4 2 l W m+b
m

)

^

„2 lf m2!2
,

b2 2mlb ml2 l2 wl .1
q5

*

ri —5 + —ö"
" ~

1

2lw2(m+b) m+b w(m+b) w^ m m J

+ q2q4(J7Vq) + q2q5--^<—>
w(m+b) m+b w

+ q4q5(Jî^l_. _mdb_. mdl. dL} vl5

w (m+b) w(m+b) wz m

f4 =

q2 "^ q4P
"

q5a2

^
„2 1 1

, q2^ 2 wV
.

.
„2.1/ mp ,

m . d
, ,,1

„2
.

1 f m2!2 b2 2mlb ml2 l2 wl
+ q<; ö —ö—" + _ _ -

5 2 J w2(m+b) m+b w(m+b) w2 m m
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„
, mdq

. „ „
q ,wb-mli

+ q2q4(<i — + q2q5
~^~

* '

w (m+b) m+b w

2

. „ „ i
m dl mdb mdl dl ,

,. 1fi
+ q4qa—5 —5 ) v.i6

°
wz(m+b) w(m+b) w2 m

Weiterhin braucht man die Vorbelastungskräfte der vier Federn. Diese sind:

V Po2
= f(ml + m2>S V.17

Die Vorbelastungskraft der beiden Wagenkastenfedern erhält man, indem man die

statischen Gleichgewichtsbedingungen für das System Drehgestellrahmen-Wiegebalken

aufstellt. Man findet so:

Po = Po = \' m'oëd-—> V.18
°3 °4 2 L

wq

Die gesamte potentielle Energie setzt sich zusammen aus der potentiellen Energie der

Schwerkraft und der Federn und ist:

4
c.f2

V = n.j.g.Zi + mJg Ç2+ T
' V'i + ~f- V-19

1=1 *

Setzt man die oben abgeleiteten Werte in der Gleichung V. 19 ein, so ergibt sich fol¬

gender Ausdruck für die potentielle Energie des gesamten Systems:

V = Vnq2 + V22q2 + V33q2 + V44q2 + V^q2 + V34q3q4 + V35q3q5 + V45q4q5

V.20

Die in Gleichung V.20 verwendeten Konstanten V,j haben folgende Werte:

'u = rci v-21

1 f bl ) cl
2

V33 = -

|
-

m2g (s-c) -

(m1+m2)g—±-| +
-±- a* V.23
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(2

2

<= j.

!
/ ml i,\2 /dm .. dl

n
m »

s + mTB(-w-"b)

(wq-"1)""wq"(1+^2''

-

il-b -^1 +
ic' -a2

V 25
T wq 2 C2 a2 V-Z!>

r34 = m.g(-q+i2â) V.26
w

V35 = m£g(-s-b + ^) V.27

v

.„/m2dl mdb d2m3l m2d2b
V45

= m2g^—2" + +
3 5

"

w (m+b) w(m+b) w'qfm+b) w^q(m+b)

2H21 ^2.
-
S_li

- Al) + cj.d-a2 V.28

qw3 wq

Um die Bewegungsdifferentialgleichung aufstellen zu können, brauchen wir ferner den

Ausdruck für die kinetische Energie des Systems:

T^^^^^^^^.lm^Ç2^2^2^2) V.29

oder, indem man die Geschwindigkeit durch die unabhängigen Lagekoordinaten aus¬

drückt:

T = |m4[il + ^(^""d)] 2+W3<8 + bi-c> + «4^-^r)+«5<B + b-^r>32

+ r2 * <«3 + */ + | ml^l + b1^3 + 4 «3 >) V-30

Da in diesem Kapitel nur die Wiegeschwingungen behandelt werden, leiten wir nur die

Differentialgleichungen für q„, q. und q,- ab. Durch Anwendung der Lagrangegleichung

(vgl. II. 57) auf diese drei unabhängigen Koordinaten ergibt sich folgendes Differential¬

gleichungssystem:
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l3a33 + <l4a34 + V35 + q3c33 + ^lc34 + V35 = Q3

q3a43 + q4a44 + q5a45 + q3c43 + q4c44 + q5c45 = Q4 .

^3a53 + l4a54 + V55 + q3c53 + 14C54 + V55 = Q5

V.31

Dieses System beschreibt die gekoppelten Schwank-Wank-Schwingungen, also die Wie¬

geschwingungen, wobei die Dämpferkräfte noch nicht berücksichtigt sind.

Die Konstanten il, und c.. in den obigen Gleichungen haben folgende Werte:

a33

a34

a35

a43

a44

a45

= m'.

(2
2 1 2 2

(s + bj-c) +r2r> +m1(b1 + r1H,)

{ (B + t^-cHq-JSi)}
2 ( (s + bi-cMs + b-^-)*^

*34

m^q-^Ks + b-f-)

»i<q--=?>2

l53 _ a35

a55
" m2

c33
= 2V33

c34 ~ V34

c35 = V35

a54 - a45

{(s + b-^)2^}
J

c43 " V34 c53 = V35

c44 = 2V44 c54 = V45

c45 = V45 c55
= 2V55

V.32

V.33
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V. 3. Berechnung der Dämpferkräfte

Für die Behandlung der Wiegeschwingungen wird wiederum angenommen, der

Wagen besitze reibunsfreie Achsbuchsführungen und geschwindigkeits-proportional

wirkende Wagenkastendämpfer.

Zur Berechnung der Dämpferkräfte muss die Längenänderung der beiden Dämpfer

als Funktion der unabhängigen Lagekoordinate bekannt sein. Dabei genügt es, um li¬

neare Differentialgleichungen zu erhalten, diese Längenänderungen nur bis zu den

Gliedern erster Ordnung zu berechnen.

Die Längenänderungen fD, und fD4 der beiden Wagenkastendämpfer haben fol¬

gende Werte:

fD3 = q2 IST
+ q4* d + (Va3 V-34

fD4 =

12-5T
" l4d-15-a3 V-35

Nach Gleichung n. 99 wird die "Dämpferarbeit":

k' f }

AD = -f { (q2 "m3" + q4d + v/ + (q2 ^ - q4d " q5a3>2 } V. 36

Die Dämpfungsterme, die in den Differentialgleichungen V. 31 noch zusätzlich einzu¬

setzen sind, lauten:

Für die Gleichung V.31.1:

aAD
- = 0 V.37

9q3

Für die Gleichung V.31.2:

dA— »

u
- 4(q4d* + q5a3d) V.38

9q4

Für die Gleichung V.31.3:

^= k2(q4a3d + q5a2 ) V.39
dq,

5
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Schreibt man nun die drei Bewegungsdifferentialgleichungen in der Form:

5 5 5

S v+ § Vi+ § v= ^ *= 3- 4>5 v-40

so haben die Koeffizienten b.^ folgende Werte:

b33 = 0 b43 = o b53 = 0

b34 =0 b44 = 4d2 b54 = k^da3 V.40a

b35 = ° b45 - k2da3 b55 = k2a3

V. 4. Zusammenstellung der Zahlenwerte für die

Wiegeschwingungen

Im folgenden sind wiederum, wie schon in den letzten beiden Kapiteln, die Daten

des Wagentyps der Serie 6501 angegeben:

a) Geometrische Grössen, Längen

q = 0,3 m s = 1, 5 m

d = 0,045 m a = 0,575 m

w = 0,365 m a2
= 0,72 m

m = 0,025 m al
= 0,95 m

b0 = 0,125 m b = 0,275 m

bl = 0,125 m a3
= 0,90 m

Trägheitsradien

r2<|/ = 1,15 m Trägheil

1 = a + d - w= 0,255 m

c=l-m-b=0

Trägheit s radius des Wagenkastens bezüglich der

£ -Achse durch den Kastenschwerpunkt

r^ip
= 0, 54 m Trägheitsradius des Drehgestellrahmens bezüg¬

lich der £ --Achse durch den Drehgestellschwer¬

punkt
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c) Massen

m£ = 1*000 kgm 1s2

m, = 179, 5 kgm_1s2

Wagenkastenmasse pro Drehgestell

Drehgestellmasse, mit Wiege und Bremse, ohne

Radsätze

d) Federkonstanten

cj = 195*000 kgm"

c'2 = 142'800 kgm
-1

8 Achsbuchsfedern

4 Wagenkastenfedern

e) Dämpfungskonstante

k2 = 9600 kgm s 2 Stossdämpfer

Setzt man diese Werte in den Gleichungen V.32, V.33 und V.40a ein, so ergeben

sich folgende Zahlenwerte für die Konstanten a.-, b., und c..:

a33

a34

4'016

482,6

kgms

kgras

a35 = 4'177 kgms

a53 = a35

a43

a44

a34

88, 21 kgms'
2

a45 = ^^> * ^Sms

a54 a45

a„ = 4*410 kgms^

160*000 kgm

2'910 kgm

c35 = 17*245 kgm

c33

c34

C53 " c35

c43 - c

c44

c45

'34

3230 kgm

4570 kgm

L54

L55

c45

56*200 kgm

b33 =°

b34 = 0

b35 =°

b43 =0 b53 = °

b44 = 19,4 kgms

b45 = 388 kgms

b54 = b45

u55
7770 kgms
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Somit lautet das Bewegungsdifferentialgleichungssystem für die Wiegeschwingungen:

4'016q3+482,6q4+4'177q5 +160'000q3-2'910q4-17,245q5 = Q3

482,6q3+88,21q4+522, lqg+ig^^+SöSqg^'giOqg+S^SOq^'STOqg = Q4 V.41

4'177q3+522, lq5+4'410q5+388q4+7'770q5-17,245q3+4*570q4+56'200q5 = Q5

V. 5. Wiege-Eigenfrequenz en des ungedämpften Systems

Laplaciert man das Gleichungssystem V.31, das die Wiegebewegung des unge¬

dämpften Systems beschreibt, so kann man genau gleich wie in Abschnitt IV. 2 durch

Nullsetzen der Systemdeterminante die Eigenfrequenzen berechnen. Es ergibt sich

folgende Bestimmungsgleichung für p:

p6 + 4'629p4 + 534,4.103 p2 + 3, 910.106 =0 V.42

Diese Gleichung hat folgende sechs Wurzeln für p:

P1>2
= ±1 2,802

P34
= îj 10,51 V.43

P5'6 = ÎJ87.2

was folgenden drei Eigenfrequenzen für die Wiegeschwingungen entspricht:

fQ1 = 0, 446 Hz

f02 = 1,67 Hz V.44

f03 = 10, 7 Hz

f0« ist die untere Wiegeschwingungsfrequenz, fn? die obere,

Îq3 ist eine durch die Drehgestelle verursachte Eigenfrequenz.
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V. 6. Die Darstellung der Wiegeschwingungen auf

dem Analogi e r ec henge r ät

Damit die drei Bewegungsdifferentialgleichungen des Wiegens (V. 41) auf den

Analogrechner nachgebildet werden können, müssen sie nach q,, q4 und q& aufgelöst

werden. Man erhält folgende drei Gleichungen:

qj = - 3240 q3 + 110, 9 q4 + 1315 q5 + 6, 99 q4 + 140 q5>

+ 18, 4.10"3 Q3 + 8, 31.10"3 Q4 - 18, 4.10-3 Q5

q4
= - 1429 q3

- 51, 8 q4 + 673 q5 + 4,16 q4 + 83, 3 q5

+ 8, 31.10"3 Q3 + 41, 6.10"3 Q4 - 12, 8.10"3 Q5

q5
= + 3240 q3

- 100 q4
- 1337 q5

- 7, 20 q4
- 144 q5

- 18, 4.10"3 Q3 - 12,8.10"3 Q4 + 19, 2.10"3 Q5

Wie man mittels des Routh'schen Stabilitätskriteriums leicht nachprüfen kann,

ist dieses System stabil. Trotzdem hat es, auf dem Analogierechengerät nachgebildet,

die Tendenz, unstabil zu werden. Der Grund dazu liegt darin, dass die Stabilität dieser

drei Gleichungen nur gewahrt bleibt, wenn alle Koeffizienten relativ genau eingehalten

werden, durch geringfügige Variation einzelner Koeffizienten wird das System unstabil.

Mit dem zur Verfügung stehenden Donner-Analogiegerät ist es nicht möglich, die Glei¬

chungen mit einer für die Stabilität hinreichenden Genauigkeit nachzubilden.

Um die Wiegeschwingungen trotzdem mit der Donner-Anlage durchrechnen zu kön¬

nen, muss ein Kunstgriff zu Hilfe genommen werden. Er besteht darin, dass die Dreh¬

gestellmasse vernachlässigt wird; im folgenden Abschnitt wird gezeigt, wie dadurch

ein Satz von wesentlich stabileren Gleichungen gewonnen werden kann. ("Stabil" be¬

deutet hier stabil in Bezug auf Variation der Koeffizienten.)

V.45
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V. 7. Der Einfluss der Drehgestellmasse in den Bewegungs¬

differentialgleichungen

Bei der Auflösung der Gleichungen V. 41 mittels der Cramerschen Regel muss

der Wert folgender Determinanten berechnet werden:

D =

*33

*43

'53

*34

a44

a54

*35

a45

'55

V.46

Rechnet man den Wert dieser Determinanten aus, in dem man die Zahlenwerte

der Koeffizienten a.* einsetzt, so erhält man als Resultat die Differenz zweier fast

gleich grosser Zahlen. Es ist also besser, für die Berechnung der obigen Determi¬

nante für die Grössen a.. nicht die Zahlenwerte einzusetzen, sondern die genauen Au:

drücke in buchstabenform, auf diese Weise erhält man für D:

D = mj.m-^ + r^Vi-^)2.^2 V.47

Der Wert dieser Determinante wird demnach gleich Null, wenn die Drehgestellmasse

m, gleich Null gesetzt wird. In diesem Fall ist ein Auflösen der Gleichungen V. 41

mittels der Cramerschen Regel nicht mehr möglich. Physikalisch bedeutet dies, dass

dann die drei Koordinaten q„, q- und q5 nicht mehr voneinander unabhängig sind.

Es soll jetzt gezeigt werden, wie der Zusammenhang zwischen diesen drei Grös¬

sen ist. Setzt man m^
= 0, so ändert in den Differentialgleichungen praktisch bloss der

Wert von ago, er wird:

*33
= 3'961 kg m s'

Betrachten wir die Differentialgleichungen des Systems ohne Dämpfer und ohne

äussere Kräfte, so haben sie folgende Form:

l3a33 + q4a34 + q5a35 = X

q3a43+q4a44 + q5a45
= Y V.48

l3a53 + ï4a54 + q5a55 = Z
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wobei X, Y und Z folgende Werte haben:

X = -^3-c33-q4c34"l5-c35

Y = -q3.c43-q4.c44-q5.C45

Z = -£13-C53-Cl4-C54-<15-C55

V.49

Die Auflösung des Gleichungssystems V.48 nach q,, q4 und q, ergibt folgende drei

Gleichungen:

«3

X a,

Y a

34 d35

44 a45

Z a
54 d55

*33

D

*35

a43 Y a45

a53 Z a55

V.50

9* =

a33

a43

*53

*34

a44

*54

X

Y

Z

Sollen die Werte für q„, q. und q_ endlich bleiben, so müssen, da D gleich Null wird,

sämtliche drei Zählerdeterminanten der Gleichung V. 50 ebenfalls Null ergeben. So

erhält man z. B. aus der Bedingung:

X

Y

Z

*34

*44

l54

*35

a45

'55

V.51

durch Einsetzen der Werte a.; folgende Gleichung zwischen X, Y und Z

X- Z

D, - D +
1 W_

md

q-1T

= k V.52

Dasselbe Resultat ergibt sich, wenn man eine der beiden andern Zählerdeterminanten

gleich Null setzt.
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Dieser letzte Ausdruck ist eine lineare algebraische Gleichung zwischen q„, q4

-,
diese sind also nicht mehr voneinander unabhängig.

So ergibt sich z. B. aus V. 52 qg als Funktion von q. und qg:

kc44 + c54
"

c34
„

kc45+ c55
"

c35
,, K,

q3
=

q4
+ q5 V. 53

c33
"

c53
"

kc43 c33
"

c53
"

kc43

oder: q3
= Z^q4 + Z2q5 V. 54

Für das homogene ungedämpfte System lassen sich die drei Gleichungen V. 41

auf zwei Gleichungen reduzieren, indem man die Beziehung V. 53 sowie ihre zweite

Ableitung nach der Zeit in zwei beliebige Gleichungen des Systems V. 41 einsetzt. Man

erhält dann, nach q. und qg aufgelöst, folgende beiden Differentialgleichungen:

q4
= - 100,15.q4 + 90,00.q5

V.55

q5
= +10,256 .q4

- 17,851.q5

Die beiden Eigenfrequenzen dieses Systems betragen:

f01' = 0, 446 Hz

V.56

f02
•
= 1, 671 Hz

Man erkennt, dass mindestens was die Eigenfrequenzen des Systems anbetrifft, eine

Vernachlässigung der Drehgestellmasse keinen wesentlichen Einfluss auf das Ergebnis

der Rechnung hat.
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V. 8. Ableitung der Differentialgleichungen für inhomogene

Systeme mit Dämpfungen bei Vernachlässigung der

Drehgestellmassen

Die im letzten Abschnitt hergeleiteten Beziehungen sollen nun erweitert werden

für Systeme, in welchen geschwindigkeitsproportionale Stossdämpfer wirken und die

äussern Störkräfte unterworfen sind. Zweckmässig erweist sich dabei folgendes Vor¬

gehen: Man geht aus von den drei Bewegungsdifferential-Gleichungen des ungedampfen

Systems, auf das aber Störkräfte wirken. Sind die Gleichungen bekannt für den Grenz -

fall, dass die Drehgestellmasse gegen Null geht, zerlegt man die Störkräfte Q, in

Dämpfungskräfte Q-D und äussere Kräfte Q.. und setzt für die Dämpfungskräfte Q.n
die bekannten Ausdrücke ein.

Man geht also aus vom Differentialgleichungssystem:

5
..

5

Z a.,0, + I c .q, = a i = 3,4, 5 V. 57

j=3
l] J

j=3
lJ ' n

Ist die Drehgestellmasse gleich Null, so gilt wiederum:

det (ay) =0 V. 58

was, unter der Forderung, dass die Beschleunigungen q- endlich bleiben sollen, wie¬

derum zur Bedingung führt:

^-=-£
= k V.59

Y

wobei X, Y und Z jetzt folgende Werte annehmen:

X = -

q3c33
-

q4c34
-

q5c35 + Q3

Y = -

13C43
-

<*4C44
"

V45 + Q4 V-60

Aus den Gleichungen V. 59 und V.60 folgt:

Q3 - kQ4 - Q,

q3 = Zrq4 + Z2.q5+ —
2 2_ V.61

c33
"

c53
" kc43
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Wollte man nun auf gleiche Weise vorgehen wie im letzten Abschnitt, so müsste

man den Ausdruck für q, sowie dessen 2. Ableitung nach der Zeit in zwei Gleichungen

des Systems V. 41 einsetzen. Dieser Lösungsweg ist prinzipiell möglich, führt aber

zu Schwierigkeiten, weil dadurch in das Bewegungsdifferentialgleichungssystem Aus¬

drücke wie Q. eingeführt werden. Will man, um das dynamische Verhalten des Sy¬

stems zu untersuchen, als Störfunktionen Sprungfunktionen einsetzen, so führen diese

Ausdrücke Q. bei der Darstellung des Problems auf dem Analogrechner zu unange¬

nehmen Schwierigkeiten.

Es lässt sich nun aber eine Lösungsmethode finden, bei der diese Schwierigkei¬

ten elegant umgangen werden können, der Weg dazu liegt darin, dass man das Dif¬

ferentialgleichungssystem, das bislang immer in den relativen Koordinaten

q,, q< und q,- gegeben war, umrechnet auf absolute Koordinaten. Wir führen

die folgenden drei absoluten Koordinaten des Systems ein:

XJ2
= qg.A + q^B + qg.D

41 2
= q3 + q5 V.62

71
= «3

Für die Werte von A, B und D vergleiche man Gleichung V. 10 mit Gleichung V. 62.

Für die drei relativen Koordinaten ergibt sich:

13 =vfl

%
= «P2" Vi

Diese drei letzten Beziehungen, sowie ihre zweiten Ableitungen nach der Zeit, setzen

wir ein in den Gleichungen V.57 und V.61 und erhalten:

«• a44 », D » , A - D \

<?2 -ß-
+ W2<a45

"

a44 ^5 ) + Vi <c43
"

c44 —ß-
"

C45>

+ r?2-|i+ Y2(c45-C44§) = Q4
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« a54 . , D>
,

A - D »

•92 "g-
+ * 2(a55

-

a54 "b> + *1 (c53
"

c54 -ß-
"

C55>

^2^i+«V2(c55-c54i) =«5 V'64

•M1 + Zl ^+ Z2>L' "92 ~g-h+ H-2(Z1 f -Z2>L = Q3-kCVQ5

wobei L = Cgg
-

c5g
- kc43 V. 65

ist.

Die Gleichungen V. 64 stellen die Bewegungsdifferentialgleichungen des Systems

in absoluten Koordinaten dar, vorläufig sind die Dämpferkräfte noch nicht berück¬

sichtigt. Um sie einzuführen, zerlegen wir die Störkräfte Q= in Dämpferkräfte QjD
und äussere Kräfte Q..

Qi -Qu,*«* V.66

Die 3 verallgemeinerten Dämpferkräfte lauten:

«3D = °

«4D = -k2d\-k2d-a3^5 V-67

«5D = -4^4-44^5

Wir ersetzen wiederum die relativen Koordinaten durch die absoluten (vgl. Gleichung

V.63) und bringen gleichzeitig die Glieder Q.D auf die linken Seiten der Differential¬

gleichungen, so dass diese folgende Gestalt erhalten:

^2 IT
+ *2(a45 _

a44 f> + ? lk2(- d* ^ ~ da3>

2

+ ^2k2 T + * 2k2<da3 " d2 1> + «Hi(c43 "

c44 ^ " c45>

+ T?2"f-+ Y2(c45 "

c44 f> = «4A
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54 •
,

D> •

,,,, ,
A-D 2«

*?2 -^-
+ *2(a55

"

a54
•

-ß) + V lk2("da3 "B-
"

a2>

+ ^2k2a3 | + 'V 2k2(a3 "

da3 f > + ^1<C53 "

c54 ^ " c55>

+ ^2-f--1- H-2(c55-c54 |) = «SA

^1 + ZliT + Z2»-L- t'2-5LL+ «V2<Zlf "Z2)L

V.68

f?24(kd + a3) ^ + y24(kd+a3)(d| - a3)

+ Tl4(kd + a3)(d ^ + a3) = Q3A - kQ^ - Q5A

Die drei Gleichungen V. 68 stellen das System bei vernachlässigter Drehgestellmasse

unter Berücksichtigung der Dämpferkräfte und beliebiger äusserer Störkräfte dar.

Um dieses System auf dem Analogrechner darstellen zu können, wird aus den

beiden ersten Gleichungen einmal 9 2
und i|) , eliminiert, die 3. Gleichung aufgelöst

nach <j/ < und so schliesslich die Gleichungen für 9 2, *V 2
und ^ 1 gewonnen. Das

Resultat dieser Rechnung sei im folgenden zahlenmässig angegeben:

4/ j
= - 0,172 T^2

" °> 720 ^2 + 32>9 H1!"2!731) 2"4i80 ^

+ 0,135-10"3(Q3-kQ4-Q5)

tj2 = -1,28 \y1+ 0,220 tj2 +0,923 ij>2 - 20, 3 oij +

+ 36,6 rj2
- 49,0 o>2

- 3,37-10"3Q4

y2 = " 4,°5 Vi +0,699 TJ2 + 2,91 ii>2 - 27,0 oij

- 37,1 <72 + 87,3 ni2 + 4,48-10"3 Q4-0,758-10"3Q5

V.69
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3.

m f

® © ©

£F H^

Abb. V. 5 Schema der Analogierechenschaltung zur Darstellung der Wiegeschwin¬

gungen des gedämpften Systems ohne Drehgestellmasse (Gemäss Glei¬

chungen V.69).

Potentiometereinstellungen:

Pj = 0,366

P2 = 0,371

P3 = 0,273

P4 = 0,873

P5 = 0,490

P6 = 0,480

P7 = 0,220

P8 = 0,699

10

?11

P12 = 0,720

0,291

0,923

0,172

rl3

?14

0,203

0,270

P15 = 0,405

P16 = 0,405

P17 = 0,329
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In Abbildung V. 5 ist die Analogrechnerschaltung angegeben; man beachte, dass

infolge der Vernachlässigung der Masse m, nur noch fünf Integratoren notwendig sind,

während bei Berücksichtigung der Masse m.. sechs Integratoren gebraucht werden.

V. 9. Statische Messungen mit Hilfe des

Analogierechen gerät es

Die in Abbildung V. 5 wiedergegebene Schaltung gestattet neben den dynamischen

Messungen auch ein direktes Ablesen des statisch-elastischen Verhaltens des Wagens.

Es kann z. B. angenommen werden, der Wagen werde durch eine an seinem Schwer¬

punkt angreifende Horizontalkraft ausgelenkt, es interessieren dann die Grössen der

drei Koordinaten tpj, ^„ und y , unter dieser stationär wirkenden Kraft Hn-

Die verallgemeinerte Elementararbeit dieser Kraft Ho beträgt:

6A = H2 • 6 T)2 = H2(A 6 q3 + B 6 q4 + D Ô q5) V. 70

Somit sind die drei verallgemeinerten Kräfte infolge H,:

V.71

Setzt man diese Ausdrücke auf den rechten Seiten der Gleichungen V. 69 ein, so er¬

gibt sich in der ersten und dritten Gleichung für die Störfunktionen der Wert Null, in

der zweiten Gleichung erhalten wir als Störglied gerade 10 H2- Unter Berücksich¬

tigung der Masstabsfaktoren kann nun H2 in Verstärker 6 eingespeist werden und man

misst, falls man H2 = 1000 kg wählt, folgende Werte für die drei Koordinaten:

\? 2
= 0,096 m

<V2 = 0,046 rad V. 72

Yj = 0,014 rad

Aus diesen Daten lässt sich die scheinbare "statische" Schwerpunktserhöhung
' und

der Abstand des Drehzentrums vor Schwerpunkt berechnen. Es ist, mit den Bezeich¬

nungen von Zweifel:

% = H2A

«4 = H2B

% = H2D
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h = — • mig =
5iO£6

. 1000 . 9,81 m = 0,96 m V. 73
s

H2 1000

und

^2 0.096
„ , „ 7,

w = = -1 m =
2,1 m V.74

°

«V2 0,046

wobei h die scheinbare Schwerpunktserhöhung und w den Abstand des Drehzentrums

vom Schwerpunkt bedeutet.

V. 10. Dynamische Messungen mit Hilfe des Analogrechners

Während die Ergebnisse des letzten Abschnittes ebenso leicht durch Rechnung

wie durch Messungen mit dem Analogrechner hätten erhalten werden können, so sind

Resultate über das dynamische Verhalten des Systems mittels dem Analogrechner

wesentlich schneller zu erhalten.

Als erstes soll die Amplitude der Auslenkungen in Funktion der Frequenz be¬

stimmt werden, wenn der Wagen auf verschiedene Arten durch sinusförmige Kräfte

zu Wiegeschwingungen angeregt wird.

a) Anregung der Wiegeschwingungen durch seitliche Bewegungen des Drehgestells

Wohl der wichtigste Fall (da er im Betrieb des Wagens am häufigsten vorkommt)

ist der, dass das Drehgestell beim Lauf in einem geraden Gleisstück eine Sinusbewe¬

gung quer zum Gleis ausführt, deren Amplitude von der Grösse des Spurspieles ab¬

hängt. Der Sinuslauf von Radsätzen mit konischen Laufflächen wurde schon sehr früh
17)

untersucht, so hat schon Klingel
'
im Jahre 1883 eine Formel zur Berechnung der

18)

Frequenz dieser Schwingungen angegeben. Heumann ' hatte diese Erscheinung ein¬

gehend weiter studiert. Im folgenden soll der Sinuslauf des Radsatzes (bzw. des Dreh¬

gestelles) als gegeben betrachtet und die Auswirkungen auf die lateralen Bewegungen

des Wagens untersucht werden, wobei allerdings bei einer exakteren Behandlung des

Problems die Rückwirkungen der Wagenbewegung auf den Sinuslauf der Drehgestelle

mitberücksichtigt werden müssten.

Diese seitliche Bewegung des Drehgestelles kann man sich im folgenden durch

eine am Drehgestellschwerpunkt angreifende Horizontalkraft Hi erzeugt denken. Die

durch eine Kraft H* erzeugte Elementararbeit ist:
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6AH = Hj- 6-^ = Hj.bjôqg V.75

Somit werden die drei verallgemeinerten Kräfte:

Q3 = Bvbt

Q4 = 0 V.76

Q5 = 0

Diese drei Störkräfte führt man in den Gleichungen V. 69 ein und kann, indem man Hi

als sinusförmige Störfunktion annimmt, den Frequenzgang der Auslenkung des Wagen¬

kastens, also r)i = f(cj) und ly 2
= f(<->) bestimmen. In Abbildung V. 6 sind diese bei¬

den Kurven aufgezeichnet, man erkennt deutlich die Resonanzstellen in der Nähe der

Eigenfrequenzen des ungedämpften Systems.

b) Anregung der Wiegeschwingungen durch Störkräfte (Horizontalkraft
oder Drehmoment) die am Wagenkastenschwerpunkt angreifen

Die Kenntnis der Frequenzgangkurven von xfn und »y« bei Anregung durch

Kräfte, die am Wagenkasten angreifen, ist dann von Nutzen, wenn man die Eigen¬

frequenzen des Wagens durch einen Schwingungsversuch ermitteln will. Aus den oben

erwähnten Frequenzgangkurven kann man nämlich auf die günstigste Anregungsart,

um die Eigenfrequenzen festzustellen, schliessen. Die Berücksichtigung der Störkräfte

in den Differentialgleichungen V. 69 geschieht auf die bekannte Weise über die Ele¬

mentararbeiten und es wird darauf verzichtet, diese Berechnung hier nochmals wieder¬

zugeben.

In den Abbildungen V. 7 und V. 8 sind die Frequenzgangkurven von <j ,
und M> 9

aufgetragen, wobei in Abb. V.7 die Erregung durch eine Horizontalkraft H2, in Abb.

V.8 durch ein Drehmoment M, erfolgt.

Um den Einfluss der Grösse der Dämpfungskonstanten kl zu zeigen, ist schliess¬

lich in Abbildung V.9 der Frequenzgang bei Anregung durch Horizontalkraft für zwei

verschiedene Dämpfungskonstanten aufgetragen.
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c) Uebergangsverhalten beim Einfahren in eine Kurve

Im Abschnitt V.8 wurde angegeben, wie gross der Winkel »y« und die Auslen¬

kung K)2 des Wagenkastens werden, wenn am Wagenkastenschwerpunkt die statische

Kraft H2 wirkt. Hiei soll nun gezeigt werden, wie der Wagen aus dem Ruhezustand in

den ausgelenkten Zustand einschwingt. Dabei soll vereinfachend angenommen werden,

der Wagen fahre mit konstanter Geschwindigkeit von einem geraden Gleisstuck direkt

in ein kreisförmig gebogenes Gleis ein. Dann wirkt die Zentrifugalkraft H« wie eine

äussere Storkraft, die vom Wert Null auf den Wert H^ springt.

Abbildung V. 10a zeigt den Verlauf von x)„ uncl 'fj o>
wenn H, als Sprungfunktion

wirkt, wobei ki = 9600 kg m s angenommen ist, die Abbildung V. 10b zeigt densel-

-1
ben Vorgang bei ki = 19200 kg m s.

Diese beiden Abbildungen zeigen klar, dass fur die Beurteilung der Kippsicher¬

heit eines Wagens nicht nur die scheinbare Schwerpunktserhohung im stationären Zu¬

stand betrachtet werden darf, da der Wagen wahrend des Einschwingens über die

Gleichgewichtslage hinausschwingt. Indem hier behandelten Fall und bei einer Wagen-

kastendampfung mit ki = 9600 kg m s betragt dieses Ueberschwmgen rund 30 %.

Abbildung V. IIa und V. IIb zeigen den Verlauf des Winkels 4/ o und dessen

zweite Ableitung m
0
beim Einwirken einer Storkraft H9 als Sprungfunktion, ebenfalls

(1) -1 (2) -1
mit den beiden Dampfungsfaktoren k£v

'
= 9600 kg m s und kiv

'
= 19200 kg m s.



Abb. V. 10 Oszillogramm des zeitlichen Verlaufs der seitlichen Auslenkung rj p

und Beschleunigung t?q ^i einer sprunghaften StSrkraft Ho am Wa¬

genkastenschwerpunkt .

a) k£ = k^ = 9600 kgm"1s

b) k£ = k£(2) = 19200 kgm_1s
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Abb. V. 11 OsziUogramm des zeitlichen Verlaufs des Drehwinkels ipp und der

Winkelbeschleunigung ly, bei einer sprunghaften Störkraft Hg am

Wagenkastenschwerpunkt.

a) k£ = k^1* = 9600 kgm"1s

b) k'2 = k£(2) = 19200 kgm"1s
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Kapitel VI

SCHLINGERN

VI. 1. Ableitung der Bewegungsdifferentialgleichungen

Das Schlingern, das die einzige rein asymmetrische Bewegungsform des Wa¬

gens ist, sei in erster Näherung als völlig entkoppelte Bewegung betrachtet. Als me¬

chanisches Ersatzsystem des Wagens wird dasselbe System wie für die Wiegeschwin¬

gungen (vgl. Abb. VI.l) verwendet, wobei als kleine Aenderung das Drehgestell ge¬

genüber dem Radsatz nicht nur durch eine einzige reibungsfreie Führung in der Mitte

des Drehgestelles, sondern durch zwei reibungsfreie Führungen parallel zu den Achs¬

buchsfedern geführt wird. Damit eine reine Schlingerbewegung stattfindet, müssen fol¬

gende Bedingungen erfüllt sein:

1. Die seitliche Verschiebung des Wagenkastens über dem vordem Drehgestell ( t)ov)
muss gleich gross und entgegengerichtet sein wie diejenige über dem hintern Dreh¬

gestell ( tp2h).
2. Der Drehwinkel vy2 des Wagenkastens muss gleich Null sein.

Es sollen nun vorerst die Bewegungsdifferentialgleichungen für das Schlingern

abgeleitet werden, wenn der Drehgestellrahmen festgehalten wird, später soll dann

untersucht werden, wie das Schlingern durch eine seitliche Bewegung der Drehge¬

stelle angeregt wird.

Abb. VI. 1 zeigt die Relativbewegung zwischen Drehgestellrahmen und Wagen¬

kasten, wie sie beim reinen Schlingern sich ergibt. Aus Abbildung VI. 1 ist ersichtlich

dass für eine reine Schlingerbewegung folgende geometrische Bedingungen erfüllt sein

müssen:

q4v
=

-%h= «*4 VI.1

q4v
= <* = ß vi. 2

q2 = i5 = o vi. 3

Bezeichnen wir mit % den Drehwinkel des Wagens (vgl. Abb. VI. 2), so können wir

für X schreiben:

d2 d2
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Abb. VI. 1 Relativbewegung zwischen vorderem Drehgestell und Wagenkasten und

hinterem Drehgestell und Wagenkasten bei reinem Schlingern.

ausgezogenes System: Wagenkasten in Ruhelage

gestricheltes System: Allgemeine Lage des Wagenkastens über

dem vordem Drehgestell bei reinem

Schlingern

strichpunktiertes System:

D = Drehgestellrahmen

Allgemeine Lage des Wagenkastens

über dem hintern Drehgestell beim

Schlingern

f} „
= Auslenkung der Wagenkastenmittellinie über dem vordem

Drehgestell (vgl. auch Abb. VI. 2).

'2h Auslenkung der Wagenkastenmittellinie über dem hintern Dreh¬

gestell (vgl. auch Abb. VI. 2)

Bei reinem Schlingern gilt:

<*v
= ßv = q4

(3 -«4

£ = vertikale Verschiebung des Schwerpunktes des Wagenkastens.
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Abb. VI. 2 Reine Schlingerbewegung des Wagenkastens.

X = Drehwinkel des Wagenkastens gegen Gleismittellinie

•rç
= Verschiebung der Wagenkastenmittellinie über dem vordem

Drehgestell

•q. = Verschiebung der Wagenkastenmittellinie über dem hintern

2d,

Drehgestell

Abstand der Drehgestelle

Der Ausdruck für die kinetische Energie des gesamten Systems lautet:

2 • 2

m2-r2X X VI. 5

wobei T2-j£ den Trägheitsradius des Wagens bezüglich der Vertikalachse durch den

Wagenkastenschwerpunkt ist und mî, wiederum die Wagenkastenmasse pro Drehgestell

bedeutet. Da wir bei festgehaltenem Drehgestell eine und nur eine unabhängige Lage¬

koordinate haben, nämlich q^, so können wir für die kinetische Energie schreiben:

,
2 B"2

m2r2X ~g
VI.6

Die potentielle Energie setzt sich zusammen aus der potentiellen Energie der

Wagenkastenfedern und der Schwerkraft.

Die potentielle Energie der Federn wird:
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f3v' f4v

f3h,f4h

c.r

P .f. +
-LL

o i 2
VI. 7

Aus dem letzten Kapitel (Gl. V.15 und V. 16) entnehmen wir die entsprechenden Fe¬

derdehnungen, wobei wir berücksichtigen, dass:

q4 * 0

q3
=

q5 = 0

Die totale Federenergie ergibt sich zu:

V„ = .g|j-£(_5L-i, +
-i<w-d) q'+c2d2q2

1 \ w2 m+b
m ;

VI. 8

VI. 9

Aus Abbildung VI. 1 ist ersichtlich, dass die vertikale Verschiebung des Wagenkastens

über dem vordem und hintern Drehgestell gleich gross ist, aus Gleichung V. 11, unter

Berücksichtigung der Gleichungen VI. 8, entnehmen wir:

c
*

i„ ,

wd

U
=

ö(q+
—

md ^
2

—r)-q4
VI. 10

Damit wird die potentielle Energie der Schwerkraft des Systems:

Vs = 2.m'g. ^ =m2g(q+^-ii-i^).q5
f

m m wz
VI. 11

Durch Addition der potentiellen Energie der Federn und der Schwerkraft erhalten wir

schliesslich die gesamte potentielle Energie des Systems. Sie beträgt:

f t^2 ,
,

m2d2
v 1 2

Vtot =lC2d +m2^"
— ) )

• q42
w (m+b)

VI. 12

m2d2
Da der Term - gegenüber q vernachlässigt werden kann, können wir ange¬

nähert setzen:
w ^m+b^

Vtot ~ (c2d2 + m2g.q)q2 VI. 13

Durch Anwendung der Lagrangegleichung erhalten wir folgende, durch 2 gekürzte,

Bewegungsdifferentialgleichung für das Schlingern:
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2 B2 - 2 Q4
m2r2X

'

~5" -l4 + (c2d +m2S-l)-(l4 =

~T
VI-14

d2

VI.2. Eigenfrequenz des ungedämpfen Schlingerns

Setzen wir in Gleichung VI. 14 Q, gleich Null so haben wir die homogene Gleichung

des ungedämpften Schlingerns. Die in dieser Gleichung auftretenden Konstanten haben

folgende Zahlenwerte:

m'2 = 1000 kgm"1s2

r,Y = 6, 53 m (Es wird derselbe Trägheitsradius für die Verti¬

kalachse durch den Schwerpunkt wie für die

horizontale Querachse durch den Schwerpunkt an¬

genommen)

B = 0,297 m

d2 = 8,8 m d = 0,045 m

c£ = 142,800 kgm"1 q = 0, 3 m

Mit diesen Zahlenwerten ergibt sich folgende Schlingereigenfrequenz:

f = 1, 30 Hz VI. 15
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VI. 3. Einfluss der Dämpfung und der Reibung

Berücksichtigt man vorerst einmal nur die Dämpfung der Wagenkastenstoss-

dämpfer, so lässt sich der Dämpfungsterm in der Bewegungsdifferentialgleichung auf

Grund der früher beschriebenen Methoden leicht berechnen und man erhält als Dif¬

ferentialgleichung:

2 Q

m2r2X^-- ^4 + k2d2,<i4 + (c2d2 + m2S-<l)l4 = — VI. 16

Bei einer Dämpfungskonstante von 4800 kgm s eines Wagenkastenstossdämpfers

ergibt sich in der obigen Gleichung eine Dämpfung, die ungefähr ein Vierzigstel der

kritischen Dämpfung beträgt.

Eine Schlingerbewegung, welche mit nur einem Vierzigstel der kritischen Däm¬

pfung gedämpft wäre, würde aber bei Erregung mit Resonanzfrequenz zu unzulässigen

Werten des Drehwinkels X führen. Nun zeigt aber die Praxis, dass das Schlingern in

Wirklichkeit wesentlich stärker als nur D = —— d. gedämpft ist. Diese zusätzliche

Dämpfung stammt von der trockenen Reibung in den Lagern der Aufhängung der Wiege¬

pendel. Es ist daher für die dynamische Behandlung des Schlingerns unbedingt not¬

wendig, diese Reibung in den Wiegependellagern zu berücksichtigen und zwar soll im

folgenden sowohl die Gleitreibung (wenn q. ^0) als auch die Haftreibung (q. = 0) berück¬

sichtigt werden.

Um die Reibungsterme in den Differentialgleichungen zu finden, führen wir vor¬

erst folgende Substitution ein:

Q4
-j-= %

VI. 17

worin Q'. die verallgemeinerte Arbeit pro Drehgestell bedeutet. (Da wir Gleichungen

VI. 14 und VI. 16 schon mit 2 gekürzt haben, gelten diese beiden Gleichungen ebenfalls

pro Drehgestell. )

Es ist nun vorerst die verallgemeinerte Arbeit zu berechnen, welche die Rei¬

bungskräfte bei der Bewegung des Systems leisten. Für 1 Pendellager gilt:

MR = -/u.N.rQsignq4 vi. 18

wobei

Mn = Reibungsmoment für 1 Pendellager
XV

fi = Gleitreibungskoeffizient



- 167 -

N = Normaldruck zwischen Bolzen und Lagerschale

r = Radius des Bolzens im Lager

sign q. = Vorzeichen der Winkelgeschwindigkeit von q.

Da wir pro Drehgestell total 4 Pendel mit je 2 Lagern haben, wird das totale

Gleitreibungsmoment pro Drehgestell:

MRtot = " 8/iN.r0signq4 VI. 19

Die verallgemeinerte Arbeit, hervorgerufen durch die Reibung, wird demnach:

SA = MRtof 6<*4 V1-20

Die verallgemeinerte Kraft Q4 wird:

«4=^= MRtot VI-21

m2g
Da N = ist, ergibt sich schliesslich:

4

Q4 = - 2m£. g. rQ. u sign q4 VI. 22

Setzen wir den Ausdruck von Q'. in Gleichung VI. 16 ein, so haben wir die gesamte Be-

wegungsdifferentialgleichung fur das Schlmgern unter Berücksichtigung der Dampfung

durch die Wagenkastendampfer und der Reibung in den Wiegependellagern. Die so er¬

haltene Gleichung gilt, solange sich der Wagenkasten gegenüber dem Drehgestell in

Bewegung befindet, solange also q4 = 0 ist.

Im Moment, da q, =0 wird, tritt in den Wiegependellagern an Stelle der Gleit¬

reibung die Haftreibung. Das System setzt sich dann und nur dann wieder in Bewegung,

wenn die Summe der äussern Momente grosser ist als das Haftreibungsmoment. Fur den

Fall, dass die Summe der äussern Momente dem Betrage nach kleiner ist als dieses,

stellt es sich so ein, dass es den gleichen Betrag, aber das entgegengesetzte Vorzei¬

chen hat wie die Summe des äussern Moments, dass also die resultierende Beschleu¬

nigung q4 gleich Null bleibt. Das totale Haftreibungsmoment sei:

M
Htot

= ^Vo V1-23

wobei ju den Haftreibungskoeffizienten bedeutet.
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VI. 4. Anregung des Schlingerns durch seitliche

Bewegung der Drehgestelle

Im folgenden wird angenommen, das Schlingern werde durch eine seitliche Be¬

wegung der Drehgestelle angeregt, verursacht durch den Sinuslauf der Drehgestelle

beim Lauf auf geraden Gleisstrecken. Damit nur das Schlingern und nicht auch gleich¬

zeitig das Wiegen angeregt werde, wird angenommen, das vordere und das hintere

Drehgestell bewegen sich genau gegenphasig.

Abbildung VI. 3 illustriert die geometrischen Zusammenhänge, wie sie sich er¬

geben, wenn das Drehgestell eine seitliche Bewegung ausfuhrt. Um die Differential¬

gleichung dieser erzwungenen Schltngerbewegung zu erhalten, betrachten wir den

Wagen als System mit zwei unabhängigen Lagekoordinaten, nämlich q4 und y .

Der Ausdruck fur die potentielle Energie bleibt derselbe wie bisher, die poten¬

tielle Energie ist auch weiterhin nur eine Funktion der Koordinate q..

Fur die kinetische Energie gilt (pro Drehgestell angesetzt):

T = -mU. x2 VI. 24
2 z

Der Drehwinkel X jedoch beträgt:

•9*2 <?2 + y0 q4-B + y0

x =
JA = -Ä °

=
_J °

VI. 25

Durch Einsetzen in der Lagrangegleichung finden wir als Bewegungsdifferential-

^leichung fur die erzwungene Schlingerbewegung:

m2r2X ^2" '

q4 + k2d2-q4 + 2m2g^o81^ q4 +

d2

+ (cjjd2 + n^gq). q4 = -
iL

. mJ,r2 '-q VI. 26

Diese Gleichung gilt fur q4 jt 0, bei
q4 = 0 tritt Bewegung ein, wenn

> 2m2Wo VL27\ m2r2y0 + (c2d +m2S£l)-<l4
d2
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Abb. VI. 3 Drehgestell und Wagenkasten bei Anregung des Schlingerns durch seit¬

liche Bewegung der Drehgestelle.

D = Drehgestell in ursprünglicher Lage

D' = Drehgestell in verschobener Lage

y0 = seitliche Auslenkung des Drehgestelles gegenüber der Mittellinie

des Gleises

t)2 = Verschiebung der Wagenkastenmittellinie gegenüber dem Dreh¬

gestell

q* = Drehwinkel der Wiegenpendel

V)o*= Verschiebung der Wagenkastenmittellinie gegenüber der Mittel¬

linie des Gleises

Drehgestell und Wagenkasten in Ruhelage

Drehgestell gegenüber Gleismittellinie um

y verschoben, Wagenkasten gegenüber

gestell um xj n verschoben, Drehwinkel der

Wiegenpendel = q*

ausgezogenes System:

gestricheltes System:
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d. h., wenn die Summe aus äusserem Moment und Ruckstellmoment dem Betrage nach

grösser ist als das Haftreibungsmoment.

Die Zahlenwerte fur die Konstanten, die in den Reibungsmomenten auftreten,

werden angenommen zu:

p = 0,1

M0
= 0,15

rQ
= 0,0125 m

VI. 5. Die Darstellung der erzwungenen Schlingerbewegung

mit Gleit- und Haftreibung auf dem Analogierechengerät

Die Darstellung der mit Gleichung VI. 26 beschriebenen Bewegung bietet solange

keine besondere Schwierigkeiten, als q, £ 0 ist. Fur q. = 0 oder auch fur sehr kleine

Werte von q. versagen jedoch einfache Schaltungen. Diese Schwierigkeit macht sich

vor allem dann bemerkbar, wenn man entweder das Ausschwingen des reibungsge¬

dämpften Systems oder erzwungene Schwingungen mit einem Haltepunkt pro Halbwelle

darstellen will. Um auch diese Falle auf dem Analogrechner sauber nachbilden zu kön¬

nen, wurde eine spezielle Schaltung entwickelt, die im folgenden beschrieben wird.

Vorerst seien die Gleichungen, wie sie auf dem Analogrechner dargestellt wer¬

den sollen, zahlenmässig angegeben. Dazu dividieren wir Gleichung VI. 26 und Un¬

gleichung VI. 27 durch

2 B2
mörov und erhalten
*2'2X

di

4d2dg . 2g«r0d2
"

Q4
= +

m'r2 B2 ^ +

r
2 B2
^ **

m2r2X B r2X B

2 2

(c£d +m£gq)d2 x
+

~ '

2 2

m2r2x •
B

q4 + ^y0 VI. 28

und die Bedingung, dass Bewegung eirtritt, lautet dann:
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von d loowi

iSniP^SH'S

0,2
y ~/\^*

Steuerkreis für q«?qAkr Bildung von n*

Abb. VI. 4 Schaltschema der Analogrechnerschaltung für die Darstellung der er¬

zwungenen Schlingerbewegung unter Berücksichtigung der Gleit- und

Haftreibung in den Wiegependellagern.

Eine ausführliche Beschreibung der Wirkungsweise dieser Schaltung

befindet sich im Text.



Leer - Vide - Empty
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1 •• <c2d +m2Sq)d2 2g*Vod2
^°+ m^B*

« > 2 S— VI. 29

r2>

oder, indem wir die Zahlenwerte einsetzen:

- q = 0, 40 q4 + 0, 505 sign q4 + 66, 6 q4 + 3, 37 yQ VI. 30

| 3, 37 yQ + 66, 6 q4 | > 0, 756 VI. 31

Abbildung VI. 4 zeigt das Schema der Analogrechnerschaltung fur die erzwungene

Schlingerbewegung. Die Schaltung besteht im Prinzip aus 5 Teilen, deren Wirkungs¬

weise tm folgenden erläutert wird:

a) Hauptkreis: Hier wird die in Gleichung VI. 26 angegebene Bewegungsdifferential-

gleichung gelost. Wollte man die Gleichungen des mechanischen Systems möglichst

wirklichkeitsgetreu nachbilden, so musste man fur den Fall, dass q4
= 0 ist und die

treibenden Momente kleiner als die Haftreibung sind, in den Verstarker 1 den Mo¬

mentanwert der Reibung, der den treibenden Momenten entgegengesetzt ist, ein¬

speisen. Wegen der Ungenauigkeit der Rechenelemente funktioniert aber eine solche

Schaltung nicht einwandfrei, eine saubere Lösung erhalt man dadurch, dass man im

obigen Fall (q4 = 0, treibende Kräfte < Haftreibung) die Eingange zu den beiden

Integratoren auftrennt. Dies erfolgt durch ein Relais, da nur mittels Relaiskontak-

ten ein Integratoreingang so aufgetrennt werden kann, dass keine Restspannung, die

dann integriert wurde, an den Integratoreingang gelangt. Da das mechanische Relais

bei einem Rechteckspannungsimpuls erst mit einer Zeitverzogerung von 30 ms

schhesst, ist es notwendig, mit einer 10 mal kleinern Frequenz, als der Wirklich¬

keit entsprechen wurde, zu arbeiten. Mittels Verstarker 6 wird die Grosse + sign

q4 erzeugt, die beiden Dioden D, schalten diese Funktion ab, sobald | q4 | < q4

ist, sie werden vom Steuerkreis, der nachstehend beschrieben wird, gesteuert.

b)Der Steuerkreis: Der Steuerkreis dient dazu, alle Punkte, an denen unter¬

schieden werden muss, ob | q4 | grösser oder kleiner als ein kritischer Wert,

q. , sei, zu steuern. Abbildung VI. 5 zeigt die Bedeutung von q.
4kr 4kr

Der Vergleich, ob die Summe der treibenden Momente grosser oder kleiner als das

Haftreibungsmoment sei, wird nicht nur bei q. = 0, sondern im Bereich | q4 | <
q. gemacht. Dieser Bereich von q. wird so erzeugt, dass q. mittels Verstar-

*kr V
*

ker Nr. 15 50-mal verstärkt wird, die Verstarker 12 und 13 bilden den Betrag von

q4 und wie man aus Abbildung VI. 4 sieht, hat die Spannung am Ausgang des Ver¬

stärkers 13 eine positive Spritze bei q4 = 0. Mit dem nachfolgenden Schnittrigger,
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Abb. VI. 5 Dampfungs- und Reibungsmomente in Funktion der Geschwindigkeit q,.

t q4 .
= kritische Geschwindigkeit q.

M„ = Moment der Gleitreibung (Coulombreibung) in den Pendel¬

lagern

kid q. = Dampfungsmoment der Wagenkastenstossdampfer

Mu = Haftreibungsmoment in den Pendellagern

Im schraffierten Bereich erfolgt der Vergleich, ob die Summe der

treibenden Momente dem Betrage nach grosser oder kleiner als das

Haftreibungsmoment sei. Ist sie grosser, so geht die Bewegung weiter,

ist sie kiemer, so bleibt das System so lange in Ruhe bis sie wieder

grosser wird.

der ja zwei stabile Stellungen hat, deren Umschlagpunkte nun gerade so liegen, dass

er innerhalb eines kleinen Bereiches von I q. I <q4i. schaltet, wird "q4i. bestimmt.

In den Verstarkern 16, 18, 19 und 20 werden Spannungsformen erzeugt, die die ent¬

sprechenden Diodentore im Bereich IQ4 <Q4|,r offnen oder schliessen.

c)Der Komparatorkreis: Im Verstarker 10 werden die treibenden Momente

addiert, in den Verstarkern 7 und 8 wird ihr Betrag gebildet, der Verstarker 9 ist

als Komparator geschaltet, er gibt eine negative Ausgangsspannung im Falle, dass

die Summe der äussern Momente kleiner ist als das Haftreibungsmoment. Diese ne¬

gative Ausgangsspannung aus dem Komparator gelangt nun über einen "Diodenschal¬

ter", bestehend aus den beiden Dioden 11, welche ebenfalls vom Steuerkreis ge¬

steuert werden, auf den Verstarker 11 und zwar nur dann, wenn vom Steuerkreis

her das Signal kommt, dass | q4|<q4 sei. In Verstarker 11 wird das Vorzeichen

gekehrt, die so erhaltene positive Spannung kippt den 2. Schmittrigger, dessen Aus¬

gangsspannung mit dem Verstarker 14 auf ein solches Potential gebracht wird, dass



- 175 -

er die beiden Relais Ry 1 und Ry 2 öffnet. Wird nun im weitern Verlauf die Summe

der treibenden Momente wieder grösser als das Haftreibungsmoment, so kippt die

Komparatorspannung wieder auf Null zurück und der 2. Schmittrigger wird so wieder

zurückgestellt und die Rechnung wird weiter geführt.

d) Erzeugung von y und y : Da sowohl y als auch y in der Rechenschaltung

gebraucht werden, bildet diese beiden Funktionen der Analogrechner durch Lösen

der Differentialgleichung

y +
co2y

= 0 VI. 32
Jo 'o

mit geeigneten Anfangsbedingungen, selbst.

e) Bildung von t},: Aus Abbildung VI. 3 ist sofort ersichtlich, dass für die abso¬

lute Auslenkung des Wagenkastens über dem Drehgestell gilt:

^2 = ^2 + yo
= B-i4 + y0 v1-33

Diese Addition wird in Verstärker 25 durchgeführt, so dass wir am Ausgang von

Verstärker 25 die uns hauptsächlich interessierende Grösse - X} 9 haben, während

uns Verstärker 3 die relative Koordinate zwischen Drehgestell und Wagenkasten,

nämlich çu, liefert.

VI. 6. Durchgeführte Messungen und daraus folgende Schlüsse

Mit der im letzten Abschnitt beschriebenen Analogierechenschaltung wurden

hauptsächlich die erzwungene Schlingerbewegung untersucht, daneben auch das Aus¬

schwingen des mit einem gewissen Winkel X ausgelenkten Wagenkastens. Bei beiden

Messungen war zu berücksichtigen, dass infolge der Coulombschen Reibung die Dif¬

ferentialgleichungen nichtlinear waren und ihre Lösungen deshalb amplitudenabhängig.

a) Ausschwingen: Für das Ausschwingen bleibt selbstverständlich y gleich Null,

dem Wagenkasten wird eine Anfangsauslenkung erteilt, was auf dem Analogiere¬

chengerät durch eine entsprechende Anfangsbedingung für q^ nachgebildet wird.

Abbildung VI. 6 und VI. 7 zeigen die Oszillogramme des Ausschwingens für zwei ver¬

schiedene Werte der Anfangsauslenkung. Da bei der grössern Auslenkung (Abb.

VI. 6 mit q4 = 0,1 rad) die Coulombreibung einen relativ geringern Einfluss hat als

bei der kleinern Auslenkung (Abb. VI. 7 mit q^
= 0, 05 rad) scheint die Bewegung im

2. Fall stärker gedämpft. Ferner beachte man, dass der Endwert von q* nicht Null
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ist, sondern dass q^ auf einem Restwert, den wir q.r nennen wollen, stehen bleibt.

Dieser Restwert von q4 lasst sich leicht berechnen, es ist:

I 14r- <c2d2 + m2*») I < 2m2g Wo V1- 34

Diese Gleichung druckt aus, dass das Ruckstellmoment im letzten Umkehrpunkt,

bei dem dann die Bewegung stehen bleibt, kleiner sein muss als das Haftreibungs¬

moment.

Nach q. aufgelost:

c£d +m£gq

oder

|q4r| < 0,0114 rad VI. 36

b) Erzwungenes Schlingern: Bei der durch seitliche Bewegung der Drehge¬

stelle verursachten Schlingerbewegung sind die Ergebnisse wiederum von der

Amplitude der Auslenkung y der Drehgestelle abhangig. Eine Relativbewegung

zwischen Drehgestell und Wagenkasten (d.h. eine Aenderung des Winkels q4) tritt

erst ein, wenn die seitliche Beschleunigung des Drehgestelles y ,
einen gewissen

Betrag, yn ,
überschreitet. Aus der Gleichung VI. 29 lasst sich yn berechnen,

kr

°kr
"

°k.
wenn man Berücksichtigt, dass, bevor y erreicht wird, q> noch 'Null ist.

Also wird:

2g^orod2
-2

y =
E_2_i.

= o, 224 m s
ù

VI. 37

°kr r§xB

Fur die Amplitude y der Drehgestellbewegung, wurden folgende zwei Werte ange¬

nommen:

Y0
'

= 0,01 m

Y(2)
o 0,005 m

Fur diese beiden Werte von YQ lässt sich nun die Grenzfrequenz berechnen, ober¬

halb welcher eine Relativbewegung zwischen Drehgestell und Wagenkasten auftritt.

Nennen wir diese beiden kritischen Frequenzen fJ ' und ÙJ ,
wobei die erste fur
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Yo = Yo^ und die zweite für Yo = Y02) gilt- Es wird:

Y0.(2fr fkr)2 =0, 224 ms"2 VI. 38

Daraus folgt:

ff1*
= 0, 75 Hz

kr '

f.(2)
= 1,06 Hz

kr '

Oberhalb dieser kritischen Frequenz tritt Relativbewegung zwischen Drehgestell

und Wagenkasten ein, unter Umständen vorerst eine Bewegung, bei welcher q4
beim Umkehrpunkt infolge der Haftreibung noch eine gewisse Zeit stehen bleibt.

Abbildung VI. 8 zeigt das Oszillogramm einer solchen Relativbewegung mit einem

Haltepunkt pro Halbwelle, sie wurde aufgenommen für den Fall Y = Y\ ' bei

f = 1, 08 Hz, also bei einer Frequenz, die knapp oberhalb der kritischen Frequenz

liegt.

Abbildung VI. 9 zeigt den Frequenzgang der Amplitude der absoluten Auslenkung tj.

bezogen auf die Amplitude der Auslenkung Y , oder, was auf dasselbe heraus¬

kommt, des absoluten Drehwinkels des Wagenkastens X bezogen auf den Drehwinkel

der Drehgestelle X . Wie man sofort sieht, ist auch diese Frequenzgangkurve

stark Amplitudenabhängig, so ergibt sich bei einer Auslenkung von t 1 cm des Dreh¬

gestelles eine Resonanzüberhöhung von 5,6; während diese bei Y = 0, 5 cm nur

noch 2,4 beträgt. Im weitern hat sich bei der Aufnahme dieser Frequenzgangkurve

eine gute Uebereinstimmung mit den beiden berechneten kritischen Frequenzen er¬

geben, wie man sieht, folgt tatsächlich der Wagenkasten bis zur kritischen Frequenz

der Bewegung des Drehgestelles, so dass | G„ (p) I bis zur kritischen Frequenz in

beiden Fällen gleich 1 ist.

c)Vor- und Nachteile dieser Art der "Dämpfung" der Schlinger¬

bewegung: Wie aus dem Vorangegangenen ersichtlich ist, sind beim Wagentyp

der Serie 6501 die Schlingerbewegungen durch einen praktisch verschwindenden An¬

teil der Dämpfung durch die Wagenkastendämpfer gedämpft, die wesentliche Däm¬

pfung erfolgt aber durch trockene Reibung in den Lagern der Wiegependel, es han¬

delt sich somit um eine Bewegung, die praktisch nur durch Coulombreibung ge¬

dämpft ist. Diese Art der Dämpfung hat aber zwei schwerwiegende Nachteile:

1. Bei starker Anregung des Schlingerns in Resonanznähe ergeben sich sehr grosse

Ausschläge, d.h. sehr grosse Resonanzüberhöhungen.

2. Betrachtet man die Kurvenform der Relativbeschleunigung zwischen Drehgestell

und Wagenkasten wie sie in Abbildung VI. 10b dargestellt ist, so fällt auf, dass

diese in den Amplitudenpunkten Unstetigkeiten aufweist, die vom Wechsel des
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Abb. VI. 8 Oszillogramm der Relativbewegung zwischen Drehgestell und Wagen¬

kasten bei erzwungenen Wiegeschwingungen

Oszillogramm a stellt den zeitlichen Verlauf des Winkels q, dar, Oszil¬

logramm b seine Geschwindigkeit q.. Es handelt sich hier um eine Be¬

wegung mit einem Haltepunkt pro Halbwelle, die bei folgenden Daten

aufgenommen wurde:

YQ = 0, 5 cm

f =1,08 Hz
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Abb. VI. 9 Frequenzgang der Amplitude des Drehwinkels X bei erzwungenem

Schlingern.

Für zwei verschiedene Werte der Drehgestellauslenkung Y ist das

Verhältnis
*o

aufgetragen, wobei X die Amplitude des gesamten

Drehwinkels gegenüber der Gleismittellinie und X die Amplitude des

Drehwinkels der Drehgestelle bedeutet.

Kurve a: Y„ 1 cm

Kurve b: Y = 0, 5 cm
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Abb. VI. 10 Oszillogramm der Relativbeschleunigung q. und der Relativgesehwin-

digkeit q, bei erzwungenem Schlingern.

Die Unstetigkeit bei der Beschleunigung stammt von der Reibungskraft,

die an der betreffenden Stelle ihr Vorzeichen ändert.
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Vorzeichens der Reibungskraft herrühren Betrachtet man als Mass fur den

Fahrkomfort nicht die Grosse der Beschleunigung, sondern ihrer Ableitung,

den "Ruck", so werden bei Systemen mit Coulombreibung die Verhaltnisse

äusserst ungunstig, da hier der Ruck im Moment des Vorzeichenwechsels der

Reibung unendlich gross wird.

Diesen beiden Nachteilen des reibungsgedampften Systems steht als Vorteil gegen¬

über, dass man sich einen besondern Stossdampfer zur Dampfung der Schlinger¬

bewegung ersparen kann. Dennoch sollten bei Wagen, bei denen hohe Anforderungen

an die Fahreigenschaften gestellt werden (Schlaf- und Speisewagen) die Schlinger¬

bewegungen durch einen in der Wagenquerrichtung wirkenden hydraulischen Stoss¬

dampfer gedampft und versucht werden, die Reibung in den Pendellagern so klein

als möglich zu halten.
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Kapitel VU

EXPERIMENTELLE UNTERSUCHUNGEN

VII. 1. Ueberblick

Nach Abschluss aller in den vorangehenden Kapiteln beschriebenen rechneri-

sehen Arbeiten wurden an einem Einheitswagen vom Typ B (Nr. 6595) Schwingungs¬

versuche durchgeführt. Diese Schwingungsmessungen sollten einen Anhaltspunkt dar¬

über geben, mit welcher Genauigkeit die gerechneten Resultate mit der Wirklichkeit

übereinstimmen.

Die Versuche wurden am 25. und 26. August 1959 in der Werkstätte der Schwei¬

zerischen Bundesbahnen in Zürich durchgeführt. Der Wagen, der bereits 56'000 km

Laufleistung aufwies und der vor vier Monaten zum letzten Mal revidiert wurde,

wurde durch sinusförmige, am Wagenkasten angreifende Kräfte in Schwingungen ver¬

setzt. Zur Erregung der Stampf-, Nick- und Wiegeschwingungen griffen diese Kräfte

in senkrechter Richtung an den vier Ecken des Wagenkastens an, für das Schlingern

in horizontaler Richtung. Durch richtige Wahl der Phasenlage zwischen den vier Kräf¬

ten wurde erreicht, dass wahlweise die eine oder andere Schwingungsform erregt

wurde.

Die verwendeten Schwingtöpfe wurden vom Institut für Flugzeugstatik und Leicht¬

bau an der ETH zur Verfügung gestellt, ihr Aufbau und ihre Wirkungsweise ist in der
19)

Zeitschrift Elektronik ' beschrieben. Pro Wagenecke wurde ein Topf von 30 kg Spi¬

tzenkraft verwendet.

Die Messung der Amplituden des Wagenkastens erfolgte mit einem Askania-

Direktschreiber.

VII. 2. Stampfen

Abb. VH. 1 zeigt die gemessene Resonanzkurve der StampfSchwingungen. Dabei

wurden die Wagenkastendämpfer entfernt, da infolge der relativ kleinen Erregerkräfte

der Wagen nur ohne Wagenkastendämpfer zum Schwingen gebracht werden konnte. Die

gemessene Eigenfrequenz liegt bei 1, 50 Hz, weicht also um rund 7% von der gerechne¬

ten Eigenfrequenz von 1, 40 Hz ab.
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emessene Resonanzkurve für das Stampfen.

2.0 2.2

Wagenkastendämpfer entfernt; gemessene Resonanzfrequenz =1,5 Hz.

VII. Nicken

In Abb. VH. 2 sind die gemessenen Resonanzkurven für das Nicken aufgetragen,

Kurve a für den Wagen ohne Wagenkastendämpfer, Kurve b für den Wagen mit Wagen¬

kastendämpfer. Ohne Stossdämpfer betrug die gemessene Eigenfrequenz 1, 7 Hz, was

eine Abweichung von rund 5, 5 % von der gerechneten Eigenfrequenz von 1, 81 Hz be¬

deutet.

Hingegen liegt die Resonanzfrequenz bei Verwendung von Stossdämpfern bei

2, 5 Hz; der Grund für diese Verschiebung liegt darin, dass bei der Verwendung der

Dämpfer die Ausschläge des Wagenkastens so klein werden, dass die Achsbuchsfüh¬

rungen infolge ihrer sehr grossen Haftreibung starr bleiben, es nickt dann nur der

Wagenkasten in der Wagenkastenfederung, der Drehgestellrahmen bleibt ruhig und so¬

mit die Achsbuchsfedern unwirksam. Dies bedeutet ein grössere Federkonstante und

somit auch eine höhere Eigenfrequenz.
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[mm] A

A-
a/ Ny

0.8 1.0 1.2 1.4 1.6 1.8 2.0 2.2

-f [Hz]

2.4 2.6 2.8

Abb. VII. 2 Gemessene Resonanzkurven für das Nicken.

Kurve a) Wagenkastendämpfer entfernt, Resonanzfrequenz = 1,7 Hz

Kurve b) mit Wagenkastendämpfer, Resonanzfrequenz = 2, 4 Hz

Begründung siehe Text.

VII. 4. Wiegen

Abb. VII. 3 zeigt die gemessenen Resonanzkurven für das Wiegen. Die Anregung

des Wiegens erfolgte durch ein Drehmoment in der vertikalen Wagenquerebene. Es

wurden wiederum die Resonanzkurven desselben Wagens mit und ohne Stossdämpfer

aufgenommen. Auch hier zeigte sich, dass der Wagen unter Umständen gar nicht in

der Weise schwingt, wie dies in den idealisierten Voraussetzungen in Kapitel V ange¬

nommen wurde. Bleiben nämlich die Schwingungsamplituden klein, so bleiben die

Wiegenpendel infolge der grossen Haftreibung in den Pendellagern absolut unbeweglich,

so schwingt zum Beispiel bei eingesetzten Wagenkastenstossdampfern bei den angewendeten

Erregerkräften bloss der Wagenkasten in der Federung zwischen Wiegebalken und Fe¬

derträger, diese selbst bleiben aber, weil sich die Wiegependel nicht bewegen, absolut

ruhig. Man kann die Eigenfrequenz dieser speziellen Bewegung leicht berechnen, indem

man in den Bewegungsdifferentialgleichungen für das Wiegen (V.31.) q, und q> gleich

Null setzt und nur noch q. als variable Koordinate lässt.
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Abb. VII. 3 Gemessene Resonanzkurven für das Wiegen.

Kurve a) Wagenkastendämpfer entfernt, Resonanzfrequenz = 0, 58 Hz

Kurve b) mit Wagenkastendämpfer, Resonanzfrequenz = 0, 75 Hz

Begründung siehe Text.

Bevor diese Rechnung durchgeführt wird, sollen jedoch vorerst zwei Korrektu¬

ren in den geometrischen Grössen angebracht werden. Als erstes ist die Höhe zwi¬

schen dem Wiegebalken und dem Wagenkastenschwerpunkt (in Kap. V mit s bezeichnet)

anstatt mit 1, 5 m mit 1.0 m einzusetzen. Zweitens ist in Kap. V die vertikale Länge

der Wiegependel mit q = 0, 3 m zu klein, die effektiv wirksame Pendellänge ist q =

0,375 m. Die durchgeführten Schwingungsmessungen haben ergeben, dass mit diesen

beiden Werten der Wirklichkeit besser entsprechende Resultate gewonnen werden.

Mit diesen neuen Werten von s und q ergeben sich folgende Zahlenwerte für die

Konstanten a.^ und Cy beim Wiegen:

a33 = 2 850 kg m s

2

a34
= 422 kg m s

2

a,c = 2 730 kg m s

"43

a44

a45

a34
2

140 kg m s

2
472 kg m s

*53

ä54

*55

~

d35

=

a45
9

= 2 900 kg m s
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c33 = 166 000 kg m c43
=

c34 c53 - c35

c34
= - 3 700 kg m c44 = 3 970 kg m c54 = c45

c35
= -12 400 kg m c45 = 4 570 kg m c55

= 61 100 kg m

Berechnen wir mit diesen neuen Werten von s und q die Eigenfrequenz der speziel¬

len Bewegung, bei der sich nur q5 ändert, so erhalten wir:

cc

f0 = -i^\/^i = 0,73 Hz

Die Kurve b in Abb. VII. 3 zeigt, dass diese berechnete Eigenfrequenz sehr gut mit

der gemessenen Resonanzfrequenz von 0,75 Hz übereinstimmt.

Ohne Wagenkastendämpfer wurde die in Abb. VH. 3 a gezeichnete Resonanzkurve

gemessen. Berechnet man die Eigenfrequenzen des ungedämpften Systems in gleicher

Weise wie in Kapitel V, jedoch mit den neuen Werten von a.. und c.., so erhält man

folgende zwei Eigenfrequenzen für das Wiegen:

f, = 0, 55 Hz
ol '

f02 = 1, 30 Hz

Die gemessene untere Wiegeresonanzfrequenz lag bei 0, 58 Hz, dies ergibt eine recht

gute Uebereinstimmung mit dem berechneten Wert von f0<.

Hingegen konnte im Bereich um 1, 3 Hz keine zweite Wiegeresonanzfrequenz be¬

obachtet werden, erst bei 3,0 Hz trat wieder Resonanz ein. Diese Verschiebung hat

ihre Ursache vermutlich ebenfalls in zu grosser Haftreibung in den Pendellagern, so

dass sich auch hier eine andere Bewegungsform einstellte, als in Kapitel V angenom¬

men wurde.
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VII. 5. Schlingern

Die in Abb. VII. 4 dargestellte Resonanzkurve der gemessenen Schlingerbewe¬

gung zeigt, dass die gemessene Schlingereigenfrequenz bei 2, 3 Hz hegt. Nach Mes¬

sungen der Schweizerischen Bundesbahnen und der Waggonfabrik Schlieren liegt aber

die Schlingereigenfrequenz des Einheitswagens in neuem Zustand zwischen 1, 2 und

1,4 Hz, die in Kapitel VI gerechnete Schlingereigenfrequenz entspricht also genau

derjenigen eines neuen Wagens. Die bedeutend höhere Schlingereigenfrequenz des

untersuchten Wagens erklart sich höchstwahrscheinlich wiederum durch zu grosse

Haftreibung in den Pendellagern. Dadurch, dass die Wiegependel nicht frei schwingen

konnten, haben sie sich etwas verbogen, diese Biegung der Wiegependel gibt ein zu¬

satzliches Ruckstellmoment, wodurch die Eigenfrequenz grosser wird.

6

5

[mm] A

3

2

1

16 1.8 2.0 2.2 2.4 2.6 2.8

* [Hz]
Abb VII. 4 Gemessene Resonanzkurve fur das Schlingern.

Wagenkastendampfer entfernt

Resonanzfrequenz = 2, 4 Hz

S
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Kapitel Vni

SCHLUSSWORT

Die in Kapitel VII beschriebenen experimentellen Messungen an einem Wagen mit

einigen tausend Kilometern Fahrleistung haben deutlich gezeigt, dass die dieser Arbeit

zugrundeliegenden Annahmen bestenfalls für einen neuen Wagen volle Gültigkeit haben,

dass sie aber für Wagen, die schon längere Zeit im Betriebe stehen, als zu idealisiert

gelten müssen. Daraus lassen sich zwei sehr wichtige Schlüsse ziehen:

Erstens wäre es erwünscht, die Veränderungen des Schwingungsverhaltens von

Drehgestellpersonenwagen von der Bauart des SBB-Einheitswagens während des Be¬

triebes systematisch zu untersuchen, insbesondere die Verhültnisse in den Pendella¬

gern und in den Achsbuchsführungen.

Zweitens wäre zu untersuchen, ob sich nicht eine Wagenkonstruktion findet, die

wesentlich einfacher im Aufbau (und somit auch bedeutend billiger) und unempfindlicher

gegen Verschmutzung in den Lagern ist. Dabei wäre vor allem zu prüfen, ob nicht die

gesamte Wiegeaufhängung mittels Pendel weggelassen und durch eine Konstruktion,

bei der der Wagenkasten durch seitliche Federn in den Drehgestellrahmen festgehalten

wird, ersetzt werden könnte.

Die vorliegende Arbeit zeigt den prinzipiellen Weg, wie zum voraus das dynami¬

sche Verhalten einer solchen Neukonstruktion bestimmt werden könnte. Bei einer Neu¬

entwicklung wäre insbesondere auch zu prüfen, wieweit nichtlineare Federungselemente

wie progressiv wirkende Federn oder Kombinationen von Stahl und Gummifedern die

Fahreigenschaften des Wagens günstig beeinflussen könnten. Alle diese Arbeiten wür¬

den eine sehr enge Zusammenarbeit zwischen Konstrukteur und Schwingungs¬

berechner erfordern. Neben den rein technischen Gesichtspunkten müssten auch wirt¬

schaftliche Fragen wie Anschaffungs- und Unterhaltskosten, mitberücksichtigt werden.

Bei einer Neukonstruktion müsste man sich vorerst die Frage nach dem "opti¬

malen dynamischen Verhalten" eines Wagens stellen. Wohl bestehen heute schon For¬

meln, welche eine Bewertung der "Laufgüte" gestatten ( ', Seite 84), diese Formeln

basieren aber auf stationären, sinusförmigen Schwingungen des Wagens, der Gedanke

liegt aber nahe, dass eine wesentlich brauchbarere "Güteziffer" erhalten werden könnte,

wenn man anstelle von sinusförmigen Störungen stochastische Störgrössen in Betracht

ziehen würde.

Zusammengefasst wären also folgende drei weiteren Untersuchungen von Nutzen:
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1) Experimentelle Untersuchungen über die Veränderungen der Eigenfrequenzen des

Wagens im Betrieb.

2) Entwurf und Berechnung einer vereinfachten Neukonstruktion.

3) Untersuchungen über die "Laufgüte-Bewertung".
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$2 -Achse:

t?2~Achse:
i o-Achse:

Ç j-Achse:

tji-Achse:

Sj-Achse:

Ï2

*2
X

*

w:

x,y,z:

qf:

Zusammenstellung der wichtigsten Buchstabensymbole

a) Koordinatenachsen und Drehwinkel:

Vertikalachse durch den Wagenkastenschwerpunkt

Horizontale Querachse durch den Wagenkastenschwerpunkt

Horizontale Längsachse durch den Wagenkastenschwerpunkt

Vertikalachse durch den Drehgestellschwerpunkt

Horizontale Querachse durch den Drehgestellschwerpunkt

Horizontale Längsachse durch den Drehgestellschwerpunkt

Drehwinkel des Wagenkastens um die xj^-Achse

Drehwinkel des Wagenkastens um die | ,-Achse
Drehwinkel des Wagenkastens um die Ég'Achse
Drehwinkel des Drehgestelles um die X)-. -Achse

Drehwinkel des Drehgestelles um die $- -Achse

Relativkoordinaten

i-te unabhängige Lagekoordinate

b) Massen, Energie, Trägheitsradien

m, : Masse eines Drehgestelles

m,: Masse des Wagenkastens

m£: Wagenkastenmasse pro Drehgestell (= — m«)

V: potentielle Energie

T: kinetische Energie

r2v ' T2w ' r2X: Trägheitsradius des Wagenkastens bezüglich der vj,» \o' $2~
Achse

TlV ' rlu/ : Trägheitsradius des Drehgestelles bezüglich der if,, i ,-Achse

c) Federkräfte

f^: Verlängerung der k-ten Feder

P j^ Vorbelastungskraft der k-ten Feder

V : potentielle Energie der k-ten Feder

c,: gesamte Federkonstante aller Achsbuchsfedern

i

Cj': Federkonstante aller Achsbuchsfedern pro Drehgestell (= - cj)

c9: gesamte Federkonstante aller Wagenkastenfedern

cô: Federkonstante aller Wagenkastenfedern pro Drehgestell (= - C2)
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d) Stossdämpferkräfte

Q. : i-te verallgemeinerte Kraft, hervorgerufen durch die Wirkung

sämtlicher Stossdämpfer

Q._. : i-te verallgemeinerte Kraft, hervorgerufen durch die Wirkung

des k-ten Stossdämpfers

A._: i-te Elementararbeit sämtlicher Stossdämpfer

A.Dk: i-te Elementararbeit des k-ten Stossdämpfers

FQk: Dämpfungskraft des k-ten Stossdämpfers

£., : Längenänderung des k-ten Stossdämpfers

k„: gesamte Dämpfungskonstante aller Wagenkastendämpfer

kg': Dämpfungskonstante aller Wagenkastendämpfer pro Drehgestell

kjl Dämpfungskonstante aller Achsbuchsdämpfer

kj": Dämpfungskonstante aller Achsbuchsdämpfer pro Drehgestell

e) Störkräfte:

Q,: i-te verallgemeinerte Kraft

F fc: auf die k-te Achse wirkende Störkraft beim Ueberfahren von

Schienenstössen

H2: horizontale Störkraft in der Richtung der -q 9'Achse, am Wagen¬

kastenschwerpunkt angreifend

H»: horizontale Störkraft in Richtung der xj.,-Achse, am Drehgestell¬

schwerpunkt angreifend

H: Unebenheitshöhe beim Schienenstoss

H : Unebenheitshöhe beim Einzelhindernis

M: Drehmoment um £ g'Achse

f) Verschiedenes:

f .: i-te Resonanzfrequenz des ungedämpften Systems

G(p): Uebertragungsfunktion

g: Erdbeschleunigung (= 9,81 ms )

ju: Gleitreibungskoeffizient

ju : Haftreibungskoeffizient

a.. b.. c.^: Koeffizienten in den Bewegungsdifferentialgleichungen nach Lagrange



- 193 -

ZUSAMMENFASSUNG

Untersuchungen über das dynamische Verhalten von

Drehgestell-Personenwagen

In der Einleitung wird die Notwendigkeit der Vorausberechnung des

dynamischen Verhaltens von Eisenbahnwagen begründet. Ferner werden die 6 Grund¬

schwingungsformen des starren Wagenkastens beschrieben.

Das erste Kapitel gibt einen Ueberblick über die verschiedenen in Frage kom¬

menden Rechenmethoden (elektrisches Modell, elektronisches Analogierechen¬

gerät, mechanische Integrieranlage, digitale Rechenmaschine, digitaler Differential-

Analysator).

Im zweiten Kapitel werden die Bewegungsdifferentialgleichungen der Schwin¬

gungen des Wagens in der l - f-Ebene (vertikale Längsebene) abgeleitet,

wobei diese Ableitung vorerst für ein System ohne Dämpfer erfolgt, und zwar sowohl

mit Berücksichtigung der kleinen Grössen zweiter Ordnung als auch unter ihrer Ver¬

nachlässigung. Weiter werden zwei Methoden beschrieben, um die Oämpferkräfte in

den Differentialgleichungen zu berücksichtigen.

Das dritte Kapitel behandelt die symmetrischen Stampf Schwingungen .

Die Differentialgleichungen des Stampfens werden auf dem Analogrechner dargestellt

und der Frequenzgang bei sinusförmiger Anregung des Stampfens gemessen. Diesen,

sowie sämtlichen weitern Messungen wurden die Daten des Wagentyps der Serie 6501,

des neuen SBB-2. Klass-Einheitswagens, zugrunde gelegt. Weiter werden der

Einfluss der Achsbuchsstossdämpfer, insbesondere auch der nur einseitig wirkenden

(nur auf Druck wirkenden) Achsbuchsdämpfern, sowie das Ausschwingen und das Ue-

berfahren eines Einzelhindernisses, untersucht.

Kapitel IV behandelt die gekoppelten Zuck-Nick-Bewegungen. Diese wer¬

den vor allem beim Ueberfahren einer Folge von Schienenstössen angeregt. Um diese

Anregung elektrisch nachzubilden, wurde ein rein elektronisches Gerät entwickelt,

welches die Kräfte simuliert, die beim Ueberfahren einer Folge von Schienenstössen

sukzessive auf die 4 Wagenachsen wirken. Mit Hilfe dieses Gerätes und Analogrechners

wurden die maximalen Amplituden der Auslenkung und der Beschleunigung des Wagen¬

kastens bei Fahrgeschwindigkeiten zwischen 30 km/h und 130 km/h gemessen und in

Kurven dargestellt. Ferner wurden ebenfalls die Frequenzgangkurven der durch sinus¬

förmige Kräfte erregten Zuck-Nickschwingungen aufgenommen.
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Im fünften Kapitel werden die Bewegungsdifferentialgleichungen der Schwin¬

gungen des Wagens in der £-tj-Ebene (vertikale Querebene) aufgestellt,

wobei für die Berechnung der relativ komplizierten Kinematik der Wiegenaufhängung

die Methode von Zweifel angewendet wird. Das so erhaltene Differentialgleichungs¬

system für die Wiegeschwingungen, auf dem Analogrechner dargestellt, neigt

dazu, instabil zu werden. Um ein stabileres Gleichungssystem zu erhalten, wird hier

die Masse der Drehgestelle vernachlässigt; unter dieser Annahme lassen sich dann

das statisch-elastische Verhalten des Wagens, sowie sein dynamisches Verhalten bei

der Einfahrt in eine Kurve, mit dem Analogierechengerät nachbilden. Ueberdies sind

wiederum die Frequenzgangkurven für sinusförmige Anregung gegeben.

Das sechste, letzte Kapitel, behandelt das Schlingern. Die Differential¬

gleichung des Schlingerns zeigt, dass diese Bewegung durch die Wirkung der Wagen¬

kastendämpfer fast nicht gedämpft wird. In Wirklichkeit sind die Schlingerbewegungen

bei diesem Wagen hauptsächlich durch die trockene Reibung in den Wiegependel-lagern

gedämpft, es wird deshalb eine Analogrechnerschaltung entwickelt, die gestattet, so¬

wohl die Gleit- als auch die Haftreibung in den Wiegependellagern mit zu

berücksichtigen. Es wird angenommen, das Schlingern werde angeregt durch seitliche

Bewegung der Drehgestelle, Frequenzgangkurven für die so erregten Schlingerbewe¬

gungen werden angegeben.

Nach Abschluss aller rechnerischen Arbeiten wurden an einem Wagen des be¬

handelten Typs Schwingungsversuche durchgeführt. Die Ergebnisse dieser experi¬

mentellen Untersuchungen sind im siebten Kapitel zusammengestellt, sie

zeigen hauptsächlich, dass die berechneten Eigenfrequenzen nur für Wagen in neuem

Zustand gelten, bei Wagen, die bereits eine grosse Anzahl Kilometer gefahren sind,

sind die Annahmen für die Berechnung des dynamischen Verhaltens zu stark idealisiert.

Im Schlusswort sind drei weitere Richtungen, in welchen die Forschung weiter¬

gehen sollte, gezeigt, es sind dies:

1. Experimentelle Untersuchungen über die Veränderung der Schweinungseigen¬

schaften des Wagens im Betrieb.

2. Neukonstruktion eines Wagens mit vereinfachtem Drehgestell.

3. Untersuchungen über die "Laufgüte-Bewertung".
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