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Resumen El objetivo de este trabajo es el desarrollo de un modelo de radiacion actistica
para una rueda de tren a partir de su respuesta temporal, calculada con un modelo de inter-
accion dindmico vehiculo-via que considera la rotacion de la rueda y sus efectos giroscopicos,
la dindmica de alta frecuencia asociada a la flexibilidad de los solidos y las no linealidades
del contacto rueda-carril. Ademads, se realiza una comparacion con los resultados proporcio-
nados por el programa comercial TWINS. La implementacion actistica se ha realizado sobre
un modelo 3D de elementos finitos (EF) de una rueda ferroviaria excitada por una rugosi-
dad pseudoaleatoria en la superficie del carril. A diferencia de los métodos de cdlculo de la
radiacion actistica basados en funciones de respuesta en frecuencia lineales, el modelo utili-
zado en este trabajo estd desarrollado en el dominio temporal y permite tener en cuenta las
no linealidades presentes en el sistema. En la metodologia propuesta, inicialmente se divide la
superficie de la rueda estudiada en diversos elementos de superficie y se calcula la velocidad
normal de cada uno de ellos para cada modo de vibracion. En segundo lugar, se calculan las
eficiencias actsticas correspondientes a cada modo de vibracion a partir de una formulacion
semianalitica, la cual requiere conocer el niimero de didmetros nodales por modo. Por iiltimo,
la potencia actistica se obtiene mediante una suma de contribuciones modales, pues se conoce
la contribucion actistica de cada modo de vibracion.
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1. INTRODUCCION

El ruido de rodadura constituye en la actualidad un problema relevante asociado al transporte
ferroviario y, entre sus fuentes, la rueda juega un papel fundamental en la radiacién acustica,
especialmente a frecuencias altas [1]. Debido a una creciente necesidad de controlar el ruido
causado por este tipo de transporte y tratar de evitar las molestias que genera, especialmente a
su paso por los nucleos de poblacidn, resulta cada vez mds importante el desarrollo de modelos
que expliquen y describan los mecanismos y niveles de emision de sonido, y que faciliten el di-
sefio de soluciones constructivas que cumplan la legislacion vigente. Concretamente el presente
trabajo se centrard en la modelizacion y el calculo de los niveles de potencia acustica emitidos
por una rueda ferroviaria.

La utilizacion de la potencia acustica radiada para el estudio del ruido emitido por un vehiculo
ferroviario y las técnicas para mitigarlo es una préctica extendida dentro de la investigacion de
los problemas actsticos [2]. Dicha magnitud permite conocer la energia acustica total emitida
por el vehiculo estudiado, es relativamente independiente de diversos factores ambientales, y
permite analizar como influyen cambios en la configuracion del vehiculo y la via en el campo
sonoro generado. A diferencia de otras aproximaciones como el uso del campo de presion para
el estudio de problemas acusticos, desarrollar un modelo de célculo de la potencia acustica
radiada tiene la ventaja de no estar influenciado por las condiciones externas, al poderse tratar
la potencia sonora como si se tratara de una propiedad intrinseca del sistema [3].

El nivel de potencia acustica radiada dependerd en primer lugar de la dindmica de la rueda y
la velocidad en la vibracion de su superficie. En el ambito de la dindmica ferroviaria, debido a
la complejidad de la interaccion rueda/carril y el célculo de su respuesta dindmica, la mayoria
de los modelos acusticos actuales se centran en linealizar el problema y obtener las velocida-
des mediante Funciones de Respuesta en Frecuencia (FRFs) [4]. Pese a las ventajas desde el
punto de vista de coste computacional, el uso de FRFs introduce limitaciones en el realismo y
precision de las predicciones y no permite la inclusion de las no linealidades presentes en el
sistema. Aunque existen ciertos tipos de FRF adaptadas para poder considerar comportamien-
tos no lineales, estas no dejan de tener sus propios inconvenientes y limitaciones [5]. Las no
linealidades pueden tener una contribucion significativa en la radiacion acustica, destacando es-
pecialmente los casos donde se consideran niveles altos de rugosidad en el carril, o en los que
se dan discontinuidades tales como juntas de carril, planos de rueda, desvios, etc. [6, 7, 8]. Por
todo ello, es importante que el modelo incorpore en su formulacion las no linealidades presentes
en el sistema. A diferencia de los modelos basados en FRFs, la metodologia presentada en este
trabajo es capaz de tener en cuenta dichas no linealidades al calcular la dindmica del sistema en
el dominio del tiempo [6].

El objetivo fundamental de este trabajo consiste en el desarrollo e implementacion de un mo-
delo de célculo de la potencia acustica radiada por una rueda de tren a partir de su respuesta
temporal. Este modelo debera ser capaz de incorporar las no linealidades producidas en la inter-
accion entre la rueda y el carril. Ademads, el modelo dindmico usado para obtener la respuesta
temporal también tendra en consideracion la rotacion y sus efectos giroscopicos y la dindmica
de alta frecuencia asociada a la flexibilidad de los s6lidos. Concretamente, la implementacion
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acustica se ha realizado sobre un modelo 3D de elementos finitos (EF) de una rueda ferroviaria
excitada por una rugosidad pseudoaleatoria en la superficie del carril, cuyo espectro maximo
viene determinado por la norma ISO 3095. El trabajo se ha estructurado de la siguiente manera:
en la seccién 2 se introduce el modelo de simulacion dindmica vehiculo-via y el concepto de
eficiencia acustica, se detalla la formulacion utilizada para su obtencion y se describe el proce-
dimiento de cdlculo de la potencia actstica radiada. En la secciéon 3 se presentan los resultados
obtenidos mediante el modelo implementado y su validacién con los datos generados por el
software comercial TWINS [9]. Finalmente, en la seccidén 4 se detallan las conclusiones mas
relevantes.

2. MODELO MATEMATICO
2.1. Modelo dinamico

En esta seccion se describe brevemente el modelo de interaccion dindmica vehiculo-via. Para
una descripcidon mas extensa y detallada de la formulacién completa consultar la referencia [10].
Dicho modelo de interaccion vehiculo-via tomado como base del cdlculo de la potencia acustica
radiada, es capaz de resolver la dindmica en el dominio temporal, teniendo en cuenta la rotacion
de la rueda y los efectos giroscOpicos que genera, la dindmica de alta frecuencia asociada a la
flexibilidad de los sélidos y las no linealidades presentes en el contacto rueda-carril. El modelo
de interaccion rueda-carril y el sistema de coordenada usadas para el eje montado pueden verse
en la fig. 1.

(b)

Figura 1: Modelo de interaccién rueda-carril (a) y sistema de coordenadas del eje montado (b).

Asi, el vector r representado en la fig. 1b es el vector de posicion final de un punto espacial en
la configuracién deformada, definido como:

r=u+w(u,t), (1)

siendo u el vector de coordenadas Eulerianas en un sistema de referencia fijo y w el desplaza-
miento asociado a la flexibilidad y movimientos de sélido rigido. A partir de la Ec. (1) se puede
obtener la velocidad a través de la derivada material de r

Dr Du ow
Ft_ sz_+w+ Uzau (2)
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donde v; son las componentes de la velocidad asociada a la rotacién de cuerpo rigido. Final-
mente, adoptando un planteamiento modal y mediante la aplicacion del principio de Lagrange
se obtiene la ecuacion de movimiento del eje:

q+2m7q+(D+QQ(A—C))q:QQe+Q, 3)

donde q es el vector de coordenadas nodales, €2 es la velocidad angular del eje, la matriz vV
representa las fuerzas de inercia debidas a la aceleracién de Coriolis, A esta relacionada con
la aceleracién convectiva, C considera las fuerzas de inercia que surgen tras la deformacién
del solido y c las fuerzas de inercia constantes asociadas a la configuracion no deformada del
s6lido. El vector QQ representa la fuerza generalizada debida a las cargas externas aplicadas en
el sélido y la matriz D es la matriz de rigidez modal, representada por una matriz diagonal que
contiene el cuadrado de las frecuencias naturales no amortiguadas del sélido.

2.2. Eficiencia de radiacion

Para llevar a cabo la descripcion del modelo de potencia acustica radiada, se debe introducir
primero el concepto de eficiencia de radiacién. Esta se define como la ratio que expresa la
cantidad de potencia acustica radiada respecto a la de un piston de la misma area en una pared
infinita vibrando uniformemente con la misma velocidad cuadratica media a una frecuencia tal
que el didmetro del piston exceda considerablemente la longitud de onda acustica o, dicho de
otra manera, que el nimero de Helmholtz ka >> 1 [3]. La eficiencia de radiacion, para cada
modo de vibracion, es:
— Wn
pcoS{v?),
donde W, es la potencia actstica radiada por el modo de vibracion n-ésimo, p es la densidad
del aire, ¢, es la velocidad del sonido en el aire, S es el drea de radiacién y (v2),, es la velocidad
cuadrética media para cada modo de vibracién n-ésimo. La velocidad cuadratica media se define

como
— L[ gr,

siendo 7' el periodo de tiempo sobre el que se estima la velocidad cuadratica media y v, la
proyeccion de la velocidad en la direccion normal a la superficie.

Conociendo las eficiencias de radiacidn correspondientes a cada modo de vibracidn, se obtendra
posteriormente la potencia acustica radiada por la rueda, tal y como se explica en el apartado
2.3. Ademas, la eficiencia de radiacion también dependera de si la superficie radia en direccidon
axial o radial [11]. Asi, con el fin de reducir el coste computacional y mantenerlo dentro de un
rango adecuado, se ha optado por usar para el modelo desarrollado en el presente trabajo una
formulacién semianalitica que permite obtener las eficiencias acusticas de cada modo de vibra-
cién para un determinado rango de frecuencia a partir Unicamente de la geometria de la rueda
y del nimero de didametros nodales del modo. El desarrollo completo de la formulacion fue
publicado originalmente en [11] y, consecuentemente, este apartado se limitara exclusivamente
a mostrar las formulas implementadas para el desarrollo de este trabajo.

“4)

On

4
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Para la radiacién axial, la eficiencia de radiacion viene descrita por
1

T 1 (B ©

Oaxi

donde m es el nimero de didmetros nodales y f. es una frecuencia de transicién para el movi-
miento axial definida por

fo=s2 @
27r
donde r es el radio de rodadura y p es un parametro de escala definido como:
=190+ 1.015m — 0.0189 m?. (8)
Por altimo, la eficiencia para el caso de radiacion radial es:
( ol . o
5y sim =20
Orad = . (9)
- .
| T e sim >0
con )
Sers paraf < fn
Y= (10)
[ 1 para f > fi3
y
120m
L= (1n
Jn /r/0.42
800
L, o= S0 (12)
fo = 7 70.42
280 + 150m
frs = —F/—— (13)

\/1r/0.42

donde S;,, y S, son las dreas de las superficies interior y exterior de la llanta respectivamente.

2.3. Potencia acustica radiada

La potencia actstica radiada se define como la cantidad de energia por unidad de tiempo radiada
por una fuente sonora. Partiendo de Ec. (4), es inmediato que

W= W,=Y onpocoS 12y (14)

A continuacion, si se divide la superficie de la rueda en secciones suficientemente pequeiias, de
ahora en adelante elementos de superficie, se puede expresar Ec. (5) como

(1?),, = 1 > Aa? (15)
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Figura 2: Elementos de superficie de una rueda ferroviaria con los respectivos vectores normales a cada superficie.

donde V. es el nimero total de elementos de superficiey A, y v_g son respectivamente el drea y
la velocidad normal media de cada elemento.

Finalmente, después de seleccionar los elementos de superficie en funcién de si radian en la
direccion radial o axial y obtener las eficiencias correspondientes de cada modo tal y como
se ha descrito en el apartado 2.2, se puede describir la potencia acustica radiada por la rueda
mediante

W = peo Y [om((ViE)?) - Saws) + 07aa((vViaa)?) - Sraa)] (16)

donde oy;; .4 son las eficiencias de radiacion de cada modo para los elementos que radian en
la direccion axial y radial respectivamente y S,,; ,.qcontiene los vectores de superficie de cada
elemento radiando axial o radialmente.

Por tanto, para el cdlculo de la potencia actstica radiada se parte en primer lugar de la informa-
cién obtenida a partir del modelo dindmico descrito en el apartado 2.1. Concretamente, se parte
de una matriz §(¢) de amplitudes de velocidad modales donde ¢;; representa ¢;(;), es decir,
la amplitud de velocidad del modo i-ésimo en el instante de tiempo ¢;. También se dispone de
la matriz de modos ® en donde ®,,,, representa el valor de la componente modal del modo
de vibracion m para el grado de libertad n. La velocidad del sistema para cada nodo en cada

instante de tiempo queda definida por tanto como
v==®&.q, (17)
siendo la contribucién a la velocidad v de cada modo m la siguiente:
vt =M. g, (18)

donde ®™ es la columna m-ésima de ®.
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A continuacidn, se seleccionan las caras externas de los elementos que conforman la malla de
la rueda, que serdn los elementos de superficie, y se calcula el vector normal a cada superficie
obteniendo una malla de elementos de superficie tal y como muestra la fig. 2. Seguidamente,
se procederd a calcular a partir del campo de velocidades v el vector de las velocidades medias
cuadréticas en la direccion normal de cada elemento de superficie para cada modo de vibra-
cién ((v™)?). Finalmente, con esta informacion se realizard el cdlculo de la potencia acustica
mediante la Ec. (16).

3. RESULTADOS Y DISCUSION

Para la obtencién de resultados con los modelos propuestos se considerard la configuracién
concreta definida en este apartado. La simulacién dindmica se ha realizado considerando una
velocidad del vehiculo de V' = 160 km/h y las propiedades especificadas en la tabla 1. Por lo que
respecta a la rueda, en la fig. 3 se muestra un esquema con su configuracion y sus propiedades
estan especificadas también en la tabla 1. En todos los cdlculos, los valores usados para la
velocidad del sonido y la densidad del aire han sido ¢y = 343.21 m/s 'y py = 1.20 kg/m3
respectivamente.

El nivel de potencia acustica radiada, expresado en decibelios, se lleva a cabo en base a la
siguiente definicion:

W
), (19)
ref

usando la potencia actistica de referencia para el aire W,.; = 10712 W.

Ly =10 l0910(

3.1. Comparacion de resultados

Se procede a comparar en esta seccion los cdlculos del nivel de potencia acustica realizados
con el modelo presentado en este trabajo y los realizados mediante TWINS. En la fig. 4 se
presenta la comparacion de los resultados del nivel de potencia actistica de ambas simulaciones
por bandas de tercio de octava. El filtro de contacto usado para la rugosidad en el modelo ha
sido el desarrollado por Remington en [12]. Se puede apreciar claramente en dicha figura que
los resultados del modelo desarrollado y los de TWINS presentan ciertas discrepancias a tener
en cuenta. Tal y como es de esperar teniendo en cuenta el comportamiento de las eficiencias
acusticas de la rueda, asi como la elevada velocidad del vehiculo y el espectro de rugosidad
de excitacion, el contenido en frecuencia del nivel de potencia sonora es menor en el rango de
bajas frecuencias que en el de frecuencias medias y altas. Respecto a las diferencias observadas,
se comprueba principalmente que las discrepancias mas relevantes entre ambos resultados se
encuentran en el rango de 500 - 1000 Hz y el de 2000 - 3000 Hz. Las causas méas probables que
se valoran son: la consideracion de fendmenos no lineales en la respuesta dindmica usada para
el célculo de la potencia acustica, las cuales no se consideran en el de TWINS; las diferencias
producidas por el uso de amortiguamiento viscoso en vez de amortiguamiento estructural y las
diferencias en el tratamiento de la rugosidad entre ambos modelos. También se ha de valorar la
influencia del modelo de contacto. Por ejemplo, el modelo de contacto tangencial de TWINS se
basa en la teoria de Knothe y Gross-Thebing [13], mientras que en el modelo presentado aqui
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Figura 3: Esquema de la seccién transve

rsal de una rueda de ferrocarril.

Tabla 1: Propiedades de los componentes usados en la simulacién y célculo de la potencia acustica.

Datos del modelo dindmico de la rueda

Datos de la via

Carga de la rueda 75.5 kN
Rigidez longitudinal de la suspension primaria 4.5 MN/m
Rigidez lateral de la suspension primaria 7.1 MN/m
Rigidez vertical de la suspension primaria 0.81 MN/m
Amortiguamiento vertical de la suspension primaria 30 kN s/m

Amortiguamiento longitudinal de la suspensién primaria 100 kN s/m
Amortiguamiento lateral de la suspensién primaria 100 kN s/m

Espacio entre traviesas

Numero de traviesas

Masa de la traviesa

Rigidez del balasto

Amortiguamiento del balasto

Rigidez de la almohadilla del carril
Amortiguamiento de la almohadilla del carril
Seccidn transversal del carril

0.6 m

70

324 kg

200 MN/m
150 kN s/m
1 GN/m

50 kN s/m
UIC60

Datos de la rueda

Radio

Modulo de Young
Coeficiente de Poisson
Densidad

Tint

Text

hcxt
hvclo
Smt
S ext

0.46 m

2.10 - 10" N/m?
0.3

7800 kg/m?
0.39m

0.46 m

0.135 m

0.032 m

0.25 m?

0.39 m?
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Figura 4: Nivel de potencia acustica radiada: —, Modelo desarrollado; - -, TWINS.

se utiliza el modelo de contacto tangencial de FASTSIM [14].

A continuacion, en las fig. 5, 6 y 7 se representa la movilidad vertical, cruzada vertical/lateral
y lateral respectivamente, en el punto de contacto obtenida a partir de la informacién modal
usada en cada uno de los programas. En el caso del modelo presentado en el presente trabajo,
se ha obtenido la movilidad también mediante superposicion modal, por lo que la respuesta esta
linealizada y puede ser comparada con la obtenida a través de TWINS. Se observa claramente
como ambas muestran un comportamiento similar, tal y como cabria esperar. Como posible
causa de la diferencia entre las amplitudes de los picos en uno y otro caso se considera las
diferencias en el tratamiento dado al amortiguamiento.

Finalmente, en la fig. 8 se han representado los niveles de potencia actstica en dB(A). En esta
escala el contenido a bajas frecuencias es menor y, por tanto, las diferencias existentes entre el
modelo descrito y TWINS en ese rango de frecuencias serdn menos relevantes. Aun asi, cabe
destacar que sigue habiendo discrepancias importantes entre el nivel de potencia actstica predi-
cho por TWINS y el predicho por el modelo que serd necesario estudiar con mas detenimiento.
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Figura S: Comparacién de la movilidad directa en direccién vertical: —, modelo desarrollado; - -, TWINS

I 1

00 ia)
—_ =}

—

[(N s)/w] pepriaoy

|
=
=
)
(=
—_

10

Frecuencia [Hz]

Figura 6: Comparacion de la movilidad cruzada vertical/lateral. —, modelo desarrollado; - -, TWINS
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Figura 7: Comparacién de la movilidad directa en direccién lateral: —, modelo desarrollado; - -, TWINS
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Figura 8: Nivel de potencia actstica radiada en dB(A): —, modelo desarrollado; - -, TWINS
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4. CONCLUSIONES

En este trabajo se ha llevado a cabo la implementacién de un modelo de cdlculo de radiacién
acustica de una rueda ferroviaria a partir de su respuesta dindmica en el dominio del tiempo.
Dicho modelo es capaz de incluir en su formulacién las no linealidades propias de un sistema
ferroviario, ademds de tener en consideracion la rotacion y los efectos giroscopicos de los ejes
montados. En el procedimiento propuesto se ha combinado el uso del método de elementos
finitos para la obtencién de la informacién modal de la rueda con el uso de una formulacién
semianalitica para la obtencidn de las eficiencias acusticas necesarias para el calculo final de la
potencia acustica.

Se ha observado que los resultados obtenidos tienen tendencias similares a los resultados es-
perados para un modelo con las caracteristicas descritas en este trabajo, sobre todo por lo que
respecta a la movilidad, y en menor grado en lo que se refiere al nivel de potencia acustica. La
validacién con el software comercial TWINS ha permitido detectar ciertas discrepancias que
recibiran atencion en trabajos futuros. Dichas discrepancias destacan especialmente en los ran-
gos de 500 - 1000 Hz y 2000 - 3000 Hz y estan originadas por considerar distintos modelos de
contacto, distintos tipos de amortiguamiento y la consideracion de las no linealidades. Es por
tanto necesario un estudio mas detallado del modelo con el fin de incrementar la precisién de
los resultados.
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