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Demiryolu araglarinda amortisor arizalarinin siiriis konforu iizerindeki
etkilerinin incelenmesi
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Ozet: Bu calismada iki boji ve sekiz dingile sahip bir rayli sistem aracinin dikey yéndeki dinamik
karakteri incelenmistir. Birincil ve ikincil silispansiyon sistemlerinde yer alan viskoz damperlerin ayri
ayr1 ariza durumlari dikkate alinmistir. Her bir ariza durumunda ara¢ govdesinde meydana gelen frekans
cevaplar1 incelenerek siiriis konforu ve seyir giivenligi agisindan degerlendirmeler yapilmistir. Rayl
sistem aracinin 60 km/s sabit seyir hiz1 dikkate alinarak 10 mm derinliginde lokal bir ray ¢okmesi
tizerindeki dinamik tepkileri incelenmistir. Ara¢ gdvdesinin 10 serbestlik dereceli dinamik modeli
olusturulmustur. Elde edilen denklemler Simulink paket programinda blok diyagramlar1 olusturularak
Runge-Kutta (Ode45) teknigi ile niimerik olarak ¢oziilmiistiir. Ara¢ gdvdesinin dikey ve agisal yondeki
frekans cevaplar1 alinarak ivme degerleri hesaplanmistir. Benzer sekilde spektral giic yogunlugu
fonksiyonlar1 da elde edilmistir. Elde edilen sonuglarda damper arizalariin siiriis konforunu bozucu
etkiler ortaya ¢ikardig tespit edilmistir. Boji 1 ve 2’nin birinci damper arizalar titresim genliklerini
arttigindan dolay1 kritik olarak degerlendirilmistir. Birincil siispansiyon sistemindeki damper
arizalarinin kritik oldugu ve ikincil siispansiyon sistemindekilerinin ise siiriis konforunu 6nemli 6lgiide
degistirmedigi sonucuna varilmistir.

Anahtar Kelimeler: Ara¢ dinamigi, titresim, siispansiyon sistemi, siirlis konforu, ray diizensizligi

Influence of damper failures of a railway vehicle on the ride comfort

Abstract: In this study, the vertical dynamic behavior of a rail vehicle with two bogies and eight axles
was investigated. Individual failure scenarios of viscous dampers in primary and secondary suspension
systems are simulated. Frequency responses of the vehicle body in case of each failure scenario were
examined and evaluations were made in terms of ride comfort and cruise safety. Dynamic responses of
the rail vehicle on a local rail irregularity of 10 mm in depth, considering a constant travel speed of 60
km/h, were investigated. A dynamic model of the vehicle body with 10 degrees of freedom was created.
The resulting equations were solved numerically through Runge-Kutta (Ode45) technique by
constructing a block diagram in the Simulink package program. The acceleration values were calculated
utilizing the frequency responses of the vehicle body in the vertical and angular directions. Similarly,
power spectral density (PSD) functions were obtained. From the results obtained, it has been determined
that viscous damper failures cause adverse effects on ride comfort. The first damper failures of bogies
1 and 2 were considered critical due to increasing vibration amplitudes. It has been concluded that the
damper failures in the primary suspension system are critical and those in the secondary suspension
system do not significantly change the ride comfort.

Keywords: Vehicle dynamics, vibration, suspension system, ride comfort, rail irregularity

ORCID:0000-0002-6750-3708""; 0000-0003-0600-2034>

Received 19.10.2022; accepted 02.05.2022

Peer review under responsibility of Bandirma Onyedi Eylul University.
Licence CC BY NC 4.0


mailto:halukyilmaz@eskisehir.edu.tr

Yilmaz, H. & Kocabas, 1. (2023) Akilli Ulagim Sistemleri ve Uygulamalar1 Dergisi Cilt:6 — Say1:2

1. Giris

Demiryolu tagimaciligr diisiik karbon emisyonu, yiiksek yolcu ve yiik kapasitesi ve yiiksek hiz gibi
Oonemli avantajlara sahip olmasindan dolay1 giiniimiizde yaygin olarak kullanilan tagima modlarinin
basinda gelmektedir. Buna ragmen; teker ray etkilesimi, siispansiyon sistemi arizalar1 ve yol altyapi
kusurlar1 gibi faktorlerin ortaya ¢ikarabilecegi geometrik hat diizensizlikleri istenmeyen titresimlere yol
acarak yolcu konforu ve siiriis giivenligi iizerinde olumsuz etkiler ortaya ¢ikarmaktadir. ilaveten, bu
titresimlerden ortaya ¢ikan giiriiltii ve seslerin yolcularin psikolojik sagligi {izerinde olumsuz etkiler
biraktig1 tespit edilmistir (Lei vd., 2020). Bu titresimler genellikle slispansiyon sistemi, ray oluklari,
genel palet dalgalanmalari, tekerlek diizliikleri, tekerlek yiizeyi diizensizlikleri ve gesitli karmasik
rastgele faktorlerden kaynaklanan diizensiz tekerlek ve ray profilleri gibi faktorlere bagli olarak ortaya
cikmaktadir (Shenk vd., 2004, Tao vd., 2019). Ozellikle, siispansiyon sistemleri siiriis dinamigi ve
konforu iizerinde anahtar bir bilesendir ve optimum sartlarda calismasi demiryolu aracinin siiriis
stabilitesini iyilestirir ve tasinan yolcu/yiik entegrasyonunu saglamasi agisindan énemlidir (Yang vd.
2015). Dolayisiyla siispansiyon sistemi elemanlarinin optimizasyonu igin bir¢ok c¢alisma yapilmistir.
Hao vd., (2006) bir yolcu treninin dikey siispansiyon sistemi elemanlarin1 degerlendirme fonksiyonu
metodu kullanarak optimize etmistir. Benzer sekilde Nejlaoui vd., (2013) diisiik yarigapl kurp {izerinde
ceyrek arag modeli kullanarak siispansiyon sistemi parametrelerinin  optimizasyonunu
gergeklestirmistir. Bunlarin yaninda Thoresson vd., (2009) Genetik Algoritma ve Monte Carlo
simiilasyonu metotlarin1 birlestirerek hem siispansiyon sistemi bilesenlerini hem de dinamik analiz
verimliligini optimum hale getirmeye caligsmustir.

Siiriis konforu ve seyir giivenligini etkileyen diger 6nemli parametrelerden biri de ray diizensizlikleridir.
Ozellikle yiiksek hizli demiryolu araglarinda ray diizensizlikleri aracin dinamik karakteri iizerinde
onemli bir etkiye sahiptir (Youcef vd., 2012). Bu sebeple siispansiyon sisteminin dinamik davranislar
incelenirken ray diizensizlikleri de genellikle dikkate alinmaktadir. Ray diizensizlikleri analitik
modellerde genellikle siniis dalgasi olarak modellenmektedir. Ancak numerik ¢oziimlerde rastgele veya
diizensiz modeller kullanilmast miimkiin hale gelmektedir. Rayli sistem araglarinda siispansiyon
sistemlerinin dinamik davraniglarinda ray diizensizliklerinin etkilerini arastiran onemli c¢alismalar
mevcuttur. Ornegin, rastgele diizensizlikler gii¢ spektral yogunlugu (PSD) fonksiyonlari ile istatiksel
olarak karakterize edilebilmektedir (Au vd. 2002, Majka vd., 2009). Bu sayede rastgele diizensizlikler
farkli frekanslarda trigonometrik fonksiyonlarin toplamlari seklinde ifade edilerek analitik ¢oziimler
miimkiin hale gelmektedir. Bir¢ok farkli faktore bagli olarak cok ¢esitli ray diizensizlikleri olmasina
karsin, Xu vd., (2017) bunlarin arasindan hat ondiilasyonlarinin genis frekans araligina sahip énemli bir
titresim kaynagi oldugunu belirtmiglerdir. Bunlarin yani sira lokal ray ¢okmeleri siklikla karsilasilan ray
diizensizlikleri arasinda yer almaktadir. Bu tipteki diizensizlikler seyir halindeki demiryolu aracinda
basamak fonksiyonu girdisi olarak titresim kaynagi olusturmaktadir. Etki siiresi gok kisa olmasina karsin
tekerleklere aracin seyir hizina bagl olarak farkli zaman dilimlerinde etki etmektedir ve aracin dinamik
karakteri tizerinde kompleks titresim cevaplar1 meydana getirmektedir (Zboinski ve Golofit-Stawinska,
2022).

Demiryolu yolcu araglarinda iki kademeli siispansiyon sistemi mevcuttur. Bunlardan birisi boji ile
tekerlek seti arasinda digeri ise boji ile arag govdesi arasinda konumlanmaktadir. Dolayisiyla
siispansiyon sistemlerinde yer alan yay ve damper sabitleri aracin dinamik karakterini biiylik dlgiide
belirlemektedir. Siispansiyon sistemi bilesenleri hem {iretim toleranslarindan otiirii hem de servis
sirasinda zamanla belirli oranlarda degismektedir. Yang vd., (2014) tarafindan yapilan bir aragtirmada
siispansiyon sistemi bilesenlerinin toleranslari incelenmis olup yolcu konforu ve seyir gilivenligi
izerinde 6nemli bir role sahip oldugu vurgulanmistir.

Bu calismada, servis sirasinda birincil veya ikincil slispansiyon sisteminin herhangi bir bileseninde
meydana gelebilecek bir arizanin yolcu konforu ve seyir giivenligi iizerindeki etkilerinin incelenmesi
amaclanmaktadir. Caligmada dort adet dingile sahip bir yolcu vagonunun dikey dinamik tepkisi ele
alinmustir. Belirli bir seyir hizinda lokal ¢okme seklinde ortaya ¢ikan bir ray diizensizliginin yolcu
konforu ve aracin dinamik karakteri {izerinde ortaya ¢ikaracagi etkilerin arastirilmasi hedeflenmektedir.
Ulasilabilir literatiirde siispansiyon sistemi arizalari ile ilgili ¢alismalara ¢ok fazla yer verilmedigi
anlasilmaktadir. Genellikle ray ve tekerlek diizensizliklerinin ortaya ¢ikardigi dinamik tepkiler, siiriis
konforu ve seyir glivenligi lizerindeki etkileri incelenmistir. Bu ¢calismada ise lokal bir ray diizensizligi
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referans almarak siispansiyon sistemi ekipmanlarinda ortaya cikabilecek bir arizanin aracin yolcu
konforu lizerinde meydana getirecegi etkilerin degerlendirilmesi hedeflenmektedir. Bu yoniiyle yapilan
caligmanin mevcut literatiire 6nemli bir katki saglayacagi 6ngoriilmektedir.

2. Malzeme metot

Calismada iki adet bojiye ve dort adet dingile sahip bir yolcu vagonu incelenmektedir. Trenin dikey
yondeki dinamik modeli kiitle, yay ve damper sistemleri ile modellenmektedir. Sekil 1°de incelenen
yolcu vagonunun ve bilesenlerinin kinematik diyagrami verilmistir. Trenin sabit seyir hiz1 Vy olarak
ifade edilmekte olup 60 km/s olarak alinmistir. Yolcu treni ara¢ gévdesi, Boji 1 ve Boji 2 olmak iizere
iki adet boji, dort adet tekerlek seti ve siispansiyon sistemi elemanlar1 olan yay ve damperlerden
olugsmaktadir. Sekil 2°de ise siispansiyon sistemi elemanlarindan &tiirii meydana gelen bag kuvvetleri,
atalet kuvvetleri ve momentleri kinetik diyagram olarak verilmistir.

X Zg me, Ie
06,
x $
—_—— Vx
ZCZ ch
T Arag GOvdesi T
KSZ CSZ CSl KSl
0 GJszc; My, Ipy 5 G,TZMG Mp1,Ip1
b2G v g P1G v g
Zpa Zps  Zpy Zpy
! Boji 2 !  Bojil !
K>, Coz Gy K71 K1, Ci2  Cia K11
Zw4- Zw3 ZWZ Zwl

Sekil 1. Yolcu vagonunun dikey yonde 10 serbestlik dereceli dinamik modeli.
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Sekil 2. Rayli sistem araci bilesenlerinin etkilesim kuvvetleri.

Arag gdvdesinin kiitlesi mc, kiitlesel atalet momenti l¢, agirlik merkezinin dikey deplasmani Z, ve
agirlik merkezi etrafinda donme hareketi 6. olarak ifade edilmistir. Benzer sekilde Boji 1 ve 2’nin
kiitleleri mpy2, kiitlesel atalet momentleri In1p2, dikey deplasmanlari Zpigoc ve agisal hareketleri ise
On16,p26 olarak ifade edilmistir. Bojilere bagli olan dort adet tekerlek seti vardir ve bunlarin ray ile siirekli
olarak temasini korudugu varsayilmaktadir. Lokal bir ray ¢okmesi durumunda tekerlek setleri aracin
seyir hizina bagli olacak sekilde belirli araliklarla dikey yonde deplasmanlara maruz kalacaktir. Bu
durumda her bir tekerlek setinin dikey yonli deplasmani Zyi, w2, w3, wa olarak zamana bagli bir basamak
girisi seklinde ifade edilmistir. Burada tekerlek setleri ile bojiler Sekil 1°de gosterildigi gibi birincil
siispansiyon sistemi ile baglanmaktadir. Benzer sekilde boji ile ara¢ gdvdesi ise ikincil siispansiyon
sistemi ile baglanmaktadir. Dolayisiyla ray diizensizligi sebebiyle ortaya c¢ikan dikey yonli
deplasmanlar birincil ve ikincil siispansiyon sistemi elemanlar1 olan yay ve damperler vasitasiyla arag
bilegenlerine iletilecektir. Arag siispansiyon sisteminde yer alan yaylarin rijitliginin sabit oldugu
(deformasyona gore degismedigi) ve damperlerin viskoz damper 6zelligi tagidigi varsayilmistir. Bunun
yaninda aracin dikey yonlii dinamik karakteri incelenmektedir.

Sistemin dinamik modelini olusturmak i¢in bojiler ve ara¢ govdesi i¢in ayr1 ayri dinamik denge
denklemlerinin yazilmas1 gerekmektedir. Bu islem ig¢in Newton’un ikinci hareket yasasi
kullanilmaktadir. Kat1 bir cisim i¢in donme ve 6teleme durumunda dinamik denge esitlikleri Denklem
1 ve 2°deki gibi yazilmaktadir.

21\71’=15'
zﬁ=md

Burada; M dénme momenti, F sisteme etki eden dis kuvvetler, | atalet momenti, m kiitle ve a dogrusal
ivme olarak ifade edilmektedir.

Boji 1 ile tekerlek seti 1 ve 2 arasindaki etkilesim kuvvetleri Sekil 2°de gdsterilmistir. Boji 1’in dinamik
denge denklemleri ise Denklem 3 ve 4’te verildigi gibi yazilmaktadir.
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—Feq — Fpp — Fp1 = My Zpsg
Fpoa — Fyra = Ip10p1

Dis kuvvetler Fp1, Fn2 Ve Fc siispansiyon sistemi elemanlarinin deplasmanin ortaya ¢ikan etkilesim
kuvvetleri olup Denklem 5, 6 ve 7°deki gibi yazilir.

Fpy = K11(Zp1 — Zy1) + C11(Zp1 — Zu1)
Fypy = K12(Zyy — Zyy2) + C12(Zp2 — Zu2)
Foy = Ksl(ch - ZblG) + Csl(ch - ZblG)

Burada; Ki: ve Ky sirasiyla tekerlek seti 1 ve 2 ile Boji 1 arasindaki yay sabitlerini, C1; ve Cy sirasiyla
tekerlek seti 1, 2 ile Boji 1 arasindaki damper katsayilarii ve Ks1 ve Cs; sirastyla Boji 1 ile arag govdesi
arasindaki yay ve damper sabitlerini ifade etmektedir.

Denklem 5, 6 ve 7 verilen dis kuvvet ifadeleri Denklem 3 ve 4 ile birlestirilirse Boji 1 i¢in agagidaki
dinamik denge denklemleri elde edilmis olacaktir.

Ke1(Zer — Zpag) + Csl(ch - ZblG) —K12(Zpy — Zyp) — ClZ(sz - sz) —K11(Zp1 — Zy1)

- 611(Zb1 - Zwl) = mblzblG

. . Ipy .
Kiz(Zy, = Zw2) + C12(Zoz — Zwz) = K11(Zp1 — Zw1) = C11(Zpy = Zun) = 79171

Tekerlek setlerinin baglant1 noktalart ile bojilerin agirlik merkezleri arasinda yatay yonde a uzunlugunda
bir mesafe mevcuttur. Dolayisiyla baglanti noktalarinin hareketi ile bojilerinin agirlik merkezlerinin
dikey yonlii hareketleri esit degildir. Bu durumda rijit cisim yaklagimi g6z Oniinde tutularak asagida
verilen kinematik esitlikler yazilabilir.

Zp1 = Zpig + abp1, Zpy = Zpig — abpy
Zyy = Zpic + aBp1, Zpy = Zp1g — abpy

Burada; Zy: ve Zn; sirasiyla tekerlek seti 1 ve 2 igin birincil siispansiyon sistemi elemanlarinin baglanti
noktalarindaki deplasmanlari ifade etmektedir.

Boji 2 ile tekerlek seti 3 ve 4 arasindaki etkilesim kuvvetleri Sekil 2°de gosterilmistir. Boji 2’in dinamik
denge denklemleri ise Denklem 12 ve 13’te verildigi gibi yazilmaktadir.

—Fey — Fpy — Fpz = MppZp6
Fpsa — Fyza = 15,05,

Di1s kuvvetler Fps, Foa Ve Fc; siispansiyon sistemi elemanlarinin deplasmanin ortaya g¢ikan etkilesim
kuvvetleri olup Denklem 14, 15 ve 16’daki gibi yazilir.

Fp3 = Kp1(Zps — Zy3) + CZl(Zb3 - .w3)
Fya = Ko (Zpg — Zya) + CZZ(Zb4 - 'w4)

Foy = Kop(Zey — Zppg) + Csz(Zcz - szc;)
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Burada; K1 ve Ky, sirasiyla tekerlek seti 3 ve 4 ile Boji 2 arasindaki yay sabitlerini, C2; ve Cy, sirastyla
tekerlek seti 3, 4 ile Boji 2 arasindaki damper katsayilarini ve Kso ve Csy sirastyla Boji 2 ile arag govdesi
arasindaki yay ve damper sabitlerini ifade etmektedir.

Boji 2 i¢in ise dinamik denklemler asagidaki gibi yazilir.
Ks2(Zeo — Zpz6) + Csz(Zcz - sza) — K22(Zpa — Zya) — CZZ(Zb4 - 'w4) — K31(Zp3z — Zyy3)

— Co1(Zys — Zyy3) = MpaZpye

K22 (Zpa — Za) + Cpz (Zb4 - Zw4) —K31(Zps — Zy3) — C21(Zb3 - Zws) = Fébz

Siispansiyon sistemi elemanlarinin baglanti noktalar1 dikkate alindiginda, kinematik esitlikler asagidaki
gibi yazilir.

Zp3 = Zpag + aOpy, Zpy = Zppg — abpy
Zys = Zpoc + aBp2, Zps = Zppg — abp,

Arag govdesi i¢in 6teleme ve donme yoniindeki dinamik denge denklemleri asagidaki gibi ifade edilir.

—Fep —Foy =meZeg
Feaby — Feqyby = IcécG

Yukarida verilen esitliklerde elde edilen etkilesim kuvvetleri dinamik denge denkleminde yerine
yazilirsa ara¢ govdesi i¢in asagidaki dinamik denge denklemleri elde edilir.

_KSZ(ZCZ - ZbZG) - CSZ(ZCZ - ZbZG) - Ksl(ch - ZblG) - Csl(ch - ZblG) =McZe

. . . . I. .
KSZ(ZCZ - ZbZG) + CSZ(ZCZ - ZbZG) - Ksl(ch - ZblG) - Csl(ch - ZblG) = Ecgc

Arag govdesi i¢in kinematik esitlikler;
Zey=Zeg+ b, Zep =Zeg—bO,
ch = ZCG + béc’ ZCZ = ZCG - béc

Verilen arag i¢in toplam alti1 tane dinamik denge denklemi olusturulmustur. Bunlar Boji 1 ve 2 ile arag
govdesinin dikey yonlii dogrusal hareketleri ile agirlik merkezi etrafindaki dairesel hareketleridir.
Dolayisiyla, 10 serbestlik dereceli bir sistem i¢in 4 adet daha denkleme daha ihtiyag¢ vardir. Bunlar; dort
adet tekerlek setinin ray ile olan etkilesimlerinden ortaya ¢ikmaktadir. Sekil 3’te tekerlek setlerinin
zamana gore agag1 yonlii deplasmanlari verilmistir. Ray {izerinde 10 mm derinliginde bir ¢okme oldugu
varsayilmis ve aracin seyir hizina gore (Vx =60 km/saat) her bir tekerlek setinin hangi zaman araliginda
lokal ray diizensizligi olan hat kisminda olacagi hesaplanmistir. Elde edilen deplasman-zaman
fonksiyonlari Zuwi, w2, ws, wa basamak girisi olarak dinamik denge denklemlerine dahil edilmistir.
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Sekil 3. Tekerlek setlerinin dikey yonli deplasman-zaman diyagrama.

Incelenen rayli sistem aracinin nominal parametreleri Tablo 1°de verilmistir. Burada verilen degerler
herhangi bir siispansiyon sistemi arizasinin olmadigi durumu gostermektedir.

Tablo 1. Rayli sistem aracinin nominal parametreleri (Youcef vd., 2012).

Parametre Deger

m.=41.75ton

my, = my,; = 3.04 ton
I, = 2086 ton m?

Iy, = Ip; = 3.93 tonm?

Ki1 = K12 = K31 = Ky,
=530kN/m

Ksl = KSZ = 1180 kN/m

C11 =C12 = C31 = Cypy
=90.2 kN s/m

Cs1 =Cs2,=39.2KkNs/m
by +b;=17.5m
a=1.25m

m, =41.75ton

3. Bulgular ve degerlendirme

Onceki boliimde ara¢ gdvdesi igin elde edilen dinamik denge denklemleri dérdiincii Runge-Kutta
(Ode45) metodu kullanilarak niimerik olarak ¢6ziilmiistir. Coziim i¢in Simulink paket programi
kullanilmigtir. Sekil 4’te ara¢ gdvdesinin dikey dinamik modeli Simulink bloklar1 kullanilarak elde
edilmistir.
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i<

K11

Sekil 4. Arag gdvdesinin dikey yondeki dinamigi igin olusturulan Simulink blok diyagrami.

Yolcu vagonunda birincil ve ikincil siispansiyon sisteminde yer alan damperlerin ayr1 ayr1 servis dist
kalmalarinin aracin dinamik karakteri {izerindeki etkileri incelenmistir. Arag gévdesinin dikey yonde
ivme degisimleri (z-ekseni) Sekil 5’te verilmistir. Arizali damper durumunu test etmek igin ilgili
damperin soniimleme sabiti sifir olarak alinmustir.

1 1 05 1

——Nominal —C11=0 —C12=0 —C21=0
05 05 /j\ 05
—~ 0
& )\ 1 N 5 )\
E 0 0
3 1 4 5 1 \;/{ & 3 5 1 \}/ 4 5
& 05

05 05

%) £ ) %) ' £

——C22=0 —Cs1=0 —Cs2=0
05 L h 05 TL 05
&
£, o A o AN
15
&

IV v 4 5 1 \3/ 4 5 1 w \3/ 4 5
-0.5 -0.5 -0.5

1 1 1
t(s) t(s) t(s)

Sekil 5. Farkli damper arizalari i¢in ara¢ govdesinin z-eksenindeki dikey ivme degisimleri.

Nominal ivime grafigi biitiin siispansiyon sisteminin sorunsuz ¢alistigi durumu gostermektedir. Nominal
durum ile diger damper arizasi olan durumlar karsilastirildiginda titresim cevaplarinda O6nemli
farkliliklar oldugu tespit edilmistir. Ancak ivme genlikleri biitiin durumlar igin yaklagik olarak 0.7 m/s?
genlik degeri etrafinda degismektedir. Burada, en 6nemli degisim Cs;=0 oldugunda tespit edilmistir.
Dikey ivme genlikleri 0.25 m/s? degerinin altinda kalarak yolcu konforu agisindan avantaj saglamistir.
Benzer sekilde biitiin ar1za durumlari i¢in soniimleme siiresi 4 s seviyesinde kalirken ikincil siispansiyon
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sisteminde meydana gelen arizalarda bu siirenin 3 s’nin altina diistiiglii gézlemlenmistir. Slispansiyon
sistemi dikey ivme degisimi agisindan incelendiginde, birincil siispansiyon sisteminde olusacak bir
damper arizasinin yolcu konforunu onemli o6l¢iide degistirmedigi goriilmiistiir. Ancak ikincil
slispansiyon sisteminde meydana gelecek arizalarin kritik oldugu tespit edilmistir.

Dikey ivme degerlerinin yani sira agisal yondeki ivme degisimlerinin de siiriis konforu ve seyir giivenligi
acisindan degerlendirilmesi gerekmektedir. Sekil 6’da birincil ve ikincil siispansiyon sisteminde yer alan
damper arizalarinin arag gévdesinde meydana getirdigi agisal ivme degisimleri verilmistir. Agisal ivme
degisimleri de titresim cevabi olarak Sekil 5’te verilen trendlere benzer bir karakter sergilemektedir.
Ancak genlik ve ivme yonleri degismektedir. Nominal durum ile kiyaslandiginda damper arizalari agisal
ivme iizerinde daha etkin bi¢imde ortaya ¢ikmaktadir. Ornegin, C11=0 ve Cz=0 durumlarinda ozcg
degerleri 0.1 rad/s? limitlerini asmaktadir. ilaveten, séniimleme siirelerinde yaklasik 1 s seviyesinde
gecikmeler olugmaktadir. Yolcu konforu agisindan disiiniildiigiinde sadece Cs; damper arizasi pozitif
bir etki yapmis olsa da (maksimum ozcg =0.25 rad/s?) damper arizalar1 birincil siispansiyon sisteminde
ivme genliklerini artirdigi i¢in seyir giivenligini olumsuz etkilemistir (Sekil 6’da gosterilmektedir).
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Sekil 6. Farkli damper arizalari i¢in ara¢ govdesinin agisal ivme degisimleri.

Siiriis konforunu degerlendirmede acisal ve dikey ivme degerleri 6nemli bir etkiye sahiptir ancak farkl
parametrelerin de siiriis konforu agisindan degerlendirilmesi gerekmektedir. Bunlardan biri de yolcu
tizerine gelen ivmelerin frekansidir. GB/T 5599-1985 standardina dayanarak yolcu konforu igin Sperling
indeksi W asagidaki denkleme gore hesaplanmaktadir (Yang vd., 2015).

10 |q3
W = 0.896 ’TF(f)

Burada; a cm/s? cinsinden ara¢ gévdesinin dikey ivmesini, f (Hz) dikey ivmenin frekansini ve F(f) ise
titresim frekansinin diizeltme faktoriinii ifade etmektedir.

azeo(t) ve azs(t) dikey ve agisal ivme fonksiyonlarina Fourier transformasyonu uygulanarak spektral
giic yogunlugu denklemleri elde edilmistir. Fourier transformasyonu i¢in asagida verilen denklemler
kullanilmustir.

N-1 N-1
—2nkn 21T o 21T
a(f) = 20: ae N = 20: a, [cos (W kn) —isin (W kn)]

Burada; a(f) spektral gii¢ yogunlugu fonksiyonu, N ivme fonksiyonu 6rneklem sayisi, k € [0, N-1] ve an
ise n. adimdaki ivme degeridir. Bu ¢alismada N=128 i¢in gii¢c yogunlugu fonksiyonlar1 hesaplanmistir.

azcc Ve azee fonksiyonlarmin farkli damper arizalari durumunda ortaya ¢ikan frekans spektrumlari
sirastyla Sekil 7 ve 8’de verilmistir. Sekil 7 ve 8 incelendiginde dikey ve agisal ivmeler 0 ile 24 Hz
frekans araliginda salinim yapmaktadir. Ancak yolcu konforu degerlendirmesi i¢in yiiksek genlige sahip
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frekans degerlerinin dikkate alinmasi gerekmektedir. Cok diisiik genlikteki salimimlar yolcu konforu ve
seyir giivenligi agisindan 6nemli bir etkiye sahip degildir.
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Sekil 7. Arag gévdesinin z-ekseni ivmelerinin frekans spektrumu (Spektral gii¢ yogunlugu
fonksiyonu).

Dikey ivme degerlerinde Mod 1 frekanslari nominal durum igin 15 Hz olarak hesaplanmistir. C11=0
oldugu durumda Mod 1 frekans degeri 20 Hz’in lizerine ¢ikmaktadir. Boji 1 i¢in birincil siispansiyon
arizas1 Boji 2 ye gore daha kritik olarak kaydedilmistir. Bunun yaninda daha diisiik genlikteki frekans
dagilimlar1 da damper arzalari ile degismektedir (Sekil 7°de gosterilmistir). Ozellikle ikincil
siispansiyon sisteminde damper arizasi olmasi durumunda (Cs1=0 ve Cs»=0) frekans bantlar1 oldukga
daralmakta ve 10 Hz’in iizerindeki salinimlar nerdeyse ortadan kalkmaktadir. Benzer sekilde Cs=0
oldugunda Mod 1 frekans degeri 8 Hz seviyesine kadar diismektedir. Bu durum yolcu konforunu olumlu
etkilese de birincil siispansiyon sistemi tarafinda Boji 1 ve 2’deki degisimlere bagli olarak seyir
giivenligi agisindan olumlu kargilanmamaktadir.

Arag govdesinin agisal yondeki ivme degerleri igin frekans spektrumu Sekil 8’de verilmistir. Nominal
durumda yiiksek genlige sahip salinim frekanslar1 0.5 Hz ile 3 Hz arasinda degismektedir. Bunun
yaninda ortalama 0.25x2’ rad/s® genlik seviyesinde yiiksek frekansli titresim dagilimi oldugu
kaydedilmistir. Damper arizalar1 acgisal ivme bakimindan degerlendirildiginde siiriis konforunu bozucu
etkiler ortaya koymaktadir. Ornegin, C11=0 ve C;=0 olmasi durumunda Mod 1 frekanslari sirasiyla 1.8
Hz ve 4.5 Hz olarak hesaplanmstir. Diger bir deyisle, Boji 1 ve 2’nin birinci damperlerinin arizalari
titresim genlikleri de arttigindan dolay1 kritik olarak degerlendirilmistir. [laveten, arag govdesindeki ilk
damper (Cs1=0) de nominal duruma benzer bir frekans dagilima sahip olmasina ragmen genlik degerleri
28 rad/s?’in lizerine ¢ikarak yaklasik %25°lik bir artisa sebep olmustur. Dikey ivme frekanslarinda da
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Sekil 8. Ara¢ gévdesinin agisal ivmelerinin frekans spektrumu (Spektral gii¢ yogunlugu fonksiyonu).

oldugu gibi Cs,; kodlu damper arizasi siiriis konforunu olumlu yénde etkilemistir. Ayrica bu damperin
arizasi farkl frekanstaki salinimlari (6zellikle 5 Hz ve tizeri) Sekil 8’de goriildiigii gibi tamamen ortadan
kaldirmigstir. Bununla beraber yiiksek genlikli frekans araligi 3 Hz degerinin altinda konumlanmaktadir.

Arag siispansiyon sisteminde damper arizas1 durumunda agisal yonde maksimum ivme ve Mod 1 frekans
degerleri Tablo 2°de verilmistir. C11=0 ve C21=0 durumunda agisal ivmenin 0.74’ten 0.84 rad/s?’ye kadar
arttigi gézlemlenmistir. Cs»=0 oldugunda ara¢ gévdesindeki maksimum doénme agis1 0.101°den 0.019
rad seviyesine kadar diigmiistiir. Tablo 2’de goriildiigii gibi dikey yondeki Mod 1 ivme frekanslarinda
farkli ariza konfigiirasyonlar1 igin 6nemli degisimler goriilmemistir. Ancak, acisal ivmenin Mod 1
frekanslar1 C22 kodlu ar1za konfigiirasyonu i¢in 1.44 Hz olan nominal degerinden 0.64 Hz’e diigmiistiir.
Genel olarak bakildiginda birincil siispansiyon sisteminde meydana gelen damper arizalarimin daha
kritik bir role sahip oldugu tespit edilmistir. Bunun yaninda ikincil siispansiyon sisteminde meydana
gelen arizalar siirlis konforunu 6nemli dl¢lide degistirmemektedir.

Tablo 2. Arizali damperlerin siiriis konforu parametreleri.

Arizali Damper Mg';g'/:%ce Mg I;Z.)Hc MO((jﬁzl) Ze MO(?_?Z;L Oc
Nominal 0.74 0.101 1.08 1.44
Cu 0.813 0.141 1.13 1.507
Cuw 0.388 0.111 1.107 1.477
Ca 0.841 0.123 1.012 1.349
Cx 0.679 0.122 0.959 0.64
Cs 0.805 0.119 0.959 1.279
Cs2 0.238 0.019 1.096 1.461
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Yolculara etki eden ivme degerlerinin genlikleri ile frekanslar1 yolcu konforunun degerlendirilmesinde
onemli bir faktdrdiir. Bunun yaninda Sperling indeksi yolcu konforunun degerlendirilmesinde diger bir
parametre olarak kullanilmaktadir. Elde edilen ivme ve frekans fonksiyonlar: ile farkli damper ariza
senaryolarinda Sperling indeksi degerleri Sekil 8a’de verilmistir. Sekil 8b’de ise her bir damper arizasi
senaryosuna karsilik gelen maksimum degerler gosterilmistir.

12 12 (b)
——Nom.
a =
1.0 (a) ——1 2 11
— £
© 08 g1
Q =
E 2
< 06 w09
£ £
T 04 g o8
& 2
0.2 g 0.7
0.0 0.6
0 4 ] 12 16 20 24 Nom. C11 C12 c21 c22 Csl Cs2
Frekans [Hz] Damper Kodu
Sekil 8. Farkli damper arizas1 durumlarinda a) Sperling indeksi dagilimi ve b) maksimum Sperling
indeksleri.

Elde edilen sonuglarda Sperling indeksi degerlerinin biitiin damper arizasi senaryolarinda 5 ile 7Hz
arasinda maksimum noktaya yaklasma egiliminde oldugu tespit edilmistir. Diger bir deyisle yolcu
uzuvlarinin rezonans frekanslari dikkate alindiginda bu araliktaki dogal frekansa sahip olan uzuv ve
organlar tizerinde yolcu konforu agisindan daha olumsuz bir durum ortaya ¢ikacagi diistiniilmektedir.
Maksimum Sperling degerleri ise bu etkinin hangi diizeyde olacaginin bir 6l¢iistidiir. Sekil 8b’de verilen
degerler incelendiginde en olumsuz durumun sirasiyla Cii;, Co1 ve Cs kodlu damper arizasi
senaryosunda ortaya ¢iktig1 goriilmektedir. Bu sonug yukarida verilen ivme ve frekans dagilimi degerleri
ile de oldukca uyumluluk gostermektedir. Bununla beraber Sperling indeksinin 0.8’in altinda kaldig:
durumlarda yolcu konforu {izerinde énemli bir konfor bozucu etki ortaya ¢ikarmadigi bilinmektedir.

4. Sonug ve oneriler

Bu ¢alismada iki boji ve sekiz adet dingile sahip bir rayli sistem aracinin yolcu vagonunun dikey yondeki
dinamik karakteri incelenmistir. Birincil ve ikincil slispansiyon sistemi damperlerinin ayr1 ayri ariza
durumlar1 dikkate alinarak arag govdesinin dikey ve agisal yondeki ivme degisimleri hesaplanmustir.
Aracin 60 km/s sabit seyir hizinda 10 mm derinliginde lokal bir ray ¢okmesi tizerindeki hareketi dikkate
almmustir. Devaminda titresimlerin frekans spektrumlart (spektral gii¢ yogunlugu) verilerek siiriis
konforu ve seyir giivenligi gibi faktorlere olan etkileri arastirilmistir. Calismadan elde edilen 6nemli
sonuclar ve degerlendirmeler agsagida maddeler halinde 6zetlenmistir.

o Cyu, Cyu ve Cq kodlu damperlerin arizalanmasi durumunda ara¢ govdesi ilizerine etki eden
maksimum dikey ivme degerlerinin yaklagik olarak %25 oraninda arttigi gézlemlenmistir.
Dolayisiyla bu damperlerin ariza durumlarinin daha énemli oldugu sonucuna varilmigtir. Diger
yandan herhangi bir damperin ariza durumunda titresimin tamamen soniimlenme siiresinde
yaklasik olarak 1s seviyesinde artiglar tespit edilmistir. Bu iki durumun siiriis konforu ve seyir
giivenligi lizerinde olumsuz bir etki ortaya ¢ikardigi anlasilmaktadir. Ancak Cs; kodlu damper
arizasi daha diisiik genlikli dikey ivme degerleri ortaya ¢ikarmis ve siiriis konforu {izerinde
pozitif bir etki birakmustir.

e Damper arizalar acisal yondeki maksimum ivme genlikleri lizerinde kayda deger 6l¢iide bir
etki ortaya koymamistir. Ancak Cs, kodlu damper arizasi durumunda maksimum agisal ivme
degerinde diisiis gdzlemlenmis ve siiriis konforuna katki sagladig1 not edilmistir. Tlaveten, tiim
damper arizalar1 toplam soniimleme siiresini yaklagik olarak 1s geciktirmistir. Bu durum siiriis
konforu agisindan olumsuz olarak kaydedilmistir.
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e Boji | i¢in birincil slispansiyon sistemi damper arizasi Boji 2 ye gore daha kritik olarak
kaydedilmistir. ikincil siispansiyon sisteminde damper arizasi olmasi durumunda (Cs=0 ve
Cs2=0) frekans bantlarinin daraldigi ve 10 Hz’in tizerindeki salinimlar nerdeyse ortadan kalktigi
tespit edilmistir. Bu durum yolcu konforunu olumlu etkilese de birincil siispansiyon sistemi
tarafinda Boji 1 ve 2’deki degisimlere bagli olarak seyir giivenligi agisindan olumlu
karsilanmamaktadir.

e Damper arizalar1 agisal ivme bakimindan degerlendirildiginde siiriis konforunu bozucu etkiler
ortaya koymaktadir. Diger bir deyisle, Boji 1 ve 2’nin birinci damperlerinin arizalar1 titresim
genlikleri de arttigindan dolayi kritik olarak degerlendirilmistir. Ara¢ govdesindeki ilk damper
(Cs1=0) nominal duruma benzer bir frekans dagilima sahip olmasina ragmen genlik degerleri 28
rad/s¥in iizerine ¢ikarak yaklasik %25’lik bir artiga sebep olmustur. Sonug olarak birincil
siispansiyon sisteminde meydana gelen damper arizalarinin daha kritik bir role sahip oldugu ve
ikincil siispansiyon sistemindeki damper arizalarinin siiriis konforunu Onemli Olciide
degistirmedigi rapor edilmistir.

Arastirmacilarin katki oran1 beyani

Yazarlarin ¢alismadaki katki oranlari esittir.

Cikar ¢atismasi beyani

Calisma kapsaminda herhangi bir kurum veya kisi ile ¢ikar ¢atigmasi bulunmamaktadir.
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