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АННОТАЦИЯ

Введение. В экипажной части современных локомотивов для демпфирования вертикальных колебаний, возни-
кающих в буксовой ступени рессорного подвешивания, широко применяют гидравлические гасители колебаний, 
сила сопротивления которых прямо пропорциональна скорости деформации рессорного комплекта. Высокий уро-
вень частот и амплитуд колебаний в буксовой ступени приводит к значительному увеличению скорости деформа-
ции и диссипативных сил, что вызывает частые отказы гидравлических гасителей колебаний. Поэтому вопросы, 
связанные с повышением работоспособности буксовых гидравлических гасителей, являются актуальными.
Материалы и методы. Для оценки эффективности применения в буксовом подвешивании упругозащищенно-
го гидравлического гасителя колебаний проведено исследование колебаний упрощенной модели электровоза 
2ЭС5К с типовой схемой буксовой ступени рессорного подвешивания и схемой с упругозащищенным гидравли-
ческим гасителем колебаний. В качестве кинематического возмущения колебаний использовался высокочастот-
ный случайный процесс. Решение системы дифференциальных уравнений было выполнено в программном пакете 
MatLab — Simulink численным интегрированием с помощью метода Рунге — Кутты IV порядка. В результате решения 
были получены реализации стационарных и эргодических случайных процессов.
Результаты. Сравнение полученных характеристик случайных процессов колебаний этих двух вариантов показа-
ло, что применение упругозащищенного буксового гасителя колебаний существенно снижает частотный диапазон 
и амплитуды диссипативных сил, благодаря чему обеспечивается снижение количества отказов буксовых гасителей 
и увеличение межремонтных пробегов.
Обсуждение и заключение. Показанная эффективность применения схемы с упругозащищенным буксовым га-
сителем колебаний позволяет повысить надежность гасителя. Для определения межремонтного пробега следует 
провести подконтрольную эксплуатацию или испытания опытного образца буксового узла с упругозащищенным 
гасителем колебаний и уточнить значения параметров такого узла.

КЛЮЧЕВЫЕ СЛОВА: упругозащищенный гидравлический гаситель колебаний, диссипативные характеристики, 
рессорное подвешивание, подвижной состав, колебания упрощенной модели, вероятностные характеристики слу-
чайных процессов, динамические показатели рельсовых экипажей
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ABSTRACT

Introduction. In the undercarriage of modern locomotives hydraulic vibration dampers are widely used to dampen ver-
tical vibrations that occur in the axlebox stage of the spring suspension. Their resistance force is directly proportional to 
the deformation rate of the spring set. High levels of vibration frequencies and amplitudes in the axlebox stage lead to  
a significant increase in the strain rate and dissipative forces, which causes frequent failures of hydraulic vibration dampers. 
Therefore, issues related to improving the performance of axlebox hydraulic dampers are actual.
Materials and methods. In order to evaluate the effectiveness of elastically protected hydraulic vibration damper in 
axlebox suspension, the authors studied the vibrations of a simplified model of a 2ES5K electric locomotive with a typical 
layout of the axlebox stage of spring suspension and a circuit with an elastically protected hydraulic vibration damper. 
The authors used a high-frequency random process as a kinematic perturbation of vibrations. The system of differential 
equations was solved in the MatLab — Simulink software package by numerical integration using the Runge — Kutta me-
thod of the fourth order. As a result of the solution, realisation of stationary and ergodic random processes were obtained.
Results. The comparison of the obtained characteristics of random processes of vibrations of these two options showed 
that the use of an elastically protected axlebox vibration damper significantly reduces the frequency range and amplitudes 
of dissipative forces, which ensures a reduction in the number of axlebox damper failures and an increase in the number of 
runs before replacement is required.
Discussion and conclusion. The shown efficiency of using an elastically protected axlebox vibration damper allows in-
creasing the reliability of the damper. In order to determine the distance run between overhauls, it is necessary to carry out 
a controlled operation cycle or test the prototype axlebox assembly with the elastically protected vibration damper and 
measure the parameters of such assembly.

KEYWORDS: elastically protected hydraulic vibration damper, dissipative characteristics, spring suspension, rolling stock, 
vibrations of a simplified model, probabilistic characteristics of random processes, dynamic performance of rail vehicles
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Введение. У современных электровозов серий 

ВЛ65, ЭП1, 2ЭС5К для демпфирования верти-

кальных колебаний в буксовой ступени рессорного 

подвешивания применены гидравлические гасители 

колебаний. Из-за высоких частот и амплитуд колеба-

ний возникает высокий уровень динамических сил, 

действующих на гасители, что приводит к их частым 

отказам в эксплуатации. Так, например, по данным 

сервисного локомотивного депо г. Иркутска, количе-

ство таких отказов за 2020 и 2021 гг. составило 1051, 

причем 978 гасителей были гасителями вертикальных 

колебаний, а 73 — горизонтальных. Из 978 неисправ-

ных вертикальных гасителей 885 приходится на гаси-

тели буксовой ступени, т. е. ~90 %, и только 93 на вер-

тикальные гасители центральной ступени, т. е. ~10 %. 

Таким образом, отказы вертикальных гасителей бук-

совой степени происходят в 9 раз чаще, чем отказы 

вертикальных гасителей центральной ступени. 

Известно два способа снижения уровня и частоты 

вибраций, действующих на вертикальные гасители 

буксовой ступени. Первый из них, называемый ки-

нематическим, был применен еще на электровозах 

ЧС4. Этот способ предусматривает установку га-

сителя под углом к вертикали. Тогда динамические 

силы, действующие на гаситель, вызывают его до-

полнительный поворот относительно вертикальной 

оси, что снижает силы, действующие на внутренние 

детали гасителя. 

Второй способ предусматривает установку по-

следовательно с гидравлическим гасителем пружи-

ны [1, 2], что соответствует подпружиненному, или 

упругозащищенному гасителю колебаний. Этот спо-

соб позволяет существенно изменить динамические 

свойства рессорного комплекта, значительно по-

низив полосу пропускаемых частот, что уменьшает 

динамические силы, действующие на элементы га-

сителя. Особенности конструкции буксовой ступени 

подвешивания электровоза 2ЭС5К свидетельствуют 

о том, что без существенных переделок конструкции 

здесь может быть применен упругозащищенный га-

ситель колебаний. В этой схеме гаситель, имеющий 

коэффициент демпфирования , устанавливается па-

раллельно с буксовой пружиной с жесткостью ж1. Кро-

ме того, последовательно с этим гасителем включена 

пружина ж1–1 (рис. 1).

В [1, 2] приведено описание динамических свойств 

такой схемы в частотной области. Однако для реше-

ния задач динамики рельсового экипажа с упругоза-

щищенным гидравлическим гасителем определенный 

интерес представляет описание работы схемы, приве-

денной на рис. 1, а, в области времени. 

Методы и материалы. Для описания работы схемы 

с упругозащищенным гасителем колебаний составим 

систему уравнений, позволяющих определить сум-

марную силу F  комплекта такого рессорного подве-

шивания, используя подходы, примененные при вы-

воде формул для параллельного и последовательного 

соединения пружин, а также расчетную схему (рис. 2). 

Силу F  можно определить как сумму упругой силы 

уF 1 1 1æ , создаваемой пружиной с жесткостью ж1
, и 

диссипативной силы д1F 1 3, развиваемой гасителем 

колебаний:

у1 д1 ,F F F 1 1 1 3æ  (1)

где 1  — деформация пружины ж1
, или перемещение 

между верхней и нижней точками схемы; 3 — ско-

рость деформации 3  между верхней точкой и точкой 

A; 1  — коэффициент демпфирования гасителя коле-

баний 1-й ступени. 

В этом выражении неизвестна величина 3. Найдем 

ее из условия, что силы, действующие на точку A от 

гасителя колебаний д1F 1 3 и пружины ж1–1, равны: 

1 3 1 1 2æ , откуда 1 1
3 2

1

æ
.

Деформацию пружины ж1–1 2  найдем из следую-

щего очевидного соотношения: 1 2 3. Отсюда 

2 1 3. Используя эти выражения, запишем систе-

му уравнений, решая которую можно найти силу F :

       

        

;

;

.

F 1 1 1 3

3 1 2

1
2 3

1 1

æ

æ

 (2)

Эту систему уравнений будем использовать в даль-

нейшем при исследовании колебаний упрощенной 

модели электровоза 2ЭС5К с упругозащищенным ги-

дравлическим гасителем по рис. 1, а.

Для оценки эффективности применения в бук-

совом подвешивании упругозащищенного гидрав-

лического гасителя колебаний выполним сравнение 

случайных вертикальных колебаний первой ступени 

рессорного подвешивания, а также крутильных коле-

баний в тяговой передаче. При этом будем рассмат-

ривать два варианта исполнения этой ступени —  

с типовой схемой установки гидравлического гаси-

теля колебаний и с упругозащищенным гасителем 

(рис. 1, а), а также учитывать дискретную модель 

пути, парамет ры которой приведены в [1]. 

Расчетная схема для первого варианта (рис. 3) учи-

тывает вертикальные колебания правого zкпр и левого 

zкл колеса колесной пары, тележки z2 и кузова z3, бо-

ковую качку колесной пары кпx , а также угловые ко-

лебания остова тягового электродвигателя (ТЭД) дв, 

крутильные колебания якоря ТЭД я, правого 
дин

прy  и 

левого 
дин

лy  колеса колесной пары (рис. 4). 
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Рис. 1. Схема рессорного подвешивания с упругозащищенным 
гидравлическим гасителем колебаний (а), его упругая (б) 

и диссипативная (в) характеристики:
Fст — статическая сила (сила тяжести);  — деформация 

пружины ж
1
; ж1 — жесткость пружины; ж1–1 — жесткость пружины; 

 — коэффициент демпфирования;  — неровность рельса; 
 — круговая частота; v — скорость движения; 

z — подпрыгивание

Fig. 1. Diagram of spring suspension with an elastically protected hydraulic 
vibration damper (a), its elastic (b) and dissipative (c) characteristics:
Fст — static force (gravity);  — deformation of the spring ж

1
; 

ж1 — stiffness of the spring; ж1–1 — stiffness of the spring; 
 — damping factor;  — unevenness of the rail;  — circular 

frequency; v — movement speed; z — bounce (vertical movement)

Рис. 2. Расчетная схема буксовой ступени 
с подпружиненным гасителем колебаний:

1  — деформация пружины ж1, т. е. перемещение между 
верхней и нижней точками; 2  — деформация пружины ж1–1, 

т. е. перемещение между точкой А и нижней точкой;

3  — перемещение между верхней точкой и точкой А;
 1  — коэффициент демпфирования гасителя колебаний 

1-й ступени 

Fig. 2. Calculation scheme of the axlebox stage 
with a spring-loaded vibration damper:

1  — deformation of the spring ж1, i. e. movement between 
the upper and lower points; 2  — deformation of the spring ж1–1, 

i. e. movement between point A and the lower point;

3  — movement between the upper point and point A;
 1  — damping coefficient of the vibration damper 

of the 1st stage

Координата кузова z3 принимается равной нулю. 

Это соответствует тому, что кузов рассматривается 

как заделка, а жесткость и затухание кузовной ступе-

ни колебаний учитываются. Такое допущение приня-

то потому, что собственные частоты колебаний кузова 

составляют не более 1,5 Гц, и его колебания не будут 

влиять на колебания тележки, колесной пары и кру-

тильные колебания в тяговой передаче, собственные 

частоты которых более чем в четыре раза превышают 

эту величину. Кроме того, координата вертикального 

перемещения центра масс колесной пары z1 равна

п ,z z1  (3)

где zп — перемещение рельса (деформация пути); 

 — неровность рельса — возмущение, вызывающее 

колебания исследуемой системы.    

Таким образом, колебания исследуемой системы 

(рис. 3 и 4) могут быть описаны следующими десятью 

координатами:  

дин дин
п пр л кп дв я дв         ; ; ; ; ; ; ; ; ; ,y y xz z z z1 2

где zдв — подпрыгивание корпуса двигателя.

ж
1

F
ст

ж
1–1

z

v

η

β
Δ

ж
1 A

ж
1–1

Δ1

Δ3

Δ2

β
1
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Введем следующие замены:

п

дин дин
зк пр л

дин дин
кп зк пр л зк

                

   

 

;

;

;

y y

x y y

z z

z r

r s

1

1 2

2

дин дин
кпр 1 кп зк пр л

дин дин
зк пр л зк

дин дин
кл 1 кп зк пр л

дин дин
зк пр л зк

  

;

;

x y y

y y

x y y

y y

z z s r

r s s

z z s r

r s s

2

2

2

2

дин дин
дв дв д2 зк пр л дв д2     ,y yz z a r a1 2

где rзк — радиус зубчатого колеса; 2sзк — расстояние меж-

ду зубчатыми колесами одной колесной пары; 2s — рас-

стояние между кругами катания колес колесной пары;  

aд2
 — расстояние от оси колесной пары до подвески ТЭД. 

Таким образом, колебания исследуемой системы 

окончательно будем описывать пятью координатами  
дин дин

пр л дв я    , , , ,y y z2 . Следовательно, система будет 

иметь 5 степеней свободы. Тогда кинетическая энер-

гия T системы будет равна

дин дин
зк пр л

дин дин
зк пр л зк

кп

дин дин дин дин
зк пр л зк пр л зк прп

дин дин дин дин
зк пр л зк пр л зк лп

Т
y y

y y

x

y y y y

y y y y

rz
m m

r s
J

r r s sm

r r s sm

2
2

2
2 1

2

2

2

2 2

2

2

2 2

2 2

2 2

2

/

/

/ /

/ /

дин дин
зк пр л дв д

дв

дв р я ш зк

дин
прдв я

я к зк ш

дин
л

к зк ш

y y

y y y y y

y

y y y y

y

y y y

r a
m

J J J J J

J J J J

J J J

2

2

2

2

2

2
2 2

2

2

2

2

2

2

2
2 2 1

2 2 2

2

/

, (4)

где m1, m2 — масса колесной пары и рамы тележки, при-

ходящаяся на одну ось, соответственно; mп — сосредо-

точенная масса пути; mдв — масса ТЭД;  — передаточ-

ное число редуктора; Jyдв, Jyр, Jyя, Jyш, Jyк, Jyзк — моменты 

инерции относительно оси y остова ТЭД, редуктора, 

якоря ТЭД, шестерни редуктора, колеса колесной 

пары, зубчатого колеса соответственно; Jxкп — момент 

инерции колесной пары относительно оси x.   

На основе выражения (4) определим силы инер-

ции и моменты сил инерции:

1. Для координаты рамы тележки z2:

 (5)ин T
.z

d
F m z

dt z2 2 2

2

2. Для координаты правого колеса дин
прy :

ин
пр дин

пр

дин дин дин динзк зк
пр л кп пр л

зк

дин динзк зк зк зкп п
пр л

зк зк

зк зкп

зк

T
 

 

y
y

y y x y y

y y

d
M

dt

m r r
J

s

r r s r r sm m
s s

r r sm
s

2 2

1

2

2 2 2 2 2 2

2 2

4 4

2 2 2 2 2 2

2 2 2
зк зкп
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2
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3. Для координаты левого колеса 
дин

лy  аналогично:

ин дин динзк
л пр лдин

л

дин дин динзк зк зкп
кп л пр пр

зк зк

динзк зк зк зкп п
л

зк

T
      

  

y y y
y
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y
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M

dt

r r r sm
J

s s

r r s r r sm m
s s

2

1

2 2 2 2
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2 2 2

2

4
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л пр л
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   .

y y

y y y y
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s

m a r
J J J

2

2

2 2 2 4

2
 (7)

4. Для координаты остова ТЭД дв:

ин
дв дв д дв р

дв

зк д
я зк ш дв дв

дин дин
пр л

Т

( )

.

y y

y y y

y y

d
M m a J J

dt

r a
J J J m

2

2

2 2

2

2

2
1 2

2

 (8)

5. Для координаты якоря ТЭД я :

ин
я я я

я

Т
.y

d
M J

dt
 (9)
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Рис. 3. Расчетная схема колебаний 
упрощенной модели электровоза 2ЭС5К 

с типовой схемой рессорного подвешивания:
m1 — масса колесной пары; m2 — масса рамы тележки, 

приходящаяся на одну ось; m3 — масса кузова, 
приходящаяся на одну ось; mп — сосредоточенная масса 
пути; жп — жесткость пути; ж1

,
 ж2 — жесткости пружины 

1-й и 2-й ступени соответственно; ждв — жесткость подвески 
ТЭД; п  — коэффициент демпфирования пути; 

1, 2  — коэффициенты демпфирования гасителя 
колебаний 1-й и 2-й ступени соответственно;

 дв  — коэффициент демпфирования подвески ТЭД; 
z1 — подпрыгивание колесной пары; z2 — подпрыгивание рамы 
тележки; z3 — подпрыгивание кузова; дв  — угловые колебания 

остова ТЭД

Fig. 3. Calculation scheme of the simplified model 
vibrations of the 2ES5K electric locomotive  

with a typical layout of spring suspension:
m1 — mass of the wheelset; m2 — mass of the bogie frame per axle; 

m3 — mass of the body per axle; mп — concentrated mass of the track; 
жп — track stiffness; ж1

,
 ж2 — spring stiffness of the 1st and 2nd stages, 

respectively; ждв — tractive motor suspension stiffness; п  — damping 
coefficient of the track; 1, 2  — damping coefficients of the vibration 

damper of the 1st and 2nd stages, respectively; дв — coefficient of damping 
of the tractive motor suspension; z1 — bounce of the wheelset; 

z2 — bounce of the bogie frame; z3 — bounce of the body; дв  — angular 
oscillations of the tractive motor frame

Уравнения колебаний этой системы запишем в со-

ответствии с расчетными схемами (рис. 3 и 4): 

1. Уравнение колебаний подпрыгивания рамы те-

лежки m2:

дин дин
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2. Уравнение угловых колебаний правого колеса 
дин

прy :

ин дин динп
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2

где Мсцпр — момент сцепления правого колеса.

3. Уравнение угловых колебаний левого колеса 
дин

лy :

ин дин динп
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M

где Mсцл — момент сцепления левого колеса.

4. Уравнения угловых колебаний остова ТЭД дв :

ин дин
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5. Уравнение крутильных колебаний якоря ТЭД я:

дин
я я я я дв пр

дин
я1 я дв пр

дин
я2 я дв л

дин
я2 я дв л эл

   

  

y y

y

y

y

J

M

1 1

1

1

1

æ

æ

,

где Mэл — электромагнитный момент ТЭД:

к к

дв
эл

F r
M

n
,  (15)

значение которого по этой формуле определялось по 

зависимости силы тяги от скорости движения Fк(v) 

(по тяговой характеристике — см. прил. 4 в ПТР [3]) 

для заданной скорости движения и значений радиуса 

колеса rк, количества осей n, передаточного числа ре-

дуктора  и КПД тягового электродвигателя НБ514 

дв ,0 943, соответствующих электровозу 2ЭС5К.

Определим момент сцепления колеса [4]:

сцпр(л) к пр(л) пр(л), П ,M r v  (16)

где П — нагрузка от колеса на рельс.
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Выражение пр(л), v  представляет собой зави-

симость коэффициента сцепления от относительных 

скоростей скольжения  левого и правого колеса и 

скорости движения поезда v. Относительные линей-

ные скорости скольжения правого и левого колеса 

определяются по формулам

скпр скл
пр л

скпр скл

и ,
v v

v v v v
 (19)

где 
дин

скпр к прyv r  и 
дин

скл к лyv r  — линейные скорости 

скольжения на ободах правого и левого колеса соот-

ветственно.

Тогда коэффициенты сцепления будут равны

пр(л) пр(л), ,v v0  (20)

где пр(л)0  — коэффициент сцепления в относитель-

ных единицах; v  — коэффициент сцепления, за-

висящий от линейной скорости движения.

 
пр(л)

пр(л)
б

,0
 (21)

где пр(л)  — коэффициент сцепления, зависящий 

от скорости скольжения колеса; б  — наибольшее 

значение коэффициента сцепления ( б ,0 2519). 

Коэффициент сцепления пр(л)  при проведении 

расчетов задавался в виде зависимости, предложен-

ной А. Л. Голубенко [5]:
пр(л)

крпр(л)
пр(л)

кр

,

b
c

a e  (22)

где кр  — критическое значение скорости скольжения 

( кр ,0 04); a, b, c — эмпирические коэффициенты 

(   0 3, ; , ; ,a b c0 34 0 3 ).

Рис. 4. Кинематическая схема колeсно-моторного блока:
ж я1 и жя2

 — угловые жесткости правой и левой стороны вала якоря 
соответственно; жкп  — угловая жесткость оси колесной пары;

я1 и я2 — коэффициенты демпфирования правой и левой 
стороны вала якоря соответственно; кп  — коэффициент 
демпфирования оси колесной пары; Jyя — момент инерции 

якоря ТЭД 

Fig. 4. Kinematic diagram of the wheel-motor assembly:
ж я1 и жя2

 — angular stiffnesses of the right and left sides of the armature 
shaft, respectively; жкп  — angular rigidity of the wheelset axle; 

я1 и я2 — damping coefficients of the right and left sides of the armature 
shaft, respectively; кп  — damping coefficient of the wheelset axle; 

Jyя — momentum of the tractive motor armature; Mэл — electromagnetic 
torque of the tractive motor; 

дин
прy , 

дин
лy  — angular oscillations of the right 

and left wheels, respectively; я  — torsional vibrations of the tractive 
motor armature

(14)
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(18)
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Зависимость коэффициента сцепления v  от ли-

нейной скорости задавалась согласно [3] по выражению 

,
, , .v v

v
3 92

0 275 0 00059
50 6

 (23)

При разработке математической модели колебаний 

упрощенной системы с упругозащищенным гасителем 

колебаний рассматривалась расчетная схема, представ-

ленная на рис. 5. В отличие от рис. 3 на этой схеме в 

буксовом подвешивании применен упругозащищенный 

гидравлический гаситель колебаний (рис. 1, а) с после-

довательно включенной пружиной жесткостью ж1–1. 

Координата z3 в этой схеме равна нулю, и кузов рас-

сматривается как заделка, так же как и в предыдущем 

варианте. Описание упругозащищенного гасителя было 

выполнено при помощи уравнений (2). Все остальные 

обозначения такие же, как и в предыдущем варианте. 

Поэтому уравнения колебаний этой схемы будут отли-

чаться от предыдущих только тем, что вместо слагаемых 

с параметрами 1 и ж1 будет учитываться сила F , опре-

деляемая из решения системы уравнений (2).

Для расчета случайных процессов колебаний и по-

следующего определения их характеристик в качестве 

возмущения в соответствии с руководящими докумен-

тами [6] был выбран высокочастотный случайный про-

цесс возмущения x vt  со спектральной плотностью 

,G C C4 2

0 2  (24)

где иC C0 2  — коэффициенты, зависящие от осевой 

нагрузки 2П, кН и скорости движения экипажа v, м/с.

2м с рад, , , / ;C v v v2 5 3 3

0 33 6 3 57 10  (25)

П  м с рад., , /C 9 2

2 8 9 10 2  (26)

График (рис. 6) выражения (24) показывает, что 

при изменении частоты в 10 раз от 10 до 100 Гц орди-

ната спектральной плотности уменьшается примерно 

в 100 раз от 1,5 · 10–9 до 1,5 · 10–11.

При задании такого возмущения установившиеся 

колебания приведенных моделей можно будет рас-

сматривать как реализации стационарных и эргоди-

ческих случайных процессов iX t  длительностью tр, 

при вероятностном анализе которых определяют сле-

дующие числовые характеристики [7]:

1. Среднее значение (математическое ожидание): 

,
N

i i
k

x x kT
0

 (27)

где Т — шаг дискретизации случайного процесса; k и  

N — номер шага и число шагов дискретизации соот-

ветственно, pN t T .

2. Дисперсия: 

,
N N

x i i i
k k

S x kT x x kT
2 22

0 0

 (28)

где ix kT  — центрированное значение случайного про-

цесса iX t ; S x — среднеквадратическое отклонение.

3. Автокорреляционная функция:

,
N s

x
k

R iT x kT x k i T
N s 1

1
 (29)

где iT  − сдвиг по времени между значениями реа-

лизации, а , ,sT NT0 1 0 25  — максимально допу-

стимая величина этого сдвига.

4. Спектральная плотность:

cos .x xG R d
0

2
 (30)

По спектральной плотности определяют ее началь-

ные моменты k-го порядка mk, а также такие числовые 

характеристики случайных процессов, как эффектив-

ная частота fе, коэффициент щирокополосности  и 

среднее значение абсолютных максимумов aH :

;
k k

k xm f G f df
0

2  (31)

Рис. 5. Расчетная схема колебаний упрощенной модели 
электровоза 2ЭС5К с упругозащищенным гидравлическим 

гасителем колебаний в буксовой ступени рессорного подвешивания 

Fig. 5. Calculation model of the simplified model vibrations  
of the 2ES5K electric locomotive with an elastically protected hydraulic 

vibration damper in the axlebox stage of the spring suspension 
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,e

m
f

m
2

0

1

2
 (32)

причем ;x xm G f df S 2

0

0

a р

р

x e

e

H x S f t
f t

1
2

2
ln .

ln
 (33)

Результаты. Решение системы дифференциальных 

уравнений было выполнено в программном пакете 

MatLab — Simulink [8, 9] численным интегрированием 

с помощью метода Рунге — Кутты IV порядка.

Результаты исследования упрощенной модели 

с типовой схемой рессорного подвешивания по-

казали, что случайные процессы колебаний по раз-

личным обобщенным координатам при действии 

высокочастотного возмущения со спектральной 

плотностью (24) близки между собой. Поэтому для 

примера на рис. 7 и 8 приведены реализации таких 

процессов для координат дин дин
зк пр л y yz t r1 2  

и я t . Вместе с тем случайные процессы сил 

д исхF t z z1 1 1 1 2 1 , действующих на гидравли-

ческий гаситель колебаний (рис. 9), являются более 

высокочастотными. 

Для проведения спектрального анализа все про-

цессы были центрированы. Корреляционные функ-

ции xR  этих процессов быстро затухают, а спек-

тральные плотности xG f  повторяют в основном 

особенности спектральной плотности возмущения 

(рис. 6) в диапазоне частот 10−20 Гц. Числовые харак-

теристики (27)−(33) исследованных случайных про-

цессов колебаний узлов ходовой части, приведенные 

в табл. 1, показывают, что их эффективные частоты 

лежат в диапазоне 15−17 Гц.

Отметим, что диссипативная сила гидравличе-

ского гасителя колебаний д исхF t1  в этом диапазоне 

частот будет весьма большой, так как она пропор-

циональна частоте колебаний. Для этого процесса 

эффективная частота fе стала существенно выше и 

достигает ~27,4 Гц, а среднеквадратическое отклоне-

ние — 14 100 Н. Этим объясняется и высокое сред-

нее значение абсолютного максимума для д исхF t1 , 

которое достигает aH 56 000 Н, что и приводит к 

частым отказам буксовых гидравлических гасителей 

колебаний.

Рис. 6. График усредненной спектральной плотности 
геометрической неровности пути по выражению (24) 

Fig. 6. Graph of the averaged spectral density 
of the path geometric roughness according to the expression (24)  

Узлы 

ходовой части 

локомотива

Среднеквадратическое 

отклонение S
Эффективная 

частота fe, Гц

Среднее значение 

абсолютного максимума aH

Типовая схема Схема с УЗБГ Типовая схема Схема с УЗБГ Типовая схема Схема с УЗБГ

Рама тележки 0,0013 м 0,0012 м 15,6805 16,9310 0,0050 м 0,0045 м

Якорь ТЭД 0,0226 рад 0,0217 рад 15,3143 15,6526 0,0863 рад 0,0832 рад

Правое колесо 0,0057 рад 0,0054 рад 15,1405 15,4619 0,0219 рад 0,0208 рад

Левое колесо 0,0057 рад 0,0054 рад 15,5574 15,8678 0,0218 рад 0,0208 рад

Корпус ТЭД 5,0041·10-4 рад 5,1584·10-4 рад 15,2404 15,6763 0,0019 рад 0,0020 рад

Колесная пара 0,0027 м 0,0026 м 15,2873 15,6352 0,0103 м 0,0098 м

Т а б л и ц а  1

Числовые характеристики случайных колебаний узлов ходовой части локомотива

T a b l e  1

Numerical characteristics of random vibrations of locomotive chassis

1,5

1

0,5

0
20 40 60 80 100 f, Гц
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Примечание. УЗБГ — упругозащищенный буксовый гаситель.

Note. УЗБГ — elastically protected box damper.
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Рис. 7. Фрагмент реализации (а), автокорреляционная функция 
(б) и спектральная плотность (в) случайного процесса колебаний 

подпрыгивания колесной пары

Fig. 7. Fragment of implementation (a), autocorrelation function (b) 
and spectral density (c) of a random process of wheelset vertical 

oscillations

а) а)

б) б)

в) в)

Рис. 8. Фрагмент реализации (а), 
автокорреляционная функция (б) и спектральная плотность (в) 

случайного процесса угловых колебаний якоря ТЭД

Fig. 8. Fragment of implementation (a), autocorrelation function (b) 
and spectral density (c) of a random process of tractive motor armature 

angular oscillations

Результаты исследования случайных колебаний 

упрощенной модели с упругозащищенным гаси-

телем колебаний показали, что числовые харак-

теристики случайных колебаний всех координат, 

кроме z t2  и д узF t1  (рис. 10), практически не из-

менились. При этом их корреляционные функции 

и спектральные плотности также близки к характе-

ристикам, полученным в первом варианте расчетов 

с исходной схемой включения гидравлического га-

сителя колебаний.  

Рассмотрим подробнее, как повлияло примене-

ние упругозащищенного гидравлического гасителя 
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колебаний на числовые характеристики случайных ко-

лебаний z t2  и силы д узF t1 , действующие в этом га-

сителе. Так, например, среднеквадратическое откло-

нение колебаний z t2  снизилось с 0,0013 до 0,0012 м, 

т. е. на ~7,6 %, а величина абсолютного максимума 

уменьшилась с 0,0050 до 0,0045 м, т. е. на 10 %, что 

обеспечит улучшение такого показателя качества, как 

коэффициент вертикальной динамики в буксовом 

подвешивании (табл. 2). При этом также значительно 

изменились характеристики диссипативных сил дF t1  

в упругозащищенном гасителе (табл. 2): 

Показатели 

динамических качеств 

механической части

Среднеквадратическое 

отклонение S
Эффективная 

частота fe, 
Гц

Среднее значение абсолютного 

максимума aH

Типовая схема Схема с УЗБГ Типовая схема Схема с УЗБГ Типовая схема Схема с УЗБГ

Диссипативная сила в буксовой 

ступени на 1 колесную пару

1,4087·104, Н 1,7577·103, Н 27,3837 14,8723 56 000 Н 6713,9 Н

Коэффициент вертикальной 

динамики в буксовой ступени 

рессорного подвешивания

0,0632 0,0374 26,2370 14,8874 0,2512 0,1436

Т а б л и ц а  2

Числовые характеристики случайных колебаний показателей динамических качеств механической части

T a b l e  2

Numerical characteristics of random fluctuations in the indicators of the dynamic qualities of the mechanical part

Рис. 9. Фрагмент реализации (а),
 автокорреляционная функция (б) 

и спектральная плотность (в) 
диссипативной силы 

в буксовой ступени при типовой схеме

Fig. 9. Fragment of implementation (a), 
autocorrelation function (b) and spectral density (c) 

of the dissipative force in the axlebox stage 
with a typical layout

а)

б)

в)

S снизилось с 

~14 100 до ~1760 Н, т. е. на ~12 %;

-

фективной частотой fе, снизился с ~27,4 до ~14,9 Гц, 

т. е. на ~46 %;

aH
уменьшилось от 56 000 до ~6714 Н, т. е. на ~88 %. 

Такое существенное снижение aH  силы, действую-

щей на элементы гасителя, обеспечит значительное по-

вышение его работоспособности и межремонтных про-

бегов. Для того чтобы установить численные значения 
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этих показателей, следует организовать сравнитель-

ную опытную эксплуатацию типовых и упругозащи-

щенных гидравлических гасителей, установленных на 

одной и той же тележке электровоза.

Для оценки влияния упругозащищенного ги-

дравлического гасителя на показатели качества 

функционирования рессорного подвешивания опре-

делим коэффициент динамики буксовой ступени 

рессорного подвешивания в
д1K t . Этот коэффициент 

представляет собой отношение среднего значения 

абсолютного максимума aH  вертикальной динамиче-

ской силы дF t , действующей в рессорном комплекте, 

Рис. 10. Фрагмент реализации (а),
автокорреляционная функция (б) и 

спектральная плотность (в) 
диссипативной силы в буксовой ступени 

при схеме с упругозащищенным 
гасителем

Fig. 10. Fragment of implementation (a), 
autocorrelation function (b) and spectral density (c) 

of the dissipative force in the axlebox stage 
in a layout with an elastically protected absorber

Рис. 11. Фрагмент реализации коэффициента 
вертикальной динамики буксовой ступени с типовой схемой 

установки гидравлического гасителя колебаний

Fig. 11. Fragment of implementation of the vertical 
dynamics coefficient of the axlebox stage with a typical layout 

for installing a hydraulic vibration damper

Рис. 12. Фрагмент реализации коэффициента 
вертикальной динамики буксовой ступени схемы 

с упругозащищенным гидравлическим гасителем колебаний

Fig. 12. Fragment of implementation of the vertical 
dynamics coefficient of the axlebox stage of the layout 

with an elastically protected hydraulic vibration damper
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к величине статической нагрузки на этот комплект, 

которая равна 235 кН [1, 10]. Динамическая сила дF t  

представляет собой сумму упругой уF t  и диссипатив-

ной дF t1  сил, возникающих в буксовом подвешива-

нии. На рис. 11 и 12 представлены фрагменты графи-

ков коэффициентов вертикальной динамики, которые 

показывают, что в варианте с упругозащищенным 

гасителем колебаний мгновенные значения в
д1узK t  

уменьшились практически в два раза и не превышают 

значения в
д уз ,K t1 0 15. При этом для обоих вариан-

тов установки гидравлического гасителя допустимое 

по нормам для грузовых электровозов [10] значение 
в
д1 ,K t 0 35 не достигается.  

Числовые характеристики случайных процессов  
в
д1K t  в первой ступени рессорного подвешивания те-

лежки, приведенные в табл. 2, показывают следующее:

S снизилось с 

~0,063 до ~0,037, т. е. на ~38 %;

-

фективной частотой fе, снизился с ~26,2 до ~14,9 Гц, 

т. е. на ~43 %;

в
а д1H K  уменьшилось от ~0,25 до ~0,14, т. е. на ~44 % . 

Анализ графика случайного процесса в
д1узK t  

(рис. 12) показывает, что в момент времени ,t1 44 1 с  

мгновенное значение абсолютного максимума aH t1  

превышает среднее значение, что вполне естественно 

для случайного процесса. 

Обсуждение и заключение. Для оценки эффектив-

ности применения в буксовом подвешивании упру-

гозащищенного гидравлического гасителя колебаний 

проведено сравнительное исследование колебаний 

упрощенной модели электровоза 2ЭС5К с типовой 

схемой буксовой ступени рессорного подвешивания 

и схемой с упругозащищенным гидравлическим гаси-

телем колебаний. В результате проведенного исследо-

вания были получены числовые характеристики слу-

чайных колебаний узлов ходовой части локомотива, 

анализ которых позволяет сделать следующие выводы 

о том, что применение упругозащищенного буксового 

гасителя колебаний: 

1. Существенно (почти в два раза) снижает частот-

ный диапазон сил, возникающих в таком гасителе, и 

уменьшает величину среднего значения абсолютного 

максимума сил, действующих в гасителе, более чем в 

восемь раз, что обеспечивает повышение безотказно-

сти гасителя и, как следствие, увеличение его межре-

монтных пробегов. 

2. Улучшает такой показатель динамических ка-

честв, как коэффициент вертикальной динамики в 

буксовой ступени рессорного подвешивания, умень-

шая среднее значение абсолютного максимума этого 

коэффициента с 0,25 до 0,14.

3. Практически не оказывает влияния на колеба-

ния тележки, а также на угловые колебания тягового 

электродвигателя и крутильные колебания в тяговой 

передаче.

Для определения межремонтного пробега упруго-

защищенного гидравлического гасителя следует про-

вести подконтрольную эксплуатацию или испытания 

опытного образца буксового узла с упругозащищен-

ным гасителем колебаний и уточнить значения пара-

метров такого узла.

Полученные рекомендации могут быть реализова-

ны и на локомотивах других типов, для чего следует 

уточнить необходимые значения коэффициента зату-

хания гидравлического гасителя колебаний и последо-

вательно включенной с ним пружины.
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ния пассажирскими перевозками на железнодорожном транс-
порте / под ред. А. В. Комиссарова. — 2-е изд. — Москва : 

РАС, 2019. — 68 с.

В книге рассмотрены бизнес-процессы пассажирских 

перевозок с использованием автоматизированной системы 

управления пассажирскими перевозками «Экспресс-3».

Во втором издании актуализированы и расширены опи-

сания текущего состояния информационных технологий си-

стемы «Экспресс-3», книга стала более удобной для чтения.

Издание предназначено для руководителей и 

инженерно-тех нического состава пассажирского комплек-

са; специалистов, связанных с разработкой и внедрением 

информационных технологий на российских железных до-

рогах; научных работников, преподавателей и студентов 

транспортных вузов.

По вопросам приобретения книги обращаться по адресу: 129626, 
г. Москва, 3-я Мытищинская ул., д. 10, Научно-издательский отдел 
АО «ВНИИЖТ». 
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