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Аннотация 

Приведены результаты исследований влия-
ния жесткости горизонтальной поперечной связи 
колесных пар с рамой тележки и момента сопро-
тивления повороту тележки относительно кузова на 
динамику и воздействие на путь железнодорожного 
подвижного состава (ПС). Проведено динамическое 
вписывание и моделирование движения ПС в кри-

вой и в прямом участках пути. Предложены для 
руководства при проектировании экипажа конкрет-
ные упруго-диссипативные характеристики указан-
ных связей. 
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Abstract 

The results of studying the effect of the rigidity 
of the horizontal transverse wheelset connection with 
the truck frame and the moment of resistance to turning 

the truck relative to the body on the dynamics and im-
pact on the track of railway rolling stock (RRS) are 
presented. Dynamic action and modeling of RRS 
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movement in a curve and in a straight section of the 
track are carried out. Specific elastic-dissipative char-
acteristics of these connections are proposed for guid-
ance in the design of the carriage.  

Keywords: research, impact, connections, dy-
namics, track, characteristics, design.  
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Введение 

При создании экипажа локомотивов, 
мотор-вагонного подвижного состава, ва-
гонов для эксплуатации их со скоростями 
до 160 км/ч на сети железных дорог Рос-
сийской Федерации руководствуются 
Нормами и ГОСТами, разработанными на 
основании многочисленных эксперимен-
тальных и теоретических исследований 
указанного подвижного состава (ПС). По 
мере накопления дополнительных знаний 
нормативные документы периодически 
корректируются. Данная работа направле-
на на включение новых конкретных реко-
мендаций при проектировании экипажей, 
обеспечивающих безопасную и более эф-
фективную эксплуатацию ПС. 

Анализ нормативов показал, что в 
действующих в настоящее время Нормах и 
ГОСТах отсутствуют нормативы для:  

 характеристик поперечных гори-
зонтальных связей колесной пары с рамой 
тележки (Жп); 

 угловой связи тележек с кузовом, 
т.е. момента сопротивления поворота те-
лежек относительно кузова (М). 

Из многочисленных публикаций из-
вестно, что произвольное исполнение Жп и 
М приводит к ухудшению динамических 
показателей ПС, плавности хода в прямых 
участках пути, существенному усилению 
воздействия на путь в кривых участках, а, 
следовательно, к повышенному износу 
гребней колес и рельсов. В [1], к примеру, 
проведен анализ влияния указанных ха-
рактеристик скоростного моторвагонного 
подвижного состава на упомянутые пока-
затели и, что особенно, выделено негатив-
ное их влияние (высокое горизонтальное 
поперечное силовое воздействие на путь и, 
как следствие, – существенный износ 
гребней колес) при эксплуатации ПС на 

перегонах, имеющих большое количество 
кривых. 

Взаимодействию экипажей в кривых 
участках пути посвящено много трудов, 
например, К.Ю. Цеглинского, М.Т. Ми-
тюшина, В.А. Неевалина, К.П. Королева, 
В.Б. Меделя, В.Н. Иванова и др. В про-
должении накопленного опыта выполнена 
работа С.М. Голубятникова, позволившая 
динамическим вписыванием исследовать 
некоторые конструктивные характеристи-
ки экипажа на динамику в кривых [2]. Ав-
тор показал, что введение упругих попе-
речных связей между колесными парами и 
рамой тележки обеспечивает снижение 
динамических составляющих рамных сил 
и подтвердил эти результаты испытания-
ми. В небольшом диапазоне было выявле-
но влияние и моментов (возвращающего и 
трения), препятствующих повороту тележ-
ки относительно кузова. 

Хорошие исследования с точки зре-
ния определения удовлетворительной по 
динамике и воздействию на путь жестко-
сти Жп и момента М, проведены группой 
ученых и инженеров ЦНИИ МПС, 
ВНИИВ, ЛИИЖТ, ДОИМ АН УССР и РВЗ 
при создании электропоезда ЭР200 [3, 4].  

Все упомянутые выше исследования 
указывали на влияние характеристик гори-
зонтальной жесткости Жп и момента М на 
показатели динамики и воздействия на 
путь, происходящие при движении экипа-
жей в кривых. Однако по результатам этих 
работ так и не были предложены их нор-
мативные оптимальные значения. 

Для определения конкретных этих 
характеристик экипажа, которые предлага-
ется внести в нормы при проектировании, 
нами проведены исследования.
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Динамическое вписывание 

Рассмотрим вначале физические и 
кинематические процессы при динамиче-
ском вписывании четырехосного экипажа 
(на двухосных тележках) с характеристи-

ками, аналогичными электропоезду ЭС1 
«Ласточка». Схема такого экипажа пред-
ставлена на рис. 1. Расчеты проведены на 
основе методики, предложенной в [5, 6]. 

 

 
Рис. 1. Схема движения и сил при движении двухосной тележки  

четырехосного экипажа в кривом участке пути: 
 Xi – полюсное расстояние; αн – угол набегания набегающей к 

олесной пары; 2l – база тележки; R – радиус кривой; 
 σ – уширение колеи; Uа – смешение рамы тележки  

относительно гребня колесной пары; Uв – зазор между  
гребнем колесной пары и рабочей гранью головки  

наружного рельса; S – расстояние между кругами катания  
колес по рельсам колесной пары; P – статическая  

нагрузка от колеса на рельс; f – коэффициент трения колеса по рельсу;  
Мт и Мв – моменты сопротивления от сил трения  

колес о рельсы и возвращающий момент; Qi – поперечная  
составляющая сил трения в точке контакта колеса с рельсом;  

Hi – продольная составляющая сил трения;  
Скm, Сн, Сm – центробежные силы от необрессоренных масс экипажа 

Fig. 1. Scheme of operation and forces during a two-axle  
bogie of a four-axle vehicle operation in a curve: Xi – pole distance;  

αн – leading wheelset angle of attack; 2l – wheelbase;  
R – curve radius; σ – gage increase; Ua – displacement  

of the bogie frame relative to the wheelset flange; Uв – gap  
between the wheelset flange and the gauge face of the high  

rail; S – distance between the wheels rolling circles of the wheelset;  
P – static wheel-to-rail load; f – wheel-to-rail friction  

coefficient; Мт и Мв – resistance moments from wheel-to-rail  
friction forces and restoring moment; Qi – transverse component  

of friction forces at the point of wheel-rail contact; Hi – longitudinal  
component of friction forces; Скm, Сн, Сm – centrifugal forces  

from the unsprung masses of the vehicle  
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Известно, что в кривых участках пу-
ти с увеличением угла набегания αн 
направляющей колесной пары в тележке 
возрастает силовое воздействие на путь. 
Угол набегания определяется из выраже-
ния: 

М αн = Хi / R,                        (1) 
где Хi – полюсное расстояние от центра 
поворота тележки до соответствующей ко-
лесной пары; R – радиус кривой. 

Полюсное расстояние определяется 
как: 

Хi = 
�

�
 + R 

��	���	

�
,                  (2) 

где l – база тележки; Ua – смещение рамы 
тележки относительно гребня набегающей 
колесной пары; Ub – зазор между гребнем 
левого колеса второй колесной пары и го-
ловкой наружного рельса. 

Как видно из указанного выражения, 
величина полюсного расстояния перемен-
на и зависит от: 

  установки тележки в кривом участ-
ке пути (наибольшего перекоса, свободной 
установки или установки высоких скоро-
стей [5]); 

  от смещения рамы тележки относи-
тельно гребня набегающей колесной пары, 
что может быть при упругом перемещении 
буксы относительно рамы; 

  в зависимости от скорости и воз-
вышения наружного рельса; от уширения 
колеи; от бокового износа гребней колес-
ных пар. 

Определим каким образом влияет 
жесткость поперечной связи колесной па-

ры с рамой тележки на величину полюсно-
го расстояния. Для исследования возьмем 
кривую радиусом R = 300 м. При исходном 
исполнении экипажа «Ласточки» жест-
кость Жп = 2000 кГс/мм, с осевой нагруз-
кой P = 18 тс максимально допускаемая 
рамная сила Yр

max = 0,3 Р = 5,4 тс и при 
этой жесткости Жп поперечное смещение 
рамы тележки составит: Ua = Yр

max : Жп = 
5400 : 2000 = 2,7 мм. 

Вариантом меньшей жесткости Жп 
возьмем величину 270 кГс/мм. В этом слу-
чае при Yр

max = 5,4 тс Ua = Yр
max : Жп = 5400 

: 270 = 20 мм. 
Для определения Ub возьмем пре-

дельные значения уширения и сужения ко-
леи. Максимальное уширение колеи в кри-
вой, радиусом 300 м должно быть, в соот-
ветствии с ПТЭ [7], 1538 мм, минимальное 
– по сужению, 1526 мм. 

Расстояние между наружными гра-
нями колес (по гребню) должно быть, в 
соответствии с ПТЭ, минимальное: 1440 – 
1 + 2×25 = 1489 мм, максимальное: 1443 + 
2×33 = 1509 мм. 

Тогда зазор между гребнем колеса и 
головкой рельса может быть: 

  максимальный 1538 мм – 1489 мм 
= 49 мм, 

  минимальный 1526 мм – 1509 мм = 
17 мм. 

Результаты расчетов по определению 
полюсного расстояния по формуле (2) све-
дены в таблицу 1. 

 
Таблица 1  

Значения полюсного расстояния тележки Хi в зависимости от уширения колеи 
в кривой R = 300 м и жесткости поперечной связи колесной пары с рамой тележки Жп 

Table 1 
Values of bogie pole distance Xi depending on gage increase in a curve R = 300 m and stiffness of 

the wheel set transverse connection with the bogie frame Жп 
Установка тележки в кривой Уширение колеи, мм 

17 49 17 49 
Жп = 2000 кГс/мм Жп = 270 кГс/мм 

Максимального перекоса, м 2,95 6,64 0,95 4,65 
Свободная установка, м 1,97 3,8 0,001 1,82 

 
Как видно из таблицы снижение 

жесткости поперечной связи колесной па-
ры с рамой тележки уменьшает величину 
полюсного расстояния в зависимости от 

установки тележки в кривой в 
1,43…3,1 раза, а, следовательно, в соответ-
ствии с выражением (1), на такую же вели-
чину будет снижаться угол набегания αн. 
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При хордовой установке тележки по-
ворот ее будет осуществляться относи-
тельно шкворня и углы набегания могут 
быть равны. 

Для определения ориентировочного 
силового взаимодействия тележки на 
внутренние грани головок рельсов с под-
считанными величинами полюсного рас-
стояния напишем уравнения равновесия 
сил, действующих на тележку и их момен-
тов, проектируя эти силы на направление 
продольной оси экипажа, изображенные на 
рис. 1. 

–Y1 + Y2 +ΣС – Т + ΣQ = 0,          (3) 
Y1 ∙ l + ΣС ∙ lц – Т ∙ lц + ΣМтр = 0,    (4) 

где Y1, Y2 – направляющие усилия; ΣС – 
центробежная сила от обрессоренных и 
необрессоренных частей экипажа, ΣС = 

(mкп + mт + mн)∙g∙( 
��

�∙�∙�,��
 – 

�

��
); v – скорость 

движения; R – радиус кривой; g – ускоре-
ние силы тяжести; T – горизонтальная со-

ставляющая веса, Т = ΣРст 
�

��
 ; h – возвы-

шение наружного рельса; 2S – расстояние 
между кругами катания колес по рельсам 
колесной пары; Pст – статическая нагрузка 
от колеса на рельс; ΣМтр – момент трения 
колес по рельсам относительно точки 
набегания колеса передней колесной пары, 
ΣМтр = 2 Q2 ∙ l + (Н1 + Н2) ∙ 2S. 

Расчеты по классической методике 
вписывания для экипажа с характеристи-
ками электропоезда ЭС1 выявили, что в 
кривой, радиусом 300 м с возвышением 

наружного рельса 90 мм при скоростях до 
70 км/ч (анеп = 0,7 м/с2) с различным уши-
рением колеи и степени износа гребней 
колес направляющие усилия Y1 не превы-
шают в самом худшем случае 9,12 тс. Бо-
ковая сила Y’ при этом в соответствии с 
выражением из [5] – (Y’ = Y1 – Q1), не пре-
вышала 6,86 тс. 

Но самое главное, эффективность в 
снижении бокового воздействия на путь 
экипажа при снижении жесткости попе-
речной связи колесных пар с рамой тележ-
ки очень низкая, не более 1 %. 

Исследованиями, проведенными ра-
нее [8, 9], выявлено, что такое несоответ-
ствие вызвано рядом допущений, а имен-
но: коничность поверхности катания колес 
и криволинейная поверхность рельсов не 
учитываются; давление гребней бандажей 
на рельсы считаются направленными 
вдоль осей колесных пар. Кроме того, не 
учитывается контактирование гребня с бо-
ковой гранью рельса в точке, удаленной от 
оси вращения колесной пары, так называ-
емого забега [6, 8]. Нормальная сила взаи-
модействия (рис. 2) наклонена к горизон-
тали в зависимости от угла набегания ко-
леса на рельс.  

В соответствии с рис. 3 взятым из 
[10], в прямых и пологих кривых резуль-
тирующая контакта колеса и рельса нахо-
дится в области I, в кривых радиусами 
450,,,300 м – в кривых II, крутых кривых 
радиусами менее 250 м – в области III.  

 

 
 

Рис. 2. Силы, прикладываемые от колеса  
к наружному рельсу кривого участка пути 

Fig. 2. Forces applied from the wheel to the high  
rail in a curve 

Рис. 3. Положение контактов колеса с рельсом 
Fig. 3. Wheel-rail contact position 
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В соответствии с формулой из [6] ве-
личина забега равна: 

С = 
(���)

���
 X1 tg β,  (5) 

где β – угол наклона гребня колеса к гори-
зонтали; r – радиус катания; h – понижение 
точки касания колеса с рельсом. 

При полюсных расстояниях, указан-
ных в табл. 1, и определенных по ним уг-
лам набегания, точка забега направляюще-
го колеса тележек в зависимости от уши-
рения колеи и степени износа гребней мо-
жет быть в пределах от 3 до 18,6 мм при 

Жп = 2000 кГс/мм и от 0,003 до 12,9 мм 
при Жп = 270 кГс/мм. Результирующая 
точка контакта колеса и рельса смещается 
поперек и вдоль рельса в соответствии с 
рис. 2. С учетом кривизны поверхности 
рельсов и профиля катания колеса гори-
зонтальная составляющая нормальной си-
лы в точке контакта с углом γ = 30…35º 
добавит к боковой силе, в соответствии с 
выражением 6 из [9], величину еще поряд-
ка 3 тс. 

 

�Г =
�ст∙����

������∙����
−	

�ст∙�∙����

������∙����
,                                                          (6) 

 

где γ – угол наклона нормальной силы к 
вертикали; μ – коэффициент трения колеса 
по рельсу. 

Суммарная расчетная боковая сила в 
этом случае составит 9,86 тс. 

При Жп = 370 кГс/мм угол набегания 
направляющей колесной пары в худшем 
случае уменьшится, по сравнению Жп= 
2000 кГс/мм, в 1,47 раз, а подсчитанная 
боковая сила составит около 6,8 тс.  

Эти расчетные данные по исследова-
ниям [8] близки к реальным при новых 
профилях колес и рельсов и их нормаль-
ной подуклонке. При изменении их пара-
метров и подреза гребней (возрастании уг-
ла наклона его рабочей поверхности) забег 
с рельсом будет увеличиваться. Тем не ме-
нее результаты расчетов по боковой силе 
оказались близки замеренным при испыта-

ниях электропоезда ЭС1 с исходным ис-
полнением жесткости поперечной связи 
колесных пар с рамой тележки 
2000 кГс/мм и достигали 10 тс [11]. При 
этом установлена тенденция: снижение 
жесткости поперечной связи колесных пар 
с рамой тележки будет уменьшать гори-
зонтальное силовое взаимодействие эки-
пажа на путь в кривых участках пути.  

В экипаже для поворота тележки от-
носительно кузова предусмотрены воз-
вращающие устройства (опоры пнев-
мобаллоны, резинометаллические опоры, 
маятниковые подвески) или демпфирую-
щие устройства (опоры скользуны, гидро-
демпферы типа «Кони»). Для этих кон-
струкций уравнение равновесия моментов 
(4) будет иметь вид:

Y1 l + ΣС  lц – Т lц + Мв  + Мт + ΣМтр = 0,    (7) 
где Мв – возвращающий момент; Мт – 
демпфирующий момент. 

Возвращающий момент Мв влияет на 
уровень силового воздействия на путь в 
зависимости от угла поворота тележки в 
кривой. При этом от передней по ходу те-
лежки он увеличивает воздействие, от зад-
ней – снижает. Из-за малого угла поворота 

передней тележки (в кривой c радиусом 
300 м для электропоезда ЭС1 угол поворо-
та находится в пределах 38'…1°20') мо-
мент составит не более 0,01 тс∙м. 

Демпфирующий момент Мт также 
увеличивает воздействие на путь. Его уро-
вень, как предложено в [11], следует при-
нимать по формуле  

Мт = (0,09 – 0,12)  2Рст  f ��
�

�
�
�

+�
�а

�
�
�

,    (8) 

где f – коэффициент трения колеса по 
рельсу, принимается 0,25; S = 1,58 м рас-
стояние между кругами катания колес ко-
лесной пары. 

Для экипажей с осевыми нагрузками 
17…20 тс рекомендуемые значения в соот-

ветствии с указанной формулой (8) состав-
ляют 1,0…1,9 тс∙м. 

Расчеты показали, что при Мт = 1,9 
тс∙м направляющее усилие возрастает 
примерно на 0,7 тс. При Мт = 4 и 5,5 тс∙м в 
указанной последовательности – на 1,5 и 
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2,1 тс. Следовательно, боковая сила, под-
считанная выше при Жп = 2000 кГс/мм с 
Мт равными 1,9, 4,0 и 5,5 тс∙м, составит, 
соответственно, 7,5 тс, 11,4 тс и 13 тс. 

При Жп = 370 кГс/мм боковая сила 
будет около 7,5 тс, 8,3 тс и 8,9 тс. 

Как видно, с увеличением Мт суще-
ственно возрастает боковое воздействие на 
путь. Кроме того, из публикаций [13] из-
вестно, что при больших значениях Мт те-

лежки после выхода экипажа из кривых в 
прямые не возвращаются в среднее поло-
жение по отношению к кузову и приводит 
к повышенному износу гребней колесных 
и рельсов. В тоже время, низкие значения 
Мт приводят к возрастанию амплитуд ви-
ляния тележек и кузова в прямых участках 
пути и ухудшают показатели динамики 
экипажа и плавности хода.

 
Моделирование 

Более глубокое исследование дина-
мики экипажа скоростного подвижного 
состава проведено на имитационной 3d-
модели его вагона в программном ком-
плексе «Универсальный механизм» (УМ). 

Модель содержит 54 степеней свобо-
ды и состоит из твердых тел, связанных 
линейными и нелинейными упруго-
диссипативными элементами с тележками 
аналогичными электропоездам типа ЭС1, 
ЭВС1, ЭГ2Тв, пассажирского вагона на 
тележках КВЗ. При этом отмечаем, что 
конструкции тележек для электропоездов 
фирмы Siemens аналогичны. На электропо-
езде ЭГ2Тв – близки тележкам Siemens, но 
вместо шкворня используется лемнискат-
ный механизм [1]. На пассажирском вагоне 
математически описаны тележки КВЗ-
ЦНИИ. Необходимые для моделирования 
технические характеристики экипажей 
указанного подвижного состава (ПС) бра-
лись из КД и специализированной техни-
ческой литературы. Расчеты производи-
лись для трех вариантов Жп – 100 кГс/мм, 
320 кГс/мм и штатной, равной 
2000 кГс/мм. Момент Мт изменялся для 
следующих вариантов – 0,1 тс∙м, 1,0 тс∙м, 
2,0 тс∙м, 3,0 тс∙м и 5,0 тс∙м. 

Колесные пары имели вагонный 
профиль колес. Моделирование проведены 
как с новым профилем с эквивалентной 
конусностью 0,845, так и с изношенным с 
толщиной гребня 25 мм и прокатом 3мм.  
Исследования движения проведены в кри-
вом участке пути радиусом 300 м с возвы-
шением наружного рельса 90 мм при ско-
ростях 30, 50 и 70 км/ч и по прямому 
участку пути при скоростях до 220 км/ч. 

Горизонтальные и вертикальные не-
ровности задавались виде отклонений 

каждого рельса в вертикальном и горизон-
тальном (поперечном) направлениях от 
продольной оси пути и соответствовали 
хорошему состоянию согласно требовани-
ям действующих нормативов по содержа-
нию пути. 

При исследовании динамики в УМ 
определялись следующие числовые харак-
теристики процессов: рамные и боковые 
силы, вертикальные и горизонтальные 
ускорения кузова вагона в районе шквор-
ня, плавность хода, фактор износа в кри-
вых участках пути. 

При моделировании выявлено, что 
при движении указанных выше моделей 
ПС в кривой, радиусом 300 м с исходными 
упруго-диссипативными характеристика-
ми, а также с измененной (уменьшенной) у 
них жесткости поперечной связи с рамой 
тележки Жп с 2000 кгс/мм до 320 и 100 
кгс/мм рамные и боковые силы, так же как 
и полученные при динамическом вписыва-
нии, проведенные выше, имеют тенденцию 
к снижению.  

Так для электропоезда ЭС1 снижение 
при скорости 70 км/ч составило, соответ-
ственно, в 1,3 и 1,44 раза, а при 30 км/ч – в 
1,9 и 2,5 раз. Для электропоезда ЭГ2Тв при 
70 км/ч – в 1,25 и 1,42 раза, при 30 км/ч – в 
1,73 и 2 раза. Для вагона на тележках КВЗ 
– при 70 км/ч – в 1,13 и 1,4 раза при 30 
км/ч – в 1,56 и 1,71 раза.  

Максимальные значения рамных сил 
в кривой с радиусом 300 м приведены в 
табл. 2.  

Осциллограммы рамных сил вагона 
на тележках КВЗ, в качестве примера, при-
ведены на рис. 4.  

Значения рамных и боковых сил, по-
лученные расчетным путем несколько ни-
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же, чем получены при испытаниях, по-
скольку в модели не учитывался фактор 
забега точки контакта направляющего ко-
леса. Существенное влияние на уровень 
горизонтального воздействия на путь ока-
зывает момент сопротивлению поворота 
Мт (табл. 2), и, как видно, при жесткости, к 

примеру, Жп = 320 кГс/мм с увеличением 
Мт от 1,0 до 5,0 тс∙м рамные силы в кривой 
возрастают при высоких скоростях в 1,21 и 
1,54 раза, при 30 км/ч – в 1,48 и 2,2 раза. 
Величина Мт влияет и на показатели изно-
са колес и рельсов (рис. 5). 

Таблица 2  
Максимальные значения рамных сил YР (тс) экипажа в кривой, радиусом  

R = 300 м в зависимости от Жп и Мт 

Table 2 
Maximum values of vehicle frame forces YР (tf) in a curve with radius  

R = 300 m depending on Жп and Мт 

Скорость, км/ч 30 70 
Мт = 1,0 тс·м Жп = 100 кГс/мм 1,25 2,00 

Жп = 320 кГс/мм 1,70 2,86 
Жп = 2000 кГс/мм 2,64 3,67 

Мт = 3,0 тс·м Жп = 100 кГс/мм 1,55 2,42 
Жп = 320 кГс/мм 2,32 3,20 
Жп = 2000 кГс/мм 3,40 4,10 

Мт = 5,0 тс·м Жп = 320 кГс/мм 3,47 4,07 
Жп = 2000 кГс/мм 4,90 5,20 

 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

Рис. 4. Копии осциллограмм рамных сил при движении модели экипажа в кривой радиусом  
300 м со скоростью 70 км/ч при Жп = 320 кс/мм и Мт = а) 5,0 тс·м; б) 3,0 тс·м; в) 1,0 тс·м 

Fig. 4. Copies of oscillograms of frame forces during the vehicle model operation in a curve of 300 m radius  
at a speed of 70 km/h at Жп = 320 kgf/mm and Мт = a) 5.0 ts·m; b) 3.0 ts·m; c) 1.0 ts·m 



 

45 
 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

Рис. 5. Копии осциллограмм показателя износа (фактора износа) при движении модели экипажа  
в кривой, радиусом 300 м со скоростью 70 км/ч при Жп = 320 кГс/мм и Мт = а) 5,0 тс·м; б) 3,0 тс·м; в) 1,0 тс·м 

Fig. 5. Copies of oscillograms of the wear index (wear factor) during the vehicle model operation in a curve  
of 300 m radius at a speed of 70 km/h at Жп = 320 kgf/mm and Мт = a) 5.0 ts·m; b) 3.0 ts·m; c) 1.0 ts·m 

 
При движении ПС по прямому 

участку горизонтальные ускорения кузова 
и рамные силы представлены в табл. 3. 

При изменении жесткости Жп от 100 
до 2000 кГс/мм до скорости 160 км/ч рам-
ные силы при Мт от 1,0 до 3,0 тс не пре-
вышали 2,1 тс. Плавность хода в горизон-
тальном поперечном направлении и гори-
зонтальные ускорения кузова при сниже-
нии Жп возрастают (рис. 6, 7).  

Так при Жп = 100 кГс/мм и Мт = 1…3 
тс∙м плавность хода при скорости 100 км/ч 
хоть и не превышает норматив 3,25, одна-
ко уровень горизонтальных ускорений до-
стигал (0,16…0,18)g, что выше норматива 
0,12g, принимавшемся ранее для груженых 

пассажирских вагонов [14]. Обращает 
внимание то, что при низких жесткостях 
100–320 кГс/мм наблюдается возрастание 
Wy при скоростях 60…100 км/ч, что свиде-
тельствует о близости частот извилистого 
колебания колесных пар на этих скоростях 
с поперечными колебаниями экипажа. Та-
кое явление наблюдалось при испытаниях 
и эксплуатации ПС аналогичного по кон-
струкции и жесткости Жп. При изношен-
ных колесах с жесткостью Жп= 320 кГс/мм 
уровень рамных сил не превышал 3,87 тс 
(Yр/2Рст = 0,2) даже при скорости 220 км/ч 
(рис. 8), однако плавность хода составляла 
3,25 уже при скорости 170 км/ч при Мт = 
1,0 тс∙м и 185 км/ч при 5,0 тс∙м.
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Таблица 3  
Максимальные значения горизонтальных ускорений кузова ГУ (×g) – (в числителе)  

и рамных сил Yр (тс) экипажа в прямом участке пути в зависимости от Жп и Мт 

Table 3  
Maximum values of horizontal accelerations of the GU body (×g) – (in the numerator)  

and the vehicle frame forces YР (tf) on a straight track section depending on Жп and Мт 

Скорость, км/ч 100 160 220 

Мт = 0,1 тс·м Жп = 320 кГс/мм 0,20 / 1,30 0,35 / 3,20 0,60 / 5,25 

 
Мт = 1,0 тс·м 

Жп = 100 кГс/мм 0,18 / 1,25 0,29 / 2,10 0,55 / 5,30 

Жп = 320 кГс/мм 0,12 / 0,61 0,20 / 2,10 0,51 / 4,65 

Жп = 2000 кГс/мм 0,08 / 0,60 0,18 / 0,90 0,20 / 1,30 

 
Мт = 2,0 тс·м 

Жп = 100 кГс/мм 0,16 / 1,10 0,27 / 1,90 0,54 / 5,10 

Жп = 320 кГс/мм 0,11 / 1,00 0,24 / 1,73 0,39 / 4,24 

Жп = 2000 кГс/мм 0,10 / 0,61 0,15 / 1,40 0,18 / 3,10 

Мт = 3,0 тс·м 
Жп = 100 кГс/мм 0,18 / 0,81 0,29 / 1,10 0,55 / 3,90 

Жп = 320 кГс/мм 0,10 / 0,50 0,18 / 0,80 0,22 / 1,39 

Мт = 5,0 тс·м 
Жп = 100 кГс/мм 0,12 / 0,52 0,15 / 0,81 0,20 / 1,47 

Жп = 320 кГс/мм 0,10 / 0,50 0,14 / 0,80 0,18 / 1,29 

Колеса с прокатом 3 мм и толщиной гребня 25 мм 

Мт = 1,0 тс·м Жп = 320 кГс/мм 0,12 / 0,60 0,23 / 2,10 0,39 / 4,65 

Мт = 2,0 тс·м Жп = 320 кГс/мм 0,12 / 0,60 0,22 / 1,78 0,34 / 4,24 
 

 

 
 

 
Рис. 6. Горизонтальные ускорения модели экипажа ЭС1 

при движении по прямому участку пути 
Fig. 6. Horizontal accelerations of the ES1 vehicle model 

during operation on a straight track section 

 
Расчеты показали также, что при всех 

изменениях Жп и Мт динамические показатели 
модели экипажа в вертикальной плоскости 
оставались стабильно хорошими. 

 

 
Рис. 7. Расчетные показатели плавности хода в гори-
зонтальной поперечной плоскости при движении мо-
дели экипажа «Ласточки» в прямом участке пути при 
Жп = 100 кгс/мм; Жп = 320 кгс/мм; Жп = 2000 кгс/мм и 

Мт = 5,0 тс·м; Мт =3,0 тс·м; Мт =1,0 тс·м 
Fig. 7. Calculated smoothness of movement indices in the 
horizontal transverse plane during the Lastochka vehicle 
model operation on a straight track section at жп = 100 

kgf/mm; жп = 320 kgf/mm; жп = 2000 kgf/mm and Мт = 
5.0 ts·m; Мт = 3.0 ts·m; Мт = 1.0 ts·m 
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Рис. 8. Рамные силы модели экипажа «Ласточки»  
при движении по прямому участку пути 

Fig. 8. Frame forces of the Lastochka vehicle model  
during operation on a straight track section 

 

Выводы 
На основании проведенных исследо-

ваний (динамического вписывания, моде-
лирования и анализа результатов много-
численных ранее испытанных экипажей 
подвижного состава) установлено, что:  

1. При снижении жесткости попе-
речной связи колесной пары с рамой те-
лежки Жп уменьшается угол набегания 
направляющей колесной пары тележки и 
боковое воздействие экипажа на путь в 
кривых участках.  Одновременно с этим 
возрастают амплитуды взаимных горизон-
тальных поперечных перемещений рамы 

тележки относительно колесных пар, и при 
низких значениях Жп могут привести к не-
устойчивому движению экипажа в прямых 
участках пути.  

2. Увеличение демпфирующего 
(фрикционного) момента, препятствующе-
го повороту тележки относительно кузова 
Мт усиливает боковое воздействие экипа-
жа на путь в кривых, но в тоже время 
обеспечивают в меньшей степени развитие 
горизонтальных поперечных колебаний 
кузова в прямых участках пути с возраста-
нием скорости движения. 

 
Предложения 

По результатам работы рекомендует-
ся при проектировании узлов экипажа мо-
торвагонного подвижного состава вклю-
чить в [15] следующие нормативы: 

  жесткость поперечной связи колес-
ной пары с рамой тележки Жп, 

  демпфирующий момент сопротив-
ления поворота тележки относительно ку-
зова Мт. 

1. Для моторвагонного подвижного 
состава для регионов имеющих железно-
дорожные пути с большим количеством 
кривых участков малого радиуса и эксплу-
атацией со скоростями до 130 км/ч вели-

чина жесткости Жп должна быть в преде-
лах 320…600 кГс/мм. 

2. Для моторвагонного подвижного 
состава для эксплуатации с конструкцион-
ной скоростью до 160 км/ч Жп должна 
быть в пределах 600–1000 кГс/мм. 

3. Для моторвагонного подвижного 
состава для эксплуатации с конструкцион-
ной скоростью более 160 км/ч Жп должна 
быть не менее 2000 кГс/мм. 

4. Демпфирующий момент Мт для ка-
тегории моторвагонного подвижного со-
става, указанного в первом пункте должен 
быть около 1,0 тс∙м, по п. 2 – 1,5…2,0 тс∙м, 
по п. 3 – не менее 3,0 тс∙м.
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