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Аннотация 

Разработана вычислительная методика про-
гнозирования динамических характеристик гид-
ропневматических рессор железнодорожных 
транспортных средств, основанная на сопряженном 
решении уравнений гидродинамики и термодина-
мики. В отличие от традиционных нульмерных 
гидравлических моделей, предложенный подход 
учитывает вязкость, инерционность и сжимаемость 
рабочей жидкости, что позволяет устранить харак-
терное для упрощенных методик завышение вре-
мени затухания переходных процессов и пиковых 
давлений. Математическая модель включает дву-
мерные осесимметричные нестационарные уравне-
ния Навье–Стокса для вязкой несжимаемой жидко-
сти, уравнение движения поршня под взаимодей-
ствием внешней нагрузки и противодавления в ра-
бочей камере, а также нульмерную термодинами-
ческую модель газовой полости (в рассмотрении 
политропного процесса), являющейся упругим 
элементом подвешивания. Численная реализация 
выполнена методом конечных объемов с использо-
ванием PISO-алгоритма и динамического перестро-
ения сетки для учета подвижной границы поршня. 

Научная новизна работы состоит в том, что впер-
вые для задач динамики гидропневматических рес-
сор железнодорожного подвижного состава реали-
зовано полное сопряжение двумерной модели вяз-
кой жидкости и термодинамической модели газа с 
обратной связью через расход рабочей жидкости в 
дросселле. Количественно подтверждено, что пре-
небрежение вязкостью и сжимаемостью в нульмер-
ных моделях ведет к существенному завышению 
времени затухания колебаний (до порядка величи-
ны) и искажению амплитудных нагрузок. Разрабо-
танный подход может использоваться в качестве 
виртуального испытательного стенда при проекти-
ровании перспективных гидропневматических рес-
сор для пассажирских вагонов и локомотивов, а 
также для уточнения ресурсных испытаний и со-
здания цифровых двойников узлов рессорного под-
вешивания. 

Ключевые слова: рессора, элемент, по-
движной состав, математическое моделирование, 
гидродинамика, подвижная граница, демпфирова-
ние.
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Abstract 
A computational technique is developed for 

predicting the dynamic characteristics of hydropneu-
matic springs of railway transport based on the conju-
gate solution of equations of hydrodynamics and ther-
modynamics. Unlike traditional zero-dimensional hy-
draulic models, the proposed approach takes into ac-
count the viscosity, inertia and compressibility of the 
working fluid, which eliminates the overestimation of 
the attenuation time of transient processes and peak 
pressures characteristic of simplified methods. The 
mathematical model includes two-dimensional ax-
isymmetric non-stationary Navier–Stokes equations for 
a viscous incompressible fluid, the equation of piston 
motion under the interaction of external load and back 
pressure in the working chamber, as well as a zero-
dimensional thermodynamic model of a gas cavity 
(considering a polytropic process), which is an elastic 
suspension element. The numerical implementation 
was performed by the finite volume method using PI-
SO algorithm and dynamic grid reconstruction to ac-

count for the movable piston boundary. The scientific 
novelty of the work consists in the fact that for the first 
time, for the problems of the dynamics of railway roll-
ing stock hydropneumatic springs a complete coupling 
of a two-dimensional viscous fluid model and a ther-
modynamic gas model with feedback through the flow 
rate of the working fluid in the throttle was realized. It 
is quantitatively confirmed that neglecting viscosity 
and compressibility in zero-dimensional models leads 
to a significant increase in the vibration attenuation 
time (up to a number of magnitudes) and distortion of 
amplitude loads. The developed approach can be used 
as a virtual test bench in the design of promising hy-
draulic springs for passenger cars and locomotives, as 
well as to refine resource testing and create digital 
doubles of spring suspension units.  

Keywords: spring, element, rolling stock, 
mathematical modeling, hydrodynamics, movable 
boundary, damping. 
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Введение 

Современный этап развития желез-
нодорожного транспорта характеризуется 
ростом скоростей движения, грузонапря-
женности и осевых нагрузок. В этих усло-
виях требования к плавности хода, мини-
мизации динамического воздействия на 
путь и обеспечению сохранности перево-
зимых грузов становятся определяющими 
факторами конкурентоспособности по-
движного состава. Система рессорного 
подвешивания тележки является промежу-
точным звеном между колесной парой и 
кузовом, призванным гасить колебания, 
возникающие при взаимодействии пути и 
подвижного состава. Эффективность этой 
системы напрямую влияет на усталостную 
долговечность несущих конструкций, ре-
сурс рельсов и безопасность движения. 

В тележках пассажирских вагонов и 
локомотивов широко распространены те-
лескопические гидравлические гасители 
колебаний, выполняющие функцию демп-
фирования [1, 4]. Однако для обеспечения 
требуемой плавности хода в широком диа-
пазоне нагрузок все большее внимание 
привлекают гидропневматические рессоры 
(также известные как пневмогидравличе-
ские упругие элементы). Такие устройства 
совмещают в одном узле упругую характе-

ристику (при сжатии газа) и демпфирова-
ние (при дросселировании вязкой жидко-
сти через калиброванные отверстия), что 
позволяет реализовать прогрессивную не-
линейную зависимость силы сопротивле-
ния от хода подвески. Известны техниче-
ские решения, адаптирующие характери-
стику рессоры к изменению статической 
нагрузки, например, за счет дифференци-
ального давления газа или применения зо-
лотниковых механизмов [5, 6]. В грузовом 
и специальном подвижном составе, где 
требования к энергоемкости подвески осо-
бенно высоки, гидропневматические схе-
мы рассматриваются как одно из перспек-
тивных направлений [5]. Однако их широ-
кое внедрение в тележечное подвешивание 
до настоящего времени ограничено слож-
ностью конструкции и недостаточной про-
работанностью методов динамического 
расчета. 

Основным инструментом инженер-
ного анализа гидропневматических рессор 
на сегодняшний день являются нульмер-
ные гидравлические модели. В рамках та-
кого подхода устройство описывается си-
стемой обыкновенных дифференциальных 
уравнений для сосредоточенных парамет-
ров, а связь расхода и перепада давления 
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на дросселе задается квазистационарным 
уравнением Бернулли с эмпирическим ко-
эффициентом расхода. Данная методоло-
гия, унаследованная от классической гид-
равлики, обладает фундаментальным огра-
ничением: она принципиально не учитыва-
ет вязкость, инерционность и сжимаемость 
рабочей жидкости. Следствием такого 
упрощения является систематическая 
ошибка при прогнозировании динамиче-
ских режимов. Как будет показано ниже, 
данные модели предсказывают интенсив-
ный, нереалистично долго затухающий ко-
лебательный процесс для основных пара-
метров (перемещение поршня, давление в 
полостях). Время переходного процесса 
может оказаться завышенным на порядок 
(до 2…3 секунд), тогда как в натурных 
условиях демпфирование происходит за 
0,2…0,3 секунды. Это приводит к некор-
ректной оценке демпфирующих свойств 
рессоры, ошибкам в определении пиковых 
нагрузок на буксовый узел и раму тележки 
и, как следствие, невозможности целена-
правленной оптимизации геометрии дрос-
сельной системы на этапе проектирования. 

Теоретические основы расчета гид-
ропневматических устройств заложены в 
классических работах В. Бауэра [2], а так-
же в исследованиях Е.Б. Сарача и А.А. 
Ципилева [3], где детально проработаны 
нульмерные термодинамические модели. 
Данные работы остаются основой для ста-
тических и низкочастотных расчетов, од-
нако их авторы прямо указывают на огра-
ниченность подхода при анализе быстро-
протекающих процессов. Попытки повы-
сить точность нульмерных моделей за счет 
введения эмпирических корректировок но-
сят частный характер и не устраняют фи-
зическую неполноту модели. Параллельно 

развивается направление вычислительной 
гидродинамики (CFD) применительно к 
элементам гидроаппаратуры. В работах 
Рэдера [7], Ни [8], Мориты [9] представле-
ны результаты численного моделирования 
течений в дроссельных каналах и клапа-
нах. Эти исследования убедительно де-
монстрируют сложную вихревую структу-
ру потока и значимость учета вязких эф-
фектов. Однако в них, как правило, рас-
сматривается стационарное течение с фик-
сированным перепадом давления, либо 
движение твердого тела задается кинема-
тически, без обратной связи между гидро-
динамическим полем давления и динами-
кой подвижных элементов. 

Таким образом, в настоящее время 
ощущается недостаток комплексных со-
пряженных моделей, которые объединяли 
бы детальное CFD-описание вязкого тече-
ния в проточной части гидропневматиче-
ской рессоры, динамику движения поршня 
под действием переменного поля давления 
и термодинамику газовой полости в их 
взаимосвязи. Для железнодорожной отрас-
ли, где требования к ресурсу и надежности 
элементов рессорного подвешивания ре-
гламентируются ГОСТ 32204-2013, созда-
ние такой модели является актуальной 
научно-технической задачей. Настоящая 
работа направлена на устранение указан-
ного пробела. Цель исследования – разра-
ботка, верификация и апробация сопря-
женной CFD-методики расчета динамиче-
ских характеристик гидропневматических 
рессор подвижного состава, основанных на 
совместном решении двумерных уравне-
ний Навье–Стокса, уравнения движения 
поршня и термодинамических соотноше-
ний для газовой полости. 

 
Материалы, модели, эксперименты и методы  

В качестве объекта исследования 
рассматривается гидропневматическая 
рессора (ГПР), конструктивно близкая к 
описанной в работах [2, 3]. Основными 
элементами являются: рабочий цилиндр с 
подвижным поршнем, дроссельный канал, 
гидравлическая полость, соединенная с 
газовой камерой через гибкую раздели-
тельную мембрану. При приложении 

внешней нагрузки F к штоку поршня жид-
кость перетекает из полости V1 в полость 
V2 через дроссель сечением S12, сжимая газ 
в камере V3. Упругая характеристика фор-
мируется за счет политропного сжатия га-
за, а демпфирование – за счет вязкого тре-
ния при течении жидкости в дросселе и 
сопутствующих вихревых потерях. 
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Расчетная схема, приведенная на рис. 
1 принята осесимметричной (цилиндриче-
ские координаты x, r). Геометрические па-
раметры (радиус поршня R1, радиус дрос-
селя R12, длина дроссельного канала L12, 

начальный объем газовой полости V30) и 
физические свойства рабочей жидкости 
(плотность ρ, динамическая вязкость μ, ко-
эффициент сжимаемости β) соответствуют 
данным из [2, 3] и приведены в таблице. 

 
 

Рис. 1. Расчетная схема прототипа гидропневматической подвески 
Fig. 1. Сalculation scheme of the hydropneumatic suspension prototype 

 
Таблица 

Основные параметры расчетной модели 
Table 

Main parameters of calculation model 
Параметр Обозначение Значение Единица измерения 

Радиус поршня R1 0,055 м 

Радиус дросселя R12 0,01…0,025 м 

Длина дроссельного канала L12 0,02 м 

Начальный объем газовой полости V30 0,00357 м³ 
Начальное давление в системе p0 3,3 МПа 
Плотность жидкости ρ 850 кг/м³ 
Динамическая вязкость жидкости μ 0,01…1,0 Па·с 
Коэффициент сжимаемости β 5·10⁻ ⁰¹  Па⁻ ¹ 
Показатель политропы газа γ 1,25 – 

 
Течение вязкой несжимаемой жидко-

сти в цилиндре и дроссельном канале опи-
сывается осесимметричными нестацио-

нарными уравнениями Навье–Стокса и не-
разрывности [10]: 
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где u, v – осевая и радиальная компоненты 
скорости; p – давление; � = 	μ/ρ – кинема-
тическая вязкость. 

Используются следующие граничные 
условия: 

 на оси симметрии (� = 0): 
��/�� = 0, v = 0; 

 на твердых неподвижных стенках: 
� = � = 0 (условие прилипания); 

 на подвижной границе поршня: 
(� = �0(�)):	� = ��(�), � = 0; 

 на выходе из дросселя: 
(� = �� + ���):	��/�� = 0, ��/�� = 0. 
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Процесс сжатия/расширения газа в 
камере V3 считается политропным с посто-
янным показателем γ: 
																											����

� = �����.																						(4) 
В дифференциальной форме: 

																												
���
��

= −
��	

��
�

���
�

��
.																(5)  

Давление в гидравлической полости 
V2 принимается равным давлению газа: 
�2 = �3 (мембрана идеально гибкая, мас-
сой пренебрегаем). 

Движение поршня массой mP описы-
вается вторым законом Ньютона: 

																					��

���
��

= �(�) − ����,													(6) 

где �� = π��
��� – площадь поршня; �� – 

эффективное давление в полости �� у 
поршня. В отличие от классической 0D-
модели, давление �� не равно среднему 
давлению ��, а определяется с учетом 
сжимаемости жидкости: 
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																		��� = (��� − ���)��,																	(8)  
где ��� = ���� – расход, создаваемый 

движением поршня;	��� = ∫ � 2π���
���

�
 – 

фактический объемный расход через дрос-
сель, получаемый интегрированием про-

филя осевой скорости из CFD-решения; Δ� 
– шаг по времени. 

Изменение объема газовой полости 
связано с перемещением поршня и сжима-
емостью жидкости: 
											�� = ��

� − (�� − ��
�) − ���,														(9) 

где �� – текущий объем полости �� (опре-
деляется положением поршня), ��� – из-
менение объема полости �� за счет перете-
чек (в данной модели �� считается посто-
янным, так как его изменения малы по 
сравнению с ��). Уравнение (5) интегриру-
ется одновременно с (6)–(8). 

Для численного решения системы 
(1)–(3) применяется метод конечных объе-
мов на структурированной неразнесенной 
сетке. Использование неразнесенной сетки 
упрощает перестроение узлов при движе-
нии поршня. Конвективные члены аппрок-
симируются гибридной схемой «централь-
ные разности – против потока» для обес-
печения устойчивости при больших числах 
Рейнольдса. Диффузионные члены – цен-
тральными разностями второго порядка. 
Интегрирование по времени – неявное, 
первого порядка (схема Эйлера). 

Дискретный аналог обобщенного 
уравнения переноса для переменной Φ (в 
качестве которой выступают u, v) имеет 
вид: 

 
																																										���� = ���� + ���� + ���� + ���� + �,																																														(10) 

 
где коэффициенты ��, ��, ��, �� опреде-
ляются схемой аппроксимации и физиче-
скими свойствами [11]. 

Для согласования полей скорости и 
давления на неразнесенной сетке применя-
ется процедура PISO (Pressure-Implicit with 
Splitting of Operators) [12, 13]. Алгоритм 
включает шаг-предиктор (решение 
momentum equations с давлением с преды-
дущего шага), первую и вторую коррек-
ции. Для подавления нефизичных осцил-
ляций давления типа «шахматная доска» 
используется интерполяция Рай–Чоу [14] 
при вычислении скоростей на гранях кон-
трольных объемов.  

Перемещение поршня приводит к 
изменению расчетной области. На каждом 
шаге по времени после вычисления новой 

скорости поршня ��
(���)

 и его положения 

��
(���)

	производится перестроение сетки: 
все узлы в осевом направлении сдвигаются 
пропорционально их относительному рас-
стоянию от неподвижной границы (метод 
«подвижных узлов»). Такой подход сохра-
няет структуру сетки и не требует полной 
регенерации. 

Решение связанной задачи «жид-
кость–поршень–газ» выполняется по сле-
дующей схеме на каждом временном шаге 
�(�): 

1. По известным значениям �(�),		��
�  

из уравнения (6) вычисляется ��
(���)

 (яв-
ный шаг). 

2. Определяется новое положение 

поршня: ��
(���)

= ��
(�)

+ ��
(���)

��. 
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3. Сетка перестраивается в соответ-

ствии с новым ��
(���)

. 
4. Решаются уравнения Навье–

Стокса (1)–(3) с граничными условиями, 

включая � = ��
(���)

 на поршне. В резуль-
тате получаются поля скорости и давле-

ния, а также интегральный расход Q��
(���)

. 
5. По формуле (8) вычисляется изме-

нение объема ��� и по формуле (7) – эф-

фективное давление ��
(���)

. 
6. Интегрированием уравнения (5) с 

учетом (9) находится новое давление газа 

��
(���)

 и затем ��
(���)

= ��
(���)

. 
7. Переход к следующему шагу 

�(���). 
Все вычисления реализованы в ав-

торском программном коде на языке 
Fortran. 

Для верификации разработанной мо-
дели использованы результаты экспери-
ментальных исследований гидропневмати-
ческого амортизатора гусеничной машины, 
опубликованные в работе [2]. В указанной 
работе приведены: 

  статическая упругая характеристи-
ка (зависимость усилия на штоке от пере-
мещения поршня) для различных нагрузок; 

  данные по времени переходного 
процесса при ступенчатом нагружении 
(качественно). 

Экспериментальный стенд представ-
лял собой гидропневматический амортиза-
тор, нагружаемый гидравлическим прес-
сом с регистрацией перемещения и давле-
ния. 

Верификация проводилась в два эта-
па: 

1. Статический режим. Сравнение 
расчетного (по CFD-модели при t→∞) и 
экспериментального положений поршня 
под действием постоянной силы FF. Это 
позволяет оценить корректность термоди-
намической части модели. 

2. Динамический режим. Сравнение 
расчетных кривых перемещения поршня 
во времени с качественной картиной, опи-
санной в [2], а также с результатами, полу-
ченными по классической 0D-модели 
(уравнения (1)–(6) из [2] с эмпирическим 
коэффициентом расхода). 

На основе предварительных исследо-
ваний сеточной сходимости выбран размер 
ячейки 1,0 мм в осевом и радиальном 
направлениях (сетка 150×30 узлов). Шаг 
по времени принят Δ� = 1 ⋅ 10�� с, что 
обеспечивает устойчивость и приемлемую 
точность при максимальных скоростях те-
чения до 20 м/с. Коэффициенты релакса-
ции для скоростей и давления составляют 
0,3 и 0,8 соответственно. Критерием схо-
димости итераций PISO на каждом физи-
ческом шаге служит уменьшение невязки 
по уравнению неразрывности до 10−6.

 
Результаты 

На первом этапе проводилось 
сопоставление расчетных и 
экспериментальных данных для 
статического режима нагружения. На рис. 
2 представлена зависимость перемещения 
поршня L0 от величины внешней нагрузки 
F в установившемся состоянии (при t→∞).  

Как видно из рис. 2, результаты CFD-
расчета практически совпадают с 
экспериментальными точками во всем 
диапазоне нагрузок. Максимальное 
относительное отклонение не превышает 
5%. Результаты 0D-модели также 
демонстрируют хорошее согласие с 
экспериментом (отклонение до 7 %), что 
подтверждает корректность 
термодинамической части обеих моделей и 

позволяет использовать их для 
дальнейшего анализа динамики. 

 

 
Рис. 2. Статическая упругая характеристика 

гидропневматической рессоры 
Fig. 2. Static elastic characteristic of the 

hydropneumatic spring 
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Исследование динамического пове-
дения проводилось приложением нагрузки 

� = 40	кН. На рис. 3 представлены зави-
симости перемещения поршня ��(�). 

 

 
а)       б) 

 
Рис. 3. Динамика переходного процесса при нагружении � = 40	кН: 

а – перемещение поршня; б – давление в газовой полости; 
1 – CFD-модель; 2 – 0D-модель; 3 – экспериментальное конечное положение поршня [2] 

Fig. 3. Transient dynamics under load � = 40	��: 
a – piston displacement; b – gas chamber pressure; 

1 – CFD model; 2 – 0D model; 3 – experimental steady-state piston position [2] 

 
Анализ рис. 3а показывает принци-

пиальное различие в характере переходно-
го процесса. Нульмерная-модель предска-
зывает затухающие колебания с периодом 
около 0,05 с и временем установления (до-
стижения 95 % от статического значения) 
порядка 2,0…2,5 с. CFD-модель демон-
стрирует практически апериодический 
процесс: поршень плавно выходит на ста-
тическое положение за 0,1…0,15 с без вы-
раженных колебаний. Конечное положе-
ние поршня в обоих случаях одинаково и 
соответствует экспериментальной точке из 
работы [2]. На рис. 3б представлена дина-

мика давления в газовой полости. В 0D-
расчете наблюдаются значительные ос-
цилляции давления с амплитудой до 
1,2 МПа относительно среднего значения. 
CFD-расчет дает монотонный рост давле-
ния до равновесного значения 4,1 МПа. 
Максимальное давление в CFD-модели на 
18 % ниже пиковых значений, получаемых 
по 0D-модели. 

На рис. 4 представлены поля осевой 
скорости в рабочем цилиндре и дроссель-
ном канале в различные моменты времени, 
полученные в CFD-расчете. 

 

   
а)                     б) 

   
в)                     г) 

 
Рис. 4. Поля осевой скорости в различные моменты времени: а – t=0,01t=0,01 с (прямой ход); 

б – t=0,03 с (начало реверса); в – t=0,043 с (реверс, нулевой интегральный расход); г – t=0,2 с (равновесие) 
Fig. 4. Axial velocity fields at different time instants: a – t=0.01 s (forward stroke); 

b – t=0.03 s (reversal onset); v – t=0.043 s (reversal, zero net flow rate); g – t=0.2 s (equilibrium) 
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Анализ полей скорости позволяет 
выявить следующие особенности: 

  прямой ход (рис. 4а). Жидкость 
ускоряется при входе в дроссельный канал, 
формируется почти плоский профиль ско-
рости в узкой части. В угловой зоне (� ≈
���, � ≈ ��) наблюдается отрыв потока с 
образованием вихревой зоны; 

  начало реверса (рис. 4б). По мере 
роста давления в газовой полости скорость 
на оси дросселя снижается, вихревая зона 
увеличивается в размерах; 

  момент реверса (рис. 4в). Инте-
гральный расход через дроссель становит-
ся равным нулю, однако локальные скоро-

сти достигают ±15 м/с. В дроссельном ка-
нале формируется сложное течение с дву-
мя противонаправленными потоками: в 
приосевой области жидкость движется в 
сторону газовой камеры, в пристеночной – 
обратно. Это сопровождается интенсив-
ным вихреобразованием; 

  равновесие (рис. 4г). При � = 0,2	с 
движение жидкости отсутствует, поле ско-
ростей близко к нулю. 

На рис. 6 показано изменение во 
времени расхода на поршне ��� = ����	 и 
расхода через дроссель ���, полученного 
интегрированием профиля скорости из 
CFD-решения.

 

 
Рис. 6. Объемный расход: 

Q1 (расход, создаваемый поршнем); Q12 (фактический расход через дроссель) 
Fig. 6. Volumetric flow rate: 

Q1 (piston-generated flow rate); Q12 (actual throttle flow rate) 
 

В начальный момент времени (� <
0,02	с) расход ��� отстает от ���: жид-
кость сжимается, и часть объема аккуму-
лируется в полости ��. Разность расходов 
(��� − ���) достигает максимума 

2,5·10⁻ ⁴  м³/с при � ≈ 0,01 с. Это приво-
дит к изменению объема ��� и, согласно 
формуле (7), к росту эффективного давле-
ния �� (рис. 7). 

 

 
Рис. 7. Давление в полости ��: 

1 – p1 (среднее давление); 2 – pwpw (эффективное давление у поршня) 
Fig. 7. Pressure in chamber ��: 

1 – p1 (average pressure); 2 – pwpw (effective pressure at the piston) 
 

В интервале � = 0,02…0,05 с расход 
��� превышает ���, что соответствует ре-
версному движению жидкости. Колебания 

давления �� сглажены по сравнению с ос-
цилляциями �� в 0D-модели (рис. 3б) 
именно при учете сжимаемости. 
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Обсуждение/Заключение  
В статье представлены результаты 

разработки и верификации сопряженной 
CFD-модели гидропневматической 
рессоры для прогнозирования 
динамических характеристик элементов 
рессорного подвешивания подвижного 
состава. Сравнение 0D и CFD-подходов 
показало, что классические 0D-модели 
дают неверную картину переходных 
процессов, завышая время затухания 
колебаний на порядок из-за отсутствия 
учета вязкой диссипации, инерционности и 
сжимаемости жидкости. 

Визуализация полей скорости 
позволила идентифицировать 
дополнительные механизмы диссипации 
энергии: формирование отрывных 
вихревых зон и сложное реверсивное 
течение с высокими локальными 
градиентами скорости. Параметрические 
исследования выявили влияние диаметра 
дросселя, вязкости рабочей жидкости и 
начального объема газа на характеристики 
рессоры. 

Установлено, что уменьшение 
радиуса дросселя повышает 
демпфирование, но может привести к 
локальному гидроудару при малых 
значениях. Изменение вязкости рабочей 
жидкости может существенно менять 
динамические характеристики рессоры. На 
основе полученных результатов 
сформулированы практические 
рекомендации по выбору геометрии 
дросселя и рабочей жидкости. 

Разработанная сопряженная CFD-
модель позволяет более точно 
прогнозировать динамические 
характеристики гидропневматических 
рессор и может служить основой для 
создания цифровых двойников узлов 
рессорного подвешивания. Модель может 
быть интегрирована в систему 
автоматизированного проектирования 
тележек грузовых и пассажирских вагонов, 
что открывает новые возможности для 
проектирования элементов рессорного 
подвешивания.
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