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где  2 2 20D K E  и 2 2 20E K F   значения углов 2 2 2D K E  и 2 2 2E K F  при 
нейтральном положении управляемых колес.  

Для определения угла 21  поворота наружного управляемого колеса 
второго моста запишем выражение для расчета расстояния между  
шарнирами L2 и N2: 

 

   
2 2

2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2cos sinK K F L K FL N l K L b K L        , (7.113) 
 

где  2 2 20A N M , 2 2 20A N L  и 2 2 20L N M  ‒ значения углов 2 2 2A N M , 

2 2 2A N L  и 2 2 2L N M  при нейтральном положении управляемых колес. 
 

21 2 2 2 2 2 20 2 2 2 2 2 2 2 2 20 2 2 20A N M A N M A N L L N M A N L L N M       , (7.114)  
 

где  2 2 20A N M , 2 2 20A N L  и 2 2 20L N M  ‒ значения углов 2 2 2A N M , 

2 2 2A N L  и 2 2 2L N M  при нейтральном положении управляемых колес.  
Теоретические углы поворота управляемых колес применительно к 

внедорожной машине МЗКТ-79305 с колесной формулой 8 × 8 и двумя пе-
редними управляемыми мостами в соответствии с условием (7.96) рассчи-
тываются по следующим зависимостям [176]: 

 

 

11
01

3 4 12

1arctg 1
0,5 tg

 
 
  
 
    

t

t

b
l l

;   (7.115) 

 

 
 
3 4 2

22
3 4

12

0,5
arctg

0,5
tg

 
 

  
  

  
  

t

t

l l l
l l

; 

 

 

21
02

3 4 2 22

1arctg 1
0,5 tg

 
 
  
 
     

t

t

b
l l l

,                   (7.116) 

 

где  11t  и 12t  – теоретические углы поворота соответственно 
наружного и внутреннего колес первого управляемого моста;  
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3 Силы в контакте колес с опорной поверхностью  
 

Понимание взаимодействия упругого пневматика с опорной 
поверхностью весьма важно не только для изучения движения колесных 
машин, их управляемости (термин, подлежащий уточнению для органи-
зации управления) и плавности хода, а также необходимо для создания 
систем автоматического управления движением машин. При этом 
обращает на себя особое внимание силовое взаимодействие колес с 
опорной поверхностью, т. к. оно оказывает решающее влияние на 
управляемость и устойчивость движения колесной машины. Действи-
тельно, все, даже аэродинамические, воздействия на автомобиль отра-
жаются на силах и моментах, возникающих в контакте колес с опорной 
поверхностью, которые, в свою очередь, определяют параметры движения 
мобильной машины. 

Следовательно, для создания систем управления движением АТС 
первичной задачей является установление закономерности изменения 
силовых факторов в зависимости от характеристик опорной поверхности и 
параметров управляющего воздействия оператора во временной связи с 
тем, чтобы разработать критерий формирования сигналов управления. 

В исследовании качения колес можно выделить два направления:  
1) исследования качения пневматика по деформируемой опорной 

поверхности, решающие проблемы тяговых качеств и проходимости 
колесных машин;  

2) исследования качения колеса по недеформируемой поверхности, 
касающиеся изучения движения высокоскоростных колесных машин, 
эксплуатируемых по искусственным дорожным покрытиям. 

Анализ экспериментально-теоретических исследований качения 
колеса показал, что все результаты исследований сводятся к установлению 
закономерностей изменения силовых факторов (косвенных параметров) в 
контакте колес с опорной поверхностью в зависимости от параметров, 
косвенно характеризующих кинематические параметры. Между тем задача 
установления регулярной закономерности изменения силовых факторов в 
контакте колеса с опорной поверхностью во временной связи является 
наиболее важной для разработки критерия формирования сигналов 
управления САБ, основанного на силовом анализе. В практике же 
проектирования колесных машин результаты исследования качения колеса 
используют для выбора характеристик движителей и прогноза тягово-
динамических качеств машины на стадии их проектирования.  
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Исходя из постановки задач исследований для выявления регу-
лярной закономерности изменения сил, возникающих в контакте колеса с 
опорной поверхностью, необходимых для построения эффективных 
алгоритмов управления движением машин, обратимся, прежде всего, к 
анализу существующих теоретических и экспериментальных иссле-
дований качения упругого пневматика по деформируемой опорной 
поверхности. 

Многие авторы интерпретируют различные подходы к изучению 
качения колеса [1, 2, 5, 6, 8, 9, 12, 13, 18, 19, 27–30, 48–51, 54, 56, 61, 63, 
65, 71, 76, 86, 87]. Задача создания систем управления исполнительными 
механизмами колесных машин состоит в том, чтобы обобщить главные 
закономерности изменения силовых факторов, возникающих в контакте 
колеса с опорной поверхностью, с тем, чтобы разработать принципы 
формирования сигналов управления САБ АТС, основанных на измерении 
и анализе силовых факторов.  

 
3.1 Статические характеристики шин  
 
Изучение динамики движения колесных транспортных средств 

требует знания, прежде всего, характеристик пневматических шин. Шина 
оказывает значительное влияние на характер движения колесной машины, 
и весьма важно понимание ее взаимодействия с дорогой, при котором 
возникают силы и моменты. В связи с этим рассмотрим результаты 
испытаний шин [5, 27, 63]. 

Для получения начальной априорной информации о шине в первую 
очередь проводят ее статические испытания, в результате которых 
определяют радиальную, боковую и тангенциальную жесткости. На 
рисунке 3.1 приведены наиболее типичные зависимости деформации 
шины от вертикальной нагрузки [63]. Как видно из рисунка 3.1, при 
статическом нагружении шина проявляет свойства, схожие с упругой 
пружиной. Максимальные величины поперечной и продольной сил 
ограничены скольжением шины в контакте. 

Испытаниями установлены взаимные влияния сил и деформаций. 
Например, приложение силы в горизонтальной плоскости увеличивает 
вертикальную деформацию шины при постоянной нагрузке [63, 65]. Хотя 
деформации малы, но факт наличия взаимосвязи между деформациями и 
силами может оказывать существенное влияние на управляемость и 
устойчивость движения автомобиля и на его плавность хода.  
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2 2 2 2 2
2 2 2

2 2 2 2 2

cosarctg
sin

D D S
C A N

D D S

A N C D
A N C D

   
   

   
. 

 
Тогда действительный угол 22  поворота внутреннего управляемого 

колеса второго моста определится как разность угла между прямой, прохо-
дящей по осям шкворней (через неподвижные шарниры) A2 и N2, и пово-
ротным рычагом А2В2 при нейтральном положении управляемых колес и 
этого же угла при повороте внутреннего управляемого колеса  
первого моста на угол 12 : 

 
22 2 2 20 2 2 2 2 2 20 2 2 20 2 2 2 2 2 2B A N B A N B A C C A N B A C C A N       , (7.110) 
 

где  2 2 20B A N , 2 2 20B A C  и 2 2 20C A N   значения углов 2 2 2B A N , 2 2 2B A C  
и 2 2 2C A N  при нейтральном положении управляемых колес.  

Для нахождения угла 2 2K F  поворота маятникового рычага K2F2L2 
запишем выражение для расчета расстояния между шарнирами E2 и K2: 

 
2 2

2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 22 cos E D KE K D E D K D E D K       ,       (7.111) 
 

где  2 2 2 2
2 2 2 2

2 2

arcsin
2 2E D K D S

E F D K
D E

  
    

 
.  

С учетом текущего значения E2K2 запишем выражения для расчета 
углов 2 2 2D K E  и 2 2 2E K F : 

 
2 2 2

2 2 2 2 2 2
2 2 2

2 2 2 2

arccos
2D K E

E K D K D E
E K D K

  
   

  
; 

 
2 2 2

2 2 2 2 2 2
2 2 2

2 2 2 2

arccos
2E K F

E K F K E F
E K F K

  
   

  
. 

 
Тогда угол 2 2K L  поворота маятникового рычага K2F2L2 можно найти 

по следующей зависимости:   
 

2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 20 2 2 20K F D K E E K F D K E E K F     ,       (7.112) 
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2 2
2 2 2 22 cos D UWD W UW D U UW D U       .  (7.107) 

 
С учетом текущего значения D2W определим углы 1D UR  и RUV : 
 

2 2 2
2 2

2
2 2

arccos
2WD S

D W D S SW
D W D S

  
   

  
; 

 
2 2 2

2 2
2

2 2

arccos
2UD W

D W D U UW
D W D U

  
   

  
. 

 
Тогда угол 2D S  поворота маятникового рычага SD2E2С2 можно 

найти по следующей зависимости: 
 

2 2 2 2 0D S WD S UD W UD S    ,   (7.108) 
 

где  2 0UD S   значение угла 2UD S  при нейтральном положении 
управляемых колес.  

Для определения угла 22  поворота внутреннего управляемого коле-
са второго моста запишем зависимость для расчета расстояния между 
шарнирами A2 и С2: 

 

   
2 2

2 2 2 2 2 2 2 2 2 2cos sinD D S C D SА С l C D b C D        ,    (7.109) 
 

где   2Dl  – расстояние между неподвижным шарниром D2 и вторым 
управляемым мостом (прямой, проходящей через неподвижные  
шарниры А2 и N2);  

 2Cb  – расстояние между шарниром С2 и прямой, параллельной 
продольной оси колесной машины и проходящей через неподвижный шар-
нир А2 при нейтральном положении управляемых колес.  

С учетом текущего значения А2С2 найдем углы 2 2 2B A C  и RUV : 
 

2 2 2
2 2 2 2 2 2

2 2 2
2 2 2 2

arccos
2B A C

A B A C B C
A B A C

  
   

  
; 
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а − вертикальное нагружение; б − боковое нагружение; в − нагружение в продольном 

направлении 
 

Рисунок 3.1 − Результаты статических испытаний шин 
 

Так, если шину повернуть относительно вертикальной оси, то 
вследствие угловой деформации и смещения пятна контакта появятся 
боковая сила и момент, которые стремятся повернуть колесо в направлении 
его возможного качения (рисунок 3.2). Передняя часть контактной пло-
щадки параллельна направлению движения, а ее задняя часть изгибается в 
сторону средней плоскости колеса вследствие проскальзывания элементов 
шины. Для малых углов увода контактная площадка практически 
параллельна направлению качения, но по мере увеличения угла увода  
зона проскальзывания перемещается вперед и при  = 12–15° проскаль-
зывает вся контактная площадка, а боковая сила достигает макси- 
мальной величины. 

При малых углах увода боковые силы возрастают от передней части 
контактной площадки к задней, точка приложения результирующей 
боковой силы смещается, и создается стабилизирующий момент относи-
тельно вертикальной оси. Для шины распределение вертикальной 
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нагрузки примерно одинаково, а наличие продольных сил в площадке 
контакта шины с плоскостью дороги объясняется деформацией криво-
линейной поверхности шины. 

Типичное распределение сил в контакте шины с дорогой [63] 
представлено на рисунке 3.2. 

 

 
 

а; б; в − распределение боковой, тяговой, нормальной сил соответственно; г − перемещение 
шины по дороге 

 
Рисунок 3.2 – Деформация шины при повороте на 2 и 10° и распределение сил в 

контактной площадке 
 

Рост боковой силы при увеличении угла увода замедляется 
вследствие проскальзывания шины, которое начинается в задней части 
контактной площади и распространяется на ее переднюю часть по мере 
увеличения угла увода. Если к колесу прикладывается продольная сила, то 
ее элементарные силы распределяются аналогично элементарным боко-
вым силам [63, 65]. 
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Таким образом, действительный угол 11  поворота наружного 
управляемого колеса первого моста при повороте внутреннего колеса 
первого управляемого моста на угол 11  можно найти по следующей 
зависимости:  

 

1 1 1 1 1
11 0 1 1 1

1 1 1 1 1

cosarctg
2 sin

K K L
L N M

L K L

l K L
b K L

    
     

   
.  (7.104) 

 
Для определения действительных значений углов 21  и 22  

поворота внутреннего и наружного управляемых колес второго моста 
найдем углы поворота рычага UWV и маятникового рычага SD2E2С2.  

Для определения угла UV  поворота рычага UWV, применяя теорему 
косинусов к треугольнику D1RU, запишем зависимость для расчета  
расстояния между шарнирами R и U: 

 
2 2

1 1 1 12 cos RDURU D R DU D R DU       .  (7.105) 
 

С учетом текущего значения RU найдем углы 1D UR  и RUV : 
 

2 2 2
1 1

1
1

arccos
2D UR

RU DU D R
RU DU

  
   

  
; 

 
2 2 2

arccos
2RUV

RU UV RV
RU UV

  
   

  
. 

 
Тогда угол UV  поворота промежуточного маятникового 

рычага UWV определится по следующей зависимости:   
 

1 1 0 0UV D UR RUV D UR RUV     ,       (7.106) 
 

где  1 0D UR  и 0RUV   значения углов 1D UR  и RUV  при 
нейтральном положении управляемых колес.  

Для нахождения угла 2D S  поворота маятникового рычага SD2E2С2, 
применяя теорему косинусов к треугольнику D2UW, запишем зависимость 
для расчета расстояния между шарнирами D2 и W: 
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2 2 2
1 1 1 1 1 1

1
1 1 1 1

arccos
2DКЕ

D K E K D E
D K E K

  
   

  
; 

 
2 2 2

1 1 1 1 1 1
1

1 1 1 1

arccos
2EKF

E K K F E F
E K K F

  
   

  
. 

 
Тогда угол 1 1K L  поворота маятникового рычага K1F1L1 определится 

как разность значений угла 1 1 1D К F  при нейтральном положении управляе-
мых колес и при повороте внутреннего колеса первого управляемого  
моста на угол 12 : 

 

1 1 1 1
1 1 1 1 1 1 1 1

1 1

arcsin
2 2K L D К Е E K F

E F D K
K F

  
     

 
. (7.101) 

 
Для нахождения угла 11  поворота наружного управляемого колеса 

первого моста выразим текущее значение расстояния между шарнирами N1 
и L1 при повороте маятникового рычага K1F1L1 на угол 1 1K L . На основании 
теоремы Пифагора получаем 

 

   
2 2

1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1cos sinK K L L K LL l K L b K L        , (7.102) 
 

где  1Kl   расстояние между неподвижным шарниром K1 и первым 
управляемым мостом (прямой, проходящей через неподвиж- 
ные шарниры A1 и N1);  

  1Lb  ‒ расстояние между шарниром L1 и прямой, параллельной 
продольной оси колесной машины и проходящей через неподвижный 
шарнир N 1, при нейтральном положении управляемых колес.  

Зная текущее значение расстояния между шарнирами N1 и L1, из тре-
угольника L1N1M1 на основании теоремы косинусов рассчитываем текущее 
значение угла 1LNM : 

 
2 2 2

1 1 1 1 1 1
1

1 1 1 1

arccos
2LNM

N L N M M L
N L N M

  
   

  
.   (7.103) 
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Вертикальная сила влияет на величину боковой силы при  
любых углах увода. 

При умеренном повышении давления в шине возрастают боковая 
сила и боковая жесткость, но чрезмерное увеличение давления в шине 
бесполезно, поскольку при этом уменьшается контактная площадка, что 
сводит на нет все преимущества, получаемые от увеличения боковой 
жесткости. При плохих дорожных условиях (грязь, мягкий снег) повы-
шение давления в шине может быть целесообразным, т. к. в этом случае 
деформация протектора под действием давления воздуха способствует 
очистке рисунка шины. 

Таким образом, взаимодействие колеса с опорной поверхностью 
характеризуется различными рода упругими и неупругими деформациями 
пневматика и опорной поверхности. При этом в контакте колес с опорной 
поверхностью возникают поля нормальных и касательных напряжений, 
распространяющихся на глубину и в разные стороны от места приложения 
нагрузки, что еще раз подтверждает невозможность учета всех факторов, 
влияющих на изменение сил, действующих в контакте колеса с 
деформируемой опорной поверхностью. 

Установлению функциональных связей между силовыми факторами 
посвящено много исследований [28, 49, 54, 63, 61, 65], например, наиболее 
известными являются функциональные зависимости между напряжениями 
сдвига и деформациями, полученные М. Г. Беккером [65]. В. В. Гуськов в 
[8, 9] дал обобщенную формулу определения касательной силы тяги: 

 

0

1 2 ,
L

пр г
к ск x p

f x h LF b f p t h dxx k tc h
k









                (3.1) 

 
где L − длина площадки контакта; 

  t – шаг грунтозацепа; 
  x − элементарная деформация грунта;  
  fск – коэффициент трения скольжения;  
  fпр  − коэффициент трения покоя;  
  b – ширина профиля шины;  

 px  – нормальное давление в площадке контакта; 
 hг – высота грунтозацепа;  
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 k − напряжение среза, возникающее при срезе грунтового 
кирпича гранями грунтозацепа. 

Существующие результаты теоретических исследований обеспечи-
вают возможный прогноз влияний параметров проектируемой машины на 
эксплуатационные качества, но не допускают проектирования автомати-
ческих систем регулирования режимов движения в силу отсутствия 
обобщающего критерия, позволяющего оценку взаимодействия колеса с 
опорной поверхностью, и временной связи с формируемыми параметрами 
управления. Кроме того, имеющиеся аналитические (эмпирические) 
зависимости не могут быть положены в основу алгоритмов управления 
движением АТС в силу их многопараметрического характера. 

 
3.2 Аналитическое представление сил взаимодействия упругого 

пневматика с опорной поверхностью 
 

При исследовании тяговой динамики движения колесных машин 
проблема описания взаимодействия упругого пневматика с опорной 
поверхностью с учетом его продольной деформации является наиболее 
важной, т. к. речь идет о реализации сил в контакте колеса с опорной 
поверхностью. 

Изучению качения колеса с деформируемой шиной посвящено 
много исследований [5, 8, 18, 49, 65, 87]. Однако до сих пор нет единого 
мнения в подходе к решению указанной задачи, а порой имеются даже 
противоречивые суждения. Это относится в равной степени и к 
экспериментальным, и к теоретическим исследованиям. Нечеткость 
представления механики качения упругого пневматика неоднократно 
отмечалась В. С. Гоздеком в [6] и отразилась даже в ГОСТе [89]. 

В инженерной практике наибольшее распространение получила 
теория увода Рокара [54], которая в силу своей простоты годится для 
описания лишь простейших случаев качения колеса. Вместе с тем 
существуют более сложные теории, которые настолько сложны, что их 
затруднительно применять в инженерной практике, например теория  
В. С. Гоздека [6]. Промежуточное положение занимает теория М. В. Кел-
дыша [19]. Однако она также не лишена недостатков, т. к. не учитывает 
продольной деформации шины, а вертикальная нагрузка предполагается 
постоянной. Далее более подробно будет проведен анализ этой теории. 

Многие исследователи для оценки динамики движения автомобиля 
широко используют теорию увода [1, 2, 28, 54, 63], которая харак-

433 

где  1Dl  ‒ расстояние между неподвижным шарниром D1 и первым 
управляемым мостом (прямой, проходящей через неподвижные  
шарниры A1 и N1);  

  1Cb  ‒ расстояние между шарниром С1 и прямой, параллельной 
продольной оси колесной машины и проходящей через неподвижный 
шарнир A1, при нейтральном положении управляемых колес.  

Для нахождения угла 1 1 1B D C  по теореме Пифагора выразим B1D1 как 
гипотенузу прямоугольного треугольника: 

 

   
2 2

1 1 1 0 12 1 1 1 0 12cos sinD Cl A B b A B               . (7.98) 
 

Тогда угол 1 1 1B D C  определим из треугольника B1D1C1 на основании 
теоремы косинусов: 

 
2 2 2

1 1 1 1 1 1
1 1 1

1 1 1 1

arccos
2B D C

B D C D B C
B D C D

  
   

  
.   (7.99)  

 

С учетом определяемого выражением (7.97) значения угла 1 1D C  по-
ворота рычага D1E1C1 найдем, на какой угол 1 1K L  повернется маятнико-
вый рычаг K1F1L1 при повороте внутреннего управляемого колеса  
первого моста на угол 12 .  

Для нахождения угла 1 1K L  поворота маятникового рычага K1F1L1 на 
основании теоремы косинусов выразим текущее значение расстояния меж-
ду шарнирами E1 и K1 через угол 1 1 1D E C :  

 
2 2

1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 12 cos E D KE K D E D K D E D K        , (7.100) 
 

где  

1 1 1 1
1 1 1 1 1

1 1

arcsin
2 2E D K D C

E F D K
D E

  
    

 
. 

 

Текущее значение расстояния между шарнирами E1 и K1 определяет 
текущие значения углов 1 1 1D К Е  и 1 1 1E K F . Применяя теорему косинусов 
поочередно к треугольникам D1K1E1 и E1K1F1, получим 
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RD1E1C1 и К1F1L1  маятниковые рычаги рулевого привода ведущих 
колес первого управляемого моста; 

E1F1  поперечная тяга рулевого привода ведущих колес первого 
управляемого моста;  

A2N2  балка второго управляемого моста;  
A2B2 и M2N2  поворотные рычаги, жестко связанные с цапфами ве-

дущих колес второго управляемого моста;  
B2С2 и N2L2  продольные рычаги рулевого привода ведущих колес 

второго управляемого моста;  
SD2E2C2 и К2F2L2  маятниковые рычаги рулевого привода ведущих 

колес второго управляемого моста; 
E2F2  поперечная тяга рулевого привода ведущих колес второго 

управляемого моста; 
RV и WS  передняя и задняя продольные тяги рулевого привода 

второго управляемого моста;  
UWV  промежуточный маятниковый рычаг рулевого привода веду-

щих колес первого и второго управляемых мостов; 

0   угол установки поворотных рычагов A1B1, M1N1, A2B2 и M2N2, 
жестко связанных с цапфами ведущих колес первого  
и второго управляемых колес. 

Для исследования кинематики рулевого привода ведущих колес со-
ставим зависимости, определяющие связи между действительными углами 
поворота управляемых ведущих колес [175].  

Предположим, что внутреннее управляемое колесо первого моста 
повернулось на угол 12 .  

Определим, на какой угол 11  повернется наружное управляемое 
колесо первого моста.  

Установим связь между углом 12  поворота внутреннего управляе-
мого колеса первого моста и углом 1 1D C  поворота рычага D1E1C1. Зависи-

мость угла 1 1D C  поворота маятникового рычага D1E1C1 от угла 12  пово-
рота внутреннего управляемого колеса первого моста определяется следу-
ющим уравнением: 

 

 
 

1 1 1 0 12
1 1 1 1 1

1 1 1 0 12

cos
arctg

2 sin
    

         

D
D C B D C

C

l A B
b A B

, (7.97) 
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теризуется изменениями углов увода и коэффициентом сопротивления 
уводу, зависящего от свойств шин и опорной поверхности. Авторы с 
определенными допущениями исследуют изменения углов увода, 
применяя соответствующие коэффициенты, полученные по экспери-
ментальным данным, на динамику и кинематику движения колесных 
машин, что обеспечивает удовлетворительную точность.  

Например, возникновение стабилизирующего момента колеса, под-
верженного угловой деформации, объясняют смещением точки приложе-
ния боковой силы, при котором возникает момент от пары сил. По этой 
причине стабилизирующий момент достигает максимального значения 
раньше боковой силы, после чего понижается, т. к. уменьшается плечо 
приложения этой силы. Плечо стабилизации шины – термин, исполь-
зуемый для обозначения отношения стабилизирующего момента к 
боковой силе. Многие полагают, что стабилизирующий момент имеет 
второстепенное значение при описании поведения автомобиля с 
закрепленным рулевым управлением, но становится первостепенным при 
определении нагрузок в механизме рулевого управления [63]. 

Так как боковая сила, действующая на колесо, имеет доминирующее 
влияние на курсовую устойчивость движения колесной машины, то на 
изучение характера его изменения акцентируется наибольшее внимание. 
На величину боковой силы большую роль оказывают конструктивные 
особенности машины. Так, вследствие наличия угла развала колес созда-
ется боковая сила, которая составляет примерно пятую часть боковой 
силы, возникающей при таком же угле увода для шин с диагональным 
расположением корда и несколько менее для шин с радиальным распо-
ложением корда. Известно, что величина боковой силы мало меняется при 
наличии угла развала колес [28, 63]. Если же на колесо действует тяговая 
или тормозная сила, то боковая реакция изменяется при любых углах 
увода (рисунок 3.3). Это объясняют использованием местных сил сцеп-
ления, в результате которого уменьшаются силы сцепления, которые могут 
быть реализованы в боковом направлении. Поэтому колесо начинает 
скользить при меньших углах увода. 

Поистине реальные причины уменьшения коэффициента сцепления 
в боковом направлении колеса при приложении тяговых и тормозных сил 
все еще недостаточно изучены. 

Когда колесо и шина рассматриваются как часть автомобиля, 
очевидно, что боковая сила, обеспечивающая управляемость автомобиля и 
его стабилизацию, будет изменяться вследствие перераспределения 
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нагрузки, изменения развала колес, давления воздуха в шине и величины 
тяговой силы. 

 

 
 

Рисунок 3.3 − Уменьшение боковой силы Y при постоянном угле увода  
вследствие приложения тяговой силы Х 

 

Наиболее общим в исследованиях качения колеса, как отмечалось 
ранее, является стремление к аналитическому представлению сил в пятне 
контакта упругого пневматика.  

Вышеизложенное дает общее представление о типичных резуль-
татах, полученных при испытаниях шин. Когда же приводятся числовые 
значения каких-либо физических величин, то это относится только к 
испытуемой шине и не может быть использовано в других случаях. 
Однако их анализ позволяет иметь понятие о возможном эффекте при 
изменении главных параметров шины. 

В реальных условиях качения колеса практически исключена точная 
теоретическая экстраполяция шины, а следовательно, построение аналити-
ческой базы алгоритма САБ АТС не представляется возможным. 

 
3.3 Сцепление шин с опорной поверхностью 
 
Один из главных параметров, характеризующих взаимодействие 

колеса с опорной поверхностью, − коэффициент сцепления между шиной 
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отечественных многоприводных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 
и двумя передними управляемыми мостами и, в частности, рулевой привод 
внедорожной машины МЗКТ-79305.  

Схема рулевого привода ведущих колес многоприводных ма-
шин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 и двумя передними управляемыми 
мостами представлена на рисунке 7.95.  

 

 
 
Рисунок 7.95 ‒ Расчетная схема рулевого привода ведущих колес многопри-

водных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 и двумя передними управляемыми 
мостами 

 
При составлении схемы рулевого привода приняты следующие обо-

значения:  
A1N1  балка первого управляемого моста;  
A1B1 и M1N1  поворотные рычаги, жестко связанные с цапфами ве-

дущих колес первого управляемого моста;  
B1С1 и N1L1  продольные рычаги рулевого привода ведущих колес 

первого управляемого моста;  
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ствующее экстремуму, принималось в качестве оптимального. Проведен-
ные исследования показали, что применительно к шестизвенной рулевой 
трапеции трактора «Беларус» оптимальный угол установки поворотных 
рычагов составляет 1,371 рад.  

После определения оптимального значения угла установки поворот-
ных рычагов на втором этапе при полученном оптимальном значении угла 
установки поворотных рычагов и фиксированных остальных параметрах 
рулевой трапеции исследовалось влияние длины маятникового рычага ОK0 
на сумму 2  квадратов отклонения действительного угла поворота 
наружного управляемого колеса от его теоретического значения. В резуль-
тате поиска экстремума полученной зависимости суммы 2  от длины 
маятникового рычага ОK0 с помощью метода золотого сечения определя-
лась оптимальная длина маятникового рычага, которая в рассматриваемом 
случае составила 0,2695 м.  

Результаты выполненного исследования свидетельствуют о том, что 
наибольшая погрешность кинематики шестизвенной рулевой трапеции 
наблюдается при минимальной длине маятникового рычага ОK0, принятой 
для расчетов. При увеличении длины рулевой сошки сумма 2  уменьша-
ется до минимального значения, соответствующего оптимальной длине 
маятникового рычага. С дальнейшим увеличением длины маятникового 
рычага ОK0 сумма 2  увеличивается.  

При найденных с помощью описанного способа оптимальных угле 
установки поворотных рычагов и длине маятникового рычага наружное 
управляемое колесо поворачивается на угол, больший, чем при идеальной 
рулевой трапеции, до поворота внутреннего управляемого колеса  
на угол 0,698 рад. Причем наибольшее отклонение, равное значе- 
нию 0,0099 рад, смещается в область средних углов поворота управляемых 
колес и наблюдается при повороте внутреннего управляемого колеса на 
угол 0,454 рад. С увеличением угла поворота внутреннего управляемого 
колеса от 0,698 до 0,803 рад наружное управляемое колесо поворачивается 
на меньший угол, чем при идеальной трапеции, достигая максимального 
абсолютного значения погрешности , численно равного 0,021 рад, при 
повороте внутреннего управляемого колеса на угол 0,803 рад.  

 
7.5.1.2 Кинематика рулевого привода ведущих колес многоприводных 

машин с несколькими управляемыми мостами. В качестве объекта для ис-
следования кинематики рулевого привода ведущих колес многоприводных 
машин с несколькими управляемыми мостами примем рулевой привод 
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и опорной поверхностью, который непрерывно изменяется при движении 
колесной машины. В то же время коэффициент сцепления, являясь 
наиболее достоверным источником первичной информации для САБ, 
должен определяться непрерывно для формирования сигналов управ-
ления, способ измерения которых недостаточно четко организован в 
современных системах автоматического управления движением колесных 
машин. Важность их измерения необходима для расчетов предельных 
значений сил в контакте колес с опорной поверхностью, по которым 
можно было бы производить оценку динамического состояния машины. 

Изменения коэффициента сцепления в контакте колеса с опорной 
поверхностью многими авторами представляются в виде безразмерных 
величин, косвенно характеризующих силы. Влияние различных факторов 
на удельную боковую силу, действующую на шину с гладким протекто-
ром, приведено на рисунке 3.4 [180]. 

 

 
 

а – изменение удельной боковой силы в зависимости от угла увода; 1 − сухой асфальт,  
V = 16 км/ч; 2 − мокрый бетон, V = 32 км/ч; 3 − мокрый булыжник или асфальт, V = 14 км/ч;  
б – изменение коэффициента трения в контакте заторможенного колеса в зависимости от удельной 
боковой силы, скорость движения 48 км/ч 

 
Рисунок 3.4 – Влияние различных факторов на удельную боковую силу, 

действующую на шину с гладким протектором 
 

Авторы, занимающиеся исследованиями тяговой динамики колес-
ных машин, отдают предпочтение характеристикам, отражающим влияние 
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тяговых сил в зависимости от буксования колес. Так, В. В. Гуськовым  
в [8, 9] приводятся изменения касательной силы тяги в зависимости от 
величины буксования и коэффициенты трения покоя и скольжения  
в зависимости от величины тяговой силы (рисунок 3.5).  

 

 
 

а – зависимость от буксования на стерне легкого суглинка: 1 – Gк = 5 кН; 2 − Gк = 10 кН;  
3 – Gк = 15 кН; 4 – Gк = 25 кН; 5 − Gк = 35 кН; б – то же от коэффициентов трения покоя fП и fск:  
1 – суглинок, стерня, влажность почвы – 14–16 %;  2 – торфяник, стерня, влажность почвы –  70–76 % 

 
Рисунок 3.5 – Зависимость касательной силы тяги колеса с шиной 330–965  

(12–38) при рw = 0,8  105 Па от буксования на стерне легкого суглинка и коэффициен-
тов трения покоя  fП  и  fск 

 

Причем коэффициенты трения покоя и скольжения представляются  
в зависимости от силы тяги Y/Z, где Y − вертикальная нагрузка на колесо;              
Z – касательная сила тяги (см. рисунок 3.5, б). Особенностью данных 
результатов, в отличие от оценочных критериев транспортных машин, 
является то, что изменения силового фактора зависят от буксования 
колеса. В свою очередь, буксование – безразмерная величина, характе-
ризующая потерю скорости поступательного движения тяговой машины. 

Характер изменения удельной боковой силы в зависимости от угла 
увода (рисунок 3.6), приведенный Д. Р. Эллисом в [63], иллюстрирует, что 
по разным опорным поверхностям изменения удельной боковой силы 
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ет, достигая при максимальном угле поворота внутреннего управляемого 
колеса 0,117 рад, т. е. увеличиваясь почти в 2 раза по сравнению с рас-
смотренной четырехзвенной трапецией. Следовательно, шестизвенная ру-
левая трапеция хуже обеспечивает согласование кинематики поворота ко-
лесной машины, чем четырехзвенная трапеция, имеющая такие же углы 
установки поворотных рычагов и их длину.  

 

 
1 – теоретическая зависимость; 2 – действительная зависимость 
 
Рисунок 7.94 ‒ Зависимость действительного угла поворота наружного управ-

ляемого колеса от угла поворота внутреннего колеса [174] 
 
Оптимизация параметров шестизвенной рулевой трапеции проводи-

лась в два этапа. На первом этапе определялся оптимальный угол установ-
ки поворотных рычагов, на втором – оптимальная длина рулевой сошки.  
В качестве критерия оптимизации и приближения действительной рулевой 
трапеции к идеальной на первом и втором этапах принималась сумма 2  
квадратов отклонения действительного угла поворота наружного управ-
ляемого колеса от его теоретического значения.  

На первом этапе определялась зависимость критерия 2  от угла 
установки поворотных рычагов при фиксированных остальных параметрах 
рулевой трапеции. Методом золотого сечения определялся экстремум дан-
ной зависимости, а значение угла установки поворотных рычагов, соответ-
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кинематики рулевой трапеции целесообразнее изменять угол установки 
поворотных рычагов при заданной их длине, а не изменять длину поворот-
ных рычагов при заданном угле их установки.  

Исследования влияния угла установки поворотных рычагов на кине-
матику рулевой трапеции позволили получить оптимальный угол установ-
ки поворотных рычагов рулевой трапеции трактора «Беларус» серии 800, 
численно равный 1,307 рад, при котором сумма 2  квадратов отклонений 
имеет наименьшее значение, т. е. достигается наилучшее согласование ки-
нематики рулевой трапеции и кинематики колесной машины. При этом, 
однако, увеличивается погрешность  в области малых и средних углов 
поворота управляемых колес, достигая по абсолютной величине 0,0157 рад 
при углах поворота внутреннего управляемого колеса 0,489‒0,524 рад.  

Шестизвенная рулевая трапеция. Результаты исследования кинема-
тики шестизвенной рулевой трапеции и оптимизации ее параметров 
наиболее подробно приведены в [174].  

Расчетная схема шестизвенной рулевой трапеции многоприводной 
машины представлена на рисунке 7.93.  

 
Рисунок 7.93 ‒ Расчетная схема шестизвенной рулевой трапеции [174] 
 
Результаты исследований шестизвенной рулевой трапеции в виде за-

висимости действительного угла поворота наружного управляемого колеса 
от угла поворота внутреннего управляемого колеса применительно к трак-
тору «Беларус» приведены на рисунке 7.94. Из рисунка 7.94 следует, что 
наружное управляемое колесо при шестизвенной рулевой трапеции во 
всем диапазоне поворота внутреннего управляемого колеса поворачивает-
ся на угол, меньший, чем теоретический. С увеличением угла поворота 
внутреннего колеса погрешность  в повороте наружного колеса возраста-
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имеют те же закономерности, что и изменения касательной силы тяги. 
Разница состоит лишь в том, что явно участок стабилизации удельной 
боковой силы от угла увода не проявляется. 

Отсутствие такого участка можно объяснить тем, что испытания не 
предусматривали исследования скольжения шин. Однако закономерность 
изменения удельной боковой силы имеет тот же характер, что и 
касательная сила тяги. 

 

 
 

1 − сухой асфальт, V = 16 км/ч; 2 − мокрый бетон, V = 32 км/ ч; 3 − мокрый асфальт или бетон,  
V = 14 км/ч 

 
Рисунок 3.6 – Изменение удельной силы тяги в зависимости от угла увода 

 

Дж. Вонг в [5] приводит данные об изменении удельной тормозной и 
тяговой сил в зависимости от скольжения пятна контакта и буксования 
колеса, полученные С. К. Кларком  (рисунок 3.7). 

Из диаграмм изменений удельных тормозных и тяговых сил видно, 
что имеются выраженные максимумы удельных сил, т. е. заключение о 
зеркальном характере изменения коэффициента сцепления колеса в 
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зависимости от коэффициента относительного скольжения пятна контакта 
не подтверждается.  

В то же время установленные закономерности сохраняются. Таким 
образом, можно предположить, что изменения силовых факторов в 
контакте колес с опорной поверхностью, независимо от характеристик 
опорной поверхности и шин, близки, в определенном смысле, к  
закону Амонта-Кулона, по которому существуют трение покоя и трение 
динамического скольжения.  

 

 
 
Рисунок 3.7 – Изменение удельной тормозной и тяговой сил в зависимости  

от проскальзывания и пробуксовки 
 

Необходимо отметить еще раз, что исследователи избегают термина 
«коэффициент сцепления», а используют понятия «удельная тяговая», 
«тормозная и удельная боковая силы», представляющие собой безраз-
мерные величины.  

При анализе результатов экспериментальных исследований шин по 
недеформируемой опорной поверхности необходимо обратить внимание 
на методы, применяемые при их испытаниях. Большинство эксперимен-
тальных характеристик шин получено при испытаниях на цилиндрическом 

427 

са 1,4, отображены на рисунке 7.92. Зависимости, приведенные  
на рисунке 7.92, свидетельствуют о том, что в диапазоне поворота внут-
реннего управляемого колеса от 0 до 0,35 рад наружное управляемое коле-
со поворачивается на угол, несколько больший, чем определяемый зависи-
мостью (7.96) теоретический.  

 
 

1 – теоретическая зависимость; 2 – действительная зависимость 
 
Рисунок 7.92 – Зависимость действительного угла поворота наружного управ-

ляемого колеса от угла поворота внутреннего колеса [173] 
 
При дальнейшем увеличении угла поворота внутреннего управляемого 

колеса наружное управляемое колесо начинает поворачиваться на угол, 
меньший теоретического. Причем отклонение угла поворота наружного 
управляемого колеса в меньшую сторону от теоретического значения воз-
растает с увеличением угла поворота внутреннего управляемого колеса и до-
стигает почти 0,07 рад при максимальных углах поворота управляемых ко-
лес трактора «Беларус» серии 800. Следовательно, при повороте управляе-
мых ведущих колес на максимальные углы наблюдается наибольшее несоот-
ветствие кинематики серийно применяемой рулевой трапеции и кинематики 
поворота колесного трактора «Беларус» серии 800. 

Исследования влияния угла установки поворотных рычагов и их 
длины на согласование кинематики рулевой трапеции показали незначи-
тельное влияние на кинематику рулевой трапеции изменения в широких 
пределах (в 2 раза) длины поворотных рычагов. На основании проведен-
ных исследований сделан вывод о том, что для более точного согласования 
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нейших значений имеют эргономические и эстетические свойства рулевого 
колеса. В результате проведенного анализа установлено, что художествен-
но-технический уровень рулевых колес отечественного производства не 
соответствует мировому уровню развития техники, что проявляется как  
в художественном исполнении, так и в технических решениях, не обеспе-
чивающих, в частности, снижение уровня вибраций, передаваемых водите-
лю от рулевого управления.  

Для определения перспективных направлений развития рулевого 
привода ведущих колес рассмотрим результаты исследований наиболее 
распространенных в конструкции многоприводных машин с одним управ-
ляемым мостом четырех- и шестизвенной рулевых трапеций и оптимиза-
ции их параметров, а также проведем исследования кинематики рулевого 
привода ведущих колес многоприводной машины с несколькими  
управляемыми мостами.  

 
7.5.1.1 Кинематика рулевого привода ведущих колес многоприводных 

колесных машин с одним управляемым мостом. Рассмотрим результаты 
исследований и оптимизации параметров наиболее распространенных для 
управления направлениями качения и реализации касательных сил тяги 
ведущих колес схем рулевого привода многоприводных машин с четырех- 
и шестизвенной трапециями.  

Четырехзвенная рулевая трапеция. Непосредственно исследование 
четырехзвенной рулевой трапеции и оптимизация ее параметров  
проведены в [173].  

Расчетная схема четырехзвенной рулевой трапеции многоприводной 
машины представлена на рисунке 7.91.  

 

 
 
Рисунок 7.91 ‒ Расчетная схема четырехзвенной рулевой трапеции [173] 
 
Результаты исследований кинематики рулевой четырехзвенной тра-

пеции, выполненные применительно к колесному трактору тягового клас-
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барабане, используемом в качестве опорной поверхности. При подобных 
испытаниях не воспроизводятся условия в контакте колеса с дорогой, 
которые имеют место во время эксплуатации, поэтому эти результаты 
следует отнести к частным случаям, особенно если данные получены при 
высоких скоростях качения. 

Результаты исследований на стендах с плоской контактной 
поверхностью также не воспроизводят реальные условия качения колеса. 
Одними из первых конструкций такого типа были лабораторный стенд, 
созданный в начале 50-х гг., и дорожные тестеры, построенные Кор-
нельской авиационной лабораторией и Ассоциацией инженеров-иссле-
дователей, которые особое внимание уделяли исследованиям боковых 
реакций, действующих на колесо, т. к. известно, что на устойчивость 
движения колесной машины большое влияние оказывает боковая сила. 
Для определения предельной величины боковой силы при действии на 
колесо тяговой или тормозной силы предлагается много приближенных 
методов. Тяговая сила на шине возникает вследствие приложения момента 
к колесу, в то время как боковая сила обусловливается деформацией шины 
относительно дороги. Таким образом, тяговая сила уравновешивается 
реакцией в контакте, и в предельном случае всегда будет происходить 
скольжение шины в продольном направлении. Если боковая сила Y, 
возникающая при угле увода в условиях свободного качения колеса, то 
боковую силу при тяговой силе X и том же угле увода предлагается 
приближенно определять построением эллипса, малая ось которого равна 
Y, а большая Xmax: 

 
(Y / Y0)2 + (X / Xmax)2 = 1. 

 
Для приближения математической модели к реальному процессу 

качения колеса, например в [180], предлагается модель шины, представ-
ленной балкой на упругом основании. Однако полученная формула для 
определения боковой силы включает в себя множество параметров, 
характеризующих свойства шины и опорной поверхности, поэтому 
использование подобных формул в алгоритмах управления движением 
колесной машины невозможно.  

Для определения связи между касательной и боковой силами в 
контакте колеса с опорной поверхностью в [63, 65] предлагается 
использовать эллипс трения (рисунок 3.8). 

В. И. Кнороз в [27] применяет термин «удельная сила сцепления», 
под которым можно подразумевать коэффициент сцепления. Причем, 
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определив термин «удельной силы сцепления», сам автор порой подра-
зумевает под этим термином коэффициент сцепления колес с опорной 
поверхностью. Результаты изменения удельной силы сцепления в зави-
симости от процента скольжения, полученные В. И. Кнорозом, приведены 
на рисунке 3.9.  

Из рисунка 3.9 видно, что удельная касательная сила при взаимо-
действии шин с сухим и мокрым покрытием по мере увеличения процента 
проскальзывания (в диапазоне от 0 до 10 %) достигает своего макси-
мального значения, а затем убывает. 

 

1 2

Y

Xmax

Ymax

X

 
 

1 – тяговый режим; 2 – тормозной режим 
 
Рисунок 3.8 − Принцип эллипса трения, используемый для исследования 

управления автомобилем в тяговом и тормозном режимах 
 
Под коэффициентом блокировки В. И. Кнороз [88] подразумевает 

отношение максимального значения удельной силы сцепления к 
коэффициенту сцепления при полном скольжении шины. Как видно из 
рисунка 3.9, максимум удельных сил значений достигается при 10–15 %, 
но их численные величины различны. Кроме того, повышение коэф-
фициента блокировки ведет к уменьшению абсолютных значений удель-
ных сил сцепления. Вышеприведенные результаты дают качественное 
представление о закономерности изменения силовых факторов в контакте 
колес с опорной поверхностью. Однако для построения алгоритмов 
управления предпочтительнее исследовать временную характеристику 
изменения силовых факторов, т. е. необходим анализ их изменения в 
определенных режимах движения в зависимости от времени процесса. 

Анализ результатов исследований подтверждает гипотезу о 
существовании регулярной закономерности изменения силовых факторов 

Xmax 

Ymax 
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    ,    (7.96) 

 
где  1i  и 2i  – угол поворота соответственно наружного и внут-

реннего колес i-го управляемого моста по отношению к центру поворота 
колесной машины;  

  b0i – расстояние между точками пересечения осей поворота ко-
лес i-го моста с плоскостью опорной поверхности;  

  lpi – расстояние от i-го управляемого моста до проекции полюса 
поворота на продольную ось колесной машины.  

Невыполнение условия (7.96) приводит к качению управляемых ко-
лес по окружностям, не имеющим общего центра, повышению сопротив-
ления движению колесных машин по криволинейным траекториям, увели-
чению износа шин и расхода топлива [107].  

В конструкции колесных машин применяются рулевые привода веду-
щих колес с различными схемами рулевых трапеций, которые определяют 
кинематические параметры движения и направления реализации касатель-
ных сил тяги управляемых ведущих колес. Наиболее распространенными из 
рулевых трапеций для управления направлениями качения и реализации ка-
сательных сил тяги ведущих колес многоприводных машин с одним управ-
ляемым мостом являются четырех- и шестизвенная. Для управления направ-
лениями качения и реализации касательных сил тяги ведущих колес много-
приводных машин с несколькими управляемыми мостами применяются 
многозвенные рулевые трапеции, конструкция которых определяется,  
в первую очередь, условиями их компоновки.  

Оценка рулевых трапеций, в том числе привода ведущих колес, про-
изводится, как правило, с помощью зависимостей действительного и тео-
ретического углов поворота наружного управляемого колеса от угла пово-
рота внутреннего управляемого колеса, отклонения действительного угла 
поворота наружного управляемого колеса от теоретического угла его по-
ворота (погрешности  поворота наружного колеса) в зависимости от угла 
поворота внутреннего управляемого колеса, а также суммы 2  квадратов 
отклонений действительных углов поворота управляемых колес  
от их теоретических значений.  

Требование обеспечения задаваемого водителем поворотом рулевого 
колеса направления движения колесной машины при минимальном уровне 
психомоторных затрат со стороны водителя выполняется соответствую-
щими условиями труда водителя, в формировании которых одно из важ-
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вого привода ведущих колес многоприводных машин;  
 разработки метода количественной оценки рассогласования кине-

матики поворота управляемых колес, а также метода оценки влияния рас-
согласования кинематики поворота управляемых колес на эффективность 
ходовой системы многоприводных машин;  

 разработки метода синтеза рулевого привода с регулируемой ки-
нематикой поворота управляемых колес, а также применения разработан-
ного метода для синтеза кинематической схемы рулевого привода с регу-
лируемой кинематикой поворота управляемых колес многоприводной ма-
шины с колесной формулой 4 × 4 и передним управляемым мостом;  

 разработки метода оптимизации углов поворота управляемых ко-
лес с позиции минимизации энергозатрат колесных машин, а также опти-
мизации углов поворота управляемых колес многоприводной машины с 
колесной формулой 4 × 4 и передним управляемым мостом;  

 разработки промышленных образцов рулевых колес с улучшенны-
ми эстетическими и эргономическими свойствами для многоприводных 
машин, выпускаемых машиностроительными предприятиями РБ;  

 разработки метода интегрированного управления касательными 
силами тяги ведущих колес и устройства интегрированной системы руле-
вого и силового приводов ведущих колес.  

 
7.5.1 Анализ применяемых рулевых приводов ведущих колес. 
Развитие конструкции и направлений исследования рулевого приво-

да ведущих колес нашло широкое отражение в научно- 
технической литературе [171].  

Анализ научно-технической и патентной литературы свидетельству-
ет о том, что основным функциональным назначением рулевого управле-
ния является обеспечение задаваемого водителем поворотом рулевого ко-
леса направления движения колесной машины при минимальных энергоза-
тратах силовой установки и минимальном уровне психомоторных  
затрат со стороны водителя.  

Требование обеспечения задаваемого водителем поворотом рулевого 
колеса направления движения колесной машины при минимальных энер-
гозатратах силовой установки с позиции проектирования и функциониро-
вания привода ведущих колес выполняется точностью кинематики рулевой 
трапеции, при которой колеса управляемых мостов (и/или осей) колесной 
машины катятся по концентрическим окружностям [172]. Как известно, 
качение колес управляемых мостов по концентрическим окружностям 
обеспечивается выполнением условия 
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в контакте колеса с опорной поверхностью, но требуется установление 
четкой временной связи сил для ведущего и тормозящего колес, которая 
необходима для формирования сигналов управления САБ. 

Например, если задачей антиблокировочной и противобуксовочной 
систем (АБС/ПБС) является максимальное использование коэффициентов 
сцеплений колес с опорной поверхностью, т. е. максимальная реализация 
сил в контакте колес с опорной поверхностью, то критерии формирования 
сигналов управления следует находить путем прямого и непрерывного 
измерения силовых факторов. 

 

 
 

а; в − сухое асфальтобетонное покрытие: 1 − V = 32 км/ч, коэффициент блокировки kб  = 1,35;  
2 − V = 64 км/ч, коэффициент блокировки kб = 1,50; 4 − V = 96 км/ч, коэффициент блокировки kб  = 1,45;  

б − мокрое асфальтобетонное покрытие: 1 − V = 32 км/ч, коэффициент блокировки kб = 1,50;  
2 – V = 64 км/ч, коэффициент блокировки kб = 1,20; 3 – V = 96 км/ч, коэффициент блокировки kб  = 1,10;  

г − мокрое цементобетонное покрытие: 1 − V = 32 км/ч, коэффициент блокировки kб = 1,25;  
2 − V = 64 км/ч, коэффициент блокировки kб = 1,15; 3 – V = 96 км/ч, коэффициент блокировки kб  = 1,05;  

д − заснеженное и обледенелое покрытие: 1 − V = 32 км/ч, коэффициент блокировки kб  = 1,55;  
2 − V = 64 км/ч, коэффициент блокировки kб = 1,30; 3 – V = 96 км/ч, коэффициент блокировки kб  = 1,30 

 
Рисунок 3.9 – Зависимость удельной силы  p/G сцепления от процента скольжения 
 



 

  

  

90 

Таким образом, нет необходимости в косвенном определении сил на 
основе кинематических параметров. Тем более, что в последующем для 
формирования сигналов управления нужны расчеты коэффициентов 
относительного скольжения колеса. 

Экспериментальная зависимость касательной силы тяги от буксо-
вания трактора класса 20 кН приведена на рисунке 3.10 [8]. 

 

 
 

1 – борозда с блокированным дифференциалом (4×4); 2 – то же с блокированным 
дифференциалом (4×2); 3, 4 − борозда с блокированным дифференциалом (4×2) и без блокировки 
соответственно  

 
Рисунок 3.10 – Тяговые характеристики трактора класса 2.0 (стерня,  

11 передача) 
 

Включение в алгоритмы управления движением колесных машин 
аналитических зависимостей, полученных многими исследователями, 
невозможно в силу неопределенности коэффициентов, входящих в них. 
Так, например, Дж. Вонг в [5] представил аналитическую зависимость 
боковой силы в виде производных:  

 
 Y =  ·     ·   p + ...,      (3.2) 

 
где  – угол увода колеса; 

  – производная от боковой реакции по углу увода;  
  – угловая деформация колеса; 
 р – давление в шине;  
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колес за счет своевременного и целенаправленного разблокирования 
управляемых дифференциалов в индивидуальном порядке;  

 повышения эффективности ходовых систем многоприводных ма-
шин в результате интегрированного управления дифференциальными ме-
ханизмами привода ведущих колес и системой центральной накачки шин; 

 практической реализации способа комбинированного управления 
приводом ведущих колес, а также расширения рабочего диапазона обла-
стью с равными буксованиями ведущих колес.  

Разработанные способы управления приводом ведущих колес и 
принципиальные схемы электронных систем управления приводом веду-
щих колес многоприводных колесных машин защищены патентами РБ  
и РФ на изобретения и полезные модели.  

На основе разработанных способов управления силовым приводом 
ведущих колес и принципиальных схем электронных систем управления 
приводом ведущих колес впервые в РБ и странах СНГ разработана, изго-
товлена и испытана электронная система управления приводом ведущих 
колес для внедорожных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 нового 
поколения [107]. Проведенные стендовые исследования ЭБУ и дорожные 
испытания автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 подтвердили работоспо-
собность и эффективность разработанной АСБД, а также правомерность 
разработанных и приведенных в данной работе теоретических положений. 
Экспериментально показано, что разработанная АСБД позволяет высвобо-
дить водителя от функции управления приводом ведущих колес, обеспечи-
вая в тяжелых условиях эксплуатации повышение реализуемого ведущими 
колесами крутящего момента на 10‒22 кН·м и уровня реализации ОП и 
ТСС многоприводной машины в 2,4‒5 раз.  

 
7.5 Совершенствование рулевого управления многоприводных 

колесных машин  
 
Управление направлениями реализации касательных сил тяги в экс-

плуатации колесных машин осуществляется водителем с помощью рулево-
го механизма. В целях подтверждения правомерности и оценки эффектив-
ности разработанной методологии проектирования привода ведущих колес 
с позиции обеспечения необходимых предпосылок для совершенствования 
рулевого привода ведущих колес, а также развития конструкции рулевого 
управления колесных машин отечественного производства в данном  
разделе приводятся результаты:  

 исследований кинематики наиболее распространенных схем руле-
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Разработан способ комбинированного управления силовым приво-
дом ведущих колес, заключающийся в использовании режимов подторма-
живания ведущего колеса с более высоким коэффициентом буксования и 
режима регулирования мощности двигателя при наличии рассогласования 
кинематических параметров ведущих и ведомых колес заданной пороговой 
величины. Причем, согласно разработанному техническому решению, при 
достижении ведущими колесами заданной пороговой величины рассогла-
сования кинематических параметров переходят на автономный режим под-
тормаживания ведущего колеса с более высоким коэффициентом буксова-
ния до выравнивания этих параметров с заданной точностью. При превы-
шении величиной буксования неподторможенного ведущего колеса вели-
чины буксования подторможенного ведущего колеса осуществляют рас-
тормаживание последнего до заданной пороговой величины рассогласова-
ния указанных параметров ведущих колес. Причем при превышении рас-
согласования кинематических параметров ведущих и ведомых колес поро-
говой величины и равенстве буксований ведущих колес переходят на авто-
номный режим регулирования мощности двигателя путем ее уменьшения 
до достижения заданной пороговой величины рассогласования этих пара-
метров. Разработанный способ комбинированного управления приводом 
ведущих колес позволяет снизить энергозатраты и повысить КПД ходовой 
системы rs до 8,2 % по сравнению с многоприводной машиной с серий-
ным приводом ведущих колес или же снизить путевой расход топлива Qs 
до 6,4‒9,2 л/100 км.  

Разработаны принципиальные схемы бортовых электронных систем 
управления приводом ведущих колес многоприводных машин, отличаю-
щиеся составом элементной базы и потенциальными возможностями регу-
лирования касательных сил тяги ведущих колес [170], направленные на 
решение следующих научно-технических задач:  

 повышения точности измерения скоростей вращения ведущих ко-
лес до значений, обеспечивающих работоспособность и надежную работу 
АСБД при трогании с места и движении многоприводных машин  
с ползучими скоростями;  

 упрощения элементной базы при сохранении функциональных 
возможностей электронных систем управления приводом ведущих колес за 
счет замещения датчиков скорости поступательного движения и угла по-
ворота рулевого колеса многоприводных машин преобразованиями ЭБУ 
данных скоростей вращения ведущих и ведомых колес;  

 обеспечения удовлетворительной управляемости многоприводных 
машин при работе электронной системы управления приводом ведущих 
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 р – производная от боковой реакции по давлению в шине; 
 Y – боковая сила, действующая на колесо. 

Список переменных, влияющих на характер изменения силовых 
факторов, можно многократно расширять. Поэтому практическое исполь-
зование аналитических зависимостей в алгоритмах управления тормо-
жением не представляется возможным.  

Наряду с экспериментальными исследованиями качения колеса 
развиваются теоретические исследования качения колеса по недефор-
мируемой опорной поверхности, основанные на механике неголономных 
систем, которые совершенствуются при изучении движений автомобилей 
и самолетов. Рассмотрим наиболее известные теории качения колеса по 
недеформируемой опорной поверхности исходя из возможностей их 
использования для решения обратных задач динамики, т. е. определения 
силовых факторов в контакте колеса с опорной поверхностью. 

 
3.4 Качение колеса по недеформируемой опорной поверхности 
 
Практическая важность задач путевой устойчивости высокоскорост-

ных транспортных средств привела к созданию ряда теорий качения 
колеса: от получившей широкое распространение гипотезы увода Рокара 
[54] до наиболее полной теории качения упругого пневматика, разрабо-
танной М. В. Келдышем [19]. 

Эти теории не связаны между собой и отражают наличие различных 
подходов к изучению влияния деформаций пневматика на процесс его 
качения без проскальзывания. 

До настоящего времени все последующие теории качения колеса 
считаются частными случаями теории Келдыша. 

При изучении влияния деформации пневматика на процесс его 
качения обычно прибегают к определенным упрощающим предполо-
жениям, которые позволяют описать явление деформации конечным чис-
лом параметров. В простейшей теории деформация пневматика рассмат-
ривается лишь одним параметром. Из такого предположения исходит, 
например, теория Рокара [54] и формулируется гипотеза увода. 

Известно, что динамические процессы любого транспортного 
средства связаны, прежде всего, с характером взаимодействия пневма-
тической шины с опорной поверхностью, поэтому для теоретического 
анализа динамики движения машины первостепенной задачей является 
корректное представление математической модели качения колеса. 
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Пневматическая шина в процессе взаимодействия с опорной 
поверхностью подвергается сложному деформированному состоянию. 
Характер же деформаций упругой периферии пневматика предопределяет 
динамику движения любой машины в целом. 

Ввиду сложности точного представления математической модели, 
которая могла бы всесторонне учесть характер деформированного состоя-
ния шины в процессе качения по опорной поверхности, модель реального 
объекта упрощают. Кроме того, вводятся определенные гипотезы, чтобы 
описать качение конечным числом параметров. Однако при упрощении 
модели в каждом конкретном случае необходимо исходить из условия 
поставленной задачи. В данном варианте рассмотрение теорий качения 
колеса предусматривает возможность их использования для решения 
обратных задач динамики движения колесных машин, т. е. отыскания 
силовых факторов.  

Рассмотрим, прежде всего, теорию качения колеса, предложен- 
ную Рокаром. 

Пусть на катящееся колесо (рисунок 3.11) действует боковая сила. 
Очевидно, что шина при этом испытывает деформацию в боковом 
направлении.  

 

 

Рисунок 3.11 – Модель упругого пневматика по Рокару 
 

Допустим, что она упруго смещается в боковом направлении, но при 
этом не меняет ориентации своей срединной плоскости. При качении 
колеса последовательные площадки возобновляющегося контакта распо-
лагаются одна за другой под углом  (угол увода) к его средней плоскости. 
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ведущих мостов и тележек. Исследована эффективность разработанного 
способа и установлена возможность повышения уровня реализации ОП и 
ТСС внедорожной машины МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 при преодо-
лении вторым и последующими ведущими мостами участка опорной по-
верхности с нестабильными дорожно-сцепными условиями в результате 
превентивного управления силовым приводом ведущих колес на 3,8‒4,1 %.  

Разработан способ следящего управления силовым приводом веду-
щих мостов многоприводных машин, отличающийся тем, что разблокиро-
вание межосевых дифференциалов осуществляют по истечении опреде-
ленных промежутков времени после снижения рассогласований кинемати-
ческих параметров колес связываемых ими ведущих мостов ниже задавае-
мых пороговых величин. Следящее управление позволяет исключить раз-
блокирование управляемых дифференциалов силового привода ведущих 
колес при движении многоприводной машины по участку опорной по-
верхности с нестабильными дорожно-сцепными условиями. Расчетными 
исследованиями подтверждены правомерность разработанного способа и 
его эффективность, выражающаяся в предотвращении снижения ОП и ТСС 
при движении внедорожной машины МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 по 
опорной поверхности с нестабильными дорожно-сцепными условиями.  

Разработан способ управления силовым приводом ведущих колес 
для обеспечения удовлетворительной управляемости многоприводных 
машин, отличающийся разблокированием управляемых дифференциалов 
привода ведущих колес в индивидуальном порядке, начиная с дифферен-
циала с наиболее чувствительной к поворачиваемости блокировкой, при 
достижении численного значения показателя Sv заданной пороговой вели-
чины, характеризующей допустимый уровень снижения управляемости. 
Исследовано влияние режимов работы дифференциалов привода ведущих 
колес на управляемость многоприводных машин. Обоснована возможность 
упрощения элементной реализации электронных систем управления при-
водом ведущих колес колесных машин посредством разблокирования 
дифференциальных механизмов в зависимости от превышения текущих 
значений углов поворота рулевого или управляемых колес их пороговых 
величин, соответствующих экстремуму зависимости показателя Sv от углов 
поворота рулевого и управляемых колес при всех заблокированных диф-
ференциалах. Определены оптимальные значения поворота внутреннего по 
отношению к центру поворота колеса первого управляемого моста для 
разблокирования дифференциальных механизмов привода ведущих колес 
для обеспечения удовлетворительной управляемости внедорожной маши-
ны МЗКТ-79091 с колесной формулой 8 × 8.  
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случаев потери подвижности автомобиля-самосвала МЗКТ-652700  
не фиксировалось.  

В ходе дорожных испытаний автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 
установлена способность разработанной АСБД по блокированию и разбло-
кированию управляемых дифференциалов в режиме нештатной работы. При 
отключении (отказе) датчика скорости вращения одного из ведущих колес 
или выходе из строя электрического кабеля, соединяющего датчик скорости 
вращения одного из ведущих колес с ЭБУ, разработанная АСБД сохраняет 
функции по блокированию и разблокированию управляемых дифференциа-
лов в зависимости от состояния дорожно-сцепных условий при возникнове-
нии рассогласований кинематических параметров ведущих колес.  

Экспериментальные исследования влияния режимов работы межте-
лежечного и межосевых дифференциалов на эффективность ходовой систе-
мы внедорожной машины МЗКТ-79091 показали, что управление приводом 
ведущих колес в тяжелых условиях эксплуатации позволяет повысить реали-
зуемый ведущими колесами многоприводных машин крутящий момент  
на 10‒22 кН·м и уровень реализации их ОП и ТСС в 2,4‒5 раз [107].  

 
7.4.5 Выводы. 
Проведен анализ применяемых систем автоматизированного управ-

ления приводом ведущих колес многоприводных машин, который показал, 
что в РБ электрогидравлическая система управления БД заднего моста и 
приводом ПВМ применяется ОАО «МТЗ» на тракторах «Беларус», а элек-
тронные системы управления приводом ведущих колес отечественными 
предприятиями не производятся. В то же время электронные системы 
управления приводами колес находят широкое распространение на колес-
ных машинах ведущих мировых производителей [169], обеспечивая им 
высокие ОП и ТСС в различных условиях эксплуатации.  

Разработан способ превентивного управления силовым приводом ве-
дущих колес многоприводных машин, отличающийся упреждающим 
управлением дифференциалами привода ведущих колес второго и после-
дующих мостов и тележек при достижении рассогласований кинематиче-
ских параметров ведущих колес соответствующих первых моста и тележки 
задаваемых пороговых величин. Превентивное управление позволяет 
обеспечить оптимальные режимы работы дифференциалов привода веду-
щих колес второго и последующих мостов и тележек с позиции эффектив-
ности ходовой системы для предстоящих реальных дорожно-сцепных 
условий в направлении движения ведущих колес многоприводной машины 
за счет исключения раздельного буксования колес второго и последующих 
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Следовательно, в каждый момент времени вектор мгновенной 
скорости V  направлен вдоль оси n, совпадающей с видимым направ-
лением качения колеса. Такое явление Рокар называет уводом (иногда 
квазивиражом). При этом он считает, что угол увода пропорционален 
величине поперечной деформации шины. Если обозначить: х – координата 
средней плоскости колеса; х1 – координата центра площади контакта;  
V  – скорость центра колеса, то уравнение кинематических связей в 
данном случае имеет вид:  

1 1( )х x x   .    (3.3) 
 

Упрощенная задача не выходит за рамки классической механики, 
имеющей дело с качением колеса без проскальзывания абсолютно твер-
дого тела лишь с той разницей, что абсолютно твердому телу придается 
свойство увода. В этом случае уравнение (3.3) не учитывается, а в 
уравнение движения входит сила, которая связана с поперечной дефор-
мацией соотношением 

 
R = ky · ,           (3.4) 

 
где  ky  – коэффициент сопротивления боковому уводу; 

  – угол бокового увода. 
Теория увода Рокара наиболее распространена, т. к. она достаточно 

проста. Гипотеза увода дает одно уравнение кинематических связей и 
хорошо отображает реальный процесс при медленно меняющихся углах 
увода. При этом угол наклона колеса и вертикальная деформация 
отсутствуют. 

Недостаток теории Рокара в том, что она не позволяет получить 
силовую функцию, которая необходима при изучении колебательных 
явлений курсового движения колесной машины. Однако ее использование 
представляется наиболее удобным при исследовании криволинейного 
движения, когда кривизна траектории имеет некоторую конечную 
величину (движение, близкое к прямолинейному, характеризуется 
стремлением кривизны траектории к нулю). 

Теория Грейдануса [30], наряду с боковой деформацией, учитывает 
деформацию скручивания шины. В основе теории лежит геометрия изме-
нения формы проекции центральной окружности срединной плоскости на 
горизонтальную плоскость, которая зависит от характера деформации 
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шины. От характера же изменения формы центральной окружности 
зависит кинематика шины в целом. Уравнения связей выводятся из 
предположения, что проекция центральной линии деформированной 
шины на плоскость дороги в центре площадки контакта должна иметь с 
линией качения (линия качения – геометрическое место последовательных 
положений на дороге центра площадки качения шины) общую касательную 
и одинаковую кривизну. Из данного условия, согласно обозначениям на 
рисунках 3.12 и 3.13, получены уравнения кинематических связей, 
которые накладывают некоторые ограничения на возможные движения 
колеса при его качении без проскальзывания. 

 

2r

x

а)



б)

 
 

а – при наличии деформации; б – то же при чистом кручении 
 

Рисунок 3.12 – Проекция диаметральной окружности колеса на опорную 
поверхность 

 

 
 

Рисунок 3.13 – Проекция диаметральной окружности колеса на опорную 
поверхность при ее сложном деформированном состоянии 
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Пересеченная местность №1
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Рисунок 7.90 – Фрагмент записи скоростей вращения колес при движении ма-
шины МЗКТ-6527 с АСБД по пересеченной местности  

 

При движении автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 в составе само-
свала по грунтовой дороге с песчаным покрытием и покрытыми льдом лу-
жами глубиной от 0,05 до 0,2 м, а также по пересеченной местности (без-
дорожью) в случаях достижения разности скоростей вращения ведущих 
колес мостов и тележек заданной пороговой величины система АСБД осу-
ществляет управление силовым приводом ведущих колес, блокируя и раз-
блокируя управляемые межтележечный и межосевые дифференциалы. При 
этом АСБД блокирует управляемые межтележечный и межосевые диффе-
ренциалы на различные по величине промежутки времени. Эксперимен-
тально установлено, что величина промежутков времени блокировки меж-
тележечного и межосевых дифференциалов зависит от времени вращения 
ведущих колес соответствующих мостов и тележек с разностью, превы-
шающей заданную в программном обеспечении ЭБУ пороговую величину. 
Время вращения ведущих колес мостов и тележек с разностью, превыша-
ющей заданную пороговую величину, при заблокированных соответству-
ющих межосевых и межтележечном дифференциалах, в свою очередь, 
находится в зависимости от размеров участков опорной поверхности с не-
стабильными дорожно-сцепными условиями. При проведении испытаний 
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Грунтовая дорога (песок), лужи глубиной 0.05 - 0.2 м, сверху лед №1

отказ датчика М2-П
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Рисунок 7.88 – Фрагмент записи скоростей вращения колес при движении ма-
шины МЗКТ-6527 с АСБД на грунтовой дороге (песок)  

 

Грунтовая дорога (песок), лужи глубиной 0.05 - 0.2 м, сверху лед №2

отказ датчика М2-П
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Рисунок 7.89 – Фрагмент записи скоростей вращения колес при торможении 
машины МЗКТ-6527 с АСБД на грунтовой дороге (песок)  
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Уравнения кинематических связей в этом случае имеют вид: 
 

1 2

;

0,

х

с с

x    

   x  
    (3.5) 

 
где  х – абсцисса средней плоскости колеса; 

– величина боковой деформации колеса;  
  – величина угла закручивания шины;  

   – угол поворота средней оси; 

 1 2,с с  – заданные коэффициенты кривизны, 1 ;dfс
dx

 

2
dfс
d

. 

Грейданус предусматривает также возможность получения уравне-
ний кинематических связей в случае, когда колесо наклонено к плоскости 
дороги под некоторым углом. 

Из условия равенства кривизны линии 
 

d(+ ) = –dS /;       (3.6) 
 

   1/ = c1 · x + c2 ·   /r ,     (3.7) 
 

где   – радиус кривизны средней оси; 
 r – радиус колеса; 
  – угол наклона плоскости колеса к горизонтальной оси 

качения. 
Тогда уравнение связей преобразуется к виду 

 

1 2

;

/ 0.

х

с с r

x    

   x    
    (3.8) 

 
Теория качения Грейдануса [1, 30] более точно характеризует 

процесс качения шины, чем теория увода Рокара. Теорию Грейдануса 
можно распространить и на случай наклонного колеса. Она дает  
два уравнения кинематических связей и применима для малых параметров 
деформаций и для движения, близкого к прямолинейному. Однако изу-
чение существенно криволинейного движения практически невозможно,  
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а методы точного определения коэффициентов, входящих в уравнения 
кинематических связей, требуют уточнения. 

Теория Келдыша рассматривает шину, которая характеризуется 
тремя параметрами: боковой деформацией x, закручиванием  и углом 
наклона средней плоскости к плоскости качения   (рисунок 3.14). 

 

 
 

Рисунок 3.14 – Сечение пневматика поперечной плоскостью 
 

Для получения уравнений кинематических связей в этом случае 
отсутствие проскальзывания пятна контакта шины учитывается геомет-
рическими соображениями: 

– касательная к линии качения образует с проекцией горизон-
тального диаметра на плоскость качения угол, равный параметру угловой 
деформации шины вокруг перпендикуляра к плоскости качения; 

– в центре пятна контакта кривизна линии качения совпадает с 
кривизной проекции центральной линии деформированной шины на 
плоскость качения и кривизна проекции центральной линии деформи-
рованной шины однозначно определяется параметрами деформации. 

Теория Келдыша [19] предполагает, что параметры деформации 
малы, а движение близко к прямолинейному. 
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Асфальтовое покрытие. Прямолинейное движение
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Рисунок 7.86 – Фрагмент записи скоростей вращения колес при движении ма-
шины МЗКТ-6527 с АСБД на дороге с асфальтовым покрытием  
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Рисунок 7.87 – Фрагмент записи скоростей вращения колес при торможении 
машины МЗКТ-6527 с АСБД на дороге с асфальтовым покрытием  
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Дорожные испытания проводились при следующих режимах:  
 при движении и торможении автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 

на дороге с асфальтовым покрытием;  
 при движении автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 по грунтовой 

дороге с песчаным покрытием и заполненными водой выбоинами диамет-
ром от 0,75 до 1,5 м и глубинами от 0,1 до 0,4 м;  

 при движении автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 по пересечен-
ной местности (бездорожью).  

Испытания автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 проводились как со 
штатным режимом работы АСБД, так и с режимом нештатной работы 
АСБД. Для моделирования режима нештатной работы АСБД осуществля-
лось отключение канала информационного сигнала датчика скорости вра-
щения одного из ведущих колес, чем имитировались обрыв электрического 
кабеля и выход из строя датчика скорости вращения ведущего колеса.  
В данном случае производилось отключение датчика скорости вращения 
правого ведущего колеса второго моста.  

Испытания проводились в декабре 2008 г. при температуре окружа-
ющего воздуха 6 С. 

Результаты дорожных испытаний автомобиля-самос- 
вала МЗКТ-652700 с АСБД в составе самосвала в виде зависимостей ско-
ростей вращения ведущих колес, командных (управляющих) сигналов ЭБУ 
на блокировку межосевых и межтележечного дифференциалов силового 
привода ведущих колес фиксировались с помощью мобильного персо-
нального компьютера HP Compaq nx8220 с программной средой ASBD, 
подключаемого к ЭБУ. Примеры экспериментальных зависимостей приве-
дены на рисунках 7.86‒7.90.  

Анализ результатов дорожных испытаний позволил установить, что 
при равномерном движении, разгоне и торможении автомобиля-самос- 
вала МЗКТ-652700 в составе самосвала на дороге с асфальтовым покрыти-
ем разработанная АСБД не вмешивается в работу силового привода веду-
щих колес и не блокирует управляемые межтележечный  
и межосевые дифференциалы.  
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Согласно теории Келдыша, получаются два условия отсутствия 
скольжения шины, которые дают два уравнения кинематических связей. 

В соответствии с обозначениями на рисунке 3.13 уравнения 
кинематических связей примут следующий вид: 

 

0;

0,

x    

   x      

x

d
    (3.9) 

 
где  , ,  – коэффициенты кривизны осевой деформации шины и 

деформации закручивания, определяемые экспериментально. 
Ввиду малости деформаций силы, их вызывающие, связаны линей-

ным законом с параметрами деформации. 
Как видно, во всех вышеприведенных моделях связей не прини-

мается во внимание диссипация энергии, которая связана со скоростью 
изменения деформации, следовательно, при определенных ненулевых 
начальных условиях решение системы получается заведомо  
колебательным. 

Теории Грейдануса и Келдыша применимы при решении динами-
ческих задач, предполагающих движение шины в случае быстро меняю-
щегося угла увода. 

Действительно, теории Грейдануса и Келдыша предполагают, что 
параметры деформации малы и угол отклонения плоскости колеса от прямо-
линейного движения тоже мал. Это согласуется с тем, что кривизна линии 
качения – величина малая и является функцией параметров деформации. 

В случае же существенно криволинейного движения кривизна 
качения – величина конечная; тогда нужно либо отказаться от предпо-
ложения, что кривизна линии качения совпадает с кривизной проекции на 
плоскость качения центральной линии деформированной шины, которая 
однозначно определяется параметрами деформации, либо считать 
деформации величинами конечными, а не малыми. 

Если рассматривать качение одиночного колеса или движение двух- 
и трехколесных машин, совпадение вышеуказанных кривизн траекторий 
точек может осуществляться за счет конечного угла наклона плоскости 
колеса к опорной поверхности качения, а разновидность уравнений связей 
весьма ограничена. 

При изучении «шимми» зависимость между путем S, углом поворота 
шкворня, боковым смещением x и углом закручивания шины  
записывается в виде 
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( ) ;
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                                                   (3.10) 

 
Проблема устранения «шимми» колеса, как одно из практических 

приложений теории Келдыша, связанная с изучением колебаний шасси 
самолета, была решена с использованием уравнений кинематических 
связей. Явление «шимми» рассматривается в двух аспектах: кинемати-
ческом и динамическом. Полагают, что кинематическое «шимми» – 
следствие боковой податливости шины, динамическое «шимми» связы-
вают с инерционными моментами колеса и характеристиками подвески. 

Недостаток уравнений М. В. Келдыша состоит в том, что кривизна 
траектории геометрического центра колеса должна иметь малую кривизну 
и определяться малыми деформациями пневматика. 
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   (3.11) 

 

где J – момент инерции колеса. 
Применимость рассмотренных моделей взаимодействия шины с 

опорной поверхностью в разрабатываемых математических моделях 
динамики движения машин к анализу автоколебаний управляемых колес 
может быть оценена при наличии экспериментальных данных, используя 
характеристики шин в процессе численной реализации алгоритмов при 
моделировании на ПЭВМ. 

При построении алгоритмов для исследования управляемости и 
устойчивости колесных машин наиболее важным является получение 
характеристик неустановившегося увода шин и аналитической 
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дифференциала достигает значения, равного 2,35 с. С увеличением номера 
включенной передачи и скоростей вращения ведущих колес время разбло-
кирования управляемого дифференциала незначительно уменьшается. 
Имеющееся незначительное запаздывание при разблокировании управляе-
мого дифференциала является следствием трения в механизме блокировки, 
обусловленного особенностями его конструкции, и не оказывает суще-
ственного влияния на работу АСБД.  

Время удержания управляемого дифференциала в заблокированном 
состоянии не оказывает влияния на процессы, сопровождающие его бло-
кирование и разблокирование, а также работу АСБД в целом.  

Изменение величины давления сжатого воздуха в ресивере  
с 0,65 до 7,5 МПа не влияет на быстродействие и надежность срабатывания 
механизма блокировки управляемого дифференциала.  

Испытания ЭБУ без колес и с колесами, установленными на ступи-
цах ведущего моста 69237-2400012-30, показали, что отсутствие и наличие 
колес на ступицах ведущего моста также не оказывают  
влияния на работу АСБД.  

После проведенных испытаний были произведены разборка и осмотр 
центрального редуктора ведущего моста 69237-2400012-30 для оценки со-
стояния деталей механизма блокировки управляемого дифференциала. 
Разборка ведущего моста 69237-2400012-30 и осмотр его деталей не выя-
вили каких-либо изменений в состоянии элементов механизма блокировки 
управляемого дифференциала, что свидетельствует о работоспособности 
механизма блокировки управляемого дифференциала.  

Для проведения дорожных испытаний разработанная АСБД устанав-
ливалась на автомобиле-самосвале МЗКТ-652700 (рисунок 7.85).  

 

 
 

Рисунок 7.85 – Движение автомобиля-самосвала МЗКТ-652700 «Волат» по 
грунтовой дороге в разбитом состоянии 
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Рисунок 7.83 ‒ Зависимости скоростей вращения ведущих колес от времени 
 

 

Рисунок 7.84 – Зависимости командного и информационного сигналов при ра-
боте АСБД 

 
Время от момента прекращения ЭБУ командного (управляющего) 

сигнала на электромагнитный клапан КЭМ-16-01 до разблокирования 
управляемого дифференциала (время разблокирования управляемого диф-
ференциала) в зависимости от номера включенной передачи в коробке пе-
редач ЯМЗ-206 и скоростей вращения ведущих колес составляет от 0,1 до 
0,85 с. На передаче заднего хода время разблокирования управляемого 
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зависимости между углами бокового увода и боковыми реакциями  
на колесах. 

Результаты большого числа экспериментов, проведенных в разных 
странах различными исследователями, а также обобщения результатов 
исследований позволяют сделать следующие выводы: 

– зависимость между углами увода и боковыми силами в общем 
случае нелинейная; 

– при малых углах увода изменение отношения боковой силы Ri к 
углу бокового увода i сравнительно невелико и может считаться 
постоянным. 

Коэффициент сопротивления уводу ky зависит от многочисленных 
факторов, основными из которых являются: размеры и конструкции шин, 
давление воздуха в них, вертикальные нагрузки на колеса, скорости 
движения, кривизны траектории и др. Кроме того, величина коэффициента 
сопротивления уводу зависит от методики его определения. 

В [28, 63] для получения характеристик неустановившегося увода 
шин рекомендуется использовать характеристики установившегося увода 
с учетом запаздывания. При этом боковую силу можно найти из уравнения 

 
Ri = ky (i + k · i) , 

 
где k – коэффициент, обеспечивающий необходимое изменение 

боковой силы и фазового угла, определяется экспериментально. 
Угол увода i  можно найти  из уравнений кинематических связей. 
Теория Келдыша определила новый этап в развитии механики 

неголономных систем, показала значимость в решении практических задач 
движения колесных машин. Однако ее недостатком является то, что 
уравнения кинематических связей применимы для исследований качения 
колеса с малыми кривизнами, т. е. возможность ее использования ограни-
чивается прямолинейным движением. 

Анализ квазистатических и теоретических исследований качения 
колеса, представляющих собой методы силовой идентификации, сыграл и 
играет все еще большую роль в проектировании колесных машин. В то же 
время современные методы проектирования мобильных машин ориенти-
рованы к высшей степени формализации, которая, как известно, необхо-
дима для автоматизации процесса проектирования. Данная тенденция 
является утопичной и не имеет перспективы своего развития. Каковы бы 
ни были возможности новых компьютерных технологий, проектирование 
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новых машин, обоснование и выбор схем, структурный синтез машины 
определяются главным образом опытом и интуицией конструктора, его 
способностями предвидения. 

Как видим, современные методы идентификации неявно ограни-
чивают свои возможности при получении первичной априорной инфор-
мации о физической модели, необходимой для создания более совер-
шенных конструкций машин и систем управления движением АТС.  

Опыт многих исследователей свидетельствует о том, что нельзя 
построить математическую модель, адекватную реальному объекту, только 
с помощью квазистатических и теоретических исследований физических 
процессов в системе. По мере развития процесса проектирования и 
накопления информации модель системы должна уточняться, и для ее 
идентификации на каждом этапе требуются соответствующие методы.  
В связи с этим становится актуальной задача непрерывной идентификации 
динамического состояния колеса, которая нужна для адаптивных систем 
автоматического управления движением колесных машин. Поэтому 
теоретические исследования движения АТС требуют создания новых 
уравнений неголономных связей, позволяющих определение силовых 
факторов при любом виде движения, необходимых для  анализа САБ АТС. 

В простейших САБ АТС наиболее эффективной аналитической 
базой алгоритма являются уравнения кинематических связей, исполь-
зующих теорию Рокара [54]. 

 
3.5 Новые уравнения кинематических связей качения колеса  

по недеформируемой опорной поверхности 
 
Для устранения недостатков рассмотренных теорий качения колеса 

по недеформируемой опорной поверхности [19, 54] рекомендуется способ 
аналитической теории качения для произвольного криволинейного 
качения движения, сущность которого состоит в некотором развитии 
теории Келдыша. Предлагаемая теория опирается на несколько гипотез  
[1, 71]. В общем случае будем считать, что угол наклона колеса * к 
вертикальной плоскости не равен параметру угловой деформации вокруг 
продольной оси, а определяется по соотношению 

 
* =  +  ,        (3.12) 
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чем достигалась цикличность блокирования и разблокирования управляе-
мого дифференциала. 

Проверка работоспособности ЭБУ осуществлялась при  
следующих режимах: 

 при различных скоростях вращения ступиц ведущих колес, изме-
няемых от 12 до 104 мин‒1;  

 без колес и с колесами, установленными на ступицах ведущего мо-
ста 69237-2400012-30;  

 при различных величинах давления сжатого воздуха в ресивере, 
соответствующих 0,65 и 0,75 МПа; 

 с различным временем удержания управляемого дифференциала в 
заблокированном состоянии от 2 до 15 с. 

Проверка работоспособности ЭБУ проводилась при разнице скоро-
стей вращения ступиц ведущих колес 20 мин‒1.  

Результаты стендовых испытаний ЭБУ с помощью измерительной 
аппаратуры и мобильного персонального компьютера HP Compaq nx8220  
с программной средой ASBD в зависимости от различных эксплуатацион-
ных факторов фиксировались в виде:  

 зависимостей скоростей вращения ступиц правого и левого колес 
ведущего моста 69237-2400012-30 с управляемым дифференциалом, осна-
щенного датчиками скоростей вращения колес АБС, от времени проведе-
ния испытаний. Пример зависимости скоростей вращения ступиц правого 
и левого колес ведущего моста от времени приведен на рисунке 7.83;  

 зависимостей командного (управляющего) сигнала ЭБУ на блоки-
ровку управляемого дифференциала и изменения показания датчика бло-
кировки управляемого дифференциала (выключателя ВК-24-1) в качестве 
информационного сигнала. Пример зависимостей командного (управляю-
щего) сигнала ЭБУ и информационного сигнала от времени приведен на 
рисунке 7.84. Для лучшего визуального восприятия зависимости информа-
ционный сигнал условно представлялся отрицательным.  

Анализ результатов стендовых испытаний позволил установить, что 
разработанная АСБД имеет высокие быстродействие и надежность работы по 
блокированию управляемых дифференциалов при достижении кинематичес-
кого рассогласования параметров (в данном случае разности скоростей вра-
щения) ведущих колес пороговой величины, задаваемой программным обес-
печением ЭБУ. Время от выдачи ЭБУ командного (управляющего) сигнала 
на электромагнитный клапан КЭМ-16-01 до выдачи выключателем ВК-24-1 
информационного сигнала, сигнализирующего о блокировке управляемого 
дифференциала, на всех испытательных режимах не превысило 0,15 с.  
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вала МЗКТ-652700 для обеспечения эффективного разгона с места осу-
ществляется блокировка управляемых дифференциалов.  

Блок 4 выполняет основные функции АСБД по автоматизированному 
управлению дифференциалами силового привода ведущих колес автомо-
биля-самосвала МЗКТ-652700.  

Блок 5 обеспечивает обработку внутренних аппаратных прерываний, 
посредством которой осуществляется сбор необходимой для работы си-
стемы информации, такой как временные интервалы, скорости вращения 
колес, информации о работоспособности датчиков вращения, а также 
встроенного контроля работоспособности АСБД в целом.  

Для оценки правомерности и экспериментального подтверждения 
разработанных и приведенных в пунктах 7.4.2 и 7.4.3 теоретических поло-
жений проводились стендовые испытания ЭБУ (см. рисунки 7.80 и 7.81)  
и дорожные испытания колесного шасси МЗКТ-6527 в составе самосвала, 
укомплектованного разработанной АСБД [168].  

При стендовых испытаниях ЭБУ устанавливался на стенд ИО-105 
ведущего моста 69237-2400012-30 с управляемым дифференциалом и тор-
мозными камерами типа 24. К механизму блокировки управляемого диф-
ференциала подсоединялся электромагнитный клапан КЭМ-16-01, соеди-
ненный трубопроводом с ресивером. Управление электромагнитным кла-
паном КЭМ-16-01 осуществлялось ЭБУ, к которому электрическими кабе-
лями подключались датчики скоростей вращения колес и выключатель 
ВК-24-1, сигнализирующий о состоянии механизма блокировки управляе-
мого дифференциала.  

При вращении шестерни главной передачи ведущего мос- 
та 69237-2400012-30 приводом стенда ИО-105 с поочередно включенными 
I‒V передачами и передачей заднего хода в коробке передач ЯМЗ-206 про-
изводилась подача сжатого воздуха через редуктор давления 122-12 в тор-
мозную камеру. Тем самым достигалась и увеличивалась разность скоро-
стей вращения ступиц ведущих колес. При достижении разности скоростей 
вращения ступиц ведущих колес заданной пороговой величины ЭБУ ко-
мандным (управляющим) сигналом включался КЭМ-16-01, что приводило 
к подаче сжатого воздуха в механизм блокировки и блокировке управляе-
мого дифференциала. После заданного программным обеспечением ЭБУ 
промежутка времени КЭМ-16-01 выключался, сжатый воздух выходил из 
механизма блокировки в атмосферу и управляемый дифференциал разбло-
кировался. При постоянной подаче сжатого воздуха в тормозную камеру 
снова обеспечивалась разность скоростей вращения ступиц ведущих колес, 
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где  – угол наклона плоскости колеса к вертикали в случае 
отсутствия угловой деформации вокруг продольной оси; 

  – параметр угловой деформации вокруг продольной оси 
колеса (рисунок 3.15). 

 

 
Рисунок 3.15 − Проекция пневматика на опорную плоскость 
 

В частном случае качения пневматика можно считать, что параметр 
угловой деформации пневматика вокруг продольной оси совпадает с 
углом наклона колеса. Тогда равенство (3.12) упростится: 

 
* =  .         (3.13) 

 
Таким образом, сформулируем новую гипотезу для общего случая 

качения колеса. 
1 Касательная к линии качения и касательная к проекции цент-

ральной окружности деформированного пневматика в центре пятна 
контакта совпадают, т. е. касательная к линии качения образует с 
проекцией горизонтального диаметра на опорную плоскость угол, равный 
параметру угловой деформации вокруг нормали к опорной поверхности 
(первая гипотеза Келдыша).  

2 Разность изохронных вариаций кривизны, линии качения пятна 
контакта пневматика и геометрического центра обода колеса при 
внезапном придании деформации пневматику однозначно определяется 
значениями параметров деформации (вторая гипотеза Келдыша). 
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Рассмотрим гипотезы 1 и 2. Пусть 
1ОK  – кривизна линии качения 

деформированного пневматика в центре пятна контакта О1; 
0CK  – кривизна 

проекции линии движения центра деформированного пневматика на 
опорную плоскость в соответствующей центру пятна контакта точке;  

1ОK  – кривизна линии качения недеформированного пневматика;  

1СK  – кривизна проекции линии движения центра недеформированного 
пневматика на опорную плоскость. 

Изохронные вариации можно представить в виде разностей: 
 

1 1 1
;О О ОK K K                                      (3.14) 

 

0 0 0С С СK K K .                                     (3.15) 
 

Из геометрического соотношения (см. рисунок 3.13) следует 
 

1 0
sin ,О С cK K R       (3.16) 

 
где Rc – радиус недеформированного пневматика. 
Таким образом, согласно гипотезам 1 и 2, а также равенствам (3.14) 

и (3.15), получаем 
 

 
1 1 0 1sin ( , , , , );О О СK K K R f  x       (3.17) 

 
 

0 0 0 2( , , , , ),С С СK K K f x       (3.18) 
 

где x, ,  – боковой, касательный и нормальный параметры 
деформаций  соответственно; 

  – угловая деформация вокруг нормали; 
  – угловая деформация вокруг продольной оси. 

Из рисунка 3.16 следует 
 

 = * –  ,     (3.19) 
 

где * – полный угол наклона деформированного пневматика 
относительно продольной плоскости; 

 ′ – угол наклона недеформированного пневматика. 
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Рисунок 7.82 – Общий алгоритм работы бортовой системы управления привода-

ми колес внедорожных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 
 
В блоке 1 алгоритма работы АСБД производится инициализация ап-

паратных ресурсов ЭБУ и внутренних переменных системы.  
В блоке 2 выполняется оценка условий движения автомобиля-самосвала 

МЗКТ-652700 на основании данных датчиков вращения ведущих колес.  
В блоке 3 в случае неподвижности автомобиля-самос- 
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денного анализа, в целях снижения энергозатрат, повышения ОП и ТСС  
и предотвращения высоких нагрузок в приводе ведущих колес в качестве ос-
новы для разработки АСБД принята принципиальная схема 2 электронной 
системы управления приводом ведущих колес, приведенная на рисунке 7.74.  

Для формирования полнокомплектной АСБД разработан и изготовлен 
экспериментальный образец ЭБУ, представленный на рисунках 7.80 и 7.81. 
На основе способов управления приводом ведущих колес, приведенных в 
пункте 7.4.2, разработан алгоритм работы АСБД (рисунок 7.82), реализован-
ный в программном обеспечении ЭБУ в среде MPLAB  
версий 7.63 и 8.15 [167]. 

 

 
 

Рисунок 7.80 – Макетный образец ЭБУ АСБД внедорожных машин МЗКТ с ко-
лесной формулой 8 × 8 (внешний вид)  

 

 

 

Рисунок 7.81 – Макетный образец ЭБУ АСБД внедорожных машин МЗКТ с ко-
лесной формулой 8 × 8 (со снятой крышкой) 
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Рисунок 3.16 – Схема стенда 
 

Поскольку диск колеса абсолютно твердый, а шина деформируемая, 
но неразрывная, то гипотезы 1 и 2 целесообразно объединить в одну. 
Действительно, из равенств (3.14)–(3.16), с учетом (3.19), имеем 

 

1 0 1 0 1 0
( )О С О С О CK K K K К K    

 

0 0 1 0
sin( * ) sin( * )С С О СR K K K K R     

или 

1 0 1 0
sin( * ).О С О СK K K K R      (3.20) 

 
С другой стороны, 

 

1 0 1 2( , , , , ) ( , , , , ) ( , , , , ).О СK K f f f  x     x     x       (3.21) 
 

На основании (3.20) и (3.21) получим 
 

1 0
sin( * ) ( , , , , )О СK K R f  x                  (3.22) 

или 

1 0
sin( * ) ( , , , , ).О СK K R f  x                  (3.23) 
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Уравнение (3.23) соответствует гипотезам 1 и 2. Разность кривизны 
линии качения в центре пятна контакта и проекции линии движения 
центра колеса на плоскость качения в точке, соответствующей центру 
пятна контакта, однозначно определяется параметрами деформаций и 
углом наклона колеса. В формуле (3.23) R – динамический радиус колеса. 
В случае, когда угол наклона колеса совпадает с параметрами угловой 
деформации вокруг продольной оси * =  = , уравнение (3.23)  
имеет вид: 

 

1 0
( , , , , ) sin .О СK K f Rx                          (3.24) 

 
В таком виде, в основном, и будем его использовать. В случае 

недеформируемого колеса будем полагать x =   =  =  =  = 0 и                            
f (x,  , , , ) = 0. 

Тогда уравнение (3.24) примет вид: 
 

1 0
sin ,О СK K R       (3.25) 

 
где  – угол наклона плоскости колеса к продольной плоскости. 
Функция f (x, , , , ) обладает свойством непрерывности при усло-

вии отсутствия скольжения и отрыва колеса от опорной плоскости.  
В случае существования отрыва колеса от опорной плоскости и наличия 
скольжения возникают разрывы конечного рода. Таким образом, в случае 
реального движения функция f (x, , , , ) – кусочно-непрерывная 
функция, имеющая разрывы конечного рода. Разложив функцию f (x, , , 
, ) в ряд Тейлора в нулевой точке и ограничиваясь линейными членами, 
уравнение (3.25) заменим приближенным уравнением вида 

 
1 0

sin *О СK K R A B C D E x             (3.26) 
 

или, считая, что sin * = , R = R(), получим еще более простую формулу 
 

1 0
,О СK K A B C D Ex           (3.27) 

 
где А, В, С, D, E – коэффициенты кривизны, переменные в общем 

случае, их следует определять экспериментально на подвижном колесе 
либо вычислять аналитически. 
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ми ведущих мостов передней и задней тележек простыми симметричными 
дифференциалами приводит к уменьшению общего тягового усилия и, соот-
ветственно, снижению ОП и ТСС при движении многоприводной машины по 
опорной поверхности с нестабильными дорожно-сцепными условиями.  

Принудительная блокировка межтележечного и межосевых диффе-
ренциалов, осуществляемая водителем, приводит к увеличению общего тя-
гового усилия, повышению ОП и ТСС многоприводной машины при дви-
жении по опорным поверхностям с нестабильными дорожно-сцепными 
условиями. Однако принудительная блокировка нагружает водителя вы-
полнением дополнительной функции по слежению за текущим состоянием 
дорожно-сцепных условий и буксованиями ведущих колес. Кроме того, 
она осуществляется, как правило, в момент, когда значительное снижение 
ОП и ТСС или потеря подвижности уже произошли и требуются дополни-
тельные затраты энергии на обеспечение мобильности машины. При этом 
несвоевременное разблокирование дифференциалов приводит к суще-
ственному повышению нагруженности силового привода при движении по 
усовершенствованным дорожным покрытиям и в большинстве случаев яв-
ляется причиной поломок элементов силового привода и потери подвиж-
ности многоприводных машин МЗКТ.  

При обосновании принципиальной схемы АСБД учитывалось приня-
тое решение об установке датчиков скоростей вращения колес АБС на все 
колесные шасси МЗКТ, выпускаемые с декабря 2008 г., в стандартной 
комплектации, а также их наличие в ступицах ведущих мостов автомоби-
ля-самосвала МЗКТ-652700. Для упрощения элементной реализации АСБД 
анализировались характеристики датчиков скоростей вращения колес АБС 
и рассматривалась техническая возможность одновременного использова-
ния их в качестве датчиков скоростей вращения колес АБС и датчиков 
скоростей вращения ведущих колес АСБД.  

Таким образом, выполненный анализ указанных особенностей кон-
струкции внедорожных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 позволил 
исключить необходимость дополнительной принудительной автоматизи-
рованной блокировки межколесных дифференциалов управляемых и не-
управляемых мостов. При этом для снижения энергозатрат, повышения ОП 
и ТСС, предотвращения возникновения высоких нагрузок и выхода из 
строя по этой причине элементов силового привода ведущих колес уста-
новлена необходимость применения электронного управления межосевы-
ми дифференциалами передней и задней тележек и межтележечным диф-
ференциалом привода ведущих колес.  

Учитывая указанные особенности конструкции и результаты прове-
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Рисунок 7.79 – Шасси колесное МЗКТ-6527 с колесной формулой 8 × 8 нового по-

коления в составе самосвала 
 
Во внимание принимались следующие конструктивные особенности 

автомобиля-самосвала МЗКТ-652700.  
В передних управляемых ведущих мостах новых моделей внедорож-

ных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 устанавливаются ДПТ с 
улучшенной характеристикой блокирующих свойств [131], описание кон-
струкции и результаты испытаний которых подробно изложены в [132]. 
ДПТ по принципу своей работы является самоблокирующимся дифферен-
циальным механизмом привода ведущих колес. Он блокирует межколес-
ный привод в случаях отрыва одного из колес управляемых мостов от 
опорной поверхности, передачи больших крутящих моментов и обеспечи-
вает при этом перераспределение дополнительной касательной силы тяги к 
ведущему колесу, находящемуся на опорной поверхности с более высоким 
коэффициентом  сцепления. 

Ведущие колеса задних неуправляемых мостов внедорожных ма-
шин МЗКТ приводятся межколесными (ДСХ), которые по принципу своей 
работы также являются самоблокирующимися [83]. ДСХ осуществляют 
блокированный привод ведущих колес и отключение привода одного из 
колес вследствие циркуляции мощности при передаче к этому колесу ну-
левых значений крутящего момента и возникновении на нем отрицатель-
ных крутящих моментов.  

В качестве межтележечного и межосевых дифференциальных меха-
низмов используются простые симметричные дифференциалы с принуди-
тельной блокировкой. Распределение касательных сил тяги между колеса-
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Предлагаемая гипотеза позволяет получить уравнение кинемати-
ческой связи второго порядка относительно вторых производных. 
Кривизну линии качения и кривизну проекции линии движения центра 
колеса на опорную плоскость будем вычислять по известной формуле 

 

   2 2 3/2 ,
( )
x y y xK
x y

    (3.28) 

 
где x, y – текущие координаты соответствующей кривой.  
Для составления уравнения кинематической связи с помощью 

гипотез 1 и 2 необходимо установить связь между координатами центра 
пятна контакта 

1 1
,O Ox y  и координатами проекции центра колеса на 

опорную плоскость 
0 0
,C Cx y . 

Для этого рассмотрим проекцию пневматика на опорную плоскость 
Оху (см. рисунок 3.15), где  – курсовой угол; 0C  – проекция скорости 

центра на опорную плоскость; 1O – скорость перемещения центра пятна 
контакта. 

На основании рисунка 3.15 можно получить следующие уравнения: 
 

1 0

1 0

sin * sin cos( ) sin( );

sin * cos sin( ) cos( ),

     x  

     x  

O C

O C

x x R

y y R
   (3.29) 

 
где 

1 1
,O Ox y  – координаты центра пятна контакта; 

  
0 0
,C Cx y  – координаты центра колеса; 

  R – динамический радиус центра колеса. 
Связь динамического радиуса центра колеса со свободным радиусом 

колес определяется формулой (рисунок 3.17) 
 

R = RC   / cos *,     (3.30) 
 

где RC  – свободный радиус колеса; 
     – нормальная деформация колеса. 
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Рисунок 3.17 –  Кинематическая схема стенда (вид сзади) 
 
Таким образом, система (3.29), с учетом (2.30), примет вид: 

 

1 0

1 0

sin * sin cos sin ;
cos *

cos * cos sin cos .
cos *

O C c

O C c

х х R

у у R


     x  




     x  



  (3.31) 

 
Продифференцировав систему (3.31) по времени дважды, определим 

зависимость между скоростями и ускорениями точек О1 и С0. 
Полученные выражения, с учетом равенства (3.28), подставляются в 

равенство (3.26). При этом образуется линейное уравнение кинемати-
ческой связи относительно производных второго порядка, которое можно 
представить в виде 
 

0 01 2 3 4 5 6 7 8* x    C Ca x a y a a a a a a  

 

1 2 3 4 5 6 *,b b b b b bx                         (3.32) 

где а1–а8, b1–b6 – коэффициенты, в которые входят координаты, 
курсовой угол, параметры деформации и их первые производные  
по времени. 
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дикаторном устройстве 14.  
Следовательно, разработанная схема позволяет при сохранении 

функциональных возможностей ПБС колесной машины исключить приме-
нение сложно компонуемого в конструкцию рулевого управления датчика 
угла поворота рулевого колеса на основе использования датчиков частоты 
вращения левого и правого ведомых колес, получивших широкое приме-
нение в системах АБС, и обработки их показаний, а также расширить ра-
бочую область ПБС колесной машины областью с равными  
буксованиями ведущих колес. 

Таким образом, для практической реализации способов автоматизи-
рованного управления приводом ведущих колес разработано шесть прин-
ципиальных схем бортовых электронных систем, обеспечивающих сниже-
ние энергозатрат, повышение ОП и ТСС многоприводных машин.  

Разработанные принципиальные схемы бортовых систем управления 
приводом ведущих колес многоприводных машин защищены патентами 
РБ [156, 157, 159, 161, 163, 165] и РФ [155, 158, 160, 162, 164, 166]. 

 
7.4.4 Бортовая электронная система управления приводом ведущих 

колес внедорожных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8. 
Целью данного раздела явилась экспериментальная оценка право-

мерности разработанных теоретических положений посредством разработ-
ки, изготовления и проведения стендовых и дорожных испытаний экспе-
риментального образца электронной системы управления приводом веду-
щих колес внедорожных машин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8  
(далее ‒ АСБД). 

Выбор принципиальной схемы для разработки и изготовления АСБД 
обосновывался с учетом конструктивных особенностей внедорожных ма-
шин МЗКТ с колесной формулой 8 × 8 и, в частности, внедорожного авто-
мобиля-самосвала МЗКТ-652700 (рисунок 7.79) на базе колесного шасси 
МЗКТ-6527 нового поколения, принятого в качестве объекта для проведе-
ния дорожных испытаний.  
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Полученные значения коэффициентов буксований 
ls  и 

rs  левого 4 
и правого 5 ведущих колес сравниваются контроллером 1 между собой и с 
пороговыми величинами 

s  коэффициентов буксований.  
В случае равенства коэффициентов буксований 

ls  и 
rs  левого 4  

и правого 5 ведущих колес и превышения их значений пороговой величи-
ны 

s  контроллер 1 активизирует блок 10 управления крутящим моментом 
двигателя. Блок 10 управления крутящим моментом двигателя уменьшает 
крутящий момент двигателя, подводимый трансмиссией к левому 4 и пра-
вому 5 ведущим колесам. В результате улучшаются сцепные условия лево-
го 4 и правого 5 ведущих колес, увеличивается тяговое усилие, а следова-
тельно, повышаются ОП и ТСС и снижаются энергозатраты машины.  
О срабатывании ПБС сигнализирует соответствующая индикаторная лампа 
индикаторного устройства 14. 

В случае неравенства коэффициентов буксований 
ls  и 

rs  левого 4  
и правого 5 ведущих колес и превышения коэффициента буксования 

ls  
левого ведущего колеса 4 пороговой величины 

s  контроллер 1 активизи-
рует клапан 11 подачи давления и осуществляет управление клапаном 12 
управления давлением привода тормоза левого ведущего колеса 4. При 
подтормаживании имеющего большее буксование левого ведущего 
колеса 4 увеличивается крутящий момент на правом ведущем колесе 5, по-
вышается уровень реализации ОП и ТСС, что приводит к снижению энер-
гозатрат колесной машины. О срабатывании ПБС сигнализирует соответ-
ствующая индикаторная лампа индикаторного устройства 14. 

В случае неравенства коэффициентов буксований ls  и rs  левого 4  
и правого 5 ведущих колес и превышения коэффициента буксования rs  
правого ведущего колеса 5 пороговой величины s  контроллер 1 активизи-
рует клапан 11 подачи давления и осуществляет управление клапаном 13 
управления давлением привода тормоза правого ведущего колеса 5. При 
подтормаживании имеющего большее буксование правого ведущего коле-
са 5 увеличивается крутящий момент на левом ведущем колесе 4 и, как 
следствие, ОП и ТСС повышаются, энергозатраты машины снижаются.  
О срабатывании ПБС сигнализирует соответствующая индикаторная лампа 
индикаторного устройства 14. 

Описанный алгоритм функционирования ПБС колесной  
машины постоянно повторяется.  

Выключается ПБС колесной машины с помощью выключателя 15.  
С выключением ПБС гаснет соответствующая индикаторная лампа на ин-
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В случае, когда угол наклона колеса и вертикальной продольной 
плоскости совпадает с параметром угловой деформации, уравнение (3.32) 
запишется в более простой форме: 

 

0 01 2 3 4 5 6 7 8C Ca x a y a a a a a a x      

 

1 2 3 4 5 .b b b b bx                                (3.33) 
 

Остальные уравнения кинематических связей получаются раскры-
тием гипотезы Келдыша. 

Следует заметить, что уравнение (3.32) или (3.33) является уравне-
нием кинематической связи второго порядка; в литературе подобные 
уравнения не встречаются применительно к процессу эластичного колеса, 
поэтому их будем называть «новыми» уравнениями кинематической связи. 

Обычно при теоретических исследованиях параметры деформаций           
, ,  рассматривают как обобщенные координаты и энергию их ско-
ростей учитывают, а энергией скоростей деформации иx   пренебре-
гают. Для определения этих параметров служат уравнения кинемати-
ческих связей. 

Необходимо отметить, что новое уравнение кинематических  
связей было выведено с меньшим числом допущений, чем в случае  
теории Келдыша. 

Рассмотрим методику определения кинематических коэффициентов 
на круговом стенде. Пусть эластичное колесо шарнирно закреплено на 
конце кривошипа (см. рисунок 3.17). 

Проводятся три серии экспериментов для определения трех кинема-
тических коэффициентов. 

1 Колесо устанавливается так, что его плоскость перпендикулярна 
кривошипу LС и опорной плоскости, при этом  = 0;  = 0. Кривошип 
вращается с постоянной угловой скоростью  при постоянной нормальной 
нагрузке на колесо и постоянном давлении в шине. 

Очевидно, что 
 

1 1; .С ОK K
p p

 

 
Согласно предложенной гипотезе 

 
KС – KО = А · x 



 

  

  

108 

или 
1 1 .A
p p

 

Откуда 
1 .

( )
A

p p
                                           (3.34) 

 
В формуле (3.34) параметр боковой деформации x замеряется. 

2 Колесо устанавливается в вертикальной плоскости под углом 


2
 

к кривошипу (см. рисунок 3.17). Угол  является параметром угловой 
деформации вокруг вертикальной оси, следовательно, x = 0,  = 0,  = 0. 
Кривошип вращается с такой же постоянной угловой скоростью , что и в 
первой серии экспериментов. 

Согласно предложенной гипотезе 
 

KС – KО = А · x + В · . 
 

Кроме того, 
 

1 1; .С ОK K
p p x

 

 
Таким образом, имеем 

 
1 1 .A В
p p

x 
x

 

 
Откуда 

 

1 .
( )

B А
p p

x

 x
     (3.35) 

 
Следует заметить, что в формулах (3.34) и (3.35) параметры 

деформации x равные. 

3 Колесо устанавливается под углом 


2
 к опорной плоскости  

(см. рисунок 3.17), следовательно, x  0,   0,   0. Причем угол  
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клапаны 12 и 13 управления давлением привода тормоза левого 4 и право-
го 5 ведущих колес, индикаторное устройство 14, выключатель 15.  

Датчики 2 и 3 частоты вращения левого 4 и правого 5 ведущих ко-
лес, датчики 6 и 7 частоты вращения левого 8 и правого 9 ведомых колес, 
блок 10 управления крутящим моментом двигателя, клапан 11 подачи дав-
ления, клапаны 12 и 13 управления давлением привода тормоза левого 4  
и правого 5 ведущих колес, индикаторное устройство 14 и выключатель 15  
с помощью электрических кабелей (не обозначены) связаны с контроллером 1.  

Разработанная ПБС колесной машины работает следующим образом.  
Водителем с помощью выключателя 15 система включается в режим 

автоматизированной работы. При этом загорается соответствующая инди-
каторная лампа индикаторного устройства 14.  

Данные о частоте вращения левого 4 и правого 5 ведущих колес от 
датчиков 2 и 3 и о частоте вращения левого 8 и правого 9 ведомых колес от 
датчиков 6 и 7 по электрическим кабелям поступают в контроллер 1.  

Контроллером 1 рассчитываются поступательные скорости движе-
ния левого 8 и правого 9 ведомых колес посредством умножения радиусов 
качения левого 8 и правого 9 ведомых колес на соответствующие частоты 
вращения левого 8 и правого 9 ведомых колес по формулам (7.90). Полу-
ченные значения поступательных скоростей 1lv  и 1rv  движения левого 8  
и правого 9 ведомых колес соотносятся между собой.  

В случае, если поступательная скорость 1lv  левого ведомого колеса 8 
больше поступательной скорости 1rv  правого ведомого колеса 9, радиус R 
траектории движения колесной машины и поступательные скорости 2lv   
и 2rv  движения левого 4 и правого 5 ведущих колес рассчитываются на осно-
вании кинематики криволинейного движения по зависимостям (7.91) и (7.92).  

В случае, если поступательная скорость 1rv  правого ведомого 
колеса 9 больше поступательной скорости 1lv  левого ведомого колеса 8, 
радиус траектории движения колесной машины и поступательные скоро-
сти 2lv  и 2rv  движения левого 4 и правого 5 ведущих колес рассчитывают-
ся по зависимостям (7.93) и (7.94).  

С учетом найденных текущих значений поступательных скоростей 
2lv  и 2rv  движения левого 4 и правого 5 ведущих колес контроллером 1 

рассчитываются коэффициенты буксований левого 4 и правого 5 ведущих 
колес по зависимостям (7.95).  
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1 ‒ контроллер; 2 ‒ датчик частоты вращения левого ведущего колеса; 3 ‒ датчик частоты вра-

щения правого ведущего колеса; 4 – левое ведущее колесо; 5 – правое ведущее колесо; 6 ‒ датчик часто-
ты вращения левого ведомого колеса; 7 – датчик частоты вращения правого ведомого колеса; 8 – левое 
ведомое колесо; 9 – правое ведомое колесо; 10 ‒ блок управления крутящим моментом двигателя;  
11 ‒ клапан подачи давления; 12 ‒ клапан управления давлением привода тормоза левого ведущего коле-
са; 13 ‒ клапан управления давлением привода тормоза правого ведущего колеса; 14 – индикаторное 
устройство; 15 – выключатель 

Рисунок 7.78 – Структурная схема 6 бортовой системы управления приводами 
колес 

 

Разработанная схема ПБС колесной машины содержит контроллер 1, 
датчики 2 и 3 частоты вращения левого 4 и правого 5 ведущих колес, дат-
чики 6 и 7 частоты вращения левого 8 и правого 9 ведомых колес, блок 10 
управления крутящим моментом двигателя, клапан 11 подачи давления, 
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является параметром угловой деформации вокруг продольной оси. 
Кривошип вращается с постоянной угловой скоростью . 

Согласно предложенной гипотезе 
 

KС – KО = А · x + В ·  + С · . 
 

Кроме того, 
 

1 1; ,
sinС ОK K

p p Rx 
 

 
где R – динамический радиус колеса. 
В результате 

 

1 sin .
( sin )

RC A
p p R

x 
x

 x 
    (3.36) 

 
В формуле (3.36) параметр деформации x имеет другое значение, 

чем в формулах (3.34) и (3.35). 
Таким образом, в рассмотренной методике измеряемым параметром 

является параметр x, все остальные величины назначаются. 
Кинематические коэффициенты А и В можно найти и другим  

методом, используя коэффициенты кривизны Келдыша. 
1 Определение коэффициента А. Пусть  = 0,  = 0. Тогда KО  = а1 · x, 

где KO  = 1/р  и а1 = 1/р · x. Отсюда x = 1/p · а1. 
По предлагаемой гипотезе 

 
KС – KО = А · x. 

Отсюда 

1 .С OA K K
x

 

Кроме того, 

1 1; .С ОK K
p p x
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Следовательно, 

1 1 1 1 .
( )

A
p p p px x x

 

 

Однако по теории Келдыша  
 

1

1 .
p a

x  

 
 Тогда 

1
2

1

1

1 .
11

аA
p а

p p
p а

 

Таким образом, 

1
2

1

.
1

аA
p а

                                         (3.37) 

 
2 Определение коэффициента В. 
Пусть x  0,   0,   0. Согласно гипотезе Келдыша 
 

1 2 ,OK а аx   
 

где KO = 1/p. 
Следовательно, 

 

1 2
1 a а
p

x     или      2 1
1 1a а

p
x


.            (3.38) 

 
С другой стороны,  

2 22 ;шa а      (3.39) 
 

,бK
Сx

x


      (3.40) 

 
где Kб – коэффициент сопротивления уводу; 
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вышаются ОП и ТСС колесной машины. О срабатывании ПБС сигнализи-
рует соответствующая индикаторная лампа индикаторного устройства 13. 

В случае неравенства коэффициентов буксований 
ls  и 

rs  левого 4  
и правого 5 ведущих колес и превышения коэффициента буксования 

rs  
правого ведущего колеса 5 пороговой величины 

s  контроллер 1 активизи-
рует клапан 10 подачи давления и осуществляет управление клапаном 12 
управления давлением привода тормоза правого ведущего колеса 5. При 
подтормаживании имеющего большее буксование правого ведущего коле-
са 5 увеличивается крутящий момент на левом ведущем колесе 4 и, как 
следствие, ОП и ТСС повышаются, а энергозатраты колесной машины 
снижаются. О срабатывании ПБС сигнализирует соответствующая индика-
торная лампа индикаторного устройства 13. 

Описанный алгоритм работы ПБС колесной машины  
постоянно повторяется.  

Выключается ПБС колесной машины с помощью выключателя 14.  
С выключением ПБС гаснет соответствующая индикаторная лампа на ин-
дикаторном устройстве 13.  

Таким образом, предлагаемая схема ПБС колесной машины при со-
хранении своих функциональных возможностей позволяет исключить 
сложно компонуемый в конструкцию рулевого управления датчик угла по-
ворота рулевого колеса на основе использования датчиков частоты враще-
ния левого и правого ведомых колес, получивших широкое применение в 
системах АБС, и обработки их показаний.  

Принципиальная схема 6 направлена на решение задачи практиче-
ской реализации способа комбинированного управления силовым приво-
дом ведущих колес, разработанного в пункте 7.4.2.  

Решение поставленной задачи достигается тем, что ПБС колесной 
машины содержит следующие основные элементы [165, 166]: ЭБУ (кон-
троллер), датчики частоты вращения левого и правого ведущих колес, кла-
пан подачи давления, клапаны управления давлением привода тормоза ле-
вого и правого ведущих колес, индикаторное устройство.  

Причем, согласно разработанному техническому решению [165, 
166], также содержит датчики частоты вращения левого и правого ведомых 
колес и блок управления крутящим моментом двигателя,  
связанные с контроллером. 

Сущность разработанного технического решения поясняется прин-
ципиальной схемой ПБС колесной машины, приведенной на рисунке 7.78.  
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  2rv   поступательная скорость движения правого  
ведущего колеса 5; 

  2B  ‒ колея ведущего моста колесной машины.  
С учетом найденных текущих значений поступательных скоростей 

2lv  и 2rv  движения левого 4 и правого 4 ведущих колес контроллером 1 
рассчитываются коэффициенты буксований левого 4 и правого 4 ведущих 
колес по зависимостям [102] 
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где  ls   коэффициент буксования левого ведущего колеса;  
 2lr   радиус качения левого ведущего колеса 4 (где 2 l   ча-

стота вращения левого ведущего колеса 4 по показаниям датчика 2 часто-

ты вращения левого ведущего колеса 4), 2
2
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 2
o
lr   радиус качения левого ведущего колеса 4  

в ведомом режиме;  
 

rs   коэффициент буксования правого ведущего колеса 5;  
 2rr   радиус качения правого ведущего колеса 5 (где 2 r   ча-

стота вращения правого ведущего колеса 5 по показаниям датчика 3 часто-

ты вращения правого ведущего колеса 5), 2
2

2




r
r

r

vr ;  

 2
o
rr   радиус качения правого ведущего колеса 5  

в ведомом режиме.  
Полученные значения коэффициентов буксований ls  и rs  левого 4 

и правого 5 ведущих колес сравниваются контроллером 1 между собой и с 
пороговыми величинами s  коэффициентов буксований.  

В случае неравенства коэффициентов буксований ls  и rs  левого 4  
и правого 5 ведущих колес и превышения коэффициента буксования ls  
левого ведущего колеса 4 пороговой величины s  контроллер 1 активизи-
рует клапан 10 подачи давления и осуществляет управление клапаном 11 
управления давлением привода тормоза левого ведущего колеса 4. При 
подтормаживании имеющего большее буксование левого ведущего 
колеса 4 увеличивается крутящий момент на правом ведущем колесе 5, по-
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  Сx – боковая жесткость шины; 
  ш – коэффициент относительного затухания переходного 
процесса в шине, зависящий только от конструкции шины и изменяю-
щийся в пределах ш = 0,917…1,28 [82].  
 Из (3.40) следует, что 
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Из (3.38) имеем 
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Подставляя в вышеприведенное выражение для x, получим 
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Отсюда 
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По предлагаемой гипотезе 
 

KС – KО = А · x + В·  , 
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Отсюда 
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Это равенство, с учетом (3.39)–(3.41), перепишем следующим 
образом: 
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или окончательно 
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Величины Kб, Сx,  а1, ш  определены для трех модификаций шин.  
Результаты расчета коэффициентов А и В сведены в таблицу 3.1. Для 

шины 14,00 – 22е HD в числителе указаны величины при радиальной 
нагрузке N = 44300 H, в знаменателе – при N = 24500 H; для других шин в 
числителе – при N = 24500 H, в знаменателе – при N = 14600 H. 

На рисунке 3.18 показано поведение коэффициента А в зависимости 
от радиальной нагрузки N и давления воздуха Р в шине. 

 

Таблица 3.1 – Результаты расчета коэффициентов уравнений связей 

 

Тип шины Сx,, Н/м 
Kб, 

Н/рад ш А1, м-2 а2, м-1 А, м-2 В,  м-1 p, 
м 

14,00 – 22е HD 594860 
594860 

224420 
177380 

0,917 
0,918 

23,8 
37,9 

8,9 
11,4 

0,960 
0,980 

0,00563 
0,00743 

1 

9,00 – 20е HD 387100 
387100 

168560 
146020 

1,150 
1,180 

28,2 
39,1 

12,5 
14,8 

0,965 
0,975 

0,00217 
0,00378 

1 

9,00 – 20е HDх 279300 
279300 

199920 
159740 

1,150 
1,280 

10,3 
20,0 

7,4 
11,5 

0,980 
0,950 

0,03230 
–0,00134 

1 
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где  B1  расстояние между точками пересечения осей шкворней 
управляемой оси с опорной поверхностью;  

 L  база колесной машины;  
 поступательные скорости движения левого 4 и правого 5  

ведущих колес 
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где  2lv   поступательная скорость движения левого ведущего  

колеса 4;  
  2rv  ‒ поступательная скорость движения правого ведущего  

колеса 5;  
  2B  ‒ колея ведущего моста колесной машины.  

В случае, если поступательная скорость 1rv  правого ведомого 
колеса 9 больше поступательной скорости 1lv  левого ведомого колеса 8, 
радиус траектории движения колесной машины и поступательные скорос-
ти 2lv  и 2rv  движения левого 4 и правого 5 ведущих колес рассчитываются 
по следующим зависимостям:  

 радиус R  траектории движения колесной машины 
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где  1B   расстояние между точками пересечения осей шкворней 

управляемой оси с опорной поверхностью;  
 L  база колесной машины;  
 поступательные скорости движения левого 4 и правого 5  

ведущих колес 
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где  2lv   поступательная скорость движения левого  

ведущего колеса 4;  
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Водителем с помощью выключателя 14 система включается в режим 
автоматизированной работы. При этом загорается соответствующая инди-
каторная лампа индикаторного устройства 13.  

Данные о частоте вращения левого 4 и правого 5 ведущих колес от 
датчиков 2 и 3 и о частоте вращения левого 8 и правого 9 ведомых колес от 
датчиков 6 и 7 по электрическим кабелям поступают в контроллер 1.  

Контроллером 1 рассчитываются поступательные скорости движе-
ния левого 8 и правого 9 ведомых колес посредством умножения радиусов 
качения левого 8 и правого 9 ведомых колес на соответствующие частоты 
вращения левого 8 и правого 9 ведомых колес:  

 
1 1 1 l l lv r ; 1 1 1 r r rv r ,            (7.90) 

 
где  1lv  ‒ поступательная скорость движения левого ведомого  

колеса 8;  
 1lr  ‒ радиус качения левого колеса 8 в ведомом режиме;  
 1 l  ‒ частота вращения левого ведомого колеса 8 по показани-

ям датчика 6 частоты вращения левого ведомого колеса;   
  1rv  ‒ поступательная скорость движения правого ведомого  

колеса 9; 
 1rr  ‒ радиус качения правого колеса 9 в ведомом режиме;  
  1 r  ‒ частота вращения правого ведомого колеса 9 по показа-

ниям датчика 7 частоты вращения правого ведомого колеса.  
Полученные таким образом значения поступательных скоростей 1lv   

и 1rv  движения левого 8 и правого 9 ведомых колес  
соотносятся между собой.  

В случае, если поступательная скорость 1lv  левого ведомого колеса 8 
больше поступательной скорости 1rv  правого ведомого колеса 9, радиус 
траектории движения колесной машины и поступательные скорости 2lv  и 

2rv  движения левого 4 и правого 5 ведущих колес рассчитываются на ос-
новании кинематики криволинейного движения по  
следующим зависимостям:  

 радиус R траектории движения колесной машины 
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Рисунок 3.18 – Изменение коэффициента А в зависимости от радиальной 

нагрузки N и давления воздуха р в шине 
 
3.6 Выводы 
 
1 На основе установления общей закономерности изменения сил в 

зависимости от кинематических параметров качения колеса сформулируем 
гипотезу: силы в контакте колеса с опорной поверхностью 
подчиняются регулярной закономерности их изменения во временной 
связи, которая позволяет алгоритму САБ формировать сигналы 
управления исполнительными механизмами  АТС.  

2 Анализ теорий качения колеса позволяет сформулировать новую 
гипотезу, дополняющую теорию М. В. Келдыша: разность изохронных 
вариаций кривизны, линии качения пятна контакта пневматика и 
геометрического центра обода колеса при внезапном придании 
деформации пневматику однозначно определяется параметрами 
деформации упругого пневматика. 

3 Гипотезу отсутствия проскальзывания в пятне контакта можно 
охарактеризовать вертикальной деформацией Zj

*, а также действием 
статической нагрузки Fzj

* на колесо. 


