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машин требуется решение следующих научно-технических задач:  
 разработка силовых приводов ведущих мостов, исключающих воз-

никновение на ведущих колесах отрицательных значений  
касательных сил тяги;  

 разработка силовых приводов ведущих колес неуправляемых мо-
стов со ступенчатой характеристикой блокирующих свойств с двумя ха-
рактерными участками (7.75);  

 разработка силовых приводов ведущих колес управляемых мостов 
со ступенчатой характеристикой блокирующих свойств с тремя характер-
ными участками (7.78);  

 разработка силовых приводов ведущих колес с электронными си-
стемами управления режимами работы их элементов в зависимости от 
складывающихся условий эксплуатации многоприводных машин.  

 
7.3.5 Выводы.  
Разработан метод количественной оценки энергозатрат многопри-

водных машин для общего случая криволинейного движения, отличаю-
щийся учетом отклонения направления действия касательной силы тяги 
ведущих колес от траектории их движения, задаваемой водителем поворо-
том рулевого колеса. Данный метод позволяет учитывать в комплексе  
влияние параметров как силового, так и рулевого приводов ведущих колес 
на энергетическую эффективность ходовых систем колесных машин. С ис-
пользованием разработанного метода проведена оценка энергозатрат мно-
гоприводных машин на примере внедорожной машины МЗКТ-79091 с ко-
лесной формулой 8 × 8 и двумя передними управляемыми мостами. Полу-
чены эмпирические зависимости КПД ходовой системы rs  внедорожной 
машины МЗКТ-79091 от среднего угла 1  поворота управляемых колес 
первого моста при движении по разбитой грунтовой дороге.  

Для объективной оценки управляемости колесных машин разработан 
количественный показатель Sv, основанный на оценке отношения интегра-
ла отклонения действительной кривизны траектории движения оценивае-
мой колесной машины от кривизны траектории движения колесной маши-
ны с нейтральной поворачиваемостью к интегралу кривизны траектории 
движения колесной машины с нейтральной поворачиваемостью. Выполне-
ны исследования правомерности использования оценочного показателя Sv 
в качестве критерия управляемости колесных машин. Установлена корре-
ляционная связь разработанного оценочного показателя Sv с общеприня-
тыми показателями управляемости колесных машин. Показано, что оце-
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5 Адаптивный алгоритм САБ АТС на силовом анализе 
 
Как уже отмечалось, экономический аспект массового исполь-

зования АБС/ПБС на АТС – одна из главных проблем, с которой тесно 
связано совершенство алгоритмов САБ. 

На базе анализа существующих алгоритмов САБ будет предложен 
адаптивный алгоритм, основанный на применении силовых источников 
информации в контакте колес с опорной поверхностью.  

Фирмы, производящие САБ, приводят общие принципы работы 
систем без подробных описаний алгоритмов. Между тем методы построе-
ния алгоритмов регулирования, прежде всего, определяют стоимость и 
качество функционирования автоматических систем. По этой же причине 
в настоящее время насчитывается более тысячи патентов, защищающих 
алгоритмы управления АТС. Несмотря на обилие патентов, многие фирмы 
все еще используют в своих изделиях модификации ранее разработанных 
алгоритмов, основанных на обработке и анализе кинематических пара-
метров колес и остова машин. 

В современных САБ традиционно осуществляют измерение 
скорости (ускорения) колеса и ее производных, а вычисление 
производных от кинематических параметров по времени выше первой, как 
известно, уже представляет собой сложную техническую задачу. 
Необходимо также отметить, что формальный порядок производных от 
сил выше производных от кинематических параметров. Так, первая 
производная от силы формально эквивалентна третьей производной от 
кинематического параметра, а вторая производная от силы формально 
эквивалентна четвертой производной от обобщенной координаты и т. д.  

В настоящее время одной из проблем является релейный принцип 
функционирования АБС, осуществляющий модуляцию давления в тор-
мозном приводе, что весьма опасно для высокоскоростных АТС и 
самолетов, поэтому требуется переход к следящему принципу регули-
рования торможения. Попытка совершенствования фаз модуляции дав-
ления в приводе тормозов усложняет алгоритмы регулирования и 
конструкции исполнительных механизмов.  

В разделе будет приведено обоснование адаптивного и следящего 
алгоритмов управления торможением, которые сравниваются с сущест-
вующими методами, используемыми в современных системах АБС/ПБС. 

Анализ результатов экспериментальных исследований созданного 
алгоритма подтвердил возможность его адаптации к характеристикам 
исполнительного механизма и опорной поверхности. 
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5.1 Алгоритмы корректировки формируемого тормозного 
момента 

 
Алгоритмы корректировки формируемого тормозного момента 

предусматривают изменение темпа давления в тормозном приводе, 
которое пропорционально разности текущего и эталонного значений 
углового ускорения колеса [94]. Повышение эффективности торможения 
достигается за счет предотвращения блокирования колеса. Команда 
сигнала управления на исполнительный механизм подается при изменении 
знака углового ускорения с отрицательного на положительный, при этом 
корректировку давления в тормозном приводе прекращают. При обратном 
изменении знака углового ускорения корректировку давления  
в приводе возобновляют. 

Алгоритм корректировки темпа изменения давления в тормозном 
приводе осуществляет поддержание такого давления, которое пропор-
ционально разности текущего и эталонного значений углового ускорения 
колеса. Алгоритм имеет недостаток в том, что колесо блокируется после  
4–8 циклов изменения давления (1–1,5 с) и остается заблокированным до 
конца торможения. Кривая изменения тормозного момента при блоки-
ровании колеса (кривая МТ) представлена на рисунке 5.1. Поэтому для 
предотвращения блокирования колеса были предприняты меры по 
корректировке темпа изменения давления в тормозном приводе при 
изменении знака углового ускорения. 

 

 
 

Рисунок 5.1 – Фазовый портрет процесса регулирования торможения 
 

Управление торможением производится следующим образом. 
Кривая тормозного момента МТ (формируемый момент) периодически пе-
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машин может быть представлена в виде ступенчатой характеристики с 
тремя характерными участками в зависимости от величины крутящего мо-
мента на корпусе дифференциальных механизмов [131, 132]:  
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Графически ступенчатая характеристика блокирующих свойств с 

тремя характерными участками (7.78) для дифференциальных механизмов 
привода ведущих колес управляемых мостов многоприводных машин 
представлена на рисунке 7.44.  

 
Рисунок 7.44 ‒ Перспективная характеристика блокирующих свойств диффе-

ренциальных механизмов привода ведущих колес управляемых мостов многопривод-
ных машин 

 
Таким образом, приведенные результаты исследований позволили 

обосновать перспективность создания «гибких» механических приводов 
ведущих колес с изменяющимися рабочими характеристиками в зависимо-
сти от условий эксплуатации многоприводных машин, а также перспек-
тивные направления развития дифференциальных механизмов для реали-
зации «гибких» механических приводов ведущих колес в конструкции 
многоприводных машин.  

Для практической реализации перспективных характеристик энерго-
сберегающих механических приводов ведущих колес многоприводных 
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* * *3lsd lsd lsdK K   ,     (7.76)  
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 d – число вероятных для эксплуатации многоприводной маши-
ны типов дорог, соответствующих тяжелым условиям эксплуатации;  

  Pf – вероятность движения колесной машины по дорогам различ-
ных типов и состояний, соответствующим тяжелым условиям эксплуатации.  

Для обеспечения удовлетворительной управляемости многопривод-
ной машины значение оценочного показателя Sv (7.64) при определении 
оптимального значения *

lsdK  показателя блокирующих свойств ограничи-
валось значением его пороговой величины Svl, характеризующей неприем-
лемое ухудшение управляемости машины.  

При разработке перспективных характеристик механических приво-
дов ведущих колес следует учитывать, что при эксплуатации многопри-
водных машин в ряде случаев происходит вывешивание одного из веду-
щих колес управляемых мостов [83]. При распределении касательных сил 
тяги между ведущими колесами простыми дифференциальными механиз-
мами вывешивание одного из ведущих колес ведет к потере многопривод-
ной машиной способности к реализации какого-либо тягового усилия и 
может явиться причиной потери ее мобильности.  

Во избежание потери мобильности многоприводной машины в слу-
чаях нормальной разгрузки и вывешивании одного из ведущих колес в 
диапазоне малых крутящих моментов M0 на корпусе дифференциальных 
механизмов следует перераспределять дополнительную касательную силу 
тяги к опорным ведущим колесам управляемых мостов. С этой целью для 
привода ведущих колес управляемых мостов необходимо использовать 
особенности блокированного привода. При этом пороговое значение Ms 
крутящего момента M0 для реализации блокированного привода и обеспе-
чения мобильности многоприводной машины может быть определено по 
формуле [132] 
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где iw – передаточное число колесной передачи.  
В соответствии с изложенным перспективная характеристика меха-

нического привода ведущих колес управляемых мостов многоприводных 
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ресекает кривую тормозного момента М (фактически реализуемый 
момент). Это приводит к периодическому изменению знака углового уско-
рения колеса. В точках 1–4 угловое ускорение (рисунок 5.2), имеющее 
отрицательный знак, меняет свой знак на положительный, при этом 
корректировку давления в тормозном приводе прекращают. 

 

 
Рисунок 5.2 – Фазовый портрет процесса сближения тормозных моментов 

 

Вследствие этого с некоторым запаздыванием, обусловленным дина-
мическими свойствами элементов тормозной системы и регулирующего 
устройства, прекращается изменение тормозного момента МТ. Далее  
кривая МТ снова пересекает М (точки в1–в4), знак углового ускорения 
изменяется на отрицательный и корректировку давления возобновляют. 

Сравнение фазовых портретов (см. рисунки 5.1 и 5.2) показывает, 
что введение операции отсечки давления несущественно влияет на 
характер протекания процесса регулирования в устойчивой зоне сколь-
жения (0 < S < SК). В случае перехода в неустойчивую зону (S > SК) отсечка 
в точке 4 обеспечивает гарантированный выход колеса из неустойчивой 
зоны в устойчивую, что предотвращает возможность блокирования колеса. 

Устройство для реализации предлагаемого способа состоит из 
импульсного колесного датчика 1, преобразователя частоты напряжения 2, 
дифференцирующего устройства 3, блока 4 «задатчика» эталонного угло-
вого замедления, блока 5 вычисления разности, усилителя 6, прерывателя 7, 
диода 8 и модулятора давления 9, пневматически связанного с тормозной 
камерой 10 (рисунок 5.3). 
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Рисунок 5.3 – Функциональная схема устройства, реализующего алгоритм  
по знакам производной углового ускорения 

 

Импульсный сигнал от датчика 1 преобразуется преобразователем 2 
в сигнал аналога угловой скорости, который дифференцируется в 
устройстве 3. Блок 5 вычисляет разность аналога углового ускорения 
колеса и его эталонного значения, задаваемого блоком.  

Эта разность после усиления в усилителе 6 подается на прерыватель 7 
как управляющий сигнал на модуляторе 9, который корректирует давление 
в камере 10 с темпом, пропорциональным указанной разности.  

При смене знака углового ускорения с отрицательного на 
положительный сигнал из устройства 3 через диод 8 поступает к пре-
рывателю 7 и размыкает цепь управления модулятором 9. При обратной 
смене знака углового ускорения управляющий сигнал на прерывателе 7 
исчезает, а цепь замыкает управление модулятором 9. 

Описываемый алгоритм обеспечивает гарантированный выход 
колеса из неустойчивой зоны, что предотвращает его блокирование. 

В [4] предлагается циклическое регулирование тормозного момента, 
которое осуществляют при достижении измеряемого в процессе тормо-
жения ускорения колеса. В алгоритме критерием управления является 
заданное пороговое значение ускорения колеса. 

Постоянные пороговые значения не изменяются в процессе 
торможения, поэтому не позволяют достичь максимальной  
эффективности торможения.  

Близким к рассмотренному способу является способ управления 
процессом торможения колеса, использующий циклическое изменение 
тормозного момента, который измеряет в процессе торможения угловое 
ускорение колеса. Причем сигнал на снижение тормозного момента 
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Графически ступенчатая характеристика блокирующих свойств 

дифференциальных механизмов привода ведущих колес многоприводных 
машин представлена на рисунке 7.43. 

 
Рисунок 7.43 ‒ Перспективная характеристика блокирующих свойств диффе-

ренциальных механизмов привода ведущих колес неуправляемых мостов многопри-
водных машин  

 
Участок I ступенчатой характеристики соответствует движению 

многоприводной машины по твердым дорожным покрытиям и грунтовым 
поверхностям удовлетворительного состояния, на которых для обеспече-
ния мобильности и минимальных энергозатрат от привода ведущих колес 
не требуется реализация высоких блокирующих свойств. В то же время 
для обеспечения высокой управляемости многоприводной машины наибо-
лее предпочтительным является, и ступенчатая характеристика (7.75) на 
данном участке предусматривает, использование простого дифференци-
ального привода ведущих колес.  

Участок II ступенчатой характеристики соответствует тяжелым 
условиям эксплуатации многоприводной машины при ее интенсивных раз-
гонах и движении по грунтовым поверхностям разбитым и в период распу-
тицы, бездорожью, снежной целине и заболоченной местности, характеризуе-
мых значениями крутящего момента M0 свыше Mp. На данном участке для 
обеспечения минимальных энергозатрат и удовлетворительной управляемо-
сти многоприводной машины требуется реализация оптимального значения 
показателя lsdK  блокирующих свойств, определяемого из выражения [131] 
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Рисунок 7.42 ‒ Зависимость показателя *

lsdK  блокирующих свойств дифферен-
циальных механизмов привода ведущих колес многоприводной колесной машины от 
величины крутящего момента на корпусе  

 
Анализ результатов оптимизации lsdK  показал, что для различных 

типов и состояний дорожно-сцепных условий и режимов движения много-
приводной машины показатель блокирующих свойств привода ведущих 
колес имеет различные по величине оптимальные значения [131]. Различия 
в оптимальных значениях *

lsddK  показателя блокирующих свойств свиде-
тельствуют о том, что для достижения минимальных энергозатрат требует-
ся изменение характеристики привода ведущих колес в процессе движения 
многоприводной машины в зависимости от условий ее эксплуатации. Этим 
обосновывается перспективность создания «гибких» механических приво-
дов ведущих колес многоприводных машин.  

Совместный анализ условий эксплуатации, вероятных значений кри-
терия Pv и оптимальных значений *

lsddK  показателя блокирующих свойств 
позволил обосновать и в качестве компромиссного решения для механиче-
ского привода колес ведущих мостов многоприводной машины предложить 
ступенчатую характеристику блокирующих свойств [131] в зависимости от 
величины крутящего момента на корпусе дифференциальных механизмов: 
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подают при достижении порогового значения углового замедления, 
а сигнал на последующее повышение тормозного момента – при дости-
жении второго порогового значения ускорения. Предусматривается, что 
последнее пороговое значение не превышает величины первого поро-
гового значения углового замедления, а пороговое значение замедления 
корректируют в зависимости от расчетных значений скорости движения 
автомобиля, боковой силы и коэффициента сцепления колеса с дорогой. 

Недостаток изложенного способа заключается в следующем. Колесо 
выходит из зоны неустойчивого торможения при растормаживании в 
момент достижения моментом тормозной силы точки максимума. При 
дальнейшем растормаживании величина тормозной силы быстро падает. 
Затормаживание колеса до достижения точки максимума момента 
тормозной силы не позволяет вывести колесо из неустойчивой зоны, 
а затормаживание после прохождения колесом указанной точки приводит 
к излишнему растормаживанию колеса. Обеспечить затормаживание 
колеса в момент достижения максимума момента тормозной силы можно, 
задавая пороговое значение ускорения равным ускорению колеса в момент 
достижения колесом максимума момента тормозной силы. Однако 
величина заданного ускорения замедления зависит не только от конст-
руктивных особенностей колеса, тормозного механизма и автомобиля, но 
и от условий протекания процесса торможения: скорости движения 
автомобиля, коэффициента сцепления колеса с дорогой и величины 
боковой силы. При фиксированной величине порогового значения угло-
вого ускорения и постоянно меняющемся значении ускорения в момент 
достижения максимума момента тормозной силы предотвратить излишнее 
растормаживание колеса не представляется возможным. Излишнее 
растормаживание колеса приводит к снижению эффективности тормо-
жения автомобиля. Поэтому предпринимаются попытки улучшения 
тормозных качеств автомобиля путем повышения средней величины 
тормозной силы за цикл изменения тормозного момента. 

Смысл такого алгоритма заключается в том, что одновременно с 
корректировкой порогового значения замедления корректируют пороговое 
значение ускорения в зависимости от тех же параметров для каждого 
цикла. Пороговое значение ускорения корректируют пропорционально 
величине порогового значения замедления. При этом предлагается задание 
«целесообразного коэффициента» пропорциональности между 
величинами пороговых значений в диапазоне 0,3–0,7. 
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На рисунке 5.4 показано изменение тормозного момента МТ, 
момента тормозной силы Gr и углового ускорения (замедления) ′ колеса;  
на рисунке 5.5 – зависимость тормозного момента и момента тормозной 
силы от величины продольного скольжения S колеса.  

 

 
Рисунок 5.4 – Изменение параметров торможения 
 

 
Рисунок 5.5 – Фазовая диаграмма изменения силовых и кинематических 

параметров торможения 
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нения (Б.1) с учетом возможного совмещения и повторных проходов колес 
по одной колее.  

Оптимизация показателя lsdK  блокирующих свойств [131] привода 
ведущих колес многоприводной машины по каждому типу вероятной 
опорной поверхности осуществлялась с использованием модифицирован-
ного критерия предельного оптимизма 

 
* * *3lsdd lsdd lsddK K   ,    (7.74) 

 

где  * max max
f

tl
lsdd lsdS t

K K
 

  
 
 

;   * max max
f

tl
lsdd lsdS t

 
   

 
 

;  

  tl
lsddK  и tl

lsdd  – среднее значение оптимального показателя бло-
кирующих свойств, полученное при моделировании 20 разгонов и движений 
с постоянной поступательной скоростью многоприводной машины в d-х ве-
роятных дорожных условиях, и его среднеквадратическое отклонение;  

  Sf  – количество состояний каждого типа дорог.  
Физический смысл найденных таким образом значений показате-

ля *
lsddK  заключается в следующем. Дифференциальные механизмы с пока-

зателем блокирующих свойств, численно равным *
lsddK , позволяют реали-

зовывать оптимальные по критерию КПД ходовой системы распределения 
касательных сил тяги между связываемыми ими ведущими колесами прак-
тически в полном соответствии (с вероятностью 0,997) со всеми сочетания-
ми дорожно-сцепных условий при движении многоприводной машины по 
d-типу вероятной опорной поверхности.  

Полученные оптимальные значения *
lsddK  (7.74) показателя блокиру-

ющих свойств привода колес ведущих мостов многоприводной машины в 
зависимости от величины крутящего момента М0 на корпусе дифференци-
альных механизмов представлены на рисунке 7.42.   
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 математическое ожидание; – – – область значений с вероятностью 0,997 
 
Рисунок 7.41 ‒ Показатель проходимости многоприводной колесной машины в 

зависимости от величины крутящего момента на корпусе дифференциальных меха-
низмов привода ведущих колес  

 
Для определения оптимальной характеристики дифференциальных 

механизмов привода ведущих колес проводилась оптимизация показате-
лей lsdK  их блокирующих свойств по критерию КПД ходовой системы в 
вероятных условиях эксплуатации многоприводных машин [131]. Для это-
го в соответствии с зависимостью (А.7) задавался закон изменения ускоре-
ния многоприводной машины в зависимости от скорости ее движения, мо-
делировались случайные характеристики микро- и макропрофиля опорной 
поверхности, случайные значения коэффициентов сопротивления качению 
колес irf  и ilf , коэффициентов сцепления ir  и il  ведущих колес с опор-
ной поверхностью и характеристических коэффициентов irk  и ilk  из урав-

185 

На рисунке 5.6 представлена функциональная блок-схема устройства, 
выполняющего последовательность операций по предложенному способу. 

 
 

Рисунок 5.6 – Функциональная схема регулирования 
 

Блок-схема включает импульсный датчик 1, преобразователь часто-
ты напряжения 2, дифференциатор 3, пороговые устройства 4 и 5, блок 
задания порогового значения углового замедления 6, блок задания второго 
порогового значения углового ускорения 7 и модулятор давления 8. 

Сигнал импульсного датчика 1, частота которого пропорциональна 
угловой скорости колеса, преобразуется в преобразователе 2 в аналоговый 
сигнал, пропорциональный угловой скорости, и подается в дифферен-
циатор 3. Угловое замедление в устройстве 4 сравнивается с пороговым 
напряжением, задаваемым блоком 6. Отмечается, что пороговое (опорное) 
напряжение может задаваться любым известным способом, например, 
прямо пропорционально скорости движения автомобиля. Предлагается 
также задавать пороговое напряжение, пропорциональное скорости авто-
мобиля, с одновременным определением боковой силы и коэффициента 
сцепления колеса с дорогой (на рисунке 5.6 элементы для расчета 
указанных величин не показаны).  

Далее при достижении углового замедления величины порогового 
напряжения устройство 4 подает командный сигнал модулятору 8 на сни-
жение давления в тормозном приводе. При растормаживании пороговое 
устройство 5 сравнивает угловое ускорение с пороговым напряжением на 
повторное затормаживание, которое задается блоком 7 делением порого-
вого напряжения, вырабатываемого блоком 6. При достижении аналогом 
углового ускорения порогового напряжения устройство 5 подает команд-
ный сигнал модулятору 8 на повторное затормаживание. При циклическом 
повторении процесса пороговые значения корректируются  
в каждом цикле. 
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Рисунок 5.7 – График изменения угловой скорости тормозящего колеса 
 

График на рисунке 5.7 иллюстрирует изменение углового ускорения 
(замедления) при корректировке пороговых значений у1 и у2 и цикли-
ческом изменении тормозного момента. Линия 1 изображает во времени 
изменение порогового значения углового замедления у1, а линия 2 – 
порогового значения ускорения у2, обеспечивающего повторное затор-
маживание колеса при достижении максимума момента тормозной силы.  

Замедления у1" и у1'" достигают пороговых значений в точках 3 и 4,  
а ускорения у2" и у2'" – в точках 5 и 6. В результате корректировки у1 
получают значение порогового ускорения у2, т. е. величина порогового 
значения ускорения прямо пропорциональна величине порогового 
значения замедления у1. 

Величина коэффициента пропорциональности определяется конст-
руктивными особенностями тормозного механизма, тормозного привода, 
элементов противоблокировочного устройства и может для различных 
типов автомобилей колебаться в пределах 0,3–0,7 [8]. 

Предложенный способ имеет самое противоречивое суждение о 
критериях формирования сигналов управления, а уточнение выбора 
момента повторного затормаживания существенно усложняет алгоритм.  
В общем случае такой алгоритм корректировки трудно  
практически реализовать. 

Предлагаемые алгоритмы управления торможением путем цикли-
ческого изменения тормозного момента основаны на анализе ускорения 
колеса, поэтому не дают обоснования величины порогового значения 
углового замедления и величины ожидаемого максимума углового уско-
рения. Корректировку порогового значения замедления, определяемого в 
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водных машин по грунтовым дорогам разбитым и в период распутицы, 
бездорожью, снежной целине и заболоченной местности сопровождаются 
значениями крутящих моментов, превышающими данную  
пороговую величину Mp.  
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Рисунок 7.40 ‒ Диаграмма значений крутящих моментов на корпусе дифферен-
циальных механизмов привода ведущих колес многоприводной колесной машины в 
зависимости от типов и состояний опорных поверхностей 

 
Данная особенность способствует осуществлению идентификации 

условий эксплуатации многоприводных машин в части режимов реализуе-
мого движения, типа и состояний опорной поверхности под ведущими ко-
лесами. Идентификация и ее автоматизация представляются возможными в 
результате использования величины крутящего момента, передаваемого 
приводом ведущих колес, в качестве критерия условий эксплуатации.  

Для оценки условий обеспечения мобильности многоприводных ма-
шин использовался критерий Pv [130], представляющий собой разность ко-
эффициентов сцепления ведущих колес с опорной поверхностью v и со-
противления качению колес fv: 

 

v v vP f   .     (7.73) 
 

Вероятные значения критерия Pv приведены на рисунке 7.41.  
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приводных, как правило, многоосных машин повышенных габаритных 
размеров в транспортном потоке по дорожной сети общего назначения,  
а также в местах погрузки и разгрузки, привод ведущих колес должен га-
рантировать необходимый уровень управляемости движения машины.  

В качестве необходимых предпосылок для разработки перспективных 
характеристик энергосберегающих механических приводов ведущих колес 
использовались результаты исследований, приведенные в пункте 7.3.3:  

 наиболее предпочтительным с позиции обеспечения минимальных 
энергозатрат многоприводных машин является блокированный привод, 
осуществляющий перераспределение дополнительных касательных сил тя-
ги к ведущим колесам, находящимся в лучших дорожно-сцепных услови-
ях, с предотвращением возникновения на ведущих колесах отрицательных 
значений касательных сил тяги;  

 наиболее предпочтительным с позиции обеспечения управляемо-
сти многоприводных машин является простой дифференциальный привод 
ведущих колес, предотвращающий реализацию касательными силами тяги 
ведущих колес момента сопротивления повороту машины.  

Исходные положения свидетельствуют о том, что предъявляемые к 
приводу ведущих колес многоприводных машин требования носят проти-
воречивый характер и задачу синтеза перспективных характеристик меха-
нических приводов ведущих колес следует решать методом компромисса.  

В целях обоснования перспективных характеристик механических 
приводов ведущих колес и совершенствования их дифференциальных ме-
ханизмов анализировались условия их работы в составе многоприводных 
машин. Исследовалось влияние, оказываемое условиями эксплуатации 
многоприводных машин на работу привода ведущих колес.  

Известно, что условия эксплуатации многоприводных машин отли-
чаются широким разнообразием. В совокупность дорожных условий мно-
гоприводных машин входят дороги с твердым покрытием, булыжные, гра-
вийные и щебеночные дороги, грунтовые дороги в различном состоянии,  
а также бездорожье, снежная целина и заболоченная местность [124].  

На рисунке 7.40 представлены наиболее характерные значения кру-
тящих моментов на корпусе межколесных дифференциалов ведущих мо-
стов в зависимости от типа вероятных опорных поверхностей. Из рисун-
ка 7.40 видно, что тяговый режим установившегося движения многопри-
водных машин по дорогам общего назначения характеризуется значениями 
крутящего момента на элементах привода ведущих колес и, в частности, на 
корпусе дифференциальных механизмов, не превышающими пороговой 
величины Mp. В то же время интенсивный разгон и движение многопри-
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процессе торможения в зависимости от скорости движения автомобиля, 
боковой силы и коэффициента сцепления колеса с дорогой, почти 
невозможно реализовать. 

Непрогнозируемый характер изменений формируемых и внешних 
силовых факторов ставит под сомнение использование алгоритмов коррек-
тировки. Задание коэффициентов пропорциональности между величинами 
пороговых значений в диапазоне 0,3–0,7 не является бесспорным в силу 
вышеотмеченных недостатков.  

Таким образом, общими недостатками вышеизложенных алго-
ритмов являются: 

1) необоснованный выбор опорных сигналов, пропорциональных 
ускорению, и производных по ускорению тормозящего колеса в силу того, 
что условия сцепления носят случайный характер; 

2) алгоритм регулирования по производной ускорения предусматри-
вает дискретное регулирование процесса торможения колеса, а не 
следящее по условиям сцепления; 

3) автоматическая система регулирования, основанная на алгоритме 
управления по знакам производных ускорения колеса, неадаптивна к изме-
няющимся характеристикам опорной поверхности в силу использования 
задатчиков опорного сигнала регулирования;  

4) выбор опорного сигнала требует непрерывного обновления при 
изменяющихся коэффициентах сцеплений колес с опорной поверхностью, 
а следовательно, адаптивность системы управления отсутствует.  

 
5.2 Адаптивный алгоритм АБС АТС на силовом анализе 
 
Из анализа существующих алгоритмов управления видно, что они не 

обеспечивают адаптивность к изменяющимся характеристикам опорной 
поверхности, поэтому предлагается алгоритм управления [1, 2, 22, 38, 40], 
основанный на анализе знаков производных силовых факторов, факти-
чески реализуемых колесами.  

Таким образом, критерием формирования сигналов управления явля-
ется отрицательный знак производной от момента, фактически реали-
зуемого колесом, по времени. Алгоритм управления представлен на 
рисунке 5.8 и предусматривает следующее. Электрический сигнал U1 от 
датчика, пропорциональный фактически реализуемому колесом 
тормозному моменту, проходит через фильтр и сигнал U2, поступает на 
вход усилителя-корректора, который формирует сигнал U3 необходимой 
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величины и формы. Затем сигнал U3  подается на блок 
дифференцирования и компаратор сигналов, соответствующие текущему и 
заданному минимальному тормозным моментам, для которых задается 
опорное напряжение Uр. 

 

 
 
Рисунок 5.8 – Временная диаграмма формирования сигналов управления АБС 
 

Например, если в процессе торможения сигнал U3 становится 
меньше опорного напряжения Uр, то компаратор формирует дискретный 
сигнал блокировки для выходного каскада. 

При этом включение электромагнитного клапана модулятора невоз-
можно. Если нет запирания выходного каскада, то сигнал U3, проходя 
через блок дифференцирования, формирует сигнал U4, пропорциональный 
второй производной тормозного момента. Далее сигнал U4 поступает на 
компараторы положительного и отрицательного знаков производных 
тормозного момента. Для компаратора положительного сигнала произ-
водной задается опорное напряжение –Uр. Дискретный сигнал U5 подается 
на вход формирователя импульсов по переднему фронту второй произ-
водной тормозного момента, на выходе которого организуются короткие 
по длительности импульсы напряжений U6, поступающие на вход  
RS-триггера нулевого состояния. Для компаратора отрицательного сигнала 
производной тормозного момента задается опорное напряжение +Uр. 
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рыскания, обеспечивающий наилучшее приближение кинематических па-
раметров криволинейного движения к параметрам, характерным машине с 
нейтральной поворачиваемостью. В результате такого управления каса-
тельными силами тяги повышается динамическая чувствительность к ру-
левому управлению и улучшается управляемость колесной машины [128]. 

Расчетными исследованиями установлено, что разработанный метод 
оптимизации позволяет существенно повысить реализуемый касательными 
силами тяги  1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P  момент Myk колесной машины по отно-

шению к машине с симметричным распределением касательных сил тяги. 
Из рисунка 7.38 следует, что при выполнении маневра «переставка» мак-
симальные значения момента Myk машины 1 достигают величины, рав- 
ной 53,3 кН·м, и превышают максимальные значения момента Myk маши-
ны 2 в 7,96 раза. Таким образом, разработанный метод оптимизации  
распределения касательных сил тяги между ведущими мостами и колесами 
создает в плоскости опорной поверхности момент Myk, оказывающий зна-
чительное влияние на реализуемые параметры криволинейного движения  
и управляемость колесной машины.  

Траектория криволинейного движения при моделировании выполне-
ния машинами 1 и 2 маневра «переставка» со скоростью 8 м/с представле-
на на рисунке 7.39.  

Из рисунка 7.39 видно, что машина 1 имеет лучшую способность к 
совершению внезапных объездных маневров и предотвращению ДТП, де-
монстрируя при выполнении маневра «переставка» величину бокового от-
клонения траектории на 11,2 % больше, чем машина 2. При этом разрабо-
танный метод оптимизации распределения касательных сил тяги позволяет 
улучшить управляемость машины 1, по сравнению с машиной 2 с симмет-
ричным распределением касательных сил тяги, на 14 % и повысить значе-
ние показателя Sv у машины 1 до 0,66 [129].  

 
7.3.4 Перспективные характеристики энергосберегающих 

механических приводов ведущих колес. 
Разработка перспективных характеристик энергосберегающих меха-

нических приводов ведущих колес базировалась на удовлетворении сле-
дующих основных требований [107], предъявляемых к приводам ведущих 
колес многоприводных машин:  

 для достижения наилучшей эффективности привод ведущих колес 
должен обеспечивать мобильность многоприводных машин, минимальные 
энергозатраты в вероятных условиях их эксплуатации;  

 для предотвращения трудностей, связанных с движением много-
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С увеличением кривизны Kr траектории движения касательные силы тяги 
ведущих колес увеличиваются. При выполнении правого и левого поворо-
тов моделируемого маневра «переставка» значения касательных сил тяги 
ведущих колес возрастают соответственно до 3,74 и 3,6 кН.  

Выполненные расчетные исследования позволили установить зави-
симость управляемости внедорожной машины МЗКТ-79091 от распреде-
ления касательных сил тяги между ведущими колесами и реализуемого 
этими силами тягового момента Myk, которая представлена на рисунке 7.38.  

Момент Myk у машины 2 с симметричным распределением касатель-
ных сил тяги формируется за счет поворота водителем рулевого и ведущих 
колес управляемых мостов в направлении предполагаемого поворота ма-
шины и реализации последними подводимого к ним крутящего момента. 
Из рисунка 7.38 следует, что вследствие симметричного распределения ка-
сательных сил тяги и поворота ведущих колес первого и второго управляе-
мых мостов момент Myk имеет невысокие значения. Численные значения 
момента Myk при выполнении маневра «переставка» ограничиваются вели-
чиной, равной 6,7 кН·м. Вследствие этого момент Myk не оказывает суще-
ственного влияния на реализуемые кинематические параметры криволи-
нейного движения и управляемость машины 2.  

Реализация предложенного в данном разделе метода оптимизации 
способствует целенаправленному перераспределению касательных сил тя-
ги между ведущими колесами машины 1 и созданию в плоскости опорной 
поверхности управляемого момента Myk. В соответствии с разработанным 
методом направление действия и величина момента Myk машины 1 соот-
ветствуют направлению и величине дополнительного момента, необходи-
мого для точного совмещения реализуемых кинематических параметров 
криволинейного движения с параметрами, характерными криволинейному 
движению машины с нейтральной поворачиваемостью.  

Исследования показали, что при криволинейном движении колесных 
машин возникают режимы, когда полное совмещение их кинематических 
параметров криволинейного движения с параметрами, характерными ма-
шине с нейтральной поворачиваемостью, посредством перераспределения 
касательных сил тяги между ведущими колесами недостижимо. Такие ре-
жимы возникают, как правило, при движении колесной машины со сред-
ними и высокими скоростями и управлении рулевым колесом с высокой 
скоростью поворота и большой амплитудой. При движении колесной ма-
шины с такими режимами, в соответствии с разработанным методом, пере-
распределением касательных сил тяги между ведущими колесами в плос-
кости опорной поверхности создается максимальный по величине момент 
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Полученный дискретный сигнал U7, фаза заднего фронта которого может 
изменяться путем задания различных значений опорного напряжения +Uр, 
подается на вход формирователя импульсов по заднему фронту произ-
водной тормозного момента. На выходе образуются короткие импульсы 
напряжения U8, поступающие на вход RS-триггера нулевого состояния. 

Моменты времени t1, t3 и t5 соответствуют периоду формирования 
импульсов. Длительность сигналов равна Т. 

Длительность и частота импульсов определяются характеристиками 
системы. В процессе работы логический блок с генератором импульсов 
производит сравнение каждого последующего сигнала с предыдущим для 
установления минимально возможного времени открытия клапанов моду-
лятора, достаточного для полной разблокировки колеса.  

Это минимально возможное время запоминается для дальнейшего 
регулирования процесса торможения на данном цикле. В каждом новом 
цикле минимальное время срабатывания модулятора непрерывно уточ-
няется в зависимости от состояния системы «тормоз–опорная поверх-
ность–режим торможения». 

Стендовые и натурные испытания ставили целью подтвердить 
адаптивность предлагаемого алгоритма к изменяющимся характеристикам 
опорной поверхности, а также возможность его адаптации к харак-
теристикам исполнительных механизмов с помощью изменения частоты 
строп-импульсных сигналов электронного блока управления.  

Экспериментальные исследования предлагаемого алгоритма управ-
ления проводились с 1994 г. по 2001 г. в различных условиях опорной 
поверхности. Натурные испытания охватывали все времена года. 

Измерение тормозного момента осуществлялось с помощью разно-
образных вариантов устройств измерения тормозного момента [1, 2, 39]  
с установкой датчиков электрических сигналов в опоре и на  
скользящих тормозных колодках барабанного тормоза легкового  
автомобиля «Москвич-412».  

Фрагмент осциллограммы изменения тормозного момента, 
полученный при натурных испытаниях легкового автомобиля ВАЗ-2108, 
представлен на рисунке 5.9. 
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М1 –  тормозной момент на переднем колесе с дисковым тормозным механизмом; М2 – тормозной 

момент на заднем колесе с барабанным тормозом 
 
Рисунок 5.9 – Осциллограмма испытаний торможения автомобиля ВАЗ-2108 

(опорная поверхность – мокрый асфальт)  
 

Характерным признаком изменения тормозных моментов на 
переднем и заднем колесах при экстренном торможении автомобиля 
является наличие колебательных изменений тормозных моментов в 
начальный период торможения. Причем после достижения своего 
максимального значения тормозные моменты изменяют знак производной 
с положительного на отрицательный, что косвенно свидетельствует о 
скольжении пятен контактов колес автомобиля. 

Следовательно, принцип формирования сигналов управления по 
отрицательному знаку производной подтверждается и при натурных 
испытаниях. Из осциллограммы (см. рисунок 5.9) видно, что начало 
блокировки колес наступает в области переходного процесса и разница во 
времени для передних и задних колес несущественна. Анализ моментов, 
полученных на основании экспериментальных данных по опорным 
поверхностям с низкими значениями коэффициента сцеплений, пока-
зывает, что частота колебаний моментов в интервале времени переходного 
процесса значительно выше, чем по поверхности с высокими значениями 
коэффициента сцепления.  

В то же время амплитуда колебаний момента при низком коэф-
фициенте незначительна, а при значении коэффициента сцепления, напри-
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В зависимости от конструктивных параметров и складывающихся 
условий эксплуатации суммарная касательная сила тяги машины 1 распре-
деляется между всеми ведущими колесами или перераспределяется к од-
ному из ведущих колес. В случае возможности достижения совмещения 
реализуемых кинематических параметров криволинейного движения ма-
шины 1 с параметрами, характерными колесной машине с нейтральной по-
ворачиваемостью, суммарная касательная сила тяги машины 1 распределя-
ется, как правило, между всеми ведущими колесами. Это объясняется тем, 
что в данном варианте задача условной однокритериальной оптимиза-
ции (7.71) имеет множество решений и максимальному значению крите-
рия Sv (7.64) соответствует множество распределений  1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P  

касательных сил тяги между ведущими колесами. При этом среди множе-
ства распределений  1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P , соответствующих максимально-

му значению критерия Sv (7.64), ведущими колесами реализуется  
распределение  * * * *

1 1, ,..., ,S S S S
k r k l knr knlP P P P  с наибольшим значением КПД  

ходовой системы rs  (7.6).  
При недостижимости совмещения реализуемых кинематических па-

раметров криволинейного движения машины 1 с параметрами, характер-
ными для колесной машины с нейтральной поворачиваемостью, дополни-
тельная касательная сила тяги перераспределяется к ведущему колесу или 
нескольким ведущим колесам. В данном случае дополнительная касатель-
ная сила тяги перераспределяется к тем ведущим колесам, которые в плос-
кости опорной поверхности создают максимальный момент Myk в направ-
лении наилучшего приближения реализуемых кинематических параметров 
криволинейного движения машины 1 к параметрам, характерным колесной 
машине с нейтральной поворачиваемостью.  

У машины 2 суммарная касательная сила тяги распределяется между 
ведущими колесами простым симметричным дифференциальным приво-
дом. В силу незначительного трения в простых дифференциальных меха-
низмах привода ведущих колес реализуемые ведущими колесами маши-
ны 2 касательные силы тяги отличаются друг от друга несущественно  
(см. рисунок 7.37).  

Из рисунка 7.37 следует, что при прямолинейном движении внедо-
рожной машины МЗКТ-79091 по грунтовой дороге удовлетворительного 
состояния касательные силы тяги ведущих колес соответствуют 2,52 кН. 
При криволинейном движении машины 2 в ходе выполнении маневра «пе-
реставка» касательные силы тяги ведущих колес изменяются синхронно.  
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Анализ полученных в ходе проведенных исследований результатов 
показал, что значение показателя управляемости Sv машины 2 с распреде-
лением касательных сил тяги между ведущими колесами простым симмет-
ричным дифференциальным приводом при выполнении маневра «пере-
ставка» в заданных условиях составляет 0,52.  

Невысокое значение оценочного показателя Sv у машины 2 объясня-
ется значительным запаздыванием ее реакции на производимые водителем 
управляющие действия рулевым колесом и поворот управляемых колес. 
Запаздывание обуславливается перекатыванием профилей эластичных шин и 
натягиванием их в боковом направлении, сопутствующими формированию 
определяемыми зависимостями (Б.3) боковых реакций колес Psir и Psil в усло-
виях неустановившегося криволинейного движения колесной машины.  

На рисунке 7.35 приведены зависимости кривизны Kr действитель-
ной траектории движения машины 1 и машины 2 при выполнении модели-
руемого маневра «переставка». Из рисунка 7.35 видно, что запаздывание 
реакции машины 2 проявляется в замедленном увеличении кривизны Kr 
действительной траектории движения при повороте рулевого и управляе-
мых колес от нейтрального положения (при входе в поворот), а также в за-
медленном уменьшении кривизны Kr действительной траектории движе-
ния машины при повороте рулевого колеса к нейтральному положению 
(при выходе из поворота).  

Изменения касательных сил тяги на ведущих колесах машины 1  
и машины 2 при выполнении маневра «переставка» приведены соответ-
ственно на рисунках 7.36 и 7.37.  

Анализ зависимостей на рисунке 7.36 свидетельствует о том, что в 
соответствии с разработанным методом оптимизации распределения каса-
тельных сил тяги при криволинейном движении ведущими колесами реа-
лизуются различные по величине касательные силы тяги kirP  и kilP , кото-
рые изменяются в зависимости от конструктивных параметров колесной 
машины и складывающихся условий эксплуатации. Причем касательные 
силы тяги изменяются на отдельных ведущих колесах индивидуально и в 
широком диапазоне значений. В зависимости от бокового ускорения ма-
шины и текущих значений углов поворота рулевого и управляемых колес 
касательные силы тяги изменяются от нулевых значений до значения, рав-
ного суммарной касательной силе тяги многоприводной машины или каса-
тельной силе тяги ведущего колеса, предельной по условиям сцепления с 
опорной поверхностью (7.69). Этим обосновывается целесообразность со-
здания и применения в конструкции многоприводных машин ходовых си-
стем с индивидуальными приводами ведущих колес.  
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мер, при экстренном торможении автомобиля по сухому асфальту, сущест-
венно превышает расчетный момент тормоза. 

На рисунке 5.10 представлен фрагмент регулирования процесса 
торможения колеса при стендовых испытаниях с использованием  
созданной АБС.  

 
Рисунок 5.10 – Параметры регулирования процесса торможения колеса на стенде 

с помощью новой АБС (начальная угловая скорость тормозящего колеса –  
200 об/мин, опорная поверхность – сухая поверхность периферии маховой массы) 

 

Из осциллограммы видно, что колесо претерпевает блокировку в 
точках t1, t2, t3, t4. Отрезки времени регулирования tp1 и tp2 (tp1  tp2) 
демонстрируют адаптивность новой системы АБС. 

При проведении стендовых испытаний по регулированию процесса 
торможения колеса производилось изменение частоты строп-импульсных 
сигналов с тем, чтобы реализовать максимальную частоту 
электромагнитного клапана. 

Фрагмент записи частоты срабатывания электромагнитного клапана 
представлен на рисунке 5.11. Частота колебаний тормозного момента зави-
села от начальной угловой скорости тормозящего колеса. При начальной 
угловой скорости колеса 420 об/мин частота составляла около 12 Гц. 

Частота колебаний фиксировалась методом регистрации строп-
импульсных сигналов. При частоте формирования строп-импульсных 
сигналов, близкой к предельной частоте электромагнитного клапана (4 Гц), 
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эффективность регулирования торможения колеса повышалась. При 
увеличении частоты подачи строп-импульсных сигналов выше 4 Гц 
электромагнитный клапан практически оставался открытым. 

 

 
Рисунок 5.11 – Интервалы срабатывания электромагнитного клапана 
 

При увеличении частоты формирования строп-импульсных сигналов 
до 7–8 Гц эффективность торможения существенно снижалась.  

Весовая нагрузка, приходящаяся на колесо, варьировалась в пре-
делах от 100 до 250 кг. Изменение весовой нагрузки на тормозящее колесо 
почти не оказывало влияния на частоту срабатывания электро- 
магнитного клапана.  

На рисунке 5.12 представлены  осциллограммы процесса тормо-
жения колеса при формировании различных частот строп-импульсных 
сигналов. Причем при испытаниях использовался более высоко-
частотный модулятор Bosch-2. 

Таким образом, на основе анализа стендовых испытаний доказана 
возможность адаптации алгоритма управления, использующего в качестве 
критерия формирования сигналов управления отрицательный знак произ-
водной тормозного момента, фактически реализуемого колесом, к характе-
ристикам исполнительных механизмов и опорной поверхности.  

Результаты натурных испытаний управления процессом торможения 
автомобиля ВАЗ-2108 также показали, что практическая реализация алго-
ритма, основанного на принципе формирования сигналов регулирования 
по отрицательному знаку производной тормозного момента, возможна.  

На рисунке 5.12 приведены осциллограммы изменения угловых 
скоростей вращения тормозящего колеса с барабанным тормозом в про-
цессе натурных испытаний экстренного торможения автомобиля ВАЗ-2108 
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Рисунок 7.38 ‒ Изменение тягового момента рыскания Myk машины 1 и машины 2 
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Рисунок 7.39 ‒ Траектория движения машины 1 и машины 2 при моделирова-
нии маневра «переставка» на грунтовой опорной поверхности удовлетворительного 
состояния  
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Рисунок 7.36 ‒ Изменение касательных сил тяги на ведущих колесах первого и 
третьего мостов машины 1 при выполнении маневра «переставка»  
 

   
 

Рисунок 7.37 ‒ Изменение касательных сил тяги на ведущих колесах первого и 
третьего мостов машины 2 при выполнении маневра «переставка» 
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по уплотненной снежной поверхности с использованием АБС. Начальная 
скорость торможения V = 60 км/ч. 
 
 

 

Рисунок 5.12 – Изменение угловой скорости вращения колеса при различных 
частотах формирования строп-импульсных сигналов 

 

При испытаниях АБС, благодаря модулятору Bosch-2 и изготов-
ленному электронному блоку управления, индивидуальному 
регулированию подвергались все колеса автомобиля ВАЗ-2108.  
В процессе испытаний гидромодулятор фирмы «Бош» обеспечивал 
индивидуальное регулирование давлений рабочей среды в каждом 
колесном цилиндре автомобиля. 

Варьирование частот строп-импульсных сигналов производилось  
в диапазоне 7–18 Гц. Последняя осциллограмма замедления колеса 
соответствовала частоте формирования строп-импульсных  
сигналов, равной 18 Гц. 

Таким образом, на основе натурных испытаний установлено, что при 
значениях коэффициентов сцеплений не менее чем 0,5 для получения 
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эффективности и устойчивости торможения достаточно использовать 
гидромодуляторы с частотными характеристиками срабатывания элект-
ромагнитных клапанов до 20 Гц. Соответственно, частота строп-
импульсных сигналов должна быть близка к частоте гидромодулятора, 
которая равна 18 Гц. 

Для выявления предельных возможностей формирователя строп-
импульсных сигналов электронного блока управления были проведены 
записи строп-импульсов формирователя, которые представлены на  
рисунках  5.13  и  5.14. 

 

 
 

Рисунок 5.13 – Осциллограмма регистрации импульсных сигналов при 
торможении автомобиля ВАЗ-2108 по льду с начальной скоростью V = 60 км/ч 

 

 
 

Рисунок 5.14 – Осциллограмма регистрации импульсных сигналов при 
экстренном торможении автомобиля ВАЗ-2108 на сухом асфальте с начальной 
скоростью V = 60 км/ч 

 

Записи электрических сигналов посылки на электромагнитный клапан 
производились при торможении по льду и сухому асфальту с разными 
начальными скоростями торможения автомобиля ВАЗ-2108. На  
рисунках 5.15 и 5.16 представлены осциллограммы записи параметров 
торможения при натурных испытаниях автомобиля ВАЗ-2108.  

При торможении по льду (см. рисунок 5.13) частота импульсных 
сигналов достигала свыше 30 Гц, а предельная частота срабатывания 
клапанов гидромодулятора Bosch-2 составляла не более 17–20 Гц. Процесс 
торможения сопровождался блокировкой педали тормоза. Таким образом, 
эффективность регулирования торможения автомобиля была низкой.  
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нированием возможных распределений  1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P . 

Для компьютерного моделирования движения внедорожной маши-
ны МЗКТ-79091 использовалась математическая модель движения много-
приводных машин, приведенная в подразделе 7.2. Моделирование движе-
ния осуществлялось на грунтовой опорной поверхности удовлетворитель-
ного состояния с коэффициентами сцепления ведущих колес 0,55 и сопро-
тивления качению колес 0,03 при выполнении маневра «переставка». Ско-
рость поступательного движения принималась равной 8 м/с.  

Для сопоставительной оценки проводилось моделирование движения 
двух многоприводных машин с одними и теми же массогеометрическими 
параметрами и управляющими сигналами, но различным распределением 
касательных сил тяги между ведущими колесами. В машине 1 распределе-
ние касательных сил тяги между ведущими мостами и колесами моделиро-
валось в соответствии с разработанным методом управления; в машине 2 ‒ 
простым симметричным дифференциальным приводом, который, как из-
вестно, из всех традиционных приводов является наиболее предпочтитель-
ным с точки зрения управляемости колесных машин при движении по до-
рогам удовлетворительного состояния.  

Результаты проведенных расчетных исследований представлены на 
рисунках 7.35‒7.39.  
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Рисунок 7.35 ‒ Изменение кривизны Kr действительной траектории машины 1 
и машины 2 
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опорной поверхности создают строго определенный по направлению и ве-
личине «тяговый момент рыскания» Myk (рисунок 7.34).  

 

а)                б) 

   
 ‒ действительная траектория движения колесной машины;  
 ‒ траектория движения колесной машины с нейтральной поворачиваемостью 

 
Рисунок 7.34 ‒ Управление касательными силами тяги ведущих колес для 

улучшения управляемости колесной машины при избыточной (а) и недостаточной (б) 
поворачиваемости 

 
Направление и величина создаваемого ведущими колесами момен-

та Myk в зависимости от складывающихся условий криволинейного движе-
ния многоприводной машины соответствуют направлению действия и ве-
личине дополнительного момента в плоскости опорной поверхности, не-
обходимого для совмещения реализуемых действительных параметров 
криволинейного движения с параметрами, характерными параметрам кри-
волинейного движения колесной машины с нейтральной поворачиваемо-
стью. В случае избыточной поворачиваемости многоприводной машины 
момент Myk направлен в сторону, противоположную повороту управляе-
мых колес. При недостаточной поворачиваемости машины момент Myk 
действует в направлении поворота управляемых колес [129]. 

Для оценки демонстрации разработанного метода проводилась опти-
мизация распределения касательных сил тяги между ведущими мостами и 
колесами с позиции обеспечения наилучшей управляемости многопривод-
ной машины. В качестве объекта исследований принималась многопривод-
ная машина, близкая по своим массовым, геометрическим и другим пара-
метрам к параметрам внедорожной машины МЗКТ-79091 с колесной форму-
лой 8 × 8 полной массой 43,5 т с двумя передними управляемыми мостами и 
шинами 1500 × 600‒635. Поиск оптимального решения осуществлялся ска-
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Испытания экстренного торможения легкового автомобиля произво-
дились с низкой настройкой формирования строп-импульсных сигналов 
по уплотненной опорной поверхности с начальной скоростью торможения  
V = 60 км/ч и индивидуальным регулированием каждого колеса. 

 

 
1 –  момент на дисковом тормозе; 2 – момент на барабанном тормозе 
 
Рисунок 5.15 – Осциллограмма записи изменения тормозных моментов на 

колесах при экстренном торможении автомобиля ВАЗ-2108 
 

 
 

М – момент на переднем колесе с дисковым тормозом;  – угловая скорость вращения 
тормозящего колеса 

 
Рисунок 5.16 – Осциллограмма записи изменения тормозных моментов на 

колесах при экстренном торможении автомобиля ВАЗ-2108 ( f = 18 Гц, опорная 
поверхность – уплотненный снежный покров) 
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Очевидно, по этой причине возникали проблемы взвешенного 
состояния клапанов модулятора при испытании АБС.  

Представленные результаты регулирования процесса торможения 
подтвердили возможность адаптации алгоритма управления АБС к испол-
нительным механизмам (гидромодулятор), но результаты не претендуют 
на совершенство организации процесса регулирования, а являются 
демонстрационным материалом, подтверждающим осуществимость прак-
тической реализации нового принципа и алгоритма регулирования, 
основанного на анализе знаков производных тормозных моментов, 
фактически реализуемых колесами. Отметим, что алгоритм использует 
вторую производную фактически реализуемого колесом  
тормозного момента.  

Для совершенствования регулирования необходимы обширные 
исследования, связанные с изучением влияния характеристик машины и 
исполнительных механизмов на процесс управления торможением. 
Согласование привода с исполнительным механизмом регулирования 
следует проводить во всех случаях. Так, основной задачей адаптации АБС 
к любой конкретной машине является согласование привода с 
характеристикой исполнительного механизма регулирования (гидро-
пневмомодулятор), а также с частотными характеристиками подвески. 
Некоторые теоретические аспекты влияния подвески на процесс 
регулирования будут рассмотрены далее. На рисунках 5.17–5.19 
представлены объект, датчики, исполнительные механизмы, электронные 
блоки формирования сигналов управления, использованные  
при натурных испытаниях. 

Разработанный алгоритм обеспечивал функционирование АБС  
в диапазоне скоростей от 5 до 100 км/ч. При экстренном торможении при 
условиях «микст» сухой асфальт–снежный покров и начальной скорости  
100 км/ч корпус автомобиля отклонялся на 15–20°. При корректировке 
движения поворотом рулевого колеса отклонение  корпуса  
не превышало 5–7°.  
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7.3.3.2 Оптимизация распределения касательных сил тяги с позиции 
обеспечения наилучшей управляемости. Предпосылками к разработке ме-
тода оптимизации распределения касательных сил тяги с позиции обеспе-
чения наилучшей управляемости многоприводных машин явились разра-
ботка оценочного показателя Sv (7.64) и разработка метода количественной 
оценки управляемости колесных машин [125].  

Разработанный метод оптимизации распределения касательных сил 
тяги между ведущими мостами и колесами с позиции обеспечения 
наилучшей управляемости многоприводных машин заключается в реше-
нии в каждый момент движения многоприводной машины задачи условной 
однокритериальной оптимизации 

 

vS max      (7.71)  
 

при ограничениях (7.69) и (7.70), налагаемых на выступающие в качестве 
управляемых параметров касательные силы тяги kirP  и kilP  ведущих колес.  

В соответствии с разработанным методом под оптимальными рас-
пределениями  * * * *

1 1, ,..., ,S S S S
k r k l knr knlP P P P  касательных сил тяги kirP  и kilP  между 

ведущими колесами с позиции обеспечения наилучшей управляемости мно-
гоприводных машин понимаются такие распределения суммарной касатель-
ной силы тяги (А.8) или (А.9), которые в каждый момент движения обеспе-
чивают многоприводной машине максимальные значения показателя vS .  

Выполненные исследования показали, что существуют режимы дви-
жения многоприводных машин, при которых решению задачи условной 
однокритериальной оптимизации (7.71) соответствует множество распре-
делений касательных сил тяги kirP  и kilP  ведущих колес. В этом случае в 
качестве оптимального распределения касательных сил тяги среди распреде-
лений, соответствующих решению задачи условной однокритериальной оп-
тимизации (7.71), принимается распределение  * * * *

1 1, ,..., ,S S S S
k r k l knr knlP P P P , соответ-

ствующее максимальному значению КПД ходовой системы rs  [128], т. е. 
 

rs = max.     (7.72) 
 

Проведенный анализ показал, что в соответствии со структурой при-
нятого в качестве критерия оптимальности (7.71) оценочного показате-
ля vS  (7.64) метод оптимизации распределения касательных сил тяги меж-
ду ведущими мостами и колесами направлен на реализацию в каждый мо-
мент движения колесной машины таких их значений, которые в плоскости 



 

  

  

316 

Оптимизация распределения касательных сил тяги в соответствии с 
разработанным методом приводит к тому, что ведущие колеса разных бор-
тов машины 3 при криволинейном движении также реализуют разные по 
величине коэффициенты irs  и ils  буксований. Большие значения коэффи-
циентов буксований реализуют внутренние ведущие колеса. При осу-
ществлении входа в левый поворот отношение коэффициента буксования 
левого ведущего колеса к коэффициенту буксования правого ведущего ко-
леса первого моста достигает значения 1,018. При входе в правый поворот 
отношение коэффициента буксования правого ведущего колеса к коэффици-
енту буксования левого ведущего колеса первого моста составляет 1,006. 
Коэффициенты буксований ведущих колес четвертого неуправляемого моста 
имеют несущественное отличие. Отношения последних при выполнении ма-
невра «переставка» не превышают значения, численно равного 1,005.  

Таким образом, можно констатировать, что для общего случая кри-
волинейного движения многоприводных машин коэффициенты irs  и ils  
буксований ведущих колес, соответствующие минимальным энергозатра-
там и максимальным значениям КПД ходовых систем rs , имеют разные 
по величине значения. Коэффициенты буксований, обеспечивающие реа-
лизацию ведущими колесами оптимального распределения 
 * * * *

1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P    , зависят от массогеометрических параметров самих 

колесных машин, характеристик системы «подвеска‒колесо‒грунт», кине-
матических параметров прямолинейного движения. Они также определя-
ются такими эксплуатационными факторами, как параметры кинематики 
криволинейного движения, управляющие действия водителя  
рулевым колесом и т. п. 

На рисунке 7.33 приведена зависимость разности КПД ходовой си-
стемы rs  машины 3 и машины 2. Из рисунка 7.33 видно, что машины 2 и 
3 имеют одинаковые энергозатраты и эффективность ходовой системы 
только при прямолинейном движении.  

При криволинейном движении машина 3 имеет меньшие энергоза-
траты и более высокие значения КПД ходовой системы rs . Последние в 
каждый момент времени превышают значения КПД ходовой системы rs  
машины 2. Разность КПД ходовой системы rs  машин 3 и 2 изменяется в 
зависимости от эксплуатационных условий и при моделировании выпол-
нения внедорожной машиной МЗКТ-79091 маневра «переставка» со скоро-
стью 8 м/с достигает значения, равного 0,009 % [126].  
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Рисунок 5.17 – Объект испытания, размещение осциллографа, ДУС, блока 
управления, датчика давления в приводе тормоза 

 

 
 

Рисунок 5.18 – Макетный образец гидромодулятора  
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Рисунок  5.19 – Гидромодулятор Bosch-2 в системе АБС на силовом анализе 
 

5.3 Схемотехническая реализация электронного блока 
управления адаптивного АБС 

 
Структура схемотехнической реализации электронного блока управ-

ления представлена на рисунке 5.20. 
 

 
Рисунок 5.20 – Структурная схема электронного блока управления  

адаптивного АБС 
 

В состав структуры входят n информационных каналов и m каналов 
управления, вычислитель сигналов управления (ВСУ) и источник питания 
(ИП). Информационный канал состоит из датчика (Д), нормализатора (Ни), 
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значения касательных сил тяги на ведущих колесах четвертого моста ма-
шины 2 превышают средние значения касательных сил тяги на ведущих 
колесах четвертого моста машины 3 в 1,0021,003 раза. Это говорит о том, 
что оптимальное распределение  * * * *

1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P     касательных сил тяги 

между ведущими колесами с позиции обеспечения минимальных энергоза-
трат в соответствии с разработанным методом при криволинейном движе-
нии колесных машин требует перераспределения дополнительных сил тяги 
и крутящего момента к ведущим колесам передних управляемых мостов 
по отношению к распределению касательных сил тяги в соответствии с ме-
тодом [102], обеспечивающему равенство или же несущественное отличие 
коэффициентов буксований ведущих колес.  

Анализ зависимостей изменения коэффициентов irs  и ils  буксова-
ний ведущих колес машины 3, представленных на рисунке 7.32, свидетель-
ствует о том, что при прямолинейном движении многоприводной машины 
максимум КПД ее ходовой системы обеспечивается равенством или же не-
существенным отличием коэффициентов буксований ведущих колес, что 
соответствует методу распределения касательных сил тяги [102].  

Численные значения коэффициентов irs  и ils  буксований ведущих 
колес машины 3 при выполнении маневра «переставка» находятся в интер-
вале от 0,05948 до 0,078. При криволинейном движении коэффициенты 
буксований ведущих колес машины 3 с увеличением кривизны Kr траекто-
рии движения увеличиваются, при уменьшении кривизны –  
уменьшаются [126].  

В общем случае криволинейного движения максимальные значения 
КПД ходовой системы достигаются при реализации ведущими колесами раз-
личных по величине коэффициентов irs  и ils  буксования как ведущих мо-
стов, так и ведущих колес разных бортов отдельных мостов. Причем числен-
ные значения отношений коэффициентов буксований мостов и колес, обес-
печивающие максимальное значение КПД ходовой системы rs , возрастают 
с увеличением кривизны Kr траектории движения машины. С увеличением 
кривизны Kr траектории движения коэффициенты буксований ведущих колес 
первого моста повышаются более интенсивно, чем коэффициенты irs  и ils  
буксований ведущих колес второго и последующих мостов. При увеличении 
кривизны Kr траектории движения машины 3 до 0,019‒0,021 м‒1 отношение 
коэффициентов буксований ведущих колес первого управляемого и четвер-
того неуправляемого мостов достигает значений 1,079‒1,084.  
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руемого маневра «переставка» КПД ходовой системы rs  снижается соот-
ветственно в 1,015 и 1,016 раза. При возвращении рулевого и управляемых 
колес в нейтральное положение КПД ходовой системы rs  возрастает до 
диапазона значений 0,9383‒0,9397.  

Из рисунка 7.28 следует, что в ходе выполнения маневра «перестав-
ка» КПД ходовой системы rs  машины 2 превышает КПД ходовой систе-
мы rs  машины 1 на 0,06‒1,42 %.  

Зависимости изменения касательных сил тяги kirP  и kilP  ведущих ко-
лес машины 3 с приводом, реализующим распределение касательных сил 
тяги между ведущими мостами и колесами в соответствии с разработан-
ным методом, представлены на рисунке 7.31.  

Полученные результаты моделирования свидетельствуют о том, что 
при прямолинейном движении значения касательных сил тяги ведущих 
колес машины 3 находятся в диапазоне 6,6‒10,2 кН и соответствуют зна-
чениям касательных сил тяги ведущих колес машины 2.  

При повороте рулевого и управляемых колес и увеличении кривиз-
ны Kr траектории движения у машины 3, как и у машины 2, касательные 
силы тяги на наружных ведущих колесах увеличиваются, а на внутрен-
них ‒ уменьшаются. Однако, в отличие от машины 2, у машины 3 проис-
ходит более интенсивное увеличение касательных сил тяги на ведущих ко-
лесах первого моста, а также менее интенсивное уменьшение касательных 
сил тяги kirP  и kilP  на ведущих колесах первого и четвертого мостов и уве-
личение касательных сил тяги на ведущих колесах четвертого моста.  
У машины 3 касательные силы тяги на ведущих колесах первого моста 
увеличиваются в 1,2961,303 раза, на наружных ведущих колесах четвер-
того моста  в 1,3361,348 раза. Касательные силы тяги на внутренних ве-
дущих колесах первого моста соответственно уменьшаются  
в 1,0961,156 раза, четвертого моста  в 1,0891,159 раза. Вследствие ме-
нее интенсивного увеличения и уменьшения касательных сил тяги у зави-
симости изменения касательной силы тяги на правом ведущем колесе чет-
вертого моста машины 3, в отличие от машины 2, отсутствует точка пере-
гиба при выходе из левого поворота и входе в правый поворот  
маневра «переставка».  

Анализ зависимостей на рисунках 7.28 и 7.31 показал, что средние 
значения касательных сил тяги на ведущих колесах первого моста маши-
ны 3 превышают средние значения касательных сил тяги на ведущих коле-
сах первого моста машины 2 в 1,0151,017 раза. В то же время средние 
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устройства гальванической развязки (УГР), которое применяется в случае 
необходимости для помехозащиты. 

Нормализаторы обеспечивают согласование дискретных электри-
ческих сигналов, формируемых датчиками, с требуемым уровнем входных 
сигналов (ВСУ), а также настройку коэффициентов передачи  
аналоговых сигналов. 

Каналы управления выполнены в виде выходных каскадов, 
представляющих собой транзисторные ключи, которые обеспечивают 
согласование выходных сигналов ВСУ с уровнем сигналов 
исполнительных устройств АБС (электроклапаны модуляторов,  
катушки реле и т. д.). 

Вычислитель сигналов управления выполняет обработку входной 
информации, поступающей по n каналам в соответствии с заданным алго-
ритмом управления исполнительными устройствами АБС по m каналам. 

В зависимости от схемотехнической реализации системы 
управления и характера формирования сигналов управления торможением 
возможно применение в АБС следующих вариантов датчиков: 

1) датчик тормозного момента, фактически реализуемого колесом с 
опорной поверхностью; 

2) датчик производных тормозного момента, фактически реали-
зуемого колесом с опорной поверхностью; 

3) датчик тормозного момента и его производной. 
Поскольку измерение тормозного момента выполняется по 

принципу определения величины деформации упругого элемента, то 
датчики практически формируют электрические сигналы, 
пропорциональные данной деформации либо скорости ее изменения.  

Экспериментальные исследования проведены для следующих 
структур: датчиков тормозного момента с внешними устройствами пита-
ния и формирователями выходного сигнала; со встроенными 
устройствами питания и формирователями выходного сигнала. 

Устройства гальванической развязки могут быть выполнены на базе 
оптронов либо импульсных трансформаторов с модуляцией преобра-
зуемого сигнала. Во втором случае в качестве модулирующего может быть 
использовано напряжение питания датчиков. 

Для реализации выходных каскадов наиболее целесообразно 
применять транзисторные ключи с большим коэффициентом усиления по 
току и малым падением напряжения в открытом состоянии, что в целом 
обеспечивает простоту согласования ВК с ВСУ и эффективное быстро-



 

  

  

200 

действие работы электроклапанов модулятора. Вариант схемы выходного 
каскада представлен на рисунке 5.21. 

 

 
Рисунок 5.21 – Схема выходного каскада 
 

В зависимости от вариантов схемотехнической реализации функцио-
нальных блоков системы управления источники питания должны обеспе-
чивать следующие функции: формировать стабилизированное напряжение 
питания Н, УГР, ВСУ; переменное высокочастотное напряжение питания 
датчиков с внешними устройствами питания. 

Схема источника питания представлена на рисунке 5.22. 
Источник питания включает в себя следующие каскады: 

стабилизатор напряжения +8 В, выполненный на интегральном стаби-
лизаторе DA1 и элементах VD1–VD3, R1, C1, C2; вторичный преобразо-
ватель переменного напряжения на импульсном трансформаторе TV1 и 
элементах DD1, DD2, VT1, VT2, VD4, VD5, R2–R4, C3, C8; стабили-
зированный двухполярный источник питания на элементах DA2, DА3, 
VD6–VD9, C4–C7. 

Характерной особенностью стабилизатора напряжения +8 В 
является организация фильтр-пробок VD2, C1 и VD3, C2 для исключения 
влияния импульсных помех, формируемых вторичным преобразователем,  
на работу ВСУ. 
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ги kirP  и kilP  на ведущих колесах, движущихся по опорной поверхности с 
более высоким коэффициентом сцепления, разных мостов составляют 
8,26‒10,2 кН и превышают значения касательных сил тяги на ведущих ко-
лесах, движущихся по опорной поверхности с более низким коэффициен-
том сцепления, в 1,22‒1,27 раза.  

При криволинейном движении возникает центробежная сила, дей-
ствующая на многоприводную машину, которая возрастает с увеличением 
кривизны Kr траектории движения и приводит к перераспределению нор-
мальных реакций между колесами разных бортов, что, в свою очередь, ве-
дет к увеличению касательных сил тяги на наружных ведущих колесах и 
уменьшению на внутренних. При выполнении внедорожной маши- 
ной МЗКТ-79091 моделируемого маневра «переставка» касательные силы 
тяги на наружных ведущих колесах первого моста увеличиваются  
в 1,251‒1,262 раза, четвертого моста  в 1,362‒1,367 раза. Касательные си-
лы тяги на внутренних ведущих колесах первого моста соответственно 
уменьшаются в 1,128‒1,208 раза, четвертого моста ‒ в 1,101‒1,177 раза. 

Распределение касательных сил тяги между ведущими мостами и 
колесами в соответствии с методом [102] обеспечивает несущественное 
отличие коэффициентов irs  и ils  буксований ведущих колес (см. рису-
нок 7.29). Численные значения коэффициентов irs  и ils  буксований ве-
дущих колес машины 2 при выполнении маневра «переставка» на разбитой 
грунтовой дороге изменяются с изменением кривизны траектории движе-
ния в 1,252 раза и находятся в интервале от 0,0595 до 0,0745. Минималь-
ные значения коэффициентов буксований ведущих колес соответствуют 
движению многоприводной машины с меньшими значениями кривизны 
траектории. Максимальные значения коэффициентов irs  и ils  буксований 
ведущих колес реализуются при движении многоприводной машины с 
наибольшими значениями кривизны траектории.  

Исследования показали, что машина 2 совершает движение с мень-
шими энергозатратами, чем машина 1. КПД ходовой системы rs  маши-
ны 2 при прямолинейном движении составляет 0,9405 и превышает КПД 
ходовой системы машины 1 на 0,0019 (см. рисунок 7.30). При реализации 
машиной 2 криволинейного движения с увеличением кривизны Kr траек-
тории значения КПД ходовой системы снижаются. Причем снижение КПД 
ходовой системы rs  у машины 2 происходит на более стабильную вели-
чину по сравнению с машиной 1. Так, при повороте рулевого и управляе-
мых колес влево и вправо на максимальные углы при выполнении модели-
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моста находятся в интервале от 0,0599 до 0,0708, возрастая всего в 1,18 раза.  
Значения коэффициента буксования внутреннего ведущего колеса 

четвертого моста увеличиваются с 0,0608 до 0,0956, т. е. в 1,57 раза. При 
возвращении колесной машины к первоначальному направлению движе-
ния коэффициент буксования внутреннего ведущего колеса четвертого мо-
ста достигает значения 0,1003 и превышает коэффициент буксования 
внутреннего ведущего колеса первого управляемого моста. При этом ко-
эффициент буксования наружного ведущего колеса четвертого моста со-
ставляет 0,0464 при прямолинейном движении. При выполнении маши-
ной 1 маневра «переставка» он изменяется несущественно, увеличиваясь 
при возвращении колесной машины к первоначальному направлению дви-
жения до значения, равного 0,0683.  

Зависимость КПД ходовой системы rs  машины 1 представлена на 
рисунке 7.27. Из рисунка 7.27 видно, что при прямолинейном движении 
машины на разбитой грунтовой дороге КПД ходовой системы rs   
равен значению 0,9386.  

При реализации машиной 1 криволинейного движения с увеличени-
ем кривизны траектории движения эффективность ходовой системы с про-
стым симметричным дифференциальным приводом ведущих колес снижа-
ется. Значения КПД ходовой системы rs  уменьшаются в 1,0171,028 ра-
за. При уменьшении кривизны траектории эффективность ходовой систе-
мы с простым симметричным дифференциальным приводом ведущих ко-
лес возрастает до значений, характерных прямолинейному движению мно-
гоприводной машины.  

Выполненные расчетные исследования показали, что при повороте 
рулевого и управляемых колес влево КПД ходовой системы rs  (7.6) 
уменьшается до значения, равного 0,9127, а при повороте вправо ‒ до зна-
чения, равного 0,9232. При возращении управляемых колес в нейтральное 
положение КПД ходовой системы rs  возрастает до значений 0,9356‒0,9383.  

Распределение касательных сил тяги между ведущими мостами и ко-
лесами в соответствии с методом [102] ведет к реализации ведущими колеса-
ми машины 2 различных по величине касательных сил тяги, зависимости ко-
торых для колес первого и четвертого мостов представлены на рисунке 7.28.  

При прямолинейном движении машины 2 наибольшие касательные 
силы тяги реализуют ведущие колеса, имеющие большую нормальную 
нагрузку, а также движущиеся по опорной поверхности с более высоким 
коэффициентом сцепления [126]. Численные значения касательных сил тя-
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В состав вторичного преобразователя входит генератор импульсов 
на микросхеме DD1, выходной сигнал которого подается на С-вход 
триггера DD2. Управление триггеров по С-входу может также 
производиться от ВСУ в случае его реализации на базе микропроцессора. 
Триггер DD2 обеспечивает формирование симметричного управления 
транзисторных ключей VT1 и VT2, осуществляющих коммутацию токов 
первичных обмоток импульсного трансформатора TV1. 

 

 
 
Рисунок 5.22 – Схема питания электронного блока управления АБС 
 

Вторичные обмотки 2 импульсного трансформатора служат для 
питания стабилизированного двухполярного источника питания; вто-
ричная обмотка 3 – для питания датчиков. В случае использования 
нормализаторов с питанием от однополярного источника возможно 
исключение канала стабилизатора, выполненного на DA3. 

В зависимости от организации алгоритма управления вычислитель 
сигналов управления может быть выполнен как на дискретных логических 
элементах с реализацией управляющего автомата, так и на базе микро-
процессорной техники. 

В состав ВСУ входят следующие каскады: амплитудный детектор 
входного напряжения на элементах VD1, C1, R1; дифференцирующее 



 

  

  

202 

устройство на операционном усилителе DA1.1 и элементах R2–R4, C2, C3; 
компаратор на операционном усилителе DA1.2 и элементах VD2, R5–R8; 
устройство формирования импульсов запуска для формирователя длитель-
ности импульсов управления на элементах DD1, DD2, DD3.1, R9, C4; 
формирователь импульсов управления на элементах DD1.3,  
DD3.2, DD4, VD3, R10, C5. 

Устройство формирования импульсов запуска переводится во вклю-
ченное состояние при поступлении сигнала разрешения с формирователя 
датчика педали тормоза DD5.2. Импульсы запуска подаются на вход 
формирователя импульсов управления, представляющего собой затормо-
женный генератор импульсов. 

Вариант реализации ВСУ на однокристальном микроконтроллере 
PIC12CXX позволяет в значительной степени упростить аппаратную часть 
системы управления. Используются простые датчики тормозного момента 
с внешним устройством питания, отпадает необходимость в применении 
УГР, нормализаторы представляют собой делители напряжения, в источ-
нике питания исключаются задающий генератор на DD1 и стабили-
зированный двухполярный источник питания. Анализ результатов 
испытаний электронного блока управления показал его надежное качество 
функционирования в новой АБС. 

При проектировании электронного блока управления АБС 
предусматривались возможность обеспечения корректной обработки 
входной информации и генерации выходных сигналов с заданным алго-
ритмом управления при напряжении в бортовой сети автомобиля 6–18 В, 
защита от короткого замыкания выводов на корпус или источник питания 
с диагностикой состояния сигнальных цепей и каналов управления, 
аппаратной блокировки выходов во время переходных процессов в 
боpтовой сети при изменении состояния выключателя зажигания, устой-
чивость к динамическим изменениям напряжения питания, обеспечение 
бесперебойной работы при повышении напряжения электропитания  
до 24 В в течение 5 мин и замыкании любой входной или выходной цепи 
на массу в течение 5 мин. 

Изоляция проводов предусматривалась в течение 1 мин 
прохождения синусоидального переменного тока частотой 50 Гц с 
действующим значением испытательного напряжения 550 В по  
ГОСТ 23875-88. 

Блок управления сохранял работоспособность в условиях кондук-
тивных помех и радиопомех. 

311 

 
 

Рисунок 7.33 ‒ Зависимость разности КПД ходовых систем машин 3 и 2 от 
времени выполнения маневра «переставка» 

 
Простой симметричный дифференциальный привод ведущих колес 

способствует реализации ведущими колесами различных по величине ко-
эффициентов буксований, зависимости которых от времени выполнения 
маневра приведены на рисунке 7.26. Из рисунка 7.26 следует, что коэффи-
циенты буксований ведущих колес машины 1 при выполнении маневра 
«переставка» на разбитой грунтовой дороге находятся в интервале значе-
ний от 0,0454 до 0,1447. При прямолинейном движении колесной машины 
ведущие колеса, движущиеся по опорной поверхности с более низким ко-
эффициентом сцепления, буксуют в 1,31‒1,33 раза больше, чем ведущие 
колеса, движущиеся по опорной поверхности с более высоким  
коэффициентом сцепления.  

При повороте рулевого и управляемых колес и реализации колесной 
машиной криволинейного движения значения коэффициентов буксований 
ведущих колес возрастают. Более интенсивное увеличение коэффициентов 
буксований происходит у ведущих колес первого управляемого моста  
и у внутренних по отношению к центру поворота ведущих колес. Так, ко-
эффициент буксования внутреннего ведущего колеса первого управляемо-
го моста при выполнении многоприводной машиной маневра «переставка» 
увеличивается со значения 0,0798 до 0,1444, т. е. в 1,81 раза. В то же время 
значения коэффициента буксования наружного ведущего колеса первого 
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Рисунок 7.31 ‒ Зависимости касательных сил тяги на ведущих колесах первого и 
четвертого мостов машины 3 от времени выполнения маневра «переставка»  
 

    
 

Рисунок 7.32 ‒ Зависимости коэффициентов буксований ведущих колес пер-
вого и четвертого мостов машины 3 от времени выполнения маневра «переставка»   
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Габаритные размеры блока управления массой 0,25 кг не превышали 
размеры 1005090 мм. 

При разработке электронного блока предусматривалось также 
использование зарубежных комплектующих изделий и материалов. При 
этом материалы и комплектующие изделия, применяемые для изготов-
ления блока, соответствовали существующим стандартам, техническим 
условиям и конструкторской документации на них. Архитектура блока 
допускает его построение на современном микропроцессоре. Элементная 
база электронного блока управления и его общий вид представлены на 
рисунках 5.23 и 5.24. Оценка ориентировочной стоимости основных 
комплектующих элементов блока на базе однокристального микро-
контроллера дана в таблице 5.1. 

 

 
 

Рисунок 5.23 – Элементная база 4-канального электронного блока управления 
новой АБС с индивидуальным регулированием каждого колеса (IR) 

 

 
 

Рисунок 5.24 – Общий вид 4-канального электронного блока управления новой 
АБС с индивидуальным регулированием каждого колеса (IR) 
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Таблица 5.1 – Стоимость комплектующих блока управления АБС 

Тип элемента Цена, долл. Количество, 
шт. 

Общая стоимость, 
долл. Примечание 

PIC 12CXX 4 1 4  
Датчик ДМ-1 0,6 4 2,4 Изделие 

оригинальное 
К 561 ТМ2 0,2 1 0,2  
К 142 ЕН8 0,35 1 0,35  
К 561 ТЛ1 0,1 2 0,2  
КТ 972 А 0,3 2 0,6  
КТ 839 А 0,4 5 2  
КД 209 0,05 8 0,4  
КД 221 0,02 2 0,04  
К50-35, 1000 × 16 В 0,4 2 0,8  
К 73-17, 0,01 × 63 В 0,2 2 0,4  
МЛТ-2 0,15 1 0,15  
МЛТ-0,25 0,01 14 0,14  
СПБ-2 0,35 4 1,4  
Трансформатор     
импульсный 

0,7 1 0,7 Изделие 
оригинальное 

          Итого: 13,78 долл. 
 

Таким образом, гипотеза о регулярной закономерности изменения 
силовых факторов в контакте колес с опорной поверхностью во временной 
связи доказана. Установление регулярной закономерности изменения 
силовых факторов в контакте колеса с опорной поверхностью позволило 
разработать алгоритм АБС, адаптивный к характеристикам опорной 
поверхности колес автомобиля [1, 37, 38].   

 
5.4 Алгоритм бортовой системы мониторинга процесса 

торможения магистральной АТС (БСМТ АТС) 
 
Алгоритм диагностики синхронности срабатывания тормозов 

магистральной АТС в соответствии с формулированной ранее концепцией 
создания алгоритма бортовой системы мониторинга процесса торможения 
седельного автопоезда на измерении и анализе силовых факторов 
направлен на решение следующих задач: 

– идентификация блокировки колес при их торможении путем 
отслеживания отрицательных знаков производных тормозных  
моментов по времени; 
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Рисунок 7.29 ‒ Зависимости коэффициентов буксований ведущих колес пер-
вого и четвертого мостов машины 2 от времени выполнения маневра «переставка»   

 
Рисунок 7.30 ‒ Зависимость разности КПД ходовых систем машин 2 и 1 от 

времени выполнения маневра «переставка» 
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Рисунок 7.27 ‒ Зависимость КПД ходовой системы машины 1 от времени  

выполнения маневра «переставка»   
 

 
 

Рисунок 7.28 ‒ Зависимости касательных сил тяги на ведущих колесах первого  
и четвертого мостов машины 2 от времени выполнения маневра «переставка» 
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– фиксирование отрезков времени достижения блокировок колес при 
торможении с целью оценки их быстродействия и сравнения с заданной 
технической характеристикой быстродействия тормозного привода АТС 
(пороговое время); 

– фиксирование модулей и направлений сил взаимодействия между 
звеньями автопоезда для последующей оценки синхронности сраба-
тывания тормозов звеньев автопоезда (установление «наезда»).       

Анализ результатов натурных испытаний изменения тормозных 
моментов на седельном автопоезде МАЗ при экстренном торможении 
показал, что блокировку колес можно идентифицировать путем анализа 
производных тормозных моментов, фактически реализуемых колесами с 
опорной поверхностью по времени. На рисунке 5.25 приведена осцил-
лограмма изменения тормозного момента на колесе передней оси  
тягача МАЗ при его экстренном торможении. Для разработки алгоритма 
бортовой системы диагностики синхронности срабатывания тормозов 
магистральной АТС проведем анализ изменения тормозного момента, 
представленного на рисунке 5.25, полученного при экстренном тормо-
жении тягача МАЗ-544018-320-030 по сухому асфальту с начальной 
скоростью торможения 15 км/ч.  

 

 
Рисунок 5.25 – Осциллограмма изменения тормозного момента на колесе 

передней оси тягача МАЗ при его экстренном торможении 
 

Согласно рисунку 5.25 режим экстренного торможения характери-
зуется большой скоростью нарастания тормозного момента (участок ОА). 
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Причем производная тормозного момента по времени постоянна и 
положительна на всем интервале времени до достижения максимума, т. е. 

 

const 0 
dM
dt

. 

 
После достижения максимума наблюдается спад тормозного 

момента на участке АВ.  
Спад тормозного момента с физической точки зрения объясняется 

тем, что происходит уменьшение коэффициента сцепления из-за 
возрастания скорости скольжения пятна контакта колес АТС относительно 
опорной поверхности, что и подтверждает общеизвестная диаграмма. 
Диаграмма – основа принципа функционирования современных автома-
тических систем управления торможением колесных машин,  
известных как ABS, ESP. 

Максимум тормозного момента при экстренном торможении АТС 
МАЗ характеризуется равенством нулю производной от тормозного 
момента по времени, т. е. 

0dM
dt

 . 

 
Согласно рисунку 5.25 изменение тормозного момента на участке 

нарастания момента (ОВ) до его достижения максимума (точка В) 
характеризуется  изменениями производных тормозных моментов, причем 

 

A A BdM dM dM
dt dt dt

   . 

 

Экстренное торможение колес магистральной АТС можно 
идентифицировать при выполнении следующих условий изменения 
тормозного момента на участке его нарастания, участок ОА  (рисунок 5.26): 
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Рисунок 7.25 ‒ Зависимости касательных сил тяги на ведущих колесах первого  
и четвертого мостов машины 1 от времени выполнения маневра «переставка» 
 

     
 

Рисунок 7.26 ‒ Зависимости коэффициентов буксований ведущих колес первого 
и четвертого мостов машины 1 от времени выполнения маневра «переставка»  
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мыми мостами и шинами 1500 × 600‒635. Поиск оптимального решения 
осуществлялся сканированием [127] возможных распределений 
 1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P  касательных сил тяги между ведущими  

мостами и колесами.  
Моделирование движения осуществлялось на характерной для эксплуа-

тации многоприводных колесных машин разбитой грунтовой дороге с раз-
личными значениями коэффициентов сцепления ведущих колес с опорной 
поверхностью под колесами разных бортов при выполнении маневра «пере-
ставка». Скорость поступательного движения принималась равной 8 м/с.  

Для сопоставительной оценки проводилось моделирование движения 
трех многоприводных машин с одними и теми же массогеометрическими 
параметрами и управляющими сигналами, но с различным распределением 
касательных сил тяги между ведущими колесами. В машине 1 распределе-
ние  касательных сил тяги между ведущими колесами моделировалось ха-
рактерным распределению касательных сил тяги простым симметричным 
дифференциальным приводом; в машине 2 ‒ в соответствии с мето-
дом [102], принятым в качестве прототипа; в машине 3 ‒ в соответствии с 
разработанным методом.  

Результаты проведенных расчетных исследований представлены на 
рисунках 7.257.33.  

Анализ зависимостей на рисунке 7.25 показывает, что простой сим-
метричный дифференциальный привод ведущих колес обеспечивает реа-
лизацию ведущими колесами касательных сил тяги kirP  и kilP , незначи-
тельно отличающихся друг от друга как при прямолинейном, так и криво-
линейном движении машины 1. Численные значения касательных сил тяги 
находятся в интервале от 8,307 до 9,486 кН и изменяются в зависимости от 
кривизны траектории движения машины. При прямолинейном движении 
колесной машины касательные силы тяги на ведущих колесах имеют ми-
нимальные значения. С увеличением кривизны Kr траектории движения 
численные значения касательных сил тяги возрастают и при криволиней-
ном движении машины с наибольшими углами поворота управляемых ко-
лес достигают максимальных значений.  
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Рисунок 5.26 – Осциллограмма изменения тормозного момента на переднем 

колесе тягача МАЗ-544018-320-030 при его служебном торможении (сухой асфальт, 
служебное торможение на скорости 40 км/ч) 

 

Изменение производной тормозного момента на участке его 
нарастания с последующим достижением максимума – это характерный 
признак служебного торможения колесной машины. 

Производная от тормозного момента при служебном торможении на 
участке его нарастания непостоянна (см. рисунок 5.26), т. е. 

 
2

2 0d M
dt

 . 

 
Максимум тормозного момента характеризуется равенством нулю 

производной тормозного момента: 
 

0dM
dt

 . 

 
Основная сложность создания алгоритма бортовой системы диагнос-

тики процесса синхронности срабатывания тормозов магистральной АТС 
заключается в том, что процесс торможения колес АТС происходит в 
различных условиях сцепления, т. е. блокировка колес при торможении 
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может осуществляться при разных значениях тормозных моментов на 
колесах, формируемых водителем. 

Например, в условиях низкого коэффициента сцепления тормозной 
момент малой величины может вызвать блокировку колес, т. е. 
отсутствуют признаки мгновенного нарастания тормозного момента, 
характерные при экстренных торможениях. Однако отслеживание момен-
тов времени блокировки колес, вне зависимости от условий сцепления 
колес, позволяет, прежде всего, оценку диагностики синхронности сраба-
тывания тормозов. В дальнейшем при условии изменения характеристик 
сцепления колес с опорной поверхностью качество функционирования 
может быть оценено по характеру изменения производных на участках 
нарастания тормозных моментов с последующей идентификацией 
равенства нулю производной момента. Для пояснения сущности предла-
гаемого метода диагностики проведем анализ осциллограммы изменения 
тормозного момента, полученного при экстренном торможении колеса 
(рисунок 5.27). Согласно рисунку 5.27 достижение максимума тормозного 
момента, независимо от характеристики опорной поверхности, можно 
оценивать по признаку обнаружения равенства нулю производной 
тормозного момента.  

 

 
Т
iсрt  – время срабатывания тормоза i-го колеса тягача; 

mах
Т
it  – время блокировки i-го колеса 

тягача 
 
Рисунок 5.27 – Изменение параметров экстренного торможения колеса 
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7.3.3.1 Оптимизация распределения касательных сил тяги с позиции 
обеспечения минимальных энергозатрат. Разработка метода оптимизации 
распределения касательных сил тяги между ведущими мостами и колесами 
с позиции обеспечения минимальных энергозатрат многоприводных ма-
шин основывалась на принятии в качестве критерия оптимальности пока-
зателя, аналогичного по своей структуре «обобщенному показателю оцен-
ки совершенства работы любой машины» [102] удельной производитель-
ности. В качестве такого показателя принимался полученный в пунк-
те 7.1.2 КПД ходовой системы rs  (7.6), в явном виде учитывающий вели-
чину и направление действия касательных сил тяги ведущих колес.  

С учетом сказанного разработан метод оптимизации распределения 
касательных сил тяги между ведущими мостами и колесами с позиции 
обеспечения минимальных энергозатрат многоприводных машин [126], за-
ключающийся в решении в каждый момент движения многоприводной 
машины задачи условной однокритериальной оптимизации 

 

rs max      (7.68)  
 
при следующих ограничениях, наложенных на выступающие в качестве 
управляемых параметров касательные силы тяги kirP  и kilP  ведущих колес: 

 

0 kir ir zirP P   ,  0 kil il zilP P   ,  i = 1, n;      (7.69) 
 

   
1 1

cos cos
k n

kir ir kil il kir kil
i i k

P P P P
  

       = k хP  .    (7.70) 

 
В соответствии с разработанным методом под оптимальным распре-

делением  * * * *
1 1, ,..., ,k r k l knr knlP P P P     касательных сил тяги между ведущими ко-

лесами с позиции обеспечения минимальных энергозатрат в каждый мо-
мент движения многоприводной машины понимается такое распределение 
суммарной касательной силы тяги (А.8) или (А.9), которое обеспечивает 
максимальные значения КПД ее ходовой системы rs .  

Для демонстрации разработанного метода проводилась оптимизация 
распределения касательных сил тяги между ведущими мостами и колесами 
многоприводной машины. В качестве объекта исследований принималась 
многоприводная машина, близкая по своим массовым, геометрическим и 
другим параметрам к параметрам внедорожной машины МЗКТ-79091 с ко-
лесной формулой 8 × 8 полной массой 43,5 т с двумя передними управляе-
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Рисунок 7.24 – Зависимость угла отключения привода ПВМ трактора «Бела-

рус-1025» от тяговой нагрузки Ph  
 
Анализ результатов моделирования показал, что значения угла 1, 

при котором происходит разблокирование межосевой муфты и отключение 
силового привода колес переднего моста, в диапазоне 0,227‒0,506 рад  
с достоверностью R2, равной 0,9808, аппроксимируются аналитической за-
висимостью следующего вида: 

 
1 = 2,4733 Ph + 8,4.   (7.67)  

 
Таким образом, представленный метод позволяет производить коли-

чественную оценку управляемости многоприводных машин с учетом  
влияния, оказываемого приводами ведущих колес.  

 
7.3.3 Оптимизация характеристик силовых приводов ведущих колес.  
Целями данного подраздела являлись разработка методов оптимиза-

ции распределения касательных сил тяги между ведущими мостами и ко-
лесами с позиций обеспечения минимальных энергозатрат и наилучшей 
управляемости многоприводных машин, проведение оптимизации распре-
деления касательных сил тяги между ведущими мостами и колесами мно-
гоприводной машины, анализ зависимостей оптимального распределения 
касательных сил тяги между ведущими мостами и колесами  
многоприводных машин.  
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На основе рисунка 5.27 проанализируем параметры изменения 
тормозного момента при экстренном торможении колеса. 

График изменения тормозного момента (см. рисунок 5.27) соот-
ветствует всем характерным признакам экстренного торможения колеса. 

Для определения времени рассогласования срабатывания тормозов 
рассмотрим схему на рисунке 5.28.  

 

 
 

1срt  – время начала срабатывания тормозного i-го колеса, входящего в первую блокировку;  

1t  – время первой блокировки i-го колеса 
 

Рисунок 5.28 – Схема для определения времени срабатывания тормозов 
 

Время запаздывания срабатывания тормозов до возникновения 
блокировки колес, в соответствии с рисунком 5.28, определяется по 
разности времени  it .  

Рассмотрим более подробно алгоритм диагностики синхронности 
срабатывания тормозов магистральной АТС. Бортовая система диаг-
ностики фиксирует время первой блокировки i-го колеса АТС.  
В последующем осуществляет отсчет времени блокировки i + 1 от времени 
блокировки первого колеса. Анализирует производные на участках 
нарастания моментов до блокировки колес.  
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Нарушение условия (5.1) соответствует служебному торможению 
АТС или идентифицирует его неисправность. 

 
2

2 0;

0.

i

i

d M
dt

dM
dt


 





                                                 (5.1) 

 
АТС осуществляет экстренное торможение. При выполнении  

условия (5.1) система диагностики фиксирует время, при котором 
тормозной момент на колесе достиг максимального значения, т. е. 

 

0.idM
dt

  

 
В последующем система диагностики производит сравнение отрез-

ков времени блокировок колес. Если i Тt t  , где Тt  – время срабатывания 
тормозного механизма согласно техническому условию на 
быстродействие тормозной системы АТС (паспорт завода-изготовителя), 
то алгоритм фиксирует неисправность i-го тормоза. 

Кроме того, алгоритм диагностики процесса торможения АТС дол-
жен идентифицировать условие торможения «микст» (μ -split), вызы-
вающего возникновение значительных разворачивающих моментов, дейст-
вующих на звенья автопоезда, расчет угла между продольными осями 
тягача и полуприцепа в процессе торможения.  

Анализ результатов натурных испытаний макетного образца БСМТ 
АТС и его компонентов (устройства измерения тормозных моментов и сил 
в сцепке автопоезда) на седельном автопоезде МАЗ позволил сделать 
следующие выводы: 

– результаты натурных испытаний макетного образца БСМТ АТС 
позволили установить, что устройства измерения тормозных моментов 
барабанных тормозов и сил взаимодействия между звеньями седельного 
автопоезда МАЗ (магистральная АТС МАЗ) выдают электрические сиг-
налы, пропорциональные тормозным моментам и силам в сцепке авто-
поезда, тем самым подтвердилась возможность их использования в БСМТ 
магистральной АТС. Анализ осциллограмм тормозных моментов и устройст-
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Рисунок 7.23 ‒ Зависимость показателя Sv трактора «Беларус-1025» от крюковой 
нагрузки Ph  

 
Зависимость оценочного показателя Sv управляемости трактора от 

величины крюковой нагрузки при средних и больших углах 1 с достовер-
ностью аппроксимации R2, равной 0,9921, может быть представлена ли-
нейным уравнением следующего вида: 

 
Sv = 0,0077 Ph + 0,9609.    (7.66) 

 
Крюковая нагрузка Ph оказывает влияние и на величину среднего уг-

ла 1 поворота управляемых колес, при котором происходит отключение 
муфты силового привода колес переднего моста при работе в автоматиче-
ском режиме. Условие для отключения муфты привода переднего моста, 
выражающееся во вращении управляемых колес переднего моста со скоро-
стью, большей, чем скорость вращения колес заднего ведущего моста,  
в зависимости от величины крюковой нагрузки Ph наступает при углах 1 
от 0,227 до 0,506 рад.  

Зависимость среднего угла 1 поворота управляемых колес, при ко-
тором происходит отключение силового привода колес переднего моста, от 
крюковой нагрузки Ph трактора представлена на рисунке 7.24.  
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Кинематическое несоответствие межосевого привода вместе с забло-
кированным межколесным приводом переднего моста ведет к ухудшению 
управляемости на 9‒10 %.  

При достижении перераспределения крутящих моментов, реализуе-
мых внутренним и внешним по отношению к центру поворота колесами 
переднего моста, величины, равной 2,6, происходит разблокирование ДПТ. 
С дальнейшим увеличением угла 1 осуществляется дифференциальный 
привод колес переднего моста. При этом внутреннее ведущее колесо реа-
лизует касательную силу тяги в 2,6 раза больше, чем наружное.  

Разблокирование ДПТ переднего ведущего моста происходит при 
значениях угла 1, равных 0,017; 0,07 и 0,122 рад соответственно при дви-
жении трактора с крюковой нагрузкой 2,68; 5,38 и 8,04 кН, и ведет к улуч-
шению управляемости трактора. В результате значения оценочного пока-
зателя Sv повышаются и при величине угла 1, равной 0,209 рад,  
составляют от 79,7 до 85 %.  

Разблокирование дифференциала заднего ведущего моста при до-
стижении угла 1 значения, равного 0,227 рад, улучшает управляемость на 
10‒12 %. Причем максимальные значения крюковой нагрузки Ph соответ-
ствуют минимальным значениям из указанного интервала. В результате 
численные значения показателя Sv повышаются до 91‒98,2 %.  

При повороте управляемых колес на углы 1 свыше 0,227 рад управ-
ляемость трактора незначительно ухудшается и при максимальных углах 
поворота управляемых колес составляет от 89,7 до 95,9 %. Причем величи-
на ухудшения управляемости трактора зависит от величины  
крюковой нагрузки [117].  

В ходе проведенных исследований установлено также влияние сте-
пени загрузки прицепа и величины крюковой нагрузки Ph на управляе-
мость (рисунок 7.23). Так, увеличение крюковой нагрузки Ph от 0 до 
8,04 кН приводит к снижению показателя Sv в зависимости от величины 
углов 1 поворота управляемых колес на 6,2‒9,9 %.  
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ва измерения сил в сцепке показал, что устройства обладают свойствами 
нормированных измерителей. Дрейф нуля не превысил более чем 0,1 %;  

– результаты натурных испытаний БСМТ АТС подтвердили способ-
ность алгоритма осуществлять оценку качества функционирования 
колесного тормоза, основанного на идентификации производных от 

тормозных моментов колес тягача и полуприцепа: 
2

2 0; 0;
Т Т
i id M dM

dt dt
   

2

2 0; 0
П П
k kd M dM

dt dt
  . Скольжение пятна колеса идентифицируется путем 

отслеживания отрицательных знаков производных тормозных моментов;   
– результаты натурных испытаний БСМТ АТС подтвердили работу 

алгоритма, осуществляющего контроль синхронности срабатывания колес-
ных тормозов АТС путем сравнения отрезков времени блокировок колес 
автопоезда: , , , ,

, , , ,;б Т б Т б П б П
i л i п k л k пt t t t  , где ,

,
б Т
i лt , ,

,
б Т
i пt , ,

,
б П
k лt , ,

,
б П
k пt  − время 

блокировки колес левого и правого бортов тягача и полуприцепа. 
Отсутствие синхронности срабатывания колесных тормозов 
идентифицировалось возникновением продольных и боковых сил в сцепке 
автопоезда (см. осциллограмму на рисунке 5.30);  

– результаты натурных испытаний БСМТ АТС подтвердили работу 
алгоритма контроля качества функционирования тормозного привода 
полуприцепа, основанного на сравнении модуля силы в сцепке с его 
пороговым, заранее заданным значением: 2 2

min
Т

y x сцF F G   , где  
ТG  − вес тягача; minсц  – минимальный коэффициент сцепления колес 

тягача с дорогой (гололед); min
Т

сцG   – пороговое значение силы при 
натурных испытаниях. Проверка модуля силы в сцепке 
идентифицировалась появлением светодиодной индикации  
на корпусе блока БСМТ;  

– результаты натурных испытаний БСМТ АТС подтвердили работу 
алгоритма, осуществляющего мониторинг условий сцепления «микст»  
(μ -split), которые идентифицируются следующим неравенством: 
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где , , , ,
, ,,б Т П б Т П

i л i пМ М   – суммарные тормозные моменты по бортам 
тягача и полуприцепа.  

Появление разворачивающих моментов, действующих на тягач и 
полуприцеп седельного автопоезда МАЗ, сопровождалось возникновением 

отрицательных производных сил в сцепке , ,0; 0


 
x y x ydF dF

dt dt . Опасные 

значения разворачивающих моментов, действующих на тягач и 
полуприцеп при испытаниях, идентифицировались появлением световой 
индикации на блоке БСМТ АТС;  

– результаты натурных испытаний БСМТ АТС подтвердили спо-
собность алгоритма осуществлять мониторинг относительного положения 
звеньев автопоезда при его торможении, которое идентифицируется путем 
расчета угла между продольными осями тягача и полуприцепа:  

 

arctg y

x

F
F

  , 

 
где xF , yF  – измеряемые силы в сцепном устройстве. 

Известно, что устройство измерения сил в сцепке использует индук-
ционные датчики, которые базируются на платформе тягача автопоезда. 
Устройство производит измерение составляющих сил в направлении вдоль 
продольной оси тягача xF  и в направлении, перпендикулярном yF . 
Положительные и отрицательные знаки сил xF  и yF  представ- 
лены на рисунке 5.29.  

При экстренном торможении вероятность складывания звеньев авто-
поезда возрастает с увеличением начального угла α  между продольными 
осями тягача и полуприцепа перед торможением. Поэтому алгоритм 
диагностики процесса торможения автопоезда предусматривает расчет 
угла α  на основе измерения модулей сил в сцепке с учетом знаков 
составляющих сил xF  и yF :  

 

arctg . 
y

x

F
F

 

 
По знакам и модулям сил xF  и yF  можно определить направление 

результирующей силы, действующей на тягач.  
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Рисунок 7.22 ‒ Зависимость показателя Sv колесного трактора «Беларус-1025» 

с прицепом 2ПТС-4 от среднего угла поворота 1 управляемых колес  
 
При достижении среднего угла 1 поворота управляемых колес  

0,227 рад происходит разблокирование дифференциала заднего ведущего 
моста, что положительным образом сказывается на управляемости тракто-
ра. При этом показатель Sv увеличивается на 11,8 % и достигает значения,  
равного 98,2 %.  

Увеличение среднего угла 1 поворота управляемых колес свы- 
ше 0,227 рад характеризуется незначительным снижением показателя Sv 
управляемости трактора. Снижение показателя Sv управляемости трактора 
осуществляется по закону, близкому к линейному, и составляет 2‒3 %.  

Выполненный в ходе исследований анализ показал, что данное сни-
жение с достоверностью R2, равной 0,9813, описывается уравнением сле-
дующего вида: 

 
Sv = 0,0008 1 + 0,9946.   (7.65) 

 
При приложении к трактору крюковой нагрузки Ph, соответствующей 

2,68 кН, муфта привода колес переднего моста при работе в автоматиче-
ском режиме блокируется и начинает передавать крутящий момент от дви-
гателя к управляемым колесам. Причем, согласно конструктивному испол-
нению муфты, привод колес переднего и заднего ведущих мостов осу-
ществляется с кинематическим несоответствием, численно равным 4,62 %.  



 

  

  

300 

Оценка проводилась посредством компьютерного моделирования 
криволинейного движения тракторного поезда. В качестве колесного трак-
тора принимался трактор «Беларус-1025» с колесной формулой 4 × 4 
(m = n = 2, k = 1), в качестве прицепа ‒ двухосный прицеп 2ПТС-4.  

Моделирование движения осуществлялось по полю, подготовленно-
му под посев, с коэффициентами сцепления ведущих колес с опорной по-
верхностью 0,725 и сопротивления качению колес 0,09  
со скоростью, равной 1 м/с.  

Параметры приводов ведущих колес принимались характерными 
конструктивным параметрам привода ведущих колес трактора «Бела- 
рус-1025». Коэффициент блокировки ДПТ переднего ведущего моста при-
нимался равным 2,6. При достижении среднего угла 1 поворота управляе-
мых колес 0,227 рад моделировалось отключение блокировки дифферен-
циала заднего ведущего моста. Блокирование муфты привода переднего 
ведущего моста осуществлялось при достижении буксования колес заднего 
ведущего моста значения, равного 4,62 %. Разблокирование муфты моде-
лировалось, когда скорость вращения колес переднего ведущего моста 
превышала скорость вращения колес заднего ведущего моста.  

Для исследования влияния величины крюковой нагрузки на управляе-
мость колесного трактора «Беларус-1025» моделировалось движение оди-
ночного колесного трактора холостым ходом и тракторного поезда в со-
ставе с двухосным прицепом 2ПТС-4 с различной степенью загрузки, со-
ответствующей величине крюковой нагрузки Ph, равной 2,68;  
5,36 и 8,04 кН.  

Результаты исследований представлены на рисунке 7.22 в виде зави-
симостей оценочного показателя Sv управляемости трактора от среднего 
угла 1 поворота колес управляемого моста при разных значениях  
крюковой нагрузки Ph.  

Из рисунка 7.22 видно, что лучшей управляемостью обладает трак-
тор при движении холостым ходом. Оценочный показатель Sv управляемо-
сти трактора при движении холостым ходом со средними углами 1 пово-
рота управляемых колес, не превышающими 0,227 рад, находится в интер-
вале значений от 85 до 87 %. При этом трактор приводится в движение ве-
дущими колесами заднего моста с заблокированным межколесным диффе-
ренциалом, в то время как колеса переднего моста движутся  
в ведомом режиме.  
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Алгоритм диагностики анализирует информацию от устройства 
измерения сил взаимодействия между звеньями автопоезда для идентифи-
кации различных ситуаций процесса торможения магистральной АТС.  

 

 
 

Рисунок 5.29 – Схема для определения направлений действия сил в шкворне 
седельного автопоезда МАЗ 

 

1 Расчет угла   между продольными осями тягача и полуприцепа 
производится следующим образом: 

 

arctg 
y

x

F
F

 = 0, что возможно при 0yF  . 

 
Выполнение данного условия означает, что торможение АТС проис-

ходит по прямолинейной траектории.  
В качестве примера произведен расчет угла между продольными 

осями тягача и полуприцепа на основе измерения сил в сцепке при 
экстренном торможении автопоезда по криволинейной траектории  
(см. рисунок 5.29). 

 
28000yF   Н;   130000xF   Н. 
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Тогда  

28000tg tg 0,21
130000

   
y

x

F
F

. 

В результате  

arctg 13   
y

x

F
F

. 

Кроме того, осциллограмма изменения боковой силы в сцепке 
характеризуется резким спадом, что означает скольжение контактов  
колес тягача МАЗ. 

2 Отслеживание «наезда» полуприцепа на тягач определяется при 
условии, что  

0yF   и  miny ос сцF G  . 
 

При выполнении данных условий бортовая система фиксирует 
недопустимо позднее срабатывание крана пневмопривода полуприцепа 
или позднюю блокировку колес с запаздыванием срабатывания тормозов 
полуприцепа. Для опознания тормоза с поздней блокировкой алгоритм 
бортовой системы диагностики АТС осуществляет оценку времени 
блокировки каждого тормоза полуприцепа: 

 

i

П
б допt t , 

 
где допt  – скорость срабатывания тормоза по его техническому 

паспорту завода-изготовителя.  
3 0  , xF  > 0 и yF  > 0 – признаки торможения АТС по криволи-

нейной траектории с запаздыванием срабатывания тормозов полуприцепа. 
При отслеживании этих условий система диагностики выдает 
информацию об опасном запаздывании срабатывания колесных тормозов 
полуприцепа.  

При этом если  
 

2 2
minx y ос сцR F F G    , 

 
где осG  – осевая нагрузка, приходящаяся на ось тягача;  
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между первоначальным направлением движения и продольной осью ма-
шины 4 в конце маневра «переставка» составляет 0,0056 рад и превосходит 
курсовые углы v между первоначальным направлением движения и про-
дольными осями машин 13 на 3,43‒11,53 % [125]. 

Численные значения показателя Sv, величины бокового отклонения 
траектории Yv и курсового угла v, полученные при моделировании дви-
жения при выполнении машинами 14 маневра «переставка»,  
приведены в таблице 7.3.  

 
Таблица 7.3 ‒ Численные значения показателя Sv, бокового отклонения траекто-

рии Yv и курсового угла v машин 1, 2, 3 и 4 при выполнении маневра «переставка» 
 

Вариант машины Sv Yv, м v, рад  
1 0,522 2,41 0,0062 
2 0,613 2,63 0,0058 
3 0,527 2,48 0,006 
4 0,655 2,68 0,0056 

 
Анализ результатов проведенных исследований [123, 125] позволил 

установить, что показатель Sv, определяемый по формуле (7.64), связан с 
общепринятыми показателями Yv и v управляемости колесных машин 
соответственно с коэффициентами корреляции 0,976 и –0,932. Данный 
факт говорит о правомерности использования показателя Sv в качестве 
критерия управляемости колесных машин.  

На основании изложенного разработка метода количественной оцен-
ки управляемости многоприводных колесных машин базировалась на сле-
дующих главных предпосылках.  

Во-первых, управляемость является одним из важнейших эксплуата-
ционных свойств, формирующих в том числе безопасность криволинейно-
го движения многоприводных машин.  

Во-вторых, оценка управляемости многоприводных машин осу-
ществляется с помощью оценочного показателя Sv (7.64).  

С учетом результатов проведенных исследований для количествен-
ной оценки управляемости колесных машин предлагается использовать 
метод [117], заключающийся в моделировании или же осуществлении кри-
волинейного движения этими машинами с фиксированием параметров 
управляющего воздействия и реализуемой траектории движения и расчете 
оценочного показателя Sv, определяемого по выражению (7.64).  

Для демонстрации разработанного метода проведем оценку управ-
ляемости тракторного поезда с крюковой нагрузкой.  
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Рисунок 7.21 ‒ Боковое отклонение Yv и курсовой угол v колесной машины в 
конце объездного маневра 

 
С помощью величины бокового отклонения Yv от первоначального 

направления движения характеризовалась способность колесной машины к 
совершению объезда внезапных препятствий по ходу движения для 
предотвращения дорожно-транспортных происшествий (ДТП). 

В качестве показателя для оценки способности сохранения направ-
ления движения в конце объездного маневра использовался курсовой 
угол v. При этом принималось, что лучшему варианту распределения ка-
сательных сил тяги между ведущими колесами соответствует минимальное 
значение курсового угла v колесной машины в конце ее перестраивания,  
в то время как худшему – максимальное.  

Показатели Yv и v комплексно оценивают способность колесной 
машины к предотвращению дорожно-транспортных происшествий посред-
ством совершения объезда внезапных препятствий по ходу движения и 
возращения к первоначальному направлению движения в конце  
объездного маневра.  

Анализ результатов выполненных исследований свидетельствует о 
том, что наилучшую способность к предотвращению дорожно-
транспортных происшествий имеет машина 4 с распределением касатель-
ных сил тяги в соответствии с оценочным показателем Sv (7.64). Величина 
ее бокового отклонения Yv от начального направления движения состав-
ляет 2,68 м. Значения бокового отклонения Yv траектории движения цен-
тра масс машин 2 и 3 при таком же входном управляющем сигнале значи-
тельно ниже и соответствуют 2,41 и 2,48 м. Величина курсового угла v 
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      min сц – минимальный коэффициент сцепления колеса с опорной 
поверхностью, то система диагностики выдает информацию о необхо-
димости срочного технического обслуживания тормозов.  

Информация о силах взаимодействия между звеньями автопоезда в 
перспективе может быть использована в бортовой системе мониторинга 
процесса экстренного торможения АТС.  

Осциллограмма изменений сил в сцепке седельного автопоезда МАЗ  
при его торможении по прямолинейной траектории (циклическое тормо-
жение, опорная поверхность – мокрый асфальт, начальная скорость тормо-
жения – 45 км/ч) представлена на рисунке 5.30.  

На рисунках 5.30–5.32 приведены осциллограммы изменений сил в 
сцепном устройстве седельного автопоезда МАЗ при его торможении по 
различным траекториям (начальная скорость торможения АТС МАЗ –  
45 км/ч, опорная поверхность – мокрый асфальт).  

 

 
1 − продольная сила; 2 − боковая сила 

 
Рисунок 5.30 – Осциллограмма изменений сил в сцепке седельного автопоезда 

МАЗ при его торможении по прямолинейной траектории (циклическое торможение, 
опорная поверхность – мокрый асфальт, начальная скорость торможения – 45 км/ч) 
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1 – продольная сила; 2 − боковая сила 

 
Рисунок 5.31 − Осциллограмма изменения сил в сцепке седельного автопоезда 

МАЗ при его торможении по криволинейной траектории движения по мокрому 
асфальту (начальная скорость торможения – 45 км/ч) 

    

 
 

1 − продольная сила; 2 − боковая сила 
 
Рисунок 5.32 – Осциллограмма изменений сил в сцепке при совершении 

седельным автопоездом МАЗ маневра «переставка» 
 

Согласно рисунку 5.30 сила, направленная вдоль продольной оси 
тягача 2, вызывает скольжение пятен контактов колес относительно 
опорной поверхности (см. точку А). Кроме того, в начале торможения 
наблюдается возникновение незначительных сил в сцепке  
в боковом направлении. 

Появление боковой силы может быть признаком того, что имеет 
место отсутствие синхронности срабатывания тормозов по бортам тягача 
или полуприцепа (см. рисунок 5.31). 
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кривизны действительной траектории движения машин 13 от действитель-
ной траектории движения машины 4 при моделировании выполнения манев-
ра «переставка» приведены соответственно на рисунках 7.19 и 7.20. 

 

 
 

Рисунок 7.19 ‒ Изменение действительной кривизны траектории при выпол-
нении маневра «переставка»  
 

 
 

Рисунок 7.20 ‒ Отклонение кривизны траектории машин 1, 2 и 3 от кривизны 
траектории машины 4 

 
Для исследования правомерности использования показателя Sv (7.64) 

в качестве критерия управляемости оценивались также такие показатели, 
как общепринятые боковое отклонение траектории Yv и курсовой угол v 
между первоначальным направлением движения и продольной осью ко-
лесных машин в конце маневра «переставка» (рисунок 7.21).  

1 2 3, 4 

1 

2 

3 
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Движение моделировалось на наиболее вероятной для эксплуатации 
многоприводных колесных машин грунтовой поверхности удовлетворитель-
ного состояния [124] с коэффициентами сцепления ведущих колес с опорной 
поверхностью 0,55 и сопротивления качению колес 0,03. Скорость поступа-
тельного движения принималась из диапазона средних технических скоро-
стей внедорожной машины МЗКТ-79091 и составляла 8 м/с.  

Для определения корреляционной связи показателя Sv (7.64) с обще-
принятыми показателями упарвляемости моделировалось движение четы-
рех машин с одними и теми же массовыми, геометрическими параметрами 
и входными управляющими сигналами, но с различным распределением 
касательных сил тяги между ведущими колесами. В машине 1 распределе-
ние касательных сил тяги между ведущими колесами моделировалось про-
стым симметричным дифференциальным приводом. В машине 2 распреде-
ление касательных сил тяги между ведущими колесами принималось в со-
ответствии с критериями тягово-скоростных свойств и управляемости.  
В машине 3 распределение касательных сил тяги между ведущими колеса-
ми осуществлялось в соответствии с критерием тягово-скоростных 
свойств. В машине 4 распределение касательных сил тяги между ведущи-
ми колесами моделировалось в соответствии с разработанным оценочным 
показателем Sv (7.64).  

Результаты моделирования представлены на рисунках 7.187.20.  
 

 
 

Рисунок 7.18 ‒ Траектория движения машин при выполнении маневра  
«переставка» 

 
Реализуемые машинами 14 траектории движения при моделировании 

выполнения маневра «переставка» изображены на рисунке 7.18. Изменение 
кривизны действительной траектории движения машин 14 и отклонения 
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3 
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Из осциллограммы, приведенной на рисунке 5.32, следует, что 
измерение модулей сил в продольном и поперечном направлениях 
позволяет определить угол между продольной осью тягача и продольной 
осью полуприцепа, который может быть включен в будущий алгоритм 
мониторинга движением АТС. Расчет угла α  представляет особый интерес 
с точки зрения мониторинга начального состояния АТС перед его экстрен-
ным торможением, потому как от значения этого угла во многом зависит 
последующее поведение звеньев автопоезда – потеря управляемости, 
устойчивости торможения и другие причинные последствия ДТП. 

На рисунке 5.33 приведен алгоритм бортовой диагностики синхрон-
ности срабатывания тормозов магистральной АТС [67–70].  
 

 
 

Рисунок 5.33 – Алгоритм бортовой диагностики синхронности срабатывания 
тормозов магистральной АТС 
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При всем многообразии факторов, оказывающих воздействие на 
управляемую машину, как показали результаты экспериментальных иссле-
дований [1], в контакте колеса с опорной поверхностью наблюдается 
регулярная закономерность изменения некоторых силовых факторов.  

Установление закономерностей изменения силовых факторов весьма 
важно для анализа соответствующих групп сил, характер изменения кото-
рых оказывает наиболее существенное влияние на процесс торможения и, 
вообще, на кинематические параметры движения машины. Анализ совре-
менных алгоритмов регулирования показывает, что они формируют 
сигналы регулирования исполнительными механизмами релейного типа.  
В то же время создание алгоритма следящего регулирования становится 
возможным при условии использования в качестве источников первичной 
информации силовых факторов в контакте колес с опорной поверхностью.  

 
5.5 Алгоритм следящего торможения АТС 
 
Для выяснения сущности предлагаемого алгоритма рассмотрим 

математическую модель (рисунок 5.34) процесса торможения колеса 
машины с приходящейся на него массой (условное представление).  

 

 
 

М – масса автомобиля, приходящаяся на колесо; G – суммарный вес подрессоренной М и 
неподрессоренной масс 5; 1, 2 – упругие элементы; 3, 4 – элементы диссипации; R – радиус качения 
колеса; Мф – фактически реализуемый колесом тормозной момент; МТ – тормозной момент, 
формируемый тормозом; V – скорость поступательного движения масс 

 
Рисунок 5.34 – Математическая модель процесса торможения колеса 
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нейного движения оцениваемой колесной машины от параметров криво-
линейного движения «идеальной» колесной машины.  

Таким образом, в соответствии с требованиями, предъявляемыми к 
показателям эксплуатационных свойств, для количественной оценки 
управляемости колесных машин предлагается использовать показатель 
следующего вида [123]: 

 

1
n rt

v
nt

K K dt
S

K dt


 




.    (7.64) 

 
Анализ выражения (7.64) и рисунок 7.17 свидетельствуют о том, что 

оценочный показатель Sv учитывает в комплексе как величину реакции ко-
лесной машины на рулевое воздействие водителя, так и скорость этой ре-
акции, которая выражается в запаздывании увеличения или уменьшения 
действительной кривизны траектории Kr движения оцениваемой колесной 
машины по отношению к изменению кривизны траектории Kn движения 
«идеальной» колесной машины.  

Показатель Sv может определяться как расчетным, так и эксперимен-
тальным путем, а следовательно, применяться на любой стадии разработки 
колесных машин. В первом случае оценка управляемости производится на 
основе моделирования криволинейного движения проектируемой колесной 
машины при выполнении маневров «вход в поворот», «переставка», 
«змейка» и др. Экспериментальная оценка представляется возможной по-
средством измерения действительных кинематических параметров при 
движении уже изготовленного образца колесной машины по принятым для 
оценки управляемости криволинейным траекториям.  

В рамках данной работы оценивалась возможность использования 
показателя Sv (7.64) управляемости в качестве критерия управляемости ко-
лесных машин. С этой целью проводилось компьютерное моделирование 
движения колесных машин при выполнении маневра «переставка».  
В качестве объекта исследований принималась многоприводная машина, 
близкая по своим массовым, геометрическим и другим параметрам к пара-
метрам внедорожной машины МЗКТ-79091 с колесной формулой 8 × 8 
полной массой 43,5 т с двумя передними управляемыми мостами и шина-
ми 1500 × 600‒635.  

Моделирование осуществлялось с использованием математической 
модели криволинейного движения многоприводных колесных машин на 
основе уравнений Аппеля, приведенной в подразделе 7.2.  
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колесом, сохраняя прямолинейное направление движения. В случае 
наихудшей управляемости значения действительной кривизны траектории 
Kr колесной машины равны нулю и остаются постоянными при изменении 
углов поворота рулевого и управляемых колес (рисунок 7.17).  

 
 
Рисунок 7.17 ‒ Составляющие количественной оценки управляемости колес-

ных машин 
 
С другой стороны, анализ приведенных результатов исследований 

позволяет предположить, что наилучшая (100 %) управляемость обеспечи-
вается при движении колесной машины с кинематическими параметрами, 
характерными движению такой же колесной машины с нейтральной пово-
рачиваемостью. В случае наилучшей управляемости значения действи-
тельной кривизны траектории Kr соответствуют значениям Kn, задаваемым 
водителем в результате поворота рулевого и управляемых колес.  

Тогда, на основании изложенного, количественная оценка управляе-
мости колесной машины представляется возможной в результате соотно-
шения площадей FA = n rt

K K dt  и FБ = nt
K dt  (см. рисунок 7.17). При 

этом площадь FA, заключенная между кривой 1 кривизны траектории дви-
жения Kn, соответствующей нейтральной поворачиваемости, и осью абс-
цисс OX, является характерным параметром, принятым для оценки управ-
ляемости маневра. В то время как площадь FБ, заключенная между кри-
вой 1 кривизны траектории движения Kn, соответствующей нейтральной 
поворачиваемости, и кривой 3 кривизны действительной траектории дви-
жения Kr, характеризует отклонение действительных параметров криволи-
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Сущность алгоритма следящего регулирования тормозным момен-
том заключается в приведении давления исполнительного механизма 
колесного тормоза в соответствие с расчетным значением текущего 
значения коэффициента сцепления колеса с опорной поверхностью, кото-
рое рассчитывается путем непрерывного измерения тормозного момента и 
нормальной реакции, действующей на тормозящее колесо.  

Исходные информации получают посредством непрерывного изме-
рения в течение всего процесса торможения машины. При этом условии 
система следящего регулирования обеспечивает максимальную диссипа-
цию кинетической энергии АТС в тормозном механизме. 

Скорость торможения центра масс колеса АТС рассчитывается по 
известному уравнению равнозамедленного движения, т. е. определяется 
мгновенное значение скорости в каждый момент времени по формуле 

 

д o сцV V g t    ,     (5.2) 
 

где oV   скорость остова  машины перед началом торможения;  

сц   коэффициент сцепления колеса с опорной поверхностью;  

g  ускорение свободного падения;  
t  время торможения.  

Расчет мгновенной кинетической энергии автомобиля производится 
по формуле 

2

2
 i oN VU

g
,      (5.3) 

 
где Ni  – вертикальная реакция, приходящаяся на колесо машины.  
Момент, развиваемый тормозными механизмами (отметим, что 

момент, развиваемый тормозом, необязательно может быть реализован 
колесом и тем самым отличается от фактически реализуемого момента), 
приближенно можно определить из уравнения 

 

TM  = p  к,      (5.4) 
 

где p – давление рабочей среды в исполнительном механизме 
тормоза;  

     к – постоянная тормозного механизма. 
Как известно, постоянная тормозного механизма к зависит от конст-

руктивных особенностей самого тормозного механизма, физико-механи-
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ческих свойств фрикционных элементов, износа накладок и окружающей 
среды. Режимы торможения также могут оказывать существенное влияние 
на характеристику тормоза к. Таким образом, характеристика тормоза не 
является постоянной величиной и ее действительное значение подлежит 
непрерывному определению.  

Для предлагаемого алгоритма управления торможением к можно 
найти из следующего соотношения: 

 
TMMк
p

 ,                                                    (5.5) 

 
где MTM – непрерывно измеряемый, фактически реализуемый 

колесом тормозной момент;  
 p  непрерывно измеряемое текущее значение давления 

рабочей среды в исполнительном механизме колесного тормоза.  
В существующих способах регулирования для определения к 

используют расчетный тормозной момент, а не фактически реализуемый. 
Подставим  полученное выражение  в уравнение (5.4). 

В результате 

 TM
T

MM p
p

.     (5.6) 

 
Тогда работа трения в тормозном механизме 

 
  TA M ,     (5.7) 

 
где   угол поворота тормозящего колеса за интервал времени его 

торможения. 
Угол поворота колеса рассчитывается по формуле 

 

( ) / .    oV g t t R                                      (5.8) 

 
Мгновенное значение коэффициента сцепления в каждый момент 

времени определяется по формуле 
 

i
сц

i

M
N R


 


,      (5.9) 

 

293 

трат со стороны водителя [117].  
В соответствии с [118], управляемость является комплексным свой-

ством, которое определяется поворачиваемостью, маневренностью, пово-
ротливостью, устойчивостью движения и эргономичностью колесной ма-
шины. В качественном отношении управляемость характеризуется повора-
чиваемостью, т. е. свойством колесной машины отклоняться в результате 
увода от направления движения, определяемого положением  
управляемых колес.  

Таким образом, количественную оценку управляемости колесной 
машины следует связывать с величиной отклонения действительного 
направления ее движения от направления движения, задаваемого водите-
лем поворотом рулевого колеса. При этом основными показателями управ-
ляемости являются величина и скорость реакции колесной машины на 
управляющее воздействие водителя рулевым колесом.  

Проведенные исследования позволяют сформировать определения 
наиболее желательной динамической поворачиваемости колесной машины 
с точки зрения ее управляемости. Так, в [119] отмечается, что траектория 
колесной машины не должна зависеть от скорости и ускорения движения, 
так как это усложняет работу водителя. Вследствие чего поворачиваемость 
не должна быть как недостаточной, так и избыточной. По мнению  
Л. Л. Гинцбурга, поворачиваемость «идеальной» колесной машины должна 
быть нейтральной. К такому же заключению пришли  
и исследователи в [120, 121].  

На основании экспериментального исследования взаимосвязи стати-
ческой устойчивости и поворачиваемости колесной машины с ее управляе-
мостью при движении с большой скоростью по гладкому шоссе в [120] 
сформулирован вывод, что «разность углов увода осей должна быть воз-
можно меньшей». Как следует из определений недостаточной, нейтраль-
ной и избыточной поворачиваемостей [122], данный вывод также говорит 
о наиболее желательной нейтральной поворачиваемости.  

Нейтральная поворачиваемость является предпочтительной и при 
повороте внедорожной колесной машины с небольшой скоростью движе-
ния на наклонной грунтовой опорной поверхности [121].  

Таким образом, анализ понятия управляемости вместе с приведен-
ными результатами ее исследований позволяет сформулировать понятия 
«наихудшей» и «наилучшей» управляемости колесных машин.  

Так, с одной стороны, из анализа определения управляемости следу-
ет, что наихудшая (0 %) управляемость соответствует случаю, когда ко-
лесная машина не реагирует на управляющие действия водителя рулевым 
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КПД ходовой системы rs  (7.58) при этом уменьшаются до 86,4 %, ходовой 
системы rs  (7.59) – до 88,1 % [107].  

Отличие в численных значениях КПД ходовой системы rs  и rs  
при криволинейном движении многоприводной колесной машины обу-
славливается тем, что по сравнению с КПД ходовой системы и rs  (7.59) 
КПД ходовой системы rs  (7.58) учитывает в комплексе несовершенство 
силового и рулевого приводов ведущих колес. КПД ходовой системы rs  
учитывается несоответствие направлений действия касательных сил тяги 
ведущих колес требуемому и задаваемому водителем направлению движе-
ния многоприводной колесной машины, связанное с наличием двух (третье-
го и четвертого) неуправляемых мостов и несовершенством рулевого при-
вода ведущих колес первого и второго управляемых мостов.  

Таким образом, разработанный метод позволяет количественно оце-
нивать энергозатраты многоприводных колесных машин для общего слу-
чая их криволинейного движения с учетом несовершенства силового и ру-
левого приводов ведущих колес.  

 
7.3.2 Оценка управляемости многоприводных колесных машин.  
Как известно [28], управляемость зависит от распределения каса-

тельных сил тяги между ведущими мостами и колесами, которое в ряде 
случаев может существенно ухудшить безопасность криволинейного дви-
жения многоприводных машин.  

Однако управляемость, как и некоторые другие свойства, до настоя-
щего времени не имеет строгой определенности в терминологии, показате-
лях, методах оценки и предъявляемых требованиях. Ключевое значение 
при оценке управляемости колесных машин отводится субъективной оцен-
ке водителей-испытателей, которая не всегда совпадает с оценкой начина-
ющих водителей и водителей средней квалификации и не может служить 
объективной оценкой управляемости. Поэтому проблема количественной 
оценки управляемости колесных машин до настоящего времени продолжа-
ет оставаться в центре внимания исследователей.  

Целью подраздела является разработка метода количественной оцен-
ки управляемости колесных машин с учетом влияния, оказываемого рас-
пределением касательных сил тяги между ведущими колесами.  

В данной работе под управляемостью понимается совокупность экс-
плуатационных свойств, формирующих способность многоприводной ма-
шины реализовать задаваемое воздействием водителя на органы управле-
ния направление движения при минимальном уровне психомоторных за-
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где Мi – мгновенное значение фактически реализуемого тормоз-
ного момента;  
   R – радиус качения колеса. 

Подставляя уравнение (5.9) в (5.8), получим 
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                           (5.10) 

 
Подставим уравнение (5.8) в (5.4). В результате работа трения в 

тормозном механизме 
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.                        (5.11) 

Для обеспечения условия чистого качения тормозящего колеса без 
проскальзывания его пятна контакта  нужно, чтобы 

 
А = Т.    (5.12) 

 
Откуда давление, необходимое для максимального использования 

коэффициента сцепления без проскальзывания пятна контакта каждого 
колеса АТС, определяется из уравнения 
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где t – текущее значение времени;  

g – ускорение свободного падения;  
i – порядковый номер исполнительного тормозного механизма;  
pi – текущее давление рабочей среды в исполнительном меха-

низме тормоза на каждом колесе;  
Ni  – нормальная реакция опорной поверхности на i-м колесе;  
Vо – скорость машины перед началом торможения. 

При выполнении условия (5.12) происходит процесс полного 
использования максимального коэффициента сцепления каждым колесом 
машины, а также полная диссипация кинетической энергии  
в тормозном механизме. 

(5.13) 


