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Аннотация. В статье рассмотрены принципы определения передаточных отношений управляемых межосевых и 
межколесных механизмов распределения мощности. Такие механизмы предполагается использовать для 
улучшения управляемости и устойчивости автомобиля. В основе методики лежит анализ распределения 
нормальных, касательных и боковых реакций при движении автомобиля под действием заданной внешней силы. 
Такая задача является базовой и к ней может быть сведено большинство частных случаев расчетной оценки 
устойчивости движения. Приведены расчетные зависимости, позволяющие оценить значения реакций и оценить 
требуемые передаточные отношения механизмов распределения мощности. Приведен пример кинематической 
схемы управляемого межосевого дифференциала и принцип построения подобных схем. Сформулированы 
перспективы использования механизмов данного семейства. Рассмотрена структура системы управления такими 
механизмами, основанная на использовании технологии передачи данных через шину CAN. 
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Abstract. The article considers the principles for determining the gear ratios of controlled inter-axle and inter-wheel 
power distribution mechanisms. Such mechanisms are supposed to be used to improve the handling and stability of the 
car. The methodology is based on the analysis of the distribution of normal, tangential and lateral reactions during the 
movement of a car under the action of a given external force. Such a problem is basic and most of the special cases of 
the calculated assessment of the stability of motion can be reduced to it. The calculated dependences are given, which 
allow to evaluate the values of the reactions and to estimate the required gear ratios of the power distribution 
mechanisms. An example of a kinematic scheme of a controlled center differential and the principle of constructing such 
schemes are given. Prospects for using the mechanisms of this family are formulated. The structure of the control system 
for such mechanisms, based on the use of data transmission technology via the CAN bus, is considered. 
 

Введение. Управляемые механизмы распределения мощности (МРМ) позволяют 
контролировать раздачу крутящего момента на ведущие колеса моста или ведущие мосты. В 
первом случае говорят о межколесных, а во втором – о межосевых управляемых МРМ.  

Фундаментальной работой в рамках проблемы исследования кинематических и силовых 
аспектов работы МРМ в трансмиссиях транспортных машин представляется работа [1]. 
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Практический интерес представляют в первую очередь МРМ на основе шестеренчатых 
дифференциальных механизмов, как сочетающие относительную простоту конструкции с 
удовлетворением большинству эксплуатационных требований. 

Межколесные управляемые МРМ выпускаются серийно и успешно применяются в 
мировом автомобилестроении. Примеры таких механизмов описаны в публикациях [2, 3] и 
др. В РФ опубликован ряд научных работ, связанных с методикой синтеза схем подобных 
МРМ [4], кинематического, силового и мощностного анализа [5], поиску технологии 
управления такими агрегатами [6] и основных принципов проектирования [7].  

Межколесные управляемые МРМ позволяют за счет разности сил тяги на колесах 
бортов создавать крутящий момент, действующий на автомобиль в плоскости движения (в 
плане). В зависимости от знака этого момента для конкретной схемы внешних сил, 
действующих на автомобиль, можно увеличить скорость входа в поворот или, наоборот, 
противодействовать силам, изменяющим предписанную траекторию автомобиля. 

В первом случае реализуется искусственное увеличение поворачиваемости, что 
способствует росту маневренности транспортного средства. Во втором случае 
осуществляется стабилизация движения по заданной траектории. Принцип распространяется 
на все виды колесных машин, включая сельскохозяйственные и промышленные тракторы, 
форвардеры, скиддеры, строительно-дорожные машины. 

Очевидно, что оба варианта управления можно реализовать с помощью МРМ, 
входящего в качестве исполнительного механизма в состав системы динамической 
стабилизации движения транспортного средства.  

Для полноприводной колесной машины, если позволяют условия сцепления с грунтом, 
мощность, передаваемую на ведущий мост и перераспределяемую межколесным МРМ, 
можно увеличить, используя управляемый межосевой МРМ, построенный на основе 
симметричного или несимметричного дифференциала. В настоящее время в РФ серийно не 
выпускаются мобильные шасси, оборудованные управляемым межосевым 
дифференциальным МРМ, но схемные решения подобных узлов описаны и запатентованы 
(например, патент [8]). 

Цель работы – повышение управляемости, устойчивости, опорно-сцепной 
проходимости и динамических возможностей транспортной машины за счет применения 
управляемых межосевых и межколесных дифференциалов в составе трансмиссии. 

Основные задачи: 
– определение принципов получения вариантов кинематической схемы трансмиссии и 

управляемых МРМ в ее составе и получение конкретной схемы; 
– определение номенклатуры и принципов оценки внешних параметров МРМ; 
– выбор технологии управления МРМ; 
– поиск смежных технологий проектирования и производства, упрощающих и 

удешевляющих получение конечного продукта. 
Методы исследования – методы теории колесных и гусеничных машин, теории машин 

и механизмов, деталей машин. 
Результаты исследований. На основе анализа исследований по вопросу управления 

буксованием пакетов фрикционных дисков в высоконагруженных трансмиссиях 
транспортных машин (см., например, работы [9, 10] и др.) и принципов построения систем 
управления в подобных случаях, можно утверждать, что система управления трансмиссии 
должна является замкнутой и работать под управлением электронного блока.  

На вход электронного блока поступает информация о задаваемых и фактических 
параметрах движения. В качестве датчика обратной связи целесообразно использовать 
гироскопический датчик угловой скорости поворота машины. Для передачи сигналов 
целесообразно использовать технологию CAN. Дисковые фрикционные элементы управления 
должны работать в режиме управляемого буксования.  

Контроль буксования может быть реализован с помощью электромеханического 
привода (шагового двигателя и слезкового механизма [7]) или гидравлического привода, 
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работающего в режиме широтно-импульсной модуляции давления [6]. Второй вариант 
представляется предпочтительным, поскольку эта технология опробована при управлении 
дисковыми фрикционными элементами в трансмиссии гусеничной машины.  

Принципы обеспечения управляемого буксования в пакете дисков элемента управления 
рассмотрены в публикациях [10, 11] и других работах.  

Перечень входных сигналов электронного блока управления для случая использования 
гидропривода приведен в таблице 1. Максимальное значение крутящего момента может быть 
оценено вне зависимости от устройства МРМ.  

Минимальная сила тяги, создаваемая колесом, приближается к силе сопротивления 
качению: 1 1P f Z= ⋅ , где f – коэффициент сопротивления качению, Z1 – нормальная реакция на 

колесе. 
Наибольшая сила тяги оценивается по ограничению возможностей колеса по сцеплению: 

2 2P Z= ϕ , где φ – коэффициент сцепления с грунтом, Z2 – нормальная реакция на колесе. 
 

Табл. 1. Входные сигналы блока управления механизмом распределения мощности 
№ Наименование 
1 Угловая скорость колеса 
2 Угол поворота рулевого колеса 
3 Угловая скорость поворота рулевого колеса 
4 Скорость транспортного средства (продольная и поперечная составляющие) 
5 Ускорение транспортного средства (продольная и поперечная составляющие) 
6 Частота вращения (обороты) коленчатого вала двигателя 
7 Угол поворота (открытия) дроссельной заслонки 
8 Угловая скорость поворота (открытия) дроссельной заслонки 
9 Номер включенной передачи в коробки передач 
10 Сигнал принудительного отключения МРМ 
11 Сигналы управления шины CAN 
12 Угловая скорость вращения ведомой шестерни главной передачи 
13 Температура корпуса МРМ 
14 Давление маслозакачивающего насоса 

 
В общем случае Z1≠Z2, конкретные значения следует определять, учитывая схему 

внешних сил, действующих на машину.  
Для оценки потребного момента стабилизации и обоснования выбора передаточных 

чисел межосевого и межколесных МРМ рассмотрим математическую модель равномерного 
прямолинейного движения двухосного автомобиля по горизонтальной плоскости, 
характеризуемой изотропно распределенными коэффициентами f и φ. К автомобилю 
приложена сосредоточенная внешняя сила, разложенная на составляющие Px, Py, Pz. Значения 
этих составляющих и координаты точки их приложения СР (xP, yP, hP) известны. 

Центр тяжести машины расположен в точке С, лежащей на оси симметрии кузова на 
высоте hC. Переднему мосту присвоено обозначение А, заднему – В. Точки А и В условно 
расположены под проекциями осей мостов на плоскость опорной поверхности. Относительно 
центра тяжести автомобиля эти точки удалены на расстояния a и b. База и колея автомобиля 
обозначены l0 и b0. 

Бортам присвоены индексы 1 и 2. Предполагается, что при повороте борт 1 будет 
внутренний (отстающим), борт 2 – наружным (забегающим). 

Тяговые силы показаны отдельно для каждого ведущего колеса и обозначены литерой P 
с индексами, соотнесенными с конкретным мостом и бортом. Тяговые силы являются 
следствием приложения к колесу крутящего момента, вызывающего в качестве реакции, 
приложенной к корпусу автомобиля, опрокидывающий момент МопрA,B. опрокидывающий 
момент вызывает разгрузку передних колес.  
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Нормальные реакции под колесами обозначены литерой Z с соответствующими 
индексами. Нормальные реакции по величине пропорциональны вертикальной нагрузки на 
колесо и смещены вперед относительно ее линии действия.  

Силы сопротивления качению принимаются пропорциональными нормальным 
реакциям, обозначены литерой X с соответствующими индексами. 

Аэродинамическое сопротивление движению учтено силой Pw. Считаем, что эта сила 
приложена в точке на высоте hPw, лежащей на оси симметрии автомобиля. 
Аэродинамическую силу сопротивления движению предлагается определять на основе 
традиционного подхода, как пропорциональную квадрату скорости движения (см., например, 
[12-14] и другие работы). 

Рассматриваемая модель является базовой, на ее основе можно проанализировать 
частные случаи поворота на косогоре, вираже, подъеме и спуске. На основе этой модели можно 
построить описание движения машины с большим числом мостов и динамические модели 
прямолинейного движения и поворота. В основе модели лежат традиционные допущения, 
рассмотренные, например, в работах [12-14]. Нетрадиционным для подобных моделей является 
введение опрокидывающего момента (по аналогии с подходом, использованным в работе [15]) 
и рассмотрение схемы сил для конкретных колес в рамках общей модели. 

Потребное передаточное отношение между осями будет определяться соотношением 
нормальных реакций на осях. Для получения расчетных зависимостей рассмотрим схему, 
показанную на рисунке 1. 

Составление уравнений моментов относительно точек А и В позволяет получить 
выражения для оценки нормальных реакций под осями. Эти реакции в рассматриваемой модели 
будут отвечать за «нагрузки на мосты» – силы, в дальнейшем приложенные в точках СА и СВ. 

Точки СА и СВ лежат на одной (горизонтальной) прямой с центром тяжести в 
пересечениях этой прямой с проекциями осей мостов. Введение этих точек позволяет 
разделить нагрузку между мостами и исследовать распределение нормальных, касательных и 
поперечных реакций для всех колес транспортного средства. 

 
Рис. 1. Схема сил и моментов, действующих на автомобиль при равномерном движении и влиянии 

внешней сосредоточенной силы 
 

Опрокидывающий момент, действующий на кузов, складывается из моментов, 
создаваемых ведущими колесами обоих мостов: 

( )опр 1 2A к A AM r P P= +  и ( )опр 1 2B к B BM r P P= + . (1) 

В этих выражениях rk – динамический радиус качения колеса. Если считать радиусы 
качения всех колес одинаковыми, то можно записать: 

( )опр опрA B к A BM M r P P+ = + . (2) 

Суммарная потребная сила тяги может быть определена по зависимости: 

( ) ( )A B z w xP P f G P P P+ = + + + . (3) 

Для определения нормальных реакций переднего и заднего мостов составляются 
уравнения моментов относительно точек A и B (смещением опорных реакций пренебрегаем): 
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( ) ( )0 опр опр 0B A B w Pw x p z pZ l Ga M M P h P h P x a− + + + + + + + = ; (4) 

( ) ( )0 опр опр 0A A B w Pw x p z pZ l Gb M M P h P h P x b− + + + + + − = . (5) 

Нормальные реакции для переднего и заднего мостов: 

( )( ) ( )1 2 0A A A к z w x w Pw x p z pZ Z Z Gb r f G P P P P h P h P x b l = + = − + + + − − − −  ; (6) 

( )( ) ( )1 2 0B B B к z w x w Pw x p z pZ Z Z Ga r f G P P P P h P h P x a l = + = + + + + + + + +  . (7) 

Из полученных зависимостей очевидна необходимость смещения центра тяжести 
автомобиля вперед. Если известен суммарный крутящий момент, подводимый к ведущим 
колесам, по данным зависимостям можно оценить значения нормальных реакций на мостах. 

Поскольку нас интересует оценка потребного диапазона передаточных отношений 
межосевого и межколесного дифференциалов, примем гипотезу о распределении нагрузок 
между мостами (по аналогии с традиционной оценкой положения метацентра): 

x xA xBP P P= + ;       y yA yBP P P= + ;       z zA zBP P P= + . (8) 

Можно ввести коэффициенты ( )zA A A BK Z Z Z= +  и ( )zB B A BK Z Z Z= + , при этом, 

очевидно, 1zA zBK K+ = . 
Перераспределение нормальных реакций между колесами бортов переднего и заднего 

мостов можно оценить, используя схемы, показанные на рисунке 2. 

 
Рис. 2. Схемы сил, действующих поперечной плоскости, нормальной опорной поверхности, на колеса 

переднего (слева) и заднего (справа) мостов 
 

Примем гипотезу о том, что вертикальная нагрузка на мост по модулю соответствует 
величине нормальной реакции для этого моста: 

0A AG Z+ = , 0B BG Z+ = , A BG G G+ = ; (9) 
а внешние силы перераспределяются между мостами пропорционально доле нормальной 
реакции: 

zA A zP K P= , zB B zP K P= , zA zB zP P P+ = ;  

yA A yP K P= , yB B yP K P= , yA yB yP P P+ = . (10) 

Нормальные реакции под колесами бортов определяются по зависимостям: 

( ) ( )1 02A A zA yA p zA pZ G P P h P y b= + + + ; (11) 

( ) ( )2 02A A zA yA p zA pZ G P P h P y b= + − + ; (12) 

( ) ( )1 02B B zB yB p zB pZ G P P h P y b= + + + ; (13) 

( ) ( )2 02B B zB yB p zB pZ G P P h P y b= + − + . (14) 

Рассмотрение схемы сил в плоскости плана (рис. 3) позволяет оценить распределение 
поперечных реакций между мостами. 

Составим уравнения равновесия моментов относительно точек CA и CB: 
( ) ( )

( ) ( ) ( )
0 2 2 0 2 2 0

1 1 0 1 1 0

2 2 ...

2 2 0

B B B A A

B B A A x p y p

Y l P X b P X b

P X b P X b P y P x a

− − − − − +

+ − + − − + + =
; (15) 
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( ) ( )
( ) ( ) ( )

0 2 2 0 2 2 0

1 1 0 1 1 0

2 2 ...

2 2 0

A B B A A

B B A A x p y p

Y l P X b P X b

P X b P X b P y P x b

− − − − +

+ − + − − + − =
. (16) 

Поперечные реакции для переднего и заднего мостов: 

( ) ( ) ( ) ( )( ) ( )2 2 2 2 1 1 1 1 0 02A B B A A B B A A x p y pY P X P X P X P X b P y P x b l = − + − − − − − + − −  ; (17) 

( ) ( ) ( ) ( )( ) ( )2 2 2 2 1 1 1 1 0 02B B B A A B B A A x p y pY P X P X P X P X b P y P x a l = − − − − + − + − − + +  . (18) 

 
Рис. 3. Силы, действующие на автомобиль в плоскости плана 

 

На основе этих оценок могут быть определены действующие сопротивления качению 
колес, возможные значения поперечных реакций по условии сцепления с грунтом, потребное 
передаточное число межколесного дифференциала для конкретной оси. 

Максимальные поперечные реакции представляют интерес, если не превышают 
допустимых значений (превышение этого предела означает развитие поперечного 
скольжения, когда сохранить управляемость машиной не удастся): ( )maxy y A BP Z Z= ϕ + . 

Частичный занос начнется, если реализуется условие maxyB y BP X≥ ϕ . 

Максимальная допустимая рационально продольная внешняя сила может быть оценена 
из равенства: ( ) ( )maxx x A B A B wP Z Z X X P= ϕ + − + − . 

Поскольку продольные и поперечные реакции под колесами принимаются 
пропорциональными нормальным реакциям, получаем соотношения для оценки значений 
максимальных потребных передаточных отношений межколесных дифференциалов: 

{ }21 2 1maxA A Au f Z Z≅ ϕ ; { }21 2 1maxB B Bu f Z Z≅ ϕ . (19) 

В целях унификации межколесных МРМ следует принять рекомендацию: 

{ }21 21 21max ,A Bu u u= . (20) 

Для управляемого межосевого дифференциала предусматривается два режима работы с 
передаточными отношениями: 

1I
ABu =  (режим симметричного дифференциала, крутящий момент делится между 

мостами поровну; 
{ }maxII

AB A Bu Z Z≅  (режим несимметричного дифференциала, крутящий момент 

перераспределяется в пользу моста, нагруженного большей опорной реакцией). 
Наибольший момент относительно центра масс, получаемый за счет разности сил тяги, 

таким образом, составит в частном случае движения по горизонтальной поверхности, 
( ) ( )*

2 10,25M f Z Z B= ϕ − + , где B – ширина колеи автомобиля. 

Для легкового автомобиля на сухом асфальте при полной загрузке теоретически 
достигается значение М* ≅ 3кНм. 

Чтобы реализовать такой момент, МРМ должен обеспечить межбортовое передаточное 
отношение 21 2 1u Z fZ≅ ϕ . Для рассматриваемого примера 8...612 ≅u . 

На рисунке 4 в качестве примера приводится одна из возможных кинематических схем 
такого МРМ. 
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При включении тормоза Т1 МРМ работает в 
режиме симметричного дифференциала. При 
использовании блокирующей муфты С2 
крутящий момент распределяется между 
полуосями в пропорции 1:2. При 
задействовании тормоза ТА вся мощность 
передается на мост, связанный с выходным 
звеном Х, мост, связанный со звеном Y, 
переходит в ведомый режим. Приведенный в 
качестве примера МРМ рассчитан на 
использование в составе трансмиссий грузовых 
автомобилей, тягачей, колесных форвардеров и 
скиддеров. Для специального транспортного 
средства   высокой   проходимости,  у   которого 

 
Рис. 4. Упрощенная кинематическая схема 
межосевого МРМ на базе несимметричного 
дифференциала: 0, X и Y – ведущее и ведомые 
звенья; А и 1 – соединительное и тормозное 
звенья; Т1,А и С2 – элементы управления 

разница значений нормальных реакций на мостах существенно отлична от 1:2, можно 
разработать другую кинематическую схему межосевого МРМ. 

Примеры кинематических схем управляемых межколесных МРМ приведены, например, 
в упомянутых источниках [3-5]. 

В этой связи дальнейшей задачей выполняемого исследования становится построение 
математической модели неравномерного поворота автомобиля, учитывающей действие 
произвольной внешней силы (системы сил). Использование такой модели позволит оценить 
возможности реализации сил тяги на колесах автомобиля с учетом его конструкции, что даст 
возможность перейти к синтезу кинематических схем управляемых МРМ, в наибольшей 
степени удовлетворяющим этим возможностям. 

Заключение. Таким образом, совместное использование управляемых межосевого и 
межколесных механизмов распределения мощности позволяет повысить такие 
эксплуатационные показатели транспортной машины, как управляемость, устойчивость, 
опорно-сцепная проходимость. При проектировании и производстве таких механизмов 
целесообразно привлекать опыт, накопленный в СССР и РФ при работе над планетарными 
коробками передач быстроходных гусеничных машин. Управление исполнительными 
механизмами должно осуществляться с помощью электронной системы. Определение 
внешних параметров узлов трансмиссии следует производить на основе моделирования 
силовых и кинематических закономерностей движения машины при воздействии 
произвольной внешней силы. 
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