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Статья посвящена проблеме скручивания вала трансмиссии у автомобилей, имеющих 

блокированный привод переднего и заднего (задних) ведущих мостов, происходит 
перераспределение через трансмиссию тормозных моментов между колесами в соответствии с 
приходящейся на них нормальной нагрузкой и коэффициентом сцепления с дорогой. Указанное 
явление сопровождается дополнительной нагруженностью элементов ходовой части, их износом 
и, как следствие, дополнительными потерями мощности двигателя и расходом топлива. Кроме 
того, при движении тягово-транспортных средств (ТТС) по криволинейной траектории 
кинематическое несоответствие обуславливается еще и тем, что его оси должны одновременно 
проходить разные пути, тогда как, будучи с блокированными, они стремятся двигаться с 
одинаковыми поступательными скоростями. 

Получено выражение, показывающее характер развития колебаний в трансмиссии полнопри-
водного ТТС. Найдено решение полученного уравнения с учетом начальных и граничных условий 
параметров трансмиссии и колес. Получен график изменения энергии крутильных колебаний в 
трансмиссии автомобиля при максимально возможной разнице радиусов колес. Вычислена энер-
гия колебаний при различных законах изменения момента сопротивления движению ТТС. 

Доказано, что изменение закона момента сопротивления движения не влияет на колебание 
трансмиссии. Расчеты на модели показали, что при изменении радиусов колес в 30 раз и более 
приводит к заметным колебаниям в трансмиссии, что невозможно при эксплуатации автомобиля. 
Полученные теоретические результаты, связанные с изучением динамики трансмиссии, позво-
ляют сделать вывод о том, что необходимо установить факторы, влияющие на дополнительные 
потери топлива в автомобиле при его эксплуатации в полноприводном режиме. 

 
Ключевые слова: трансмиссия ТТС, энергия колебаний, кинематическое 

рассогласование, интегрирование, закон сопротивления движению, потери энергии. 
 

Введение. Современные тягово-транспорт-
ные средства (ТТС), которые эксплуатируются на 
дорогах повышенных категорий, разрабатыва-
ются с возможностью изменения режима эксплу-
атации, которые максимально повышают их эко-
номичность. Так, в трехосных полуприцепах одна 
ось имеет возможность подниматься в случае не-
полной загрузки. Междугородние автобусы, хо-
довая система которых состоит из трех мостов, 
имеют только один ведущий мост.  

У автомобилей, имеющих блокированный 
привод переднего и заднего (задних) ведущих 
мостов, происходит перераспределение через 

трансмиссию тормозных моментов между коле-
сами в соответствии с приходящейся на них нор-
мальной нагрузкой и коэффициентом сцепления 
с дорогой. Указанное явление сопровождается 
дополнительной нагруженностью элементов хо-
довой части, их износом и, как следствие, допол-
нительными потерями мощности двигателя и 
расходом топлива. 

Анализ последних достижений. В [1, 2] ав-
торами показано, что наиболее оптимальным с 
точки зрения реализации максимальной мощно-
сти, реализованной на колесе, является блокиро-
ванный привод, однако при этом всегда наблю-
дается кинематическая рассогласованность. 
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Явление кинематического рассогласования – 
прямое следствие разности кинематических ра-
диусов качения ведущих колес. Среди причин от-
клонения действительных радиусов качения от 
теоретических выделяют следующие: технологи-
ческие – отклонения в пределах производствен-
ных допусков на шины [3]; эксплуатационные – 
отклонения, связанные с неодинаковым износом 
протектора шин, разностью давлений воздуха в 
шинах, перераспределением нагрузок по осям.  

Кроме того, при движении ТТС по криволи-
нейной траектории кинематическое несоответ-
ствие обуславливается еще и тем, что его оси 
должны одновременно проходить разные пути, 
тогда как, будучи сблокированными, они стре-
мятся двигаться с одинаковыми поступатель-
ными скоростями. 

Цель работы. Целью данного исследования 
является разработка математической модели скру-
чивания приведенного вала трансмиссии при ки-
нематическом рассогласовании в трансмиссии 
ТТС с блокированным приводом. 

Для достижения поставленной цели необхо-
димо решить следующие задачи исследования: 

– получить выражение, показывающее ха-
рактер развития колебаний в трансмиссии полно-
приводного ТТС; 

– найти решение полученного уравнения с 
учетом начальных и граничных условий парамет-
ров трансмиссии и колес; 

– вычислить энергию колебаний при различ-
ных законах изменения момента сопротивления 
движению ТТС; 

– получить количественную оценку потерь 
энергии в трансмиссии при кинематическом рас-
согласовании ТТС. 

Основная часть. Рассмотрим динамические 
процессы в вале. Если силы действующие на вал 
постоянны, т.е. приложен статический момент 
сил, то этот момент на всём протяжении вала 
один и тот же и пропорционален отношению пол-
ного угла закрутки к длине вала, т.е. 𝜃𝜃 𝑙𝑙⁄ . Если же 
приращения угла закрутки различны дня различ-
ных значений х, то тогда нам необходимо опери-
ровать с местной деформацией, и мы должны за-
менить 𝜃𝜃 𝑙𝑙⁄  на д𝜃𝜃 д𝑥𝑥⁄  то есть, отношение беско-
нечно-малого приращения угла закрутки к беско-
нечно малому приращению длинны 

𝑀𝑀(𝑥𝑥) = 𝐺𝐺
𝜋𝜋𝑅𝑅4

2
д𝜃𝜃
д𝑥𝑥

 . (1) 

Теперь рассмотрим, что происходит с эле-
ментом объёма вала ∆𝑥𝑥 показанном в увеличен-
ном виде на рис. 1. На левом конце малого от-
резка вала (с координатой х) действует момент 
𝑀𝑀(𝑥𝑥), па правом конце (с координатой 𝑥𝑥 + ∆𝑥𝑥) – 
момент 𝑀𝑀(𝑥𝑥 + ∆𝑥𝑥). Полагая, что приращение ∆𝑥𝑥 
мало, можно разложить 𝑀𝑀(𝑥𝑥 + ∆𝑥𝑥) в ряд Тейлора, 

и отбросив ввиду их малости все члены ряда содер-
жащие ∆𝑥𝑥 в степени более чем первой написать: 

𝑀𝑀(𝑥𝑥 + 𝛥𝛥𝑥𝑥) = 𝑀𝑀(𝑥𝑥) + �
д𝑀𝑀
д𝑥𝑥

�𝛥𝛥𝑥𝑥 . (2) 

 

 
 

Рис. 1. Моменты действующие на границах эле-
мента объёма вала 

 
Полный момент силы действующий на очень 

малый отрезок вала (т.е. расположенный между 
двумя близко отстоящими поперечными сечени-
ями) равен разности 𝑀𝑀(𝑥𝑥 + ∆𝑥𝑥) и 𝑀𝑀(𝑥𝑥) 

𝛥𝛥𝑀𝑀 = 𝑀𝑀(𝑥𝑥 + 𝛥𝛥𝑥𝑥) −𝑀𝑀(𝑥𝑥) = �
д𝑀𝑀
д𝑥𝑥

�𝛥𝛥𝑥𝑥 . (3) 

Подставляя (1) в (3) получаем 

𝛥𝛥𝑀𝑀 = 𝐺𝐺
𝜋𝜋 ⋅ 𝑅𝑅4

2
д2𝜃𝜃
д𝑥𝑥2

𝛥𝛥𝑥𝑥 . (4) 

Действие этого углового момента должно вы-
зывать ускорение отрезка вала. Масса 𝛥𝛥𝑀𝑀 этого 
отрезка равна произведению плотности матери-
ала вала 𝜌𝜌 на объём, который в свою очередь ра-
нено произведению площади сечения вала 𝜋𝜋𝑅𝑅2 
на расстояние между сечениями 𝛥𝛥𝑥𝑥,  

𝛥𝛥𝑀𝑀 = 𝜋𝜋𝑅𝑅2𝛥𝛥𝑥𝑥 𝜌𝜌 .  

Согласно второму закону Ньютона момент 
силы 𝑀𝑀 равен произведению момента инерции 𝐼𝐼 
на угловое ускорение д2𝜃𝜃 д𝑡𝑡2⁄ , что в нашем слу-
чае дает [4-6]. 

𝛥𝛥𝑀𝑀 = 𝛥𝛥𝐼𝐼
д2𝜃𝜃
д𝑡𝑡2

 . (5) 

Подставляя в (5) значение 𝛥𝛥𝐼𝐼, находим 

𝛥𝛥𝑀𝑀 =
𝜋𝜋
2
𝑝𝑝𝑅𝑅4

д2𝜃𝜃
д𝑡𝑡2

𝛥𝛥𝑥𝑥 (6) 

Приравнивая значение 𝛥𝛥𝑀𝑀 найденное из 
уравнения (6) получим 

𝐺𝐺
𝜋𝜋𝑅𝑅4

2
д2𝜃𝜃
д𝑡𝑡2

𝛥𝛥𝑥𝑥 =
𝜋𝜋
2
𝑝𝑝𝑅𝑅4

д2𝜃𝜃
д𝑡𝑡2

𝛥𝛥𝑥𝑥 . (7) 

Разделим данное уравнение на ∆х. Получим 

𝐺𝐺
𝜋𝜋𝑅𝑅4

2
д2𝜃𝜃
д𝑥𝑥2

=
𝜋𝜋
2
𝑝𝑝𝑅𝑅4

д2𝜃𝜃
д𝑡𝑡2

 . (8) 

Запишем граничные условия в виде  

http://www.mtf-khntusg.at.ua/index/visniki/
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𝐼𝐼1
д2𝜃𝜃
д𝑡𝑡𝑡𝑡

�
𝑥𝑥=0

−𝐺𝐺𝐼𝐼𝑝𝑝
д𝜃𝜃
д𝑥𝑥
�
𝑥𝑥=0

= 0; 

𝐼𝐼2
д2𝜃𝜃
д𝑡𝑡𝑡𝑡

�
𝑥𝑥=𝑙𝑙

+𝐺𝐺𝐼𝐼𝑝𝑝
д𝜃𝜃
д𝑥𝑥
�
𝑥𝑥=𝑙𝑙

= 0. 
(9) 

Представим представление θ. Получим 

��𝐼𝐼𝑇𝑇𝑖𝑖′′(𝑡𝑡)𝑋𝑋𝑖𝑖(𝑥𝑥) − 𝐺𝐺𝐼𝐼𝑝𝑝𝑇𝑇𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑇𝑇𝑖𝑖′′(𝑥𝑥)�
∞

𝑖𝑖=1

= 𝑄𝑄(𝑥𝑥, 𝑡𝑡) . (10) 

Домножая па 𝑋𝑋𝑗𝑗 и интегрируя по длине вала. 
Получим 

��𝐼𝐼𝑇𝑇𝑖𝑖′′ � 𝑋𝑋𝑖𝑖
𝑙𝑙

0
𝑋𝑋𝑗𝑗𝑑𝑑𝑥𝑥 − 𝐺𝐺𝐼𝐼𝑝𝑝𝑇𝑇𝑖𝑖 � 𝑋𝑋𝑖𝑖′′

𝑙𝑙

0
𝑋𝑋𝑗𝑗𝑑𝑑𝑥𝑥�

∞

𝑖𝑖=1

= 

= � 𝑄𝑄(𝑥𝑥, 𝑡𝑡)𝑋𝑋𝑗𝑗𝑑𝑑𝑥𝑥 .
𝑙𝑙

0
 

(11) 

Подставляя в левую часть 𝐼𝐼 и −𝜆𝜆2𝐼𝐼 
𝐼𝐼 ∫ 𝑋𝑋𝑖𝑖2

𝑙𝑙
0 𝑑𝑑𝑥𝑥 + 𝐼𝐼1𝑋𝑋𝑖𝑖02 𝑋𝑋𝑗𝑗0 + 𝐼𝐼2𝑋𝑋𝑖𝑖𝑙𝑙2 и соответственно 

𝐺𝐺𝐼𝐼𝑝𝑝𝑇𝑇𝑖𝑖 �∫ 𝑋𝑋𝑖𝑖′′
𝑙𝑙
0 𝑋𝑋𝑖𝑖𝑑𝑑𝑥𝑥 + 𝑋𝑋𝑖𝑖0′ 𝑋𝑋𝑖𝑖0 − 𝑋𝑋𝑖𝑖𝑙𝑙′ 𝑋𝑋𝑖𝑖𝑙𝑙�, получаем 

𝑇𝑇𝑖𝑖′′ − 𝜆𝜆2𝑇𝑇𝑖𝑖 =
1
𝐼𝐼
� 𝑄𝑄(𝑥𝑥, 𝑡𝑡)𝑋𝑋𝑖𝑖𝑑𝑑𝑥𝑥
𝑙𝑙

0
. (12) 

Будем искать общее решение уравнения (12) 
методом вариации произвольной постоянной. 
Положим, что общее решение уравнения (12) 
имеет вид 

 𝑇𝑇𝑖𝑖(𝑡𝑡) = 𝐷𝐷1𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧1𝑖𝑖(𝑡𝑡) + 𝐷𝐷2𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖(𝑡𝑡)  (13) 

где 𝐷𝐷1𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧1𝑖𝑖(𝑡𝑡) + 𝐷𝐷2𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖(𝑡𝑡) – фундаментальная 
система решений уравнения. 

Так как функции 𝐷𝐷1𝑖𝑖 и 𝐷𝐷2𝑖𝑖 произвольные, по-
лагаем, что эти функции, помимо уравнения (12), 
связывает следующее соотношение: 

 𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)𝑧𝑧1𝑖𝑖(𝑡𝑡) + 𝐷𝐷2𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖(𝑡𝑡) = 0.  (14) 

То есть выбираем соотношение связываю-
щее 𝐷𝐷1𝑖𝑖 и 𝐷𝐷2𝑖𝑖 таким образом, что бы производная 
𝑇𝑇𝑖𝑖′ от 𝑇𝑇𝑖𝑖 имела то же выражение как если бы 𝐷𝐷1𝑖𝑖 и 
𝐷𝐷2𝑖𝑖 были постоянными. Выпишем выражение для 
𝑇𝑇𝑖𝑖′ с учётом соотношения (14) 

 𝑇𝑇𝑖𝑖′(𝑡𝑡) = 𝐷𝐷1𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡) + 𝐷𝐷2𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖′ (𝑡𝑡).  (15) 

Вычисляя [7-8] первую производную от 𝑇𝑇𝑖𝑖′ по-
лучаем выражение для второй производной 𝑇𝑇𝑖𝑖′′: 

𝑇𝑇𝑖𝑖′′(𝑡𝑡) = 𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)𝑧𝑧1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡) + 𝐷𝐷1𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖′′ (𝑡𝑡) + 
+𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)𝑧𝑧1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡) + 𝐷𝐷2𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖′′ (𝑡𝑡) 

(16) 

Решаем эту систему как алгебраическую ли-
нейную относительно неизвестных 𝐷𝐷1𝑖𝑖′  и 𝐷𝐷2𝑖𝑖′ . Из 
первого уравнения системы находим 

𝐷𝐷2𝑖𝑖′ (𝑡𝑡) = −𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)
𝑧𝑧1𝑖𝑖(𝑡𝑡)
𝑧𝑧2𝑖𝑖(𝑡𝑡)

 . (17) 

Подставляя во второе уравнение, получаем 

𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)𝑧𝑧1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡) + �−𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)
𝑧𝑧1𝑖𝑖(𝑡𝑡)
𝑧𝑧2𝑖𝑖(𝑡𝑡)

� 𝑧𝑧2𝑖𝑖′ (𝑡𝑡) = ℎ(𝑡𝑡). (18) 

И, следовательно, получаем следующее вы-
ражение для 𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡): 

𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡) =
𝑧𝑧2𝑖𝑖(𝑡𝑡)

𝑧𝑧1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖(𝑡𝑡) − 𝑧𝑧1𝑖𝑖(𝑡𝑡)𝑧𝑧2𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)
⋅ ℎ(𝑡𝑡). (19) 

Теперь мы можем найти функции 𝐷𝐷1𝑖𝑖(𝑡𝑡) и 
𝐷𝐷2𝑖𝑖(𝑡𝑡) интегрируя полученные для 𝐷𝐷1𝑖𝑖′ (𝑡𝑡)и 𝐷𝐷2𝑖𝑖′ (𝑡𝑡). 
Интегрирование удобнее произвести воспользо-
вавшись определённым интегралом с перемен-
ным верхним пределом 𝑡𝑡 положив нижний пре-
дел равным моменту 𝑡𝑡 = 0 начала отсчёта вре-
мени. Поскольку в правой части уравнений,  
𝑡𝑡 имеет два смысла – переменная интегрирова-
ния и верхний предел, то лучше переменную  
интегрирования обозначить как-нибудь иначе, 
например, 𝑇𝑇: 

𝐷𝐷1𝑖𝑖(𝑡𝑡) = −
1
𝜆𝜆𝑖𝑖
� ℎ(𝜏𝜏) 𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝜆𝜆𝑖𝑖𝜏𝜏)
𝑡𝑡

0
𝑑𝑑𝜏𝜏 + 𝐶𝐶1𝑖𝑖 (20) 

𝐷𝐷2𝑖𝑖(𝑡𝑡) =
1
𝜆𝜆𝑖𝑖
� ℎ(𝜏𝜏) 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝜆𝜆𝑖𝑖𝜏𝜏)
𝑡𝑡

0
𝑑𝑑𝜏𝜏 + 𝐶𝐶2𝑖𝑖 (21) 

где 𝐶𝐶1𝑖𝑖 и 𝐶𝐶2𝑖𝑖 – произвольные постоянные. 
Вид полученного нами решения хорошо соот-

ветствует известному факту. Общее решение [9-
10] обыкновенного неоднородного линейного 
дифференциального уравнения является сум-
мой общего решения соответствующего одно-
родного уравнения или частного решения неод-
нородного уравнения.  

С учетом начальных условий или, для случая, 
сосредоточенного крутящего момент получим 

𝑇𝑇𝑖𝑖 = 𝑇𝑇0𝑖𝑖 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝜆𝜆𝑖𝑖𝑡𝑡) +
𝑇𝑇0𝑖𝑖′

𝜆𝜆𝑖𝑖
𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝜆𝜆𝑖𝑖𝑡𝑡) + 

+
1
𝜆𝜆𝑖𝑖𝐼𝐼

𝑋𝑋1𝑖𝑖 � 𝑄𝑄(𝜏𝜏)𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠
𝑡𝑡∫ �𝜆𝜆𝑖𝑖(𝑡𝑡−𝜏𝜏)�

0
 

(22) 

Для количественной оценки [11-12], что бо-
лее важно для практических инженерных задач, 
необходимо определить энергию вынужденных 
колебаний, т.е. силовой характер нагружения 
трансмиссии. Общую энергию определим по 
формуле 

𝑈𝑈 =
1
2
� 𝑇𝑇𝑖𝑖2(𝑥𝑥, 𝑡𝑡)
𝑡𝑡

0
𝑑𝑑𝑡𝑡 (23) 

где 𝑇𝑇𝑖𝑖(𝑥𝑥, 𝑡𝑡) – найденное решение волнового урав-
нения с учетом краевых и начальных условий. 

Интегрирование проводилось в пакете при-
кладных программ Matrix Laboratory с последую-
щим графическим отображением результатов. В 
качестве исходных данных для расчетов были 
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использованы значения параметров, соответ-
ствующих реальному автомобилю УАЗ – 3303 с 
колесной формулой 4х4. 

На рисунке 2 приведен график крутильных 
колебаний трансмиссии в течение 1 минуты при 
максимально возможной разнице радиусов каче-
ния ведущих колес полноприводного автомобиля 
УАЗ-3303. 

 

 
 

 радиусы колес равны между собой; 
 радиусы колес отличаются на максимально 

возможную величину, возникающую вовремя 
эксплуатации автомобиля 

 
Рис. 2. График изменения энергии крутильных 

колебаний в трансмиссии автомобиля  
при максимально возможной разнице  

радиусов колес 
 

 
 

 радиусы колес равны между собой; 
 радиусы колес отличаются на 3000% 

 
Рис. 3. График изменения энергии крутильных 
колебаний в трансмиссии автомобиля при тео-

ретической разнице радиусов колес 
 

Из графиков наглядно видно, что амплитуда 
колебаний представляет собой процесс типа 
«белый шум». Отсюда следует, что при реально 
взятых значениях параметров нагружения транс-
миссии из-за разности диаметров колес, практи-
чески не происходит. Этот результат хорошо кор-
респондируется к КПД трансмиссии, который со-
ставляет более чем 90%. 

Полученное общее решение волнового урав-
нения было для наглядности просчитано при зна- 

чениях параметров, соответствующих реаль-
ному автомобилю УАЗ – 3303 с колесной форму-
лой 4х4. Расчетные длины валов трансмиссии 
разных диаметров были приведены к одному эк-
вивалентному валу длиной L  

𝐿𝐿 = 𝑙𝑙1 + 𝑙𝑙2
𝑑𝑑14

𝑑𝑑24
 , (34) 

где 𝑙𝑙1, 𝑙𝑙2 – длины участков трансмиссии с различ-
ными диаметрами; 𝑑𝑑1, 𝑑𝑑2 – диаметры участков 
трансмиссии. 

В общем случае, если имеется вал, состоя-
щий из участков различных диаметров, можно не 
меняя коэффициентов жесткости вала заменить 
любой участок длины 𝑙𝑙1 и диаметра 𝑑𝑑1 участками 
вала длины 𝑙𝑙2 и диаметра 𝑑𝑑2. Расчеты приведены 
в приложении Б. 

На рисунке 3 представлены графики из кото-
рых видно, что при изменении диаметров больше 
чем в 30 раз наблюдается колебательный про-
цесс в трансмиссии. 

Выводы. 
1. Получено выражение, показывающее ха-

рактер развития колебаний в трансмиссии полно-
приводного ТТС. 

2. Найдено решение полученного уравнения 
с учетом начальных и граничных условий пара-
метров трансмиссии и колес. 

3. Вычислена энергия колебаний при различ-
ных законах изменения момента сопротивления 
движению ТТС. 

4. Получен график изменения энергии  
крутильных колебаний в трансмиссии автомо-
биля при максимально возможной разнице  
радиусов колес. 

5. Доказано, что изменение закона момента 
сопротивления движения не влияет на колеба-
ние трансмиссии. 

6. Расчеты на модели показали, что при из-
менении радиусов колес в 30 раз и более приво-
дит к заметным колебаниям в трансмиссии, что 
невозможно при эксплуатации автомобиля. 

7. Полученные теоретические результаты, 
связанные с изучением динамики трансмиссии, 
позволяют сделать вывод о том, что необходимо 
установить факторы, влияющие на дополнитель-
ные потери топлива в автомобиле при его экс-
плуатации в полноприводном режиме. 
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Анотація 
 

Математична модель скручування валу трансмісії повнопривідних  
тягово-транспортних засобів при русі з блокованим приводом 

М.М. Потапов, А.О. Молодан, О.С. Полянський 
Стаття присвячена проблемі скручування вала трансмісії автомобілів, що мають блокований привід 

переднього і заднього (задніх ведучих мостів, відбувається перерозподіл через трансмісію гальмівних 
моментів між колесами відповідно до припадає на них нормальним навантаженням і коефіцієнтом зче-
плення з дорогою. Зазначене явище супроводжується додатковою завантаженістю елементів ходової 
частини, їх зносом і, як наслідок, додатковими втратами потужності двигуна і витратою палива. Крім 
того, при русі тягово-транспортних засобів (ТТС) по криволінійній траєкторії кінематична невідповідність 
обумовлюється ще й тим, що його осі повинні одночасно проходити різні шляхи, тоді як, будучи з бло-
кованими, вони прагнуть рухатися з однаковими поступальними швидкостями. 

Отримано вираз, що показує характер розвитку коливань в трансмісії повнопривідного ТТС. 
Знайдено рішення отриманого рівняння з урахуванням початкових і граничних умов параметрів 
трансмісії і коліс. Отримано графік зміни енергії крутильних коливань в трансмісії автомобіля при 
максимально можливій різниці радіусів коліс. Обчислена енергія коливань при різних законах зміни 
моменту опору руху ТТС. 
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Доведено, що зміна закону моменту опору руху не впливає на коливання трансмісії. Розрахунки на 
моделі показали, що при зміні радіусів коліс в 30 разів і більше призводить до помітних коливань у 
трансмісії, що неможливо при експлуатації автомобіля. Отримані теоретичні результати, пов'язані з вив-
ченням динаміки трансмісії, дозволяють зробити висновок про те, що необхідно встановити фактори, 
що впливають на додаткові втрати палива в автомобілі при його експлуатації в повнопривідному режимі. 

Ключові слова: Трансмісія ТТС, енергія коливань, кінематичне неузгодженість, інтегрування, 
закон опору руху, втрати енергії. 
 
Abstract 
 

Mathematical model of full-drive traffic-vehicles during moving  
with blocked drive ransmission turning the shaft 

N.N. Potapov, A.A. Molodan, A.C. Poljanskii 

The article is devoted to the problem of twisting the transmission shaft of cars with a blocked drive front 
and rear (rear drive axles, is redistributed through the transmission of brake moments between the wheels in 
accordance with their normal load and the coefficient of adhesion to the road. parts, their wear and, as a 
consequence, additional loss of engine power and fuel consumption. In addition, in the movement of traction 
vehicles (TTS) on the curve the kinematic discrepancy of the linear trajectory is also due to the fact  
that its axes must pass different paths simultaneously, while being blocked, they tend to move at  
the same translational speeds. 

An expression was obtained showing the nature of the oscillation development in the transmission of the 
all-wheel drive TTS. The solution of the obtained equation is found taking into account the initial and boundary 
conditions of the transmission and wheel parameters. The graph of the energy of rotational vibrations in the 
transmission of the car with the maximum possible difference of the radii of the wheels was obtained. The 
energy of oscillations at different laws of change of moment of resistance of movement of TTS is calculated. 

It is proved that the change of the law of the moment of resistance of the movement does not affect the 
oscillations of the transmission. Calculations on the model showed that changing the radii of the wheels 30 
times or more leads to noticeable oscillations in the transmission, which is not possible when operating the 
car. The obtained theoretical results related to the study of the dynamics of the transmission, allow to conclude 
that it is necessary to establish the factors that influence the additional fuel losses in the car during its operation 
in all-wheel drive mode. 

Keywords: TTC transmission, vibrational energy, kinematic mismatch, integration, the law of resistance 
to motion, energy loss. 
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