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ИМИТАЦИОННОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ ТЕХНОЛОГИЧЕСКОГО  
ОБОРУДОВАНИЯ ФОРВАРДЕРА КАК МЕХАТРОННОЙ СИСТЕМЫ 

В статье рассмотрены общие принципы имитационного моделирования совокупности ме-
хатронных элементов технологического оборудования форвардера в составе металлоконструк-
ции манипулятора, его гидравлического привода, системы управления приводом, чувствитель-
ной к нагрузке. При разработке имитационной модели была использована среда Matlab c паке-
тами приложений Simulink/Simscape. Модель описывает кинематику и динамику движения 
звеньев манипулятора Kesla 600-1, приводимого в действие гидравлической системой форварде-
ра «Амкодор 2661-01». В статье изложены технические характеристики компонентов моделиру-
емой мехатронной системы и диапазоны их изменения. Для каждого элемента имитационной 
модели приведены математические описания с указанием принятых константных значений. 
Данные, используемые в статье, соответствуют выполнению операции погрузки сортиментов 
при последовательном и параллельном движении гидроцилиндров телескопического звена, ру-
кояти и стрелы. Рассмотрена работа привода на режиме холостого хода двигателя, при номи-
нальной частоте вращения коленчатого вала и при ее промежуточных значениях. Моделирова-
ние выполнено с учетом динамики открытия предохранительных клапанов гидросистемы, гид-
рораспределителей, инерционности движения звеньев манипулятора и их демпфирующих 
свойств. В заключении статьи приводятся рекомендации по дальнейшему использованию ими-
тационной модели.  
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IMITATION MODELING OF TECHNOLOGICAL FORWARDER EQUIPMENT  
AS A MECHATRONIC SYSTEM 

The article discusses the general principles of simulation modeling mechatronic elements of the 
technological equipment the forwarder consisting of: metal-structure of the manipulator, hydraulic 
drive, drive control load sensing system. When developing a simulation model, Matlab was used with 
Simulink/Simscape application packages. The model describes the kinematics and dynamics of the 
Kesla 600-1 manipulator links driven by the hydraulic system of the forwarder Amkodor 2661-01.  
The article describes the technical characteristics of the components of the mechatronic model being mod-
eled and the ranges of their changes. For each element of the simulation model, mathematical descriptions 
are given with an indication of the adopted constant values. The data presented in the article correspond to 
the performance of the loading of assortments with the successive and parallel movement of the hydraulic 
cylinders of the telescopic link, arm and boom. Considered the operation of the drive at idle mode of the 
engine, at the nominal frequency of rotation of the crankshaft and at its intermediate values. The simula-
tion, was performed taking into account the dynamics of opening of the hydraulic system safety valves, 
hydraulic expansion valves, inertia of movement of the manipulator links and their damping properties. 
The article concludes with recommendations for further use of the simulation model. 

Key words: forwarder, model, mode, operation, manipulator, drive, control. 

Введение. Моделирование мехатронных 
систем лесных машин – сложная междисци-
плинарная задача, охватывающая научные до-
стижения в моделировании технологических 
процессов лесозаготовительного производства, 
работы гидравлических приводов, кинематики 
и динамики движения, электронного управле-
ния, программирования [1–4]. 

Основная часть. Модель привода манипу-
лятора построена в системе имитационного ма-
тематического моделирования Simulink/Sim-

scape. В качестве исходной схемы подключения 
гидравлических компонентов привода исполь-
зована гидравлическая схема форвардера «Ам-
кодор 2661-01». 

Исполнительными механизмами манипуля-
тора являются гидроцилиндры подъема стрелы, 
рукояти, выдвижения телескопа и реечного ме-
ханизма поворота. Гидроцилиндр подъема 
стрелы имеет рабочий диаметр гильзы 110 мм, 
диаметр штока 70 мм и ход поршня 688 мм. 
Гидроцилиндр привода телескопического звена 



Ñ. À. Ãîëÿêåâè÷ 175 

Òðóäû ÁÃÒÓ   Ñåðèÿ 1   № 2   2019 

имеет следующие технические характеристики: 
диаметр гильзы 50 мм, диаметр штока 30 мм и 
ход поршня 2050 мм.  

Гидроцилиндр рукояти имеет диаметр гиль-
зы 110 мм, диаметр штока 56 мм и ход поршня 
790 мм. 

Рабочее давление в гидросистеме создается 
аксиально-поршневым регулируемым насосом 
Sauer Danfoss FRL-074B с объемной подачей 
74 см3/об., номинальным и максимальным рабо-
чим давлением 31 и 40 МПа соответственно. Ми-
нимальная, номинальная и максимальная частоты 
вращения входного вала гидронасоса составляют 
соответственно 500, 2400 и 2800 об./мин. Управ-
ление подачей гидронасоса осуществляется по 
принципу системы, чувствительной к нагрузке 
(LS – Load Sensing). Гидравлический насос при-
водится в действие от редуктора отбора мощно-
сти с передаточным отношением 1,14, подклю-
ченного к двигателю Д-260.1 номинальной 
мощностью 114 кВт, достигаемой при номи-
нальной частоте вращения коленчатого вала 
(2100 об./мин). 

Работа гидравлической системы построена 
на основе математических описаний отдельных 
гидравлических компонентов, объединенных в 
единую схему с исполнительными механизма-
ми согласно исходной гидравлической схеме. 

Источник гидравлической энергии в виде 
аксиально-поршневого насоса математически 
описан величинами подводимого крутящего 
момента и выходного объемного расхода гид-
равлической жидкости с учетом механических 
и объемных потерь. 

Объемный расход Q (м3) насоса вычислялся 
по зависимости 

ideal leak ;Q Q Q= +  

ideal sat ω,Q D= ⋅  

где Qideal – объемный расход гидравлической 
жидкости без учета потерь м3/с; Qleak – объем-
ные потери гидравлической жидкости в насосе, 
м3/с; Dsat – выходная величина мгновенной по-
дачи насоса, м3/об.; ω – мгновенная угловая 
скорость входного вала насоса, рад/с.  

Крутящий момент τ (Н·м), подводимый к 
насосу, определялся по зависимостям: 

ideal frictionτ τ τ ;= +  

ideal satτ ,D p= ⋅ Δ  

где τideal – требуемый крутящий момент на вход-
ном валу, Н·м; τfriction – момент внутреннего тре-
ния в насосе, Н·м; Δp – мгновенный перепад дав-
ления между входом и выходом из насоса, Па. 
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где Dmax – максимальная подача гидравличе-
ской жидкости, м3/об. (74 · 10–6 м3/об.);  
D – мгновенное изменение подачи насоса, про-
порциональное входному сигналу управления 
Spump, м

3/об.; Dthreshold – предельная минимальная 
подача насоса, м3/об. (0,5 · 10–6 м3/об.). 

Величина объемных потерь гидравличе-
ской жидкости в насосе рассчитывалась по 
зависимости 

leak HP ω,Q K= ⋅  

где KHP – коэффициент Хагена – Пуазейля для 
ламинарных течений. 

Момент внутреннего трения в насосе опре-
делялся по выражению 

sat
friction 0 тр

max threshold

4
τ τ th ,

D
K p

D

   ω= + ⋅ Δ     ω  
 

Kтр – коэффициент трения в элементах насоса, 
пропорциональный перепаду давления Δp, 
Н·м/Па (0,6 · 10–6 Н·м/Па); τ0 – крутящий мо-
мент, потребляемый насосом без нагрузки, Н·м 
(0,05 Н·м); ωthreshold – минимальная предельная 
угловая скорость привода насоса, рад/с 
(52 рад/с). 

Коэффициент Хагена – Пуазейля для лами-
нарных течений определялся следующим вы-
ражением: 

( )nom nom nom max
HP

nom

ω
1 η ,v

v D
K

v p

ρ ⋅
= −

ρ Δ
 

где ρnom – номинальная плотность гидравличе-
ской жидкости, для которой достигается номи-
нальная эффективность насоса, кг/м3 (900 кг/м3); 
νnom – номинальная кинематическая вязкость 
гидравлической жидкости, для которой дости-
гаются номинальные значения эффективности 
насоса, сСт (18 сСт); ρ – фактическая плотность 
жидкости в гидросистеме, кг/м3 (900 кг/м3); v – 
кинематическая вязкость жидкости, в гидроси-
стеме привода, сСт (18 сСт); ωnom – номиналь-
ная угловая скорость вала, рад/с (252 рад/с); 
Δpnom – номинальный перепад давления насоса, 
при котором достигается номинальный объем-
ный КПД, Па (26 · 106 Па); ηv – номинальный 
объемный КПД насоса, который достигается 
для указанных выше номинальных условий и 
принят равным 0,92. 
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Максимальное давление в гидравлической 
системе ограничивалось нормально закрытым 
перепускным клапаном с величиной суммарной 
площади утечек Sleak (1 · 10–12 м2). Клапан начи-
нает открываться в момент, когда перепад дав-
ления на нем превышает установленную вели-
чину Δpset (26 · 106 Па). Функция изменения 
площади открытия клапана S (ΔpAB) принима-
лась линейно пропорциональной перепаду дав-
ления на его входе и выходе: 

( ) leak set( ),AB ABS p S k p pΔ = + Δ − Δ  

где Sleak – суммарная площадь утечек на кла-
пане, м2 (1 · 10–12 м2); ΔpAB – мгновенный пере-
пад давления между входом и выходом клапа-
на, Па; Δpset – давление настройки клапана, ниже 
которого он остается закрытым, Па (3 · 106 Па). 

Коэффициент пропорциональности k опре-
делялся по зависимости 

max leak

reg

,
S S

k
p

−
=

Δ
 

где Smax – максимальная площадь открытия 
клапана, м2 (5 · 10–3 м2); Δpreg – диапазон ре-
гулирования клапана, Па (3 · 105 Па). 

Клапан становится полностью открытым в 
случае, когда мгновенный перепад давления 
ΔpAB превосходит величину Δpmax (Па): 

max set reg .p p pΔ = Δ + Δ  

Для поддержания заданного перепада дав-
ления и минимизации влияния давления на 
скорость потока гидравлической жидкости на 
каждой секции гидравлического распредели-
теля устанавливался гидравлический компен-
сатор давления. Его математическое описание 
аналогично приведенному выше, с той лишь 
разницей, что компенсатор является постоянно 
открытым, а управляющий перепад задается 
не разницей величин давления на входе и вы-
ходе компенсатора, а разницей на входе и вы-
ходе секции распределителя. Площадь откры-
тия S (ΔpXY) компенсатора (Па) рассчитывалась 
по формуле 

( ) leak2 2 set2( )XY XYS p S k p pΔ = − Δ − Δ , 

где Sleak2 – суммарная площадь утечек на кла-
пане, м2 (1 · 10–12 м2); ΔpXY – мгновенный пере-
пад давления между входом и выходом клапа-
на, Па; Δpset2 – давление настройки клапана,  
ниже которого он остается максимально откры-
тым, Па (30 · 105 Па). 

Максимальная площадь открытия клапана 
Smax для расчета коэффициента k2 принята рав-
ной 1 · 10–4 м2. 

Привод манипулятора оборудован гидро-
распределителем Sauer Danfoss PVG32 с EHPC 
type1. Гидрораспределитель состоит из шести 
3-позиционных 3-поточных секций, каждая из 
которых имеет 1 вход для поступающей от 
насоса гидравлической жидкости, 2 выхода 
для прямой и реверсивной подачи гидравличе-
ской жидкости на исполнительный механизм, 
2 выхода на слив и в магистраль управления, 
назначение которых меняется на противопо-
ложное при реверсировании потока. Управле-
ние секцией гидрораспределителя осуществ-
ляется по управляющему сигналу, задающему 
ход золотника. 

Секция описана шестью дросселями пере-
менного сечения, площадь которых увеличивает-
ся и уменьшается пропорционально величине 
входного управляющего сигнала. В качестве 
примера рассмотрим работу секции гидроцилин-
дра стрелы. Положительный сигнал пропускает 
гидравлическую жидкость по пути РА, BT и AT1, 
а также закрывает пути PB и PC (рис. 1). 
 

 
Рис. 1. Логическая схема работы секции  

распределителя: 
1 – сигнал управления распределителем S; 2 – выход 

распределителя A; 3 – слив распределителя T1;  
4 – выход распределителя C; 5 – выход  

распределителя T; 6 – вход распределителя P; 7 – выход  
распределителя B; 8 – регулируемый дроссель,  

который открывается при отрицательном сигнале 
управления S; 9 – регулируемый дроссель, который 
открывается при положительном сигнале управления S 

Мгновенный расход ∆q (м3/с) через дрос-
сель определялся зависимостями: 
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( )1/42 2
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где СD – коэффициент расхода потока (1);  
A(h) – мгновенная площадь проходного сечения 
дросселя, м2; Δpcr – минимальный перепад дав-
ления через дроссель, при котором возможно 
образование турбулентного потока, рассчитан-
ное по методу ламинарного перехода; h – мгно-
венное значение смещения элемента управле-
ния, м; x0 – величина исходного смещения эле-
мента управления; x – величина смещения 
элемента управления относительно исходного 
положения, м; or – идентификатор дополни-
тельного открытия (+1) или закрытия (–1) дрос-
селя; Amax – максимальная площадь проходного 
сечения дросселя, м2 (8 · 10–6 м2); hmax – макси-
мальное смещение элемента управления, м 
(8 · 10–3 м); Aleak – суммарная площадь утечки 
при закрытом дросселе, м2. 

2

cr

Re ν
;

2 D H

p
C D

 ρ ⋅Δ =  ⋅ 
 

4
,

πH

A
D =  

где Re – критическое число Рейнольдса; DH – 
мгновенный диаметр гидравлического отвер-
стия, м. 

 
Рис. 2. Логическая схема работы  

гидроцилиндра двойного действия: 
1 – выходной сигнал движения штока гидроцилиндра; 

2 – опорная точка гидроцилиндра;  
3, 4 – точки подключения полостей гидроцилиндров 

к гидравлическим магистралям;  
5 – блок упругодемпфирующих свойств в конечных  
положениях гидроцилиндра; 6 – гидроцилиндры  
одностороннего действия (блоки преобразования 
энергии гидравлического потока в механическую 

энергию поступательного движения) 

Преобразование энергии гидравлического 
потока в механическое поступательное пере-
мещение штока гидроцилиндра описывалось 
следующими математическими зависимостями: 
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где q – расход гидравлической жидкости в со-
ответствующую полость гидроцилиндра, м3/с; 
V – мгновенный объем жидкости в полости 
гидроцилиндра, м3; ε – направление движения 
поршня; vR – скорость движения штока гидро-
цилиндра, м/с; vC – скорость движения корпуса 
гидроцилиндра, м/с; A – эффективная площадь 
поршня, м2; F – усилие, развиваемое гидроци-
линдром, Н; p – давление гидравлической жид-
кости в соответствующей полости гидроцилин-
дра, Па. 

Таким образом в модели учтена сжимае-
мость жидкости. Мгновенный объем жидко-
сти в полости гидроцилиндра определялся за-
висимостью 

( )dead 0 ,V V A x x= + ⋅ +  

где Vdead – объем гидравлической жидкости, за-
ключенный под поршнем гидроцилиндра при 
полностью сложенном его состоянии, м3; x0 – 
начальное положение поршня, м; x – смещение 
поршня относительно положения x0, м. 

Скорость движения штока гидроцилиндра 
описывалась выражением 

R Cε ( ).
dx

v v
dt

= ⋅ −  

Движение поршней гидроцилиндров в ко-
нечных положениях (gp, м, и gn, м) описывалось 
с учетом работы упругодемпфирующих 
устройств (рис. 2), имеющих конечные кон-
стантные величины коэффициентов жесткости 
Kp (Н/м) и демпфирования Dp (Н/м·с). К приме-
ру, при достижении поршнем гидроцилиндра 
стрелы конечного положения, равного gp = 
= 0,688 м, на гидроцилиндр начинает действо-
вать упругая сила Fup, Н. До этого упругая сила 
Fup была равна 0: 

( )

( )
up

,  если ,

0,  если ,

,  если .

p p p p

n p

p p p n

K x g D v x g

F g x g

K x g D v x g

 − + ⋅ ≥
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Скорость движения поршня гидроцилиндра 
в каждый момент времени определялась как 
первая производная координаты его перемеще-
ния x (м) по времени t (с). 

Подача аксиально-поршневого реверсивно-
го гидравлического насоса регулировалась от-
дельной моделью автоматизированной системы 
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управления, чувствительной к нагрузке. Вы-
ходным сигналом для насоса являлась величина 
хода управляющего гидроцилиндра сервопри-
вода. Ввиду ограниченности объема статьи по-
дробное описание модели управления будет 
предложено в отдельной публикации. 

Анализ реализации энергетического потен-
циала форвардера рассмотрим на примере ра-
боты его манипулятора на операции погрузки 
сортиментов. 

Подъем сортимента осуществлялся с уров-
ня, расположенного на 0,3 м ниже опорной по-
верхности форвардера «Амкодор 2662-01» 
(1,7 м ниже горизонтального уровня опоры ко-
лонны манипулятора). Вылет манипулятора со-
ответствовал кинематичски максимальному. 
Продольная координата точки захвата сорти-
мента относительно вертикальной оси манипу-
лятора составляла 7,55 м. Иные технические ха-
рактеристики манипулятора Kesla Foresteri 600-1 
приведены в таблице. 

Скорость поднимания сортиментов регули-
ровалась за счет изменения проходного сечения 
золотника от 2 мм2 до 22 с шагом 2 мм2. 

 
Технические характеристики  

манипулятора Kesla Foresteri 600-1 

Характеристика Величина 

Вылет стрелы, м 8,2 
Грузоподъемность на максимальном 
вылете, кг 

 
540 

Грузовой момент, кН·м 80 
Угол поворота манипулятора, град 380 
Масса манипулятора без масла,  
захвата и ротатора, кг 1425 
Масса ротатора 56 
Масса захвата, кг 168 
Диаметр охвата, мм 75–600 
Площадь охвата, м2 0,28 

 
Следует отметить значительную долю не-

продуктивных затрат энергии в общих энерго-
затратах работы манипуляторов [5–10]. 

Так, при минимальной скорости подъема 
затраты на подъем самого манипулятора 
(68,1 кДж рис. 3 поз.1) составляют более по-
ловины (56%) энергозатрат на подъем сорти-
мента максимальной массы (121,5 кДж рис. 3 
поз. 6). При максимальной скорости подъема 
данное соотношение увеличивается и составля-
ет 75% (106,8 и 143,3 кДж соответственно).  

Увеличение скорости подъема сортиментов 
приводит к непропорциональному росту затрат 
энергии, вызванных работой сил инерции. Так, 
при уменьшении времени подъема манипуля-
тора с 16,27 до 8,63 с (на 53%) прирост энерге-

тических затрат составляет 6,36 кДж (9,3%). 
Дальнейшее уменьшение времени подъема 
приводит к более значительному росту энерго-
затрат: 49,5% прироста по времени (с 8,63 до 
4,27 с) соответствует приросту затрат энергии 
на 19,7% (на 14,68 кДж). Последующий анализ 
графиков рис. 3 с использованием критерия 
энергетического потенциала производительно-
сти (ЭПП) показал, что использование в каче-
стве критерия оценки исключительно величины 
ЭПП не дает однозначного ответа о рациональ-
ности того или иного режима выполнения опе-
рации, так как функция ЭПП не имеет экстре-
мума. Окончательное решение о рационально-
сти режима работы может быть получено 
только при использовании дополнительного 
анализа [11] способов выполнения операций и 
их последовательности для каждого исполни-
тельного механизма манипулятора, когнитив-
ных способностей операторов, усталостной 
долговечности конструкции и характеристик 
автоматизированных систем управления [12–
14], имеющих собственные диапазоны эффек-
тивной эксплуатации.  

 
Рис. 3. Энергетическая оценка режима работы  
манипулятора при длине сортиментов 6 м  

и их диаметре (массе): 
1 – порожний манипулятор; 2 – 0,25 м (230 кг);  

3 – 0,3 м (330 кг), 4 – 0,35 м (450 кг);  
5 – 0,4 м (588 кг); 6 – 0,45 м (744 кг) 

 
Заключение. На основе рассмотрения ма-

нипулятора форвардера как мехатронной си-
стемы получена его имитационная модель, учи-
тывающая параметры гидропривода манипуля-
тора, кинематику и динамику его конструкции, 
особенности управления и др. 

Имитационная модель учитывает сжимае-
мость гидравлической жидкости, логику рабо-
ты распределительных устройств, параметры 
жесткости и демпфирования гидроцилиндров в 
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конечных положениях, работу предохрани-
тельных клапанов и др. 

Установлены энергозатраты на исполни-
тельных механизмах манипулятора и проведен 
их анализ. Получены нелинейные зависимости 
времени подъема манипулятора и роста энерго-
затрат на его привод. Отмечено, что оконча-

тельное решение о рациональности режима ра-
боты манипулятора может быть получено толь-
ко при использовании дополнительного анали-
за, который среди прочего должен основывать-
ся на изучении прочности металлоконструкции, 
особенностей операторов и логики систем ав-
томатизированного управления [15–18]. 
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