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ВВЕДЕНИЕ 
 
 
Одноковшовые фронтальные погрузчики широко применяют 

в настоящее время при погрузочно-разгрузочных, землеройно-
транспортных, монтажных и других работах. 
Универсальность и возможность применения в разнообразных 

условиях позволяют использовать эти машины не только в различ-
ных областях строительства, но и в горном деле, промышленности 
строительных материалов, в лесном и сельском хозяйстве.  
Парк одноковшовых погрузчиков постоянно увеличивается, по-

вышается его технический уровень, единичная мощность, опреде-
ляются новые прогрессивные направления развития этих машин, 
расширяется область их применения. В течение последних десяти-
летий во всем мире происходит техническое и технологическое со-
вершенствование конструкций этих машин. Основные направления 
развития конструкций отечественных и зарубежных одноковшовых 
фронтальных погрузчиков имеют сходство и заключаются в улуч-
шении технико-экономических параметров, увеличении энергона-
сыщенности и производительности, надежности, топливной эконо-
мичности, снижении трудоемкости обслуживания и ремонта, а также 
совершенствовании эргономических показателей машин [1–6].  
Отечественные одноковшовые погрузчики ОАО «Амкодор» экс-
портируются во многие страны мира. 
Фронтальное рабочее оборудование погрузчиков просто по кон-

струкции, надежно в эксплуатации, обладает хорошей ремонтопри-
годностью, обеспечивает необходимую функциональность и про-
изводительность погрузчика. 
Улучшение параметров фронтального оборудования, повыше-

ние его эффективности, надежности, снижение трудоемкости об-
служивания являются основными направлениями совершенствова-
ния погрузчиков [7–10]. 
Преимущественное распространение в современных конструк-

циях погрузчиков получили перекрестные рычажные системы, 
обеспечивающие запрокидывание ковша при наборе с помощью 
поршневых полостей ковшовых гидроцилиндров, а разгрузку – 
с помощью штоковых полостей. Поворот ковша осуществляется 
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с помощью рычажной системы на малых типоразмерах погрузчиков 
одним гидроцилиндром, на средних и больших – двумя. Подъем 
и опускание стрелы производят обычно двумя гидроцилиндрами.  
Одним из способов повышения производительности погрузчи-

ков и облегчения труда оператора является автоматизация выпол-
нения элементов рабочего цикла [11–13]. Автоматизируют процесс 
установки стрелы на заданную высоту, а ковша в положение чер-
пания после разгрузки. Применяют электрическую, гидравличе-
скую или механическую (посредством кинематики) системы авто-
матизации. Установка системы автоматизации для погрузочного 
оборудования позволяет повысить эффективность погрузчика на 
10–15 % и облегчает труд оператора. 
Сейчас намечается общая тенденция к применению на фрон-

тальных погрузчиках гидродинамических и гидрообъемных (с мотор-
колесами) трансмиссий. Совершенствование гидроприводов рабо-
чего оборудования во всем мире происходит в направлении повы-
шения номинальных давлений рабочей жидкости с целью умень-
шения габаритов и массы элементов гидропривода.  
Вопросы динамики строительных и дорожных машин рассмат-

риваются в работе [15], а также в ряде других. 
Наиболее массовым видом работ является разработка и погрузка 

сыпучих и мелкокусковых материалов. Основным рабочим орга-
ном является нормальный ковш. Залогом эффективного использо-
вания машины является укомплектованность ее сменным рабочим 
оборудованием.  
Наличие большого разнообразия конструктивных разработок 

и аналитических исследований [16–30] свидетельствуют о прово-
димых в этой области работах и продолжающихся поисках. 
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1. ОБЗОР РЫЧАЖНЫХ МЕХАНИЗМОВ  
ПОГРУЗОЧНОГО ОБОРУДОВАНИЯ  
ФРОНТАЛЬНЫХ ПОГРУЗЧИКОВ 

 
 

1.1. Оценка состояния вопроса 
 
По расположению рабочего органа различают погрузчики с пе-

редним (наиболее распространенным) и задним размещением по-
грузочного оборудования. 
Погрузочное оборудование может быть полуповоротным, ком-

бинированным, перекидным и фронтальным. Для полуповоротного 
оборудования характерна боковая разгрузка ковша по отношению 
к направлению разработки материала. 
Комбинированное погрузочное оборудование обеспечивает как 

переднюю, так и заднюю разгрузку ковша. При перекидном обору-
довании материал разгружается назад. 
Наиболее распространенное фронтальное оборудование обеспе-

чивает разгрузку ковша со стороны разработки материала (возмож-
на и боковая разгрузка при оборудовании машины специальным 
ковшом) (рис. 1.1). 
Привод погрузочного оборудования может быть цепным, канатно-

блочным, электромеханическим и гидравлическим (наиболее рас-
пространенный). 

 

 
Рис. 1.1. Одноковшовый фронтальный погрузчик Амкодор 333В 



 9 

Механизмы управления подразделяют по направлению действия 
гидроцилиндра поворота ковша на два вида: у первых запрокидыва-
ние ковша осуществляется поршневой полостью, у вторых – штоковой. 
Различают механические и гидравлические системы сохранения 

уровня ковша в процессе подъема стрелы. 
В первом случае сохранение уровня ковша достигается кинема-

тически, с помощью рычажного механизма. Гидравлическая систе-
ма слежения имеет автоматический клапан или устройство, обес-
печивающее порционную подачу жидкости в соответствующую 
полость гидроцилиндра ковша и сохранение уровня ковша в про-
цессе подъема. 
По характеру воздействия гидроцилиндров на ковш механизмы 

разделяют на безрычажные и рычажные. В безрычажных механиз-
мах гидроцилиндры управления закреплены на стреле и воздейст-
вуют непосредственно на ковш. Во втором случае гидроцилиндр 
устанавливают на раме машины и усилия на ковш передаются че-
рез рычажный механизм. 
Используют одноступенчатые и многоступенчатые рычажные 

механизмы. 
Одноступенчатые механизмы имеют в кинематической схеме по 

одному шарнирно-рычажному четырехзвеннику, установленному 
между гидроцилиндрами управления и рабочим органом. 
В многоступенчатых системах используют несколько переда-

точных четырехзвенников, преобразующих усилие гидроцилинд-
ров управления. 
Наиболее распространены одноступенчатые механизмы с меха-

нической системой слежения. 
Многоступенчатые механизмы также отличаются расположени-

ем рычажных четырехзвенников, гидроцилиндров и конструктив-
ным исполнением элементов оборудования. 
Наиболее распространенным механизмом управления рабочим 

органом является одноступенчатый рычажный механизм вида I-1 
(табл. 1.1) с перекрестной схемой и механической системой слеже-
ния и управления рабочим органом [31]. Из параллелограммных 
схем наиболее распространен одноступенчатый рычажный меха-
низм вида II-1 с механической системой слежения и управления 
рабочим органом. 
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Таблица 1.1  

Классификация рычажных механизмов погрузочного оборудования 

Группы механизмов управления рабочим органом 
Рычажная 

Одноступенчатая Многоступенчатая 

В
ид

 п
ог
ру
зо
чн
ог
о 

об
ор
уд
ов
ан
ия

 

С
ис
те
ма

 с
ле
ж
ен
ия

  
и 
уп
ра
вл
ен
ия

 
ра
бо
чи
м 
ор
га
но
м 

Безрычажная 
1 2 3 4 1 2 3 4 

Механи-
ческая 

    

–– 

   

–– 

I 

Гидравли-
ческая 

  

–– –– –– –– –– –– –– 

Механи-
ческая 

         II 

Гидравли-
ческая 

  

–– –– –– –– –– –– –– 

10 
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1.2. Анализ кинематических схем погрузочного оборудования 
одноковшовых фронтальных погрузчиков 

 
Погрузочный модуль одноковшового фронтального погрузчика 

(рис. 1.2) состоит из стрелы, ковша, рычажной системы, предназна-
ченной для сохранения заданного положения ковша в пространст-
ве, и двух групп гидроцилиндров, обеспечивающих перемещения 
ковша и стрелы. Управление гидросистемой осуществляется гид-
рораспределителем. 

 

 
 

Рис. 1.2. Погрузочный модуль: 
1 – ковш; 2 – тяга; 3 – стрела; 4 – рычаг; 5 – гидроцилиндр поворота ковша;  

6 – портал; 7 – гидроцилиндр подъема стрелы 
 
В систему управления погрузочным оборудованием обычно 

включают устройства автоматизации для установки ковша в поло-
жение резания после его опорожнения (позиционер) и остановки 
ковша на заранее заданной высоте (останов). Использование этих 
устройств обеспечивает сокращение продолжительности рабочего 
цикла и облегчает труд оператора. 
Ковш погрузчика представляет собой сварную конструкцию, 

выполненную из листовой стали, содержащую режущие элементы 
(кромка, зубья), корпус и козырек. 
Ковш шарнирно закреплен на стреле и крепится к рычагам шар-

нирно-рычажной системы с помощью проушин и пальцев. Рычаг 4 



 12 

вместе с тягой 2 и гидроцилиндром 5 поворота ковша 1 образуют 
шарнирно-рычажную систему погрузчика, обеспечивающую тре-
буемый угол наклона ковша в процессе подъема или опускания 
стрелы. Эта же система служит промежуточным звеном для по-
ворота (запрокидывания и опрокидывания) ковша с помощью гид-
роцилиндров. 
Стрела – сварная, Н-образной конструкции, состоит из двух бо-

ковин, выполненных из толстолистовой стали, связанных между 
собой балкой. 
На боковинах размещены втулки, защищенные манжетами, для 

пальцев крепления стрелы к порталу, ковша к стреле и штоков гид-
роцилиндров подъема стрелы. 
Портал 6 представляет собой сварную конструкцию, состоящую 

из двух коробчатых стоек, соединенных в нижней части попереч-
ной силовой балкой, а в верхней части – поперечиной. На стойке 
верхней части приварены кронштейны для крепления стрелы 
и гидроцилиндров поворота ковша. 
Портал 6 шарнирно соединен с передней полурамой базовой 

машины. 
На портале 6 в его нижней части закреплены передний мост 

и гидроцилиндры 7 подъема стрелы. 
Уплотнения шарниров осуществляются однокромочными ман-

жетами, которые обеспечивают выход смазки и продуктов износа 
при смазывании. 
Погрузочное оборудование одноковшовых фронтальных по-

грузчиков в большинстве случаев оснащено механической систе-
мой слежения рабочего органа с помощью рычажного механизма, 
так как эта система более проста и надежна по сравнению с гидрав-
лической. При этом применяют два основных вида оборудования: 
с перекрестным (рис. 1.3) и параллелограммным (рис. 1.4) рычаж-
ными механизмами [32–34]. 
Погрузочное оборудование с перекрестным поворотным меха-

низмом наиболее выгодно, так как самая тяжелая операция – за-
прокидывание ковша при наполнении – выполняется замедленно 
поршневой полостью гидроцилиндра поворота при наибольшем 
усилии, а его разгрузка – ускоренно штоковой полостью; он хоро-
шо скомпонован и виден с пульта управления. 
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Недостатками перекрестного поворотного механизма являются 
отсутствие кинематического сохранения уровня рабочего органа, 
которое особенно важно при выполнении погрузочно-разгрузочных 
работ с грузовыми вилами, а также повышенные энергозатраты при 
работе с основным ковшом и другими сменными рабочими орга-
нами, поскольку в зависимости от кинематики они могут запроки-
дываться на некоторые дополнительные углы в верхнем положении 
стрелы по сравнению с минимально допускаемыми, что связано 
с определенными энергозатратами. 

 

 
Рис. 1.3. Погрузчик с перекрестным рычажным механизмом 

 

 
Рис. 1.4. Погрузчик с параллелограммным рычажным механизмом 
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Параллелограммный рычажный механизм обеспечивает кинема-
тическое сохранение уровня рабочего органа, но в соответствии 
с компоновкой переднего моста у погрузчиков он расположен ры-
чажной системой сверху стрелы. Запрокидывание ковша осуществ-
ляется штоковой полостью гидроцилиндра ковша, что уменьшает 
вырывное усилие, время его запрокидывания, наполнение, произ-
водительность и является недостатком. 
Для возврата ковша в положение черпания при его разгрузке 

применяют разгрузку «на упор» (на определенный ход ковшового 
гидроцилиндра), осуществить которую по условиям кинематики 
и компоновки рычажного механизма не всегда представляется воз-
можным. 
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2. ПРОЕКТИРОВАНИЕ  
ПОГРУЗОЧНОГО ОБОРУДОВАНИЯ  
ФРОНТАЛЬНОГО ПОГРУЗЧИКА  

С ПЕРЕКРЕСТНЫМ РЫЧАЖНЫМ МЕХАНИЗМОМ 
 

 
2.1. Основные показатели качества 

на фронтальные погрузчики 
 

Согласно ГОСТ Р 31555–2012 в нормативном документе на по-
грузчики конкретных моделей рекомендуется устанавливать сле-
дующие основные показатели качества: 

– тип двигателя; 
– эксплуатационную мощность двигателя; 
– тип трансмиссии; 
– колесную формулу; 
– тип системы поворота; 
– минимальный радиус поворота с ковшом в транспортном по-

ложении; 
– колею; колесную базу; 
– клиренс; максимальную скорость движения; 
– часовой расход топлива; 
– размер шин (для колесных погрузчиков); 
– габаритные размеры при транспортном положении ковша; 
– эксплуатационную массу; 
– номинальную грузоподъемность; 
– номинальную вместимость основного ковша; 
– максимальную высоту разгрузки основного ковша при угле 

разгрузки 45°; 
– максимальный угол разгрузки ковша на максимальной высоте 

разгрузки; 
– максимальный угол запрокидывания ковша на уровне опорной 

поверхности; 
– вылет на максимальной высоте разгрузки при угле разгрузки 

ковша 45°; 
– ширину ковша (по режущей кромке); 
– максимальное вырывное усилие; 
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– опрокидывающую нагрузку; 
– гамма-процентный ресурс до первого капитального ремонта 

или до списания (при гамме 80 или 90 % соответственно) и критерии 
предельного состояния [35]. 
Улучшение и оптимизация некоторых приведенных технико-

экономических параметров позволит повысить технический уро-
вень и энергоэффективность, а также конкурентоспособность од-
ноковшовых фронтальных погрузчиков. 

 
 

2.2. Выбор основных параметров 
погрузочного оборудования 

 
По основному параметру – номинальной грузоподъемности од-

ноковшовые погрузчики разделяют на малогабаритные (менее 0,5 т), 
легкие (0,5–2,0 т), средние (2–4 т), тяжелые (4–10 т) и большегруз-
ные (свыше 10 т). 
Главный параметр – номинальную грузоподъемность QН – уста-

навливают следующим образом: 
– равной меньшему из двух значений, первое из которых состав-

ляет 50 % статической опрокидывающей нагрузки, приложенной 
в центре тяжести основного ковша при максимальном вылете, а вто-
рое – 100 % подъемного усилия – для колесных погрузчиков; 

– равной меньшему из двух значений, первое из которых со-
ставляет 35 % статической опрокидывающей нагрузки, прило-
женной в центре тяжести основного ковша при максимальном 
вылете, а второе – 100 % подъемного усилия – для гусеничных 
погрузчиков. 
Примечание: предельно допускаемое отклонение величины гру-

зоподъемности ±10 % [36]. 
Опрокидывающая нагрузка на максимальном вылете – мини-

мальная нагрузка, центр тяжести которой расположен на одной 
вертикали с геометрическим центром тяжести номинального объе-
ма ковша, приводящая машину в состояния, предельные для опро-
кидывания груза [37]. 
Максимальная грузоподъемность Qmax – наибольший вес груза, 

приложенный в центре тяжести основного ковша, который может 
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быть поднят на максимальную высоту без срабатывания предохра-
нительного клапана гидропривода. 
Основной ковш предназначен для работы на сыпучих и мелко-

кусковых материалах с объемной массой ρСР = 1,6 т/м3.  
Номинальный объем VН  основного ковша определяют по номи-

нальной грузоподъемности QН, м3, погрузочного оборудования: 
 

H
H

СР P

,
ρ ε

QV =  

 
где εр – расчетный коэффициент наполнения ковша, равный 
1,25 [38]. 

 
Коэффициент наполнения выбирают с учетом того, что в экс-

плуатационных условиях ковш наполняется материалом с «шап-
кой», объем которой в оптимальных условиях составляет 25 % его 
номинального объема. 
Параметры рабочих органов (ковшей – основного, уменьшенно-

го, увеличенного, двухчелюстного; челюстного захвата; крановой 
безблочной стрелы; грузовых вил) следует выбирать по рекоменда-
циям [32]. 
Максимальная высота разгрузки ковша H – наибольшее рас-

стояние от опорной поверхности до режущей кромки основного 
ковша при угле разгрузки 45° и полностью погруженных грунтоза-
цепах для гусеничных машин или номинальном давлении в шинах 
для колесных машин. 
Высоту разгрузки выбирают в зависимости от типоразмера по-

грузчика, а также транспортных средств, для работы с которыми он 
предназначен. При этом следует учитывать, что наибольшее число 
рабочих циклов, которые обеспечивают полную загрузку транс-
портных средств, не должно быть больше пяти. 
Высоту разгрузки H, м, рекомендуется определять соотношением: 
 

H = hT + 0,5BT, 
 

где hT – наибольшая высота бортов транспортных средств, с кото-
рыми может работать погрузчик, м;  

BT – ширина кузова транспортного средства, м. 
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Вылет ковша L, м – расстояние от наиболее выступающей пе-
редней части машины до режущей кромки ковша, находящегося на 
максимальной высоте и с углом разгрузки 45°. Вылет ковша при 
наибольшей высоте разгрузки стрелы подсчитывают в зависимости 
от согласуемых транспортных средств по выражению 
 

L = 0,5BT + ∆b, 
 

где BT – ширина кузова транспортного средства наибольшего типо-
размера, с которым предназначен работать погрузчик, м;  
∆b – безопасное расстояние между погрузчиком и транспорт-

ным средством при разгрузке материала (не менее 150…200 мм). 
 

Заглубление рабочего органа W – наибольшая величина заглуб-
ления режущей кромки основного ковша, установленного под уг-
лом 5–7° к опорной поверхности. Это необходимо знать для по-
грузчиков при разработке материковых грунтов, отрывке траншей, 
котлованов и т. д. Глубину опускания выбирают в зависимости от 
типоразмера погрузчика в пределах 300…500 мм. Большие значе-
ния принимают для больших типоразмеров погрузчиков [31]. 

Угол запрокидывания ковша αЗП – угол между плоскостью дни-
ща ковша и горизонталью при наибольшем повороте ковша в сто-
рону машины. 

Угол разгрузки ковша αР – угол между плоскостью днища ковша 
и горизонталью при наибольшем повороте ковша при разгрузке. 

Максимальный угол запрокидывания ковша αЗП в нижнем поло-
жении должен быть не менее 40°, а максимальный угол разгрузки αР 
в верхнем положении – не менее 50°. Рекомендуемая величина 
αЗП = 42…46°. Угол разгрузки αР основного ковша при промежу-
точных положениях стрелы должен быть не менее 45°. 

Разность между максимальными углами запрокидывания ковша 
в нижнем и верхнем положениях должна быть не более 15°. 
Конструкция погрузочного оборудования должна обеспечивать 

автоматический возврат ковша в исходное положение загрузки по-
сле его опорожнения и останова ковша на заданной высоте подъе-
ма (по требованию потребителя). 

Вырывное усилие NB – максимальное установившееся, на-
правленное вверх усилие, возникающее в точке, находящейся  
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на расстоянии 100 мм позади режущей кромки ковша, при дейст-
вии гидроцилиндров поворота ковша и при расположении нижней 
поверхности режущей кромки параллельно опорной плоскости 
GPR на высоте 20 мм над нею [37]. 
Для ковшей с прямолинейной, криволинейной или треугольной 

режущей кромкой вышеуказанное расстояние 100 мм следует из-
мерять от середины режущей кромки.  
Из практики установлено, что для погрузчиков с опорными лы-

жами на стреле вырывное усилие равно 
 

NB = (2,0…3,0) QН. 
 

Если стрела не имеет опорных лыж, то вырывное усилие опре-
деляют по устойчивости погрузчика в нижнем положении обору-
дования. 

Подъемное усилие NП – усилие на режущей кромке ковша, раз-
виваемое гидроцилиндрами стрелы и определяемое по устойчиво-
сти машины, ориентировочно может быть определено соотношением 
 

NП = (1,8…2,3) QН. 
 
 

2.3. Автоматизация проектирования 
гидромеханизма поворота ковша 

фронтального погрузчика в среде Mathcad 
 
Основным рабочим органом погрузчика является ковш, уста-

новленный на конце стрелы. Поворотные механизмы ковша отли-
чаются большим разнообразием кинематических схем и исполне-
ний [31]. Наиболее применимы для погрузочного оборудования 
одноковшовых погрузчиков одноступенчатые поворотные меха-
низмы с механической системой слежения положения ковша при 
подъеме стрелы. Для большинства кинематических схем рычажно-
го механизма поворота ковша наиболее рациональной является 
схема перекрестного типа. 
Она обеспечивает лучшие технико-эксплуатационные показали, 

поэтому принята для большинства погрузчиков. В результате при-
менения рычага первого рода с опорой на стреле обеспечивается 
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вырывное усилие NВ в начале поворота ковша в штабеле насыпного 
груза, являющееся одним из наиболее важных параметров, которое 
должно превосходить номинальную грузоподъемность погрузчика 
для возможности наполнения ковша при тяжелых материалах 
и грунтах, а также для выполнения погрузочных и землеройно-
транспортных работ и, исходя из практики, должно составлять 
(2…3)QН [32]. 
Процесс проектирования гидромеханизма поворота ковша одно-

ковшового фронтального погрузчика является трудоемким и осо-
бенно важным, так как при построении его кинематической схемы 
необходимо обеспечить наибольшее вырывное усилие при одних 
и тех же параметрах ковшового гидроцилиндра и необходимую ки-
нематику при запрокидывании ковша, подъеме стрелы и разгрузке. 
Для уменьшения габаритов и повышения маневренности этот гид-
ромеханизм должен быть компактным. 
В существующей методике при построении кинематической 

схемы погрузочного оборудования стрелу предлагается изображать 
в пяти положениях от нижнего до верхнего, затем конструктивно 
путем прочерчивания и подбора определяются элементы рычажной 
системы [32]. Процесс является трудоемким, его приходится по-
вторять, что занимает много времени. Кроме этого, в расчет не 
принимается такой важный параметр, как вырывное усилие ковша, 
значение которого является следствием построения и практически 
всегда не будет максимальным. 
Для устранения указанных недостатков существует методика [89], 

а также предлагается упрощенная методика расчета, которая может 
быть использована при автоматизированном проектировании. 
Для решения этой задачи применим аналитический метод [39]. 
По рекомендациям [32] определяем параметры основного ковша 

для заданной грузоподъемности, в том числе радиус поворота R0 
и расстояние RK между осями вращения стрелы и тяги, равное 
(0,13…0,14) LC, где LC – длина стрелы, м.  
Конструктивно назначаем угол αR наклона линии О1О3 к гори-

зонтали (рис. 2.1): 
 

arc tg αR = n / m; m = RK cos αR; n = RK sin αR. 
 

Для построения всей кинематики используем только одно (нижнее) 
положение стрелы. Для удобства расчетов изображаем стрелу ОО1 



 21 

длиною LC в крайнем нижнем положении под углом αН к вертикали 
и считаем ее неподвижной (рис. 2.2). 

 

 
 

Рис. 2.1. Параметры основного ковша погрузчика 
 

 
 

Рис. 2.2. Схема для расчета кинематики погрузочного оборудования 
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Выбираем систему прямоугольных декартовых координат XOY 
с началом отсчета в точке О вращения стрелы. 
Ковш располагаем так, чтобы его режущая кромка была гори-

зонтальна. От линии О1О3 откладываем влево последовательно 
полный угол поворота стрелы αС и наибольший угол разгрузки 
ковша αР, а вправо наибольший угол запрокидывания ковша αЗП. 
Из точки О1 конца стрелы проводим дуги радиусами RK и r1 = hР  
(hР – плечо тяги в положении разгрузки), которое принимаем кон-
структивно. 
Из точки O3' проводим прямую, касательную радиусу r1 = hР, на 

которой на расстоянии L назначаем точку О2 шарнира вращения 
рычага относительно стрелы, которую для обеспечения лучшей ус-
тойчивости, повышения грузоподъемности и минимизации радиуса 
поворота по наружной кромке ковша конструктивно выбираем так, 
чтобы ковш в запрокинутом положении на угол αЗП находился как 
можно ближе к рычагу и передним колесам погрузчика.  
Принимаем линию O2O3' равной суммарной длине L нижней 

части рычага P и тяги T в положении разгрузки ковша: 
 

O2O3' = L = P + T; 
 

P = L – T. 
 
Координаты вершины стрелы точки О1 (a1,b1): 
 

O1X = LC sin αН = a1; O1Y  = LC cos αН = b1; 
 
Координаты точки О3 (a2,b2): 

 
O3X = O1X  – RK cos αR = LC sin αН – m = a1 – m = a2; 

 
O3Y = O1Y  – RK sin αR = LC sin αН – n = b1 – m = b2. 

 
Уравнение окружности с центром в точке О3 (a3,b3) радиусом Т: 

 
(x – a2)2 + (y – b2)2 = T 2.                             (2.1) 

 
Определяем угол a2: 

 
a2 = 270° – (αR + αС + αР). 
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Координаты точки О3' (a3,b3):  
 

O3X' = O1X + RK sin α2 = a1 + RK sin [270° – (αR + αС + αР)] = a3; 
 

O3Y' = O1Y + RK cos α2 = b1 + RK cos [270° – (αR + αС + αР)] = b3. 
 
Определяем угол α1: 
 

α1= arc sin (hр / RK).  
 
Находим угол α3: 
  

α3 = α1 + (90°– α2). 
 
Координаты точки О2 (a4,b4):   

 
O2X = O3X' – L cos α3 = a3 – L cos α3 = a4; 

 
O2Y = O3Y' – L sin α3 = b3 – L sin α3 = b4. 

 
Уравнение окружности с центром в точке О2 (a4,b4) радиусом P: 

 
(x – a4)2 + (y – b4)2 = P2 = (L – T)2.                      (2.2) 

 
На основании (2.1) и (2.2) составляем систему уравнений: 
 

2 2 2
2 2

2 2 2
4 4

( ) ( ) ;
( ) ( ) ( ) .
x a y b T
x a y b L T

 − + − =
 − + − = −

                       (2.3) 

 
Так как система уравнений (2.3) имеет 3 неизвестных (x, y, T) то 

для ее решения необходимо дополнительно задать уравнение пря-
мой AB, проходящей через точку О3, которая является направлени-
ем тяги Т при горизонтальном положении режущей кромки ковша. 
Для обеспечения максимального вырывного усилия мгновенное 

передаточное отношение гидромеханизма погрузочного оборудо-
вания iП, как видно ниже из выражения (2.7), должно быть ми-
нимальным, следовательно, отношение hТ2 / hT1 – максимальным. 
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Это достигается, когда тяга Т направлена под прямым углом к RK 
(линии O1O3) (рис. 2.3). 

 

 
 

Рис. 2.3. Схема для расчета вырывного усилия на кромке ковша погрузчика 
 
Уравнение прямой CD, имеющей угловой коэффициент k = tg αR = 

= n / m, проходящей через точки О1(a1,b1) и О3 (a2,b2) [4]: 
 

)( 11 ax
m
nby −=−

 
 
или 
 

nx – my – na1 + mb1 = 0. 
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Обозначим  –na1 + mb1 = c1. 
Тогда уравнение данной прямой имеет вид: 
 

nx – my + c1 = 0. 
 
Условие перпендикулярности прямых AB и CD: 

 
mx + ny – c2 = 0. 

 
Точка О3 лежит на прямой mx + ny – c2 = 0, поэтому ее коэффи-

циенты должны удовлетворять уравнению ma2 + nb2 – c2 = 0. 
Отсюда  

 
c2 = ma2 + nb2. 

 
Итак, уравнение прямой AB принимает следующий вид: 
 

mx + ny – c2 = 0. 
  

Окончательно имеем систему уравнений: 
 

2 2 2
2 2

2 2 2
4 4

2

( ) ( ) ;
( ) ( ) ( ) ;

0.

x a y b T
x a y b L T

mx ny с

 − + − =
 − + − = −
 + − =

                       (2.4) 

 
Решая систему уравнений (2.4) в среде Mathcad [40–42], нахо-

дим длины тяги Т и рычага Р. 
Вырывное усилие на кромке ковша (см. рис. 2.3), Н [32]: 

 
Ц Ц К K

B
П

,
F Z G i

N
K i

−
=                                 (2.5) 

 
где FЦ – усилие на штоке ковшового гидроцилиндра, H;  

ZЦ – число ковшовых гидроцилиндров;  
GК – сила веса ковша, H;  
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iК – мгновенное передаточное отношение гидромеханизма по-
грузочного оборудования при силе веса ковша;  

iП – то же, при вырывном усилии NВ;  
К – коэффициент запаса, учитывающий потери на трение в шар-

нирах рычажной системы. 
 
К

K
Т1

hi
h

= Т2

Ц

h
h

,                                      (2.6) 

 
где hК – плечо силы веса GК относительно шарнира О1, м;  

hТ1, hТ2 – соответственно плечи тяги относительно шарниров  
О1 и О2, м;  

hЦ – плечо ковшового гидроцилиндра относительно шарнира 
О2, м. 

 
В

П
Т1

hi
h

= Т2

Ц

h
h

,                                      (2.7) 

 
где hВ – плечо силы NB относительно шарнира О1, м. 
 
Выражение (2.5) можно упростить, если привести силу GК в точку 

приложения силы NВ. В результате получим 
 

Ц ЦK K
B

B П
.

F ZG hN
h K i

+ =  

 
Определяем мгновенное передаточное отношение iП гидроме-

ханизма погрузочного оборудования при вырывном усилии NВ 
(см. рис. 2.3). 
Координаты точки O2 (a4, b4). 
Уравнение прямой АВ: 
 

mx + ny – c2 = 0. 
 

Расстояние от точки О2 до прямой АВ [43–45]: 
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4 4 2
2 T2 2 2

.
ma nb c

O K h
m n

+ −
= =

+
                          (2.8) 

 
Ось гидроцилиндра ковша направляем перпендикулярно верх-

ней части рычага (линии О2О5). Плечо О2О5, ход гидроцилиндра 
и координаты его крепления к порталу определяем по методикам, 
изложенным в [46] и [47]. 
Подставляя (2.8) в (2.6) и (2.7), учитывая, что hТ1 = RK, а затем 

полученные мгновенные передаточные отношения iК и iП в выра-
жение (2.5), зная усилие FЦ на штоке ковшового гидроцилиндра 
и их число ZЦ, находим вырывное усилие NB на кромке ковша. 

 
 

2.4. Автоматизация проектирования гидромеханизма  
подъема стрелы фронтального погрузчика  

в среде Mathcad 
 
Рассмотрим, как выровнять давление при установившемся дви-

жении и максимально сгладить его в переходном процессе. 
Задача стабилизации давления в гидроцилиндрах является не-

решенной по нескольким причинам. Необходимо равенство плеч hЦ 
стреловых гидроцилиндров относительно оси вращения стрелы 
в нижнем и верхнем положениях. На практике при проектировании 
по условиям компоновки это осуществить невозможно, так как ус-
тановить их вертикально не позволяет передний мост погрузчика, 
а также ограничивает клиренс. 
В работе [30] приведен расчет выходных характеристик меха-

низма подъема фронтального погрузчика. Однако такие параметры, 
как ход S стреловых гидроцилиндров и радиус R вращения стрелы, 
здесь входят в исходные данные для расчета, хотя при проектиро-
вании гидромеханизма подъема стрелы они являются неизвестны-
ми и методика их расчета отсутствует.  
В работе [46] радиус R вращения стрелы определяется решени-

ем системы нелинейных уравнений на ПЭВМ в среде Mathcad. Рас-
смотрим порядок этого расчета. 
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Поскольку две рассматриваемые безрычажные схемы гидроме-
ханизмов подъема стрелы и поворота ковша погрузчика с точки 
зрения текущего силового плеча hТ являются идентичными, то рас-
смотрим первую из них (рис. 2.4). 
Исходными данными в этом случае являются: 
l0 – условная длина стрелового гидроцилиндра стрелы без учета 

полного хода поршня S (при S = 0); α – полный угол поворота стрелы; 
h1, h2 – плечи стрелового гидроцилиндра соответственно при его 
минимальной lЦmin и максимальной lЦmax длине. 

 

 
 

Рис. 2.4. Схема для расчета гидромеханизма подъема стрелы погрузчика 
 
Необходимо определить ход гидроцилиндра S и радиус враще-

ния стрелы R. Данная задача всегда имеет место при расчете кине-
матики, и ее решение путем подбора, особенно при необходимости 
варьирования исходными данными, без системного подхода явля-
ется весьма трудоемким процессом и занимает немало времени при 
проектировании. 
Из рис. 2.4 имеем 
 

β = arcos (h1 / R); 
 

φ = 90º – β = 90º – arccos (h1 / R); 
 

φ1 = 180º – φ = 90º + arccos (h1 / R);                    (2.9) 
 

β1 = arcsin (h2 / R).                                 (2.10) 
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Принимаем  
 

АС = lЦmin = l0 + S;                                (2.11) 
 

BC = lЦmax = l0 + 2S;                               (2.12) 
 

АО = ВО = R. 
 

Из треугольников АОС и ВОС после преобразований имеем: 
 

( ) ( ) ( )

2 2 2
1

22
0 0 1

–  2 · ·cos 

   2  sin arccos  / ;

ОС АО АС АО АС

R l S R l S h R

= + ϕ =

= + + + +
        (2.13) 

 

( ) ( ) ( )

2 2 2
1

22
0 0 2 

–  2 · ·cos 

   2 –  2  2  cos arcsin / .

ОС ВО ВС ВО ВС

R l S R l S h R

= + β =

= + + +
     (2.14) 

 
Приравнивая (2.13) и (2.14), получим 
 

( ) ( ) ( )
( ) ( ) ( )

2
0 0 1

2
0 0 2

2  sin arccos  /  

=  2 – 2  2 cos arcsin / ;

l S R l S h R

l S R l S h R

+ + + =

+ +
          (2.15) 

 
Уравнение (2.15) содержит два неизвестных S и R, а также не 

учитывает полный угол α поворота стрелы. 
Учитывая, что 

 
θ = φ1 + 90º – α / 2; 

 
θ1 = 360º – θ = 270º – φ1 + α / 2,                     (2.16) 

 
составляем второе уравнение. 
Из треугольника АВС с учетом (2.16) и (2.9) после преобразова-

ний имеем: 
 

ВС 2 = АС 2 + АВ 2 – 2АС·АВ·cos θ1  
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или 
 

(l0 + 2S)2 = (l0 + S)2 + 4R2 sin2 α / 2 + 4(l0 + S)R sin (α / 2) × 

× cos [arccos (h1 / R) – α / 2].                       (2.17) 
 
Из выражений (2.15) и (2.17) получаем систему нелинейных 

уравнений с двумя неизвестными: 
 

2 2
0 0 1 0

0 2
2 2 2 2

0 0 0
1

( ) 2 ( )sin arccos( / ) ( 2 )
2 ( 2 ) cosarcsin( / ); (2.18)

( 2 ) ( ) 4 sin α / 2 4( ) sin(α / 2)
cos[arccos( / ) α / 2]. (2.19)

l S R l S h R l S
R l S h R

l S l S R l S R
h R

 + + + = + −
− + ×


+ = + + + + ×
× −

 
Для решения данной системы уравнений, состоящей из выра-

жений (2.18) и (2.19), на ПЭВМ необходимо задать начальные 
приближения, для определения которых необходимо построить 
графики функций. Так как переменные S и R заданы неявно, то 
графики построить невозможно. Поэтому, вычитая из (2.19) вы-
ражение (2.18), после преобразований получаем нелинейное 
уравнение S(R): 

 

22 1 1
0 0 0

1 2 1

cos arcsin sin arccos – 2 sin – 2 sin cos(arccos – )
2 2 2 .

2sin cos(arccos  – ) – 2cos arcsin – sin arccos
2 2

S
h h hl l R l
R R R

h h h
R R R

=
α α α+

=
α α

 (2.20) 

 
Задавшись исходными параметрами l0, h1, h2 и α по зависимости 

(2.20) в среде Mathcad строим график S(R), по кривой которого оп-
ределяем начальные приближения, используя которые решаем на 
ПЭВМ уравнения (2.18), (2.19) и выбираем положительные значе-
ния S и R. 
По исходным данным и найденным S и R определяем текущее 

силовое плечо hТ стрелового гидроцилиндра в зависимости от его 
текущего хода SТ. 
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Из выражения (2.15) с учетом (2.10), (2.11) и (2.12) имеем 
 

2 2 1 
Цmin Т Цmin Цmin

1
Цmin Т

( ) – –  2 sin arccos
 arccos .

2 ( )

hl S l Rl
R

R l S

+
β =

+
 

 
Тогда  

 
2 2 1

Цmin Т Цmin Цmin

Т 1
Цmin Т

( ) – –  2 sin arccos
sin arccos .

2 ( )

hl S l Rl
Rh R

R l S

+
= β =

+
   (2.21) 

 
Часто необходимо иметь плечо hТ как функцию текущего угла αТ.  
Из треугольника AOB (см. рис. 2.4): 
 

AD = BD = AB / 2; AD = R sin (αТ / 2); AB = 2R sin (αТ / 2). 
 
Из треугольника ABC: 
 

ВС 2 = АС 2 + АВ 2 – 2АС·АВ cos θ1. 
 

После преобразований имеем 
 

SТ2 + 2lЦmin SТ – 4R sin (αТ / 2){R sin (αТ / 2) +  

+ lЦmin cos [arccos (h1 / R) – αТ / 2]} = 0, 
 

откуда принимая положительные значения SТ, получим 
 

T Ц min

2 Т Т 1 Т
Цmin Цmin

 

4 sin ( sin cos[arccos ]).
2 2 2

S l

hl R R l
R

= − +

α α α
+ + + −

  (2.22) 

 
Зависимость hТ = f (αТ) можно определить, подставляя (2.22) 

в уравнение (2.21). 
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Для динамических расчетов необходимо знать hТ как функцию 
времени t. 
Так как 

 
Т

Т Ш
0

,
t

S V dt= ∫                                     (2.23) 

 
где tТ – текущий момент времени, с;  

ШV  – мгновенная скорость штока гидроцилиндра, ШV  = f (t), м/с, 
 

то, подставляя (2.23) в (2.21), получим 
 

Т

Т

2 2 1
Цmin Ш Ц min Цmin

0
Т

Цmin Ш
0

С

Ш

( ) 2 sin arccos
sin arccos

2 ( )

ω
,

t

t

hl V dt l R l
R

h R

R l V dt

V

+ − −

= =

+

=

∫

∫  

 
где ωС – мгновенная угловая скорость вращения стрелы, рад/с. 

 
Переменная величина hТ является кинематической передаточной 

функцией скорости, отношением мгновенных скоростей звеньев: 
выходного (стрелы) и входного (штока гидроцилиндра). Диффе-
ренцированием hТ по времени можно определить кинематическую 
передаточную функцию ускорения для проведения динамических 
расчетов. 
В результате проведенных расчетов получаем ход гидроцилинд-

ра S и радиус вращения стрелы R. 
Как уже отмечалось, это решение не является единственным 

и на его основе можно получить вариант установки гидроцилиндра 
с другим радиусом вращения стрелы и координатами крепления 
гидроцилиндра к порталу, но с одинаковыми остальными парамет-
рами (α; S; h1; h2; lЦmin; lЦmax). 
Рассмотрим оба варианта установки стреловых гидроцилиндров. 
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Первый вариант 
Из статьи [46] радиус R1 вращения стрелы определяется реше-

нием системы нелинейных уравнений на ПЭВМ в среде Mathcad 
[48–52]. 
Определяем координаты крепления стреловых гидроцилиндров 

к порталу (рис. 2.5) [47]. 
Выбираем систему прямоугольных координат X–Y с началом 

в точке О вращения стрелы. 
 
АО = R1; β = arccos (h1 / R1); φ = 90º – β = 90º – arccos (h1 / R1); 

 
φ1 = 180º – φ = 90º + arccos (h1 / R1). 

 
Из треугольника АОС: 

 
ОС = (АО2 + АС2 – 2АО · АС · cos φ1)1/2 =  

 

= [R1
2 + lЦmin

2 + 2R1 · lЦmin·sin arccos (h1 / R1)]1/2. 
 

По теореме синусов: 
 

ОС / sin φ1 = АС / sin γ; отсюда sin γ = АС   sin φ1 / ОС; 
 

γ = arcsin (АС sin φ1 / ОС) = arcsin (lЦmin sin φ1 / ОС); ψ = γ – αН. 
 

Следовательно, 
 

х1 = ОС sin ψ = ОС sin (γ – αН);                     (2.24)  
 

y1 = ОС cos ψ = ОС cos (γ – αН).                    (2.25) 
 

Второй вариант 

На рис. 2.5 стрела АО при выдвижении штока гидроцилиндра 
АС перемещается вверх (поворачивается по часовой стрелке). 
Применяем метод инверсии (обращенного движения). Придаем 

гидромеханизму обратное вращательное движение. При этом стрела 
АО становится неподвижной (стойкой), а точка С получает враща-
тельное движение против часовой стрелки. Движения звеньев АС 
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и ОС по отношению к звену АО при этом не изменяются, следова-
тельно, текущее плечо hТ гидроцилиндра АС при выдвижении 
штока при этом остается таким же, как в первом варианте. Значит, 
можно путем соответствующих преобразований получить иден-
тичный гидромеханизм, но с различным радиусом R2 вращения 
стрелы и координатами x2 и y2 крепления стреловых гидроцилин-
дров к порталу (стойке). В данном случае стрела АО становится 
стойкой, а линия ОС будет принадлежать стреле. Это решение 
можно осуществить графическим и аналитическим способами. 

 

 
 

Рис. 2.5. Схема для расчета координат крепления 
стреловых гидроцилиндров (первый вариант) 

 
Здесь существует несколько способов решения, предложим 

один из них. 
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На линии стрелы АО (см. рис. 2.5) отложим отрезок ОС, кото-
рый будет являться новым радиусом R2 вращения стрелы. Из точки 
О проводим окружность радиусом r = h1 (рис. 2.6) и касательно 
к ней из полученной точки С проводим прямую, на которой откла-
дываем отрезок АС, равный lЦmin.  

 

 
 

Рис. 2.6. Схема для расчета координат крепления 
стреловых гидроцилиндров (второй вариант) 

 
1. Графический способ 

 

Здесь существует несколько способов решения, предложим 
один из них. 
На линии стрелы АО (рис. 2.5) отложим отрезок ОС, который 

будет являться новым радиусом R2 вращения стрелы. Из точки О 
проводим окружность радиусом  r = h1 (рис. 2.6) и касательно к ней 
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из полученной точки С проводим прямую, на которой откладываем 
отрезок АС, равный lЦmin.  
В итоге получаем другое исходное положение гидромеханизма АОС. 

 
2. Аналитический способ 

 

Из рис. 2.6 следует, что 
 

x2 = АО sin ψ = АО sin (γ – αН);                     (2.26) 
 

y2 = АО cos ψ = АО cos (γ – αН).                    (2.27) 
 
Учитывая (2.24), (2.25), (2.26) и (2.27), получим 

 
x1 / x2 = ОС / АО; отсюда x2 = АО·x1 / ОС = R1·x1 / R2; 

 
y1 / y2 = ОС / АО; отсюда y2 = АО·y1 / ОС = R1·y1 / R2. 

 
Итак, получаем два идентичных гидромеханизма АОС с одина-

ковым текущим плечом hТ, но с различными радиусами вращения 
стрелы R1, R2 и координатами x1, x2, y1, y2 крепления стрелового 
гидроцилиндра к порталу. 
Пользуясь данной методикой расчета можно определить любой 

характер распределения давления в стреловых гидроцилиндрах при 
подъеме вплоть до стабилизации. Это касается статического расчета. 

 
 

2.5. Моделирование процесса подъема стрелы  
в динамике графоаналитическим методом 

 
Существующие методики основаны на статическом расчете, 

где не учитывается динамика при подъеме погрузочного оборудо-
вания. Все погрузочное оборудование движется с ускорением, так 
как плечи стреловых гидроцилиндров вверху меньше, чем внизу. 
Возникают инерционные нагрузки, что не учитывают сущест-
вующие расчеты. Погрузочное оборудование представляет собой 
два четырехзвенника, которые не являются параллелограммами, 
поэтому движение ковша не является поступательным. Разность 
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углов запрокидывания ковша при подъеме достигает 25°, а ГОСТ 
регламентирует не более 15°. По существующим методикам нельзя 
с достаточной точностью определить давление в стреловых гидро-
цилиндрах при подъеме стрелы. Современные компьютерные тех-
нологии (например, КОМПАС 3D) позволяют определить точные 
массы сборочных единиц, входящих в погрузочное оборудование, 
координаты их центров масс и моменты инерции. Это значительно 
облегчает динамический расчет. 
Уравнение движения поршня стрелового гидроцилиндра, со-

гласно принципу Даламбера [53–57], имеет вид: 
 

mПР d 2SП / dt 2 + kВ SП / dt = pП fП – FПР – FС,            (2.28) 
 
где mПР – приведенная масса к поршню стрелового гидроцилин-
дра, кг;  

SП – ход поршня, м;  
kВ – коэффициент вязкого трения штока и поршня, Н·с/м;  
pП – давление в поршневой полости, Па;  
fП – площадь поршневой полости, м2;  
FПР – приведенная сила к поршню стрелового гидроцилиндра, Н;  
FС – сила противодавления на поршень со стороны сливной ма-

гистрали, Н;  
t – время, с. 

 
В выражении (2.28) mПР и FПР переменны (имеют сложную зави-

симость от t). Данное линейное неоднородное дифференциальное 
уравнение второго порядка с переменными коэффициентами мож-
но решить только на ПЭВМ численным методом. 
Поэтому для динамического расчета и его практического при-

менения предлагается более простой и практичный, но не менее 
точный графоаналитический метод расчета путем построения пла-
нов положений и скоростей звеньев, где векторные уравнения ре-
шаются легко и в решении сложных математических формул нет 
необходимости. 
Методику графоаналитического расчета [58–59] рассмотрим на 

основе кинематики погрузчика Амкодор 333В.  
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2.5.1. Построение плана положений рычажного механизма 
погрузочного оборудования 

 

Строим 3 положения механизма (нижнее, среднее и верхнее). 
Для примера рассмотрим нижнее положение стрелы. Определяем 
масштабный коэффициент длины μl (м/мм).  
При расчете скоростей и ускорений подставляем действитель-

ные размеры звеньев механизма, м. 
 
2.5.2. Построение планов скоростей рычажного механизма 

погрузочного оборудования 
 

Ведущим (начальным) звеном является шток с поршнем гидро-
цилиндра (рис. 2.7, а поз. 1).  
Движущая сила FД приложена к поршню в точке М и направлена 

вдоль штока. Для указанной системы точек можно записать ряд 
векторных уравнений, связывающих между собой кинематические 
параметры. 
Соотношение между векторами скоростей точек (две нижние 

черты указывают, что известны величина и направление отрезка, 
а одна черта – величина или направление): 

 

3 1 3 1

3 1 2 1 2

;

.

A O A O

A A O A A A

V V V

V V V V V

= +



= = + + 


   

 

1 0;OV = 3 1 1;A OV AO⊥ 0;OV = 2 ;AV AO⊥ 1 2 / / .A AV AO   

 
Решение этой системы двух векторных уравнений приведено на 

рис. 2.7, б.  
Задаем скорость V1, м/с, штока стрелового гидроцилиндра отно-

сительно гильзы.  
Она может быть как постоянной, так и переменной. Задаем вели-

чину отрезка a1a2 и определяем масштаб плана скоростей μν (м/мм·с).  
Из полюса р проводим линии, перпендикулярные AO и АO1, 

и отрезок a1a2, параллельный AO. Затем перемещаем начало отрезка 
a1a2 по линии, перпендикулярной AO, пока его конец не совпадет 
с линией, перпендикулярной АO1. 
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а 

 
б 

Рис. 2.7. К расчету рычажного механизма в нижнем положении: 
а – нижнее положение рычажного механизма;  

б – план скоростей рычажного механизма в нижнем положении 

μV = 0,0024 м/с·мм 

μl = 0,04 м/мм 
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Абсолютная скорость точки А, м/с: 
 

VA = (p – a1)μν. 
 

Относительная скорость точки М, м/с: 
 

VM = V1. 
 
Угловые скорости звеньев 1 и 2 (штока с поршнем и гильзы 

стрелового гидроцилиндра), рад/с: 
 

ω1 = ω2 = (pa2) μν / AO. 
 

Угловая скорость стрелы 3, рад/с: 
 

ω3 = VA / AO1. 
 

Определяем скорости остальных точек механизма погрузочного 
оборудования: 

 
VB = ω3 · BO1; 

 
из полюса p перпендикулярно BO1 откладываем отрезок pb = VB / μν, мм. 
Для определения абсолютной скорости точки С составляем сис-

тему двух векторных уравнений:  
 

2 2

,
С В СВ

С О СО

V V V

V V V

= +


= +


 

 

2
0;ОV =  из точки b проводим прямую, перпендикулярную CB, а из 

полюса p прямую, перпендикулярную CO2, пересечение которых 
определяет точку с. 
Тогда 

 
VCB = cb·μν; 

 
VC = pc·μν; 
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Угловые скорости звеньев 4, 5: 
 

ω4 = VCB / CB; 
 

ω5 = VC / CO2. 
 
Из точки b в сторону, противоположную сb, перпендикулярно 

DB проводим отрезок db = cb ·DB / CB (мм). Полученную точку d 
соединяем с полюсом p.  

 
VDB = db·μν; 

 
VD = pd·μν. 

 
Абсолютная скорость точки E: 
 

VE = ω 3·EO1. 
 

Из полюса р перпендикулярно EO1 в направлении ω3 проводим 
отрезок pe = VE / μν (мм). 
Определяем абсолютную скорость точки F: 
 

,






+=

+=

FEEF

FDDF

VVV

VVV

 
 

из точки d проводим прямую, перпендикулярную FD, а из точки е 
прямую, перпендикулярную FE, пересечение которых определяет 
точку f. Полученную точку f соединяем с полюсом p. 

 
VF = pf·μν ; 

 
VFD = fd·μν; 

 
VFE = fe·μν ; 
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Угловые скорости звеньев 6, 7: 
 

ω6 = VFD / FD; 
 

ω7 = VFE / FE. 
 

Определяем абсолютные скорости центров масс каждого звена: 
 

ps2 / pa2 = S2O / AO; ps2 = pa2·S2O / AO; 
 

VS2 = ps2·μν . 
 
Переносную скорость ps1П центра масс штока с поршнем (звено 1) 

находим из соотношения: 
 

ps1П / pa2 = S1O / AO; ps1П = pa2·S1O / AO. 
 

Затем из конца отрезка ps1П перпендикулярно pa2 откладываем 
отрезок a1a2, равный относительной скорости V1 штока с поршнем, 
и конец этого отрезка соединяем с полюсом p. Получаем абсолют-
ную скорость звена 1: 
 

VS1 = ps1·μν; 
 

ps3 / pe = S3O1 / EO1; ps3 = pe·S3O1 / EO1; 
 

VS3 = ps3·μν; 
 

bs4 / bd = BS4 / BD; bs4 = bd·BS4 / BD. 
 

Cоединяем точку s4 с полюсом р: 
 

VS4 = ps4·μν; 
 

ps5 / pс = S5O2 / СO2; ps5 = pс·S5O2 / СO2; 
 

VS5 = ps5·μν; 
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ds6 = df·DS6 / DF. 
 

Cоединяем точку s6 с полюсом р: 
 

VS6 = ps6·μν. 
 
Из теории подобия определяем положение точки s7 на плане 

скоростей: 
 

fe / FE = es7 / ES7 = fs7 / FS7. 
 

Отсюда 
 

es7 = fe ·ES7 / FE (мм); fs7 = fe ·FS7 / FE. 
 

Из точек е и f проводим окружности радиусами es7 и fs7  
и в точке их пересечения находим точку s7. Соединяем точку s7 с 
полюсом р: 

 
VS7 = ps7·μν. 

 
2.5.3. Определение приведенного к поршню 

стрелового гидроцилиндра усилия 
 

Величину приведенного к поршню стрелового гидроцилиндра уси-
лия определяем из равенства мгновенных мощностей, развиваемых 
стреловыми гидроцилиндрами и силами тяжести звеньев рычажно-
го механизма. За точку приведения принимаем точку М, связанную 
с поршнем гидроцилиндра [60]. 

 
FПР = G1·VS1

ʹ / V1 ± G2·VS2
ʹ / V1 ± G3·VS3

ʹ / V1 ± G4·VS4
ʹ / V1 ± 

± G5·VS5
ʹ / V1 ± G6·VS6

ʹ / V1 ± G7·VS7
ʹ / V1, 

 
где G1, G2, G3, G4, G5, G6, G7 – силы весов звеньев рычажной сис-
темы, H;  
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VS1
ʹ, VS2

ʹ, VS3
ʹ, VS4

ʹ, VS5
ʹ, VS

ʹ, VS7
ʹ – вертикальные проекции абсолют-

ных скоростей звеньев рычажной системы, м/с;  
V1 – скорость ведущего звена (поршня стрелового гидроцилин-

дра) по направлению силы FПР (//AO), м/с; 
 

FПР = G1·ps1
ʹ / ps1 ± G2·ps2

ʹ / ps ± G3·ps3
ʹ / ps1 ± G4·ps4

ʹ / ps1 ± 

± G5·ps5
ʹ / ps1 ± G6·ps6

ʹ / ps1 ± G7·ps7
ʹ / ps1, 

 
где ps1

ʹ, ps2
ʹ, ps3

ʹ, ps4
ʹ, ps5

ʹ, ps6
ʹ, ps7

ʹ – вертикальные проекции отрез-
ков абсолютных скоростей звеньев рычажной системы на плане 
скоростей, мм;  

ps1, ps2, ps3, ps4, ps5, ps6, ps7 – величины отрезков абсолютных 
скоростей звеньев рычажной системы на плане скоростей, мм.  

 
Знак «+» берем, когда направления скорости и соответствующей 

силы противоположны, знак «–» – когда совпадают.  
Подставляя значения сил веса и вертикальных проекций отрез-

ков абсолютных скоростей, получим значение FПР.  
 

2.5.4. Определение приведенной массы 
 

Величину приведенной к поршню стрелового гидроцилиндра 
массы mПР определяем из равенства кинетической энергии точки 
приведения и суммы кинетических энергий звеньев механизма 
с переменными передаточными функциями. Приведенная масса со-
средоточена в точке М, связанной с поршнем гидроцилиндра [57, 60]. 

 
2 2 2 2 2 2 2 2

ПР 1 1 1 1 2 2 3 3

2 2 2 2 2 2 2 2
4 4 4 4 5 5 6 6

2 2 2 2 2 2
6 6 7 7 7 7

/ / / /

/ / / /

/ / / ,

S М S М М М

S М S М М S М

S М S М S М

m m V V I V I V I V

m V V I V I V m V V

I V m V V I V

= ⋅ + ⋅ω + ⋅ω + ⋅ω +

+ ⋅ + ⋅ω + ⋅ω + ⋅ +

+ ⋅ω + ⋅ + ⋅ω

  (2.29) 

 
где m1, m4, m6, m7 – массы звеньев, кг;  

VS1, VS4, VS6, VS7 – абсолютные скорости центров масс звеньев 1, 
4, 6, 7, м/с;  

VM  – относительная скорость точки приведения М, VM = V1, м/с;  
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IS1, IS4, IS6, IS7 – моменты инерции звеньев 1, 4, 6, 7 относительно 
центров масс, кг·м2;  

I2, I3, I5 – моменты инерции звеньев 2, 3, 5 соответственно отно-
сительно осей вращения O, O1, O2, кг·м2;  
ω1, ω2, ω3, ω4, ω5, ω6, ω7 – угловые скорости звеньев 1, 2, 3, 4, 5, 

6, 7, рад/с. 
 
Точное значение моментов инерции звеньев рычажной системы 

устанавливается при 3D-проектировании.  
Подставляя в (2.29) значения величин, получим mПР. 
 

2.5.5. Определение ускорения и приведенной  
силы инерции ведущего звена  

(поршня стрелового гидроцилиндра) 
 

Соотношение между векторами ускорений, м/с2, точек А, O, O1: 
 

3 1 3 1 3 1

3 1 1 1 1 1

;
,

;

n t
A O A O A O

n t k r
A A O A O A O A O A O

a a a a

a a a a a a a

= + + 


= = + + + + 

 

 

1 0;Oa =  3 1 1/ / ;
n
A Oa AO  3 1 1;

t
A Oa AO⊥  0;Oa =  1 / / ;

n
A Oa AO 1 ;

t
A Oa AO⊥   

 

1 ;
k
A Oa AO⊥  1

r
A Oa / / AO , 

 
при этом 

3 1 3
2

1/ ;n
A O Aa V AO=  

1 1
2 / ;n

A O Aa V AO=  
1 2 12k

A Oa V= ω ⋅ .  
При переменной скорости штока сумма проекций всех векторов 

ускорений на направление скорости V1 (ускорение точки A штока): 
 

n
OAA aa 1−= .1

r
OAa±  

 
Знак «+» у второго слагаемого в этом выражении берем при ус-

корении поршня гидроцилиндра, а знак «–» – при его замедлении. 
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Ускорение точки М поршня: 
 

1 1

2
2 .

n r r
M MO A O A Oa a a MO a= − ± = −ω ⋅ ±  

 

В случае V1 = const 
1

0,r
A Oa =  а 2

2 .n
M MOa a MO= − = −ω ⋅  

Находим приведенную силу инерции (точки М) штока с порш-
нем стрелового гидроцилиндра, Н: 

 
И
ПР ПР .МF m a= ⋅  

 
2.5.6. Определение давления в стреловых гидроцилиндрах 

с учетом сил инерции погрузочного оборудования  
и ковша с грузом 

 

Усилие FП, Н, в поршневых полостях стреловых гидроцилинд-
ров при подъеме стрелы: 

 
И

П ПР ПР C МЦ Ш( ) / ,F F F F z= + + η η              (2.30)  
 

где И
ПРF  – сила инерции погрузочного оборудования и ковша с гру-

зом, приведенная к поршню стрелового гидроцилиндра, H;  
FПР – приведенная сила от веса погрузочного оборудования 

и ковша с грузом, H;  
FС – сила противодавления на поршень со стороны сливной ма-

гистрали (потери давления в гидрораспределителе, фильтре, трубо-
проводах), H. При номинальной подаче насоса C П0,2F F≈ ;  

z – число стреловых гидроцилиндров (z = 2);  
ηМЦ – механический КПД гидроцилиндра, учитывающий поте-

ри на внутреннее трение (ηМЦ = 0,94);  
ηШ – механический КПД, учитывающий потери на трение 

в шарнирах рычажного механизма (ηШ = 0,9). 
 
Подставляя в (2.30) значения, после преобразований получим 
 

И
П ПР ПР( ) / 1,49.F F F= +  
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Находим давление в стреловых гидроцилиндрах при подъеме 
груза, Н/м2: 

 
pП = FП / fП, 

 
где fП – площадь поршневой полости гидроцилиндра, м2: 
 

fП = π D2 / 4, 
 
где D – диаметр поршня гидроцилиндра, м. 

 
Таким образом, подставляя вычисленные значения парамет-

ров в дифференциальное уравнение (2.28), можно решить его 
аналитически (без учета сжимаемости (податливости) рабочей 
жидкости). 
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3. ПРОЕКТИРОВАНИЕ 
ПОГРУЗОЧНОГО ОБОРУДОВАНИЯ 
ФРОНТАЛЬНОГО ПОГРУЗЧИКА 

С УНИВЕРСАЛЬНОЙ РЫЧАЖНОЙ СИСТЕМОЙ 
 
 

3.1. Обоснование универсальной рычажной системы 
погрузочного оборудования фронтального погрузчика 

 
В процессе подъема стрелы различают механические и гидрав-

лические системы сохранения уровня ковша. При механической 
системе сохранение уровня ковша достигается кинематически 
с помощью рычажного механизма. Гидравлическая система слеже-
ния имеет автоматический клапан, гидроцилиндр или другие уст-
ройства, обеспечивающие порционную подачу рабочей жидкости 
в соответствующую полость ковшового гидроцилиндра и сохране-
ние его уровня при подъеме. 
Гидропривод подъема и опускания рабочего органа обычно вы-

полняется непосредственным действием гидроцилиндров на стре-
лу, и данный гидромеханизм является безрычажным. Технологиче-
ские движения рабочего органа осуществляются гидравлически 
с помощью поворотных механизмов. По характеру действия гид-
роцилиндров на рабочий орган механизмы бывают рычажные (пе-
рекрестные, параллелограммные) и безрычажные [31]. 
Погрузочное оборудование в большинстве случаев оснащено 

системой с механическим слежением с помощью рычажного  
механизма. При этом применяют два основных вида оборудова-
ния: с перекрестным и параллелограммным рычажными меха-
низмами [32]. 
Погрузочное оборудование с перекрестным поворотным меха-

низмом наиболее выгодно, так как самая тяжелая операция – за-
прокидывание ковша при наполнении – выполняется замедленно 
поршневой полостью гидроцилиндра поворота при наибольшем 
усилии, а его разгрузка – ускоренно штоковой полостью; он хоро-
шо скомпонован и виден с пульта управления. 
Недостатками перекрестного поворотного механизма являются 

отсутствие кинематического сохранения уровня рабочего органа, 
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которое особенно важно при выполнении погрузочно-разгрузочных 
работ с грузовыми вилами, а также повышенные энергозатраты при 
работе с основным ковшом и другими сменными рабочими орга-
нами, поскольку в зависимости от кинематики они могут запроки-
дываться на некоторые дополнительные углы в верхнем положении 
стрелы по сравнению с минимально допускаемыми, на что затра-
чивается определенная работа. 
Параллелограммный рычажный механизм обеспечивает кинема-

тическое сохранение уровня рабочего органа, но в соответствии 
с компоновкой переднего моста у погрузчиков он расположен ры-
чажной системой сверху стрелы. Запрокидывание ковша осуществ-
ляется штоковой полостью гидроцилиндра поворота, что уменьша-
ет вырывное усилие, время запрокидывания и его наполнение, 
а разгрузка – замедленно поршневой полостью, что ухудшает его 
опорожнение и также является недостатком. 
Для возврата ковша в положение черпания при его разгрузке 

применяют разгрузку «на упор» (на определенный ход ковшового 
гидроцилиндра), осуществить которую по условиям кинематики 
и компоновки рычажного механизма не всегда представляется воз-
можным. 
В качестве примера может быть предложена механическая сис-

тема слежения и управления рабочим органом одноковшового 
фронтального погрузчика «Амкодор 332С», содержащая два четы-
рехзвенника, первый из которых является перекрестным поворот-
ным механизмом (см. рис. 2.2). 
Недостатками данной конструкции являются: 
– отсутствие кинематического сохранения уровня рабочего ор-

гана при выполнении погрузочно-разгрузочных работ с грузовыми 
вилами; 

– повышенные энергозатраты при работе с основным ковшом 
и другими сменными рабочими органами; 

– отсутствие возврата ковша в положение черпания при его раз-
грузке. 
Для устранения указанных недостатков предложена система 

слежения и управления рабочим органом одноковшового фрон-
тального погрузчика, сочетающая достоинства перекрестного и па-
раллелограммного рычажных механизмов, которая обеспечивает 
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кинематическое сохранение уровня рабочего органа, максимальное 
использование функциональных возможностей ковшового гидро-
цилиндра, а также осуществление возможности автоматического 
возврата ковша в положение черпания [61–63]. 
Система слежения и управления рабочим органом одноковшо-

вого фронтального погрузчика содержит стрелу, рабочий орган 
и три четырехзвенника: первый и третий представляют собой пере-
крестные поворотные механизмы, причем третий четырехзвенник 
геометрически подобен первому, а второй рычажный механизм яв-
ляется параллелограммом. При этом ковшовый гидроцилиндр, 
входящий во второй четырехзвенник, закреплен на цапфах, вы-
полненных в виде осей, вваренных соосно в гильзу ковшового гид-
роцилиндра и опирающихся на подшипники. Это уменьшает его 
габариты и металлоемкость и позволяет легко скомпоновать дан-
ную рычажную систему, а также обеспечить автоматический воз-
врат ковша из положения разгрузки в положение черпания, что со-
кращает время рабочего цикла и повышает удобство работы 
оператора. 
Универсальная рычажная система фронтального погрузчика 

(рис. 3.1) работает следующим образом. 
После наполнения ковша 7 в нижнем положении стрелы 6 опе-

ратор производит его запрокидывание на полный ход ковшового 
гидроцилиндра 10 (рис. 3.1, а). 
При подъеме стрелы 6 указанные соотношения между четырех-

звенниками сохраняются: первый 3, 4, 5, 8 четырехзвенник сохраня-
ет геометрическое подобие третьему 2, 12, 13, 14 четырехзвеннику, 
а второй 2, 1, 9, 10 четырехзвенник является параллелограммом, что 
обеспечивает строго поступательное движение любого сменного ра-
бочего органа 7 в течение всего цикла подъема. 
Разгрузка ковша 7 происходит «на упор» при длине звена 10 

(ковшового гидроцилиндра), равной длине звена 10 в положении 
черпания (рис. 3.1, б). 
Это условие легко достигается тем, что ковшовый гидроци-

линдр входит во второй четырехзвенник и закреплен на цапфах 11 
на длине, необходимой для автоматического возврата ковша 7 
в положение черпания при опускании стрелы 6 (рис. 3.1, б). 
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а 

 
б 

 

Рис. 3.1. Универсальная рычажная система: 
а – нижнее и верхнее положения погрузочного оборудования; 

б – возврат ковша из положения разгрузки в положение черпания 
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Из подобия третьего 2, 12, 13, 14 и первого 3, 4, 5, 8 четырех-
звенников следует, что передаточное отношение входного звена 
третьего четырехзвенника и выходного звена первого четырех-
звенника, определяющееся как отношение угловых скоростей звена 
13 и звена 5 в обращенном движении, равно единице:  

 
i13-5 = ω13 / ω5 = 1, 

 
то есть третий четырехзвенник 2, 12, 13, 14 имеет обратное пере-
даточное отношение к первому 3, 4, 5, 8. Таким образом, общее 
передаточное отношение механизма при вращении стрелы равно 
единице. 
Звено 10 (ковшовый гидроцилиндр) закреплено на цапфах 11, 

выполненных в виде осей, опирающихся на подшипники. Разме-
щение цапф 11 на звене 10 обеспечивает возврат рабочего органа, 
например ковша 7, из положения разгрузки при верхнем положе-
нии стрелы в положение черпания при ее нижнем положении, при-
чем длина ковшового гидроцилиндра в положениях разгрузки 
и черпания одинакова. 
Данное изобретение позволило создать единую универсальную 

систему слежения и управления рабочим органом одноковшового 
фронтального погрузчика, обеспечивающую строго поступательное 
движение рабочих органов (ковша, вил и др.), уменьшить энергоза-
траты и при этом максимально использовать функциональные воз-
можности ковшового гидроцилиндра (наибольшее вырывное уси-
лие и наполнение ковша, наименьшее время его разгрузки), 
автоматический возврат ковша в положение черпания. Тем самым 
уменьшается время цикла, повышается производительность вы-
полняемых работ, улучшаются условия опорожнения ковша и по-
вышается удобство работы оператора. 
Одними из основных направлений развития систем управления 

погрузчиков в настоящее время являются: увеличение давления 
в гидроцилиндрах землеройно-транспортных машин, что при оди-
наковой энергоемкости гидропривода снижает расход рабочей 
жидкости, от величины которой зависят потери давления в гидро-
системе (имеют квадратичную зависимость от скорости), типораз-
меры гидрооборудования (насосов, гидромоторов, гидроцилиндров, 
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распределителей, гидробаков, рукавов высокого давления и т. д.), 
что снижает стоимость и металлоемкость, позволяет улучшить 
компоновку и технический уровень машины при проектировании; 
применение регулируемых насосов, гидромоторов, а также автома-
тически действующих систем при завершении операций, что 
уменьшает энергозатраты, расход топлива, обеспечивает удобство 
управления; совершенствование и использование предохранитель-
ных устройств, что предотвращает разрушение системы при пере-
грузке, приводит к повышению долговечности, а также расширяет 
их возможности применения. 
Рассмотрим процесс подъема стрелы одноковшового фрон-

тального погрузчика с теоретической (чтобы определить энерго-
затраты) и практической (максимально использовать их) точек 
зрения. 
Погрузочное оборудование при подъеме перемещается в потен-

циальном силовом поле, в котором работа силы не зависит от фор-
мы траектории точки ее приложения. Такие силы называются по-
тенциальными или консервативными. Эта работа силы тяжести, 
силы упругости. 
Проекция силы тяжести погрузочного оборудования на оси де-

картовых координат в потенциальном силовом поле: 
 

П
П ;ХF
х

∂
= −

∂ П
П ;YF
y

∂
= −

∂ П
П ,ZF
z

∂
= −

∂
 

 
где П – потенциальная энергия механической системы, Дж. 
 
Элементарная работа dA сил тяжести погрузочного оборудова-

ния в потенциальном силовом поле: 
 

П П П П,dA dx dy dz
х y z

 ∂ ∂ ∂
= − + + = −∂ ∂ ∂ ∂ 

 

 
то есть равна со знаком «–» полному дифференциалу от потенци-
альной энергии. Тогда работа силы тяжести при подъеме из нижне-
го положения в верхнее: 
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dA = − ∂∫ ∫  

 
А1-2 = – (П2 – П1) = П1 – П2, 

 
где А1-2 – работа по перемещению из положения Н1 в положение Н2, Дж; 
П1 и П2 – потенциальная энергия соответственно в этих поло-

жениях, Дж. 
 
Следовательно, работа АЦ, Дж, совершаемая стреловыми гид-

роцилиндрами, при перемещении центра масс погрузочного обо-
рудования из нижнего положения в верхнее на высоту ∆H (м), 
равна  

 

Ц П 2 1 П П
0

( ) ,
H

А m g H H m g H F dH
∆

= − = ∆ = ∫  

 
где mП – масса погрузочного оборудования с грузом в ковше, кг;  

g – ускорение свободного падения, g = 9,81 м/с2;  
FП – усилие в поршневых полостях стреловых гидроцилиндров 

при подъеме стрелы, Н, согласно (2.30) равное  
 

И
П ПР ПР C МЦ Ш( ) / .F F F F z= + + η η    

 
Рассмотрим гидропривод подъема стрелы одноковшового 

фронтального погрузчика. Классический привод включает два 
гидроцилиндра подъема. Анализ кинематических схем погру-
зочного оборудования существующих погрузчиков показывает, 
что давление в верхнем положении стрелы значительно выше 
нижнего установившегося по причине разной величины силовых 
плеч hВ и hН (рис. 3.2) (например, у погрузчика Амкодор 333В 
грузоподъемностью (г/п) 3,4 т оно превышает почти в 2 раза 
и составляет соответственно примерно рВ = 19 МПа и рН = 9,6 МПа), 
что не является рациональным, а давление настройки предохра-
нительного клапана рК = 20 МПа.  
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Рис. 3.2. Типичная кинематическая схема погрузочного 
оборудования с перекрестным рычажным механизмом: 

hН и hВ – силовые плечи стреловых гидроцилиндров 
соответственно в нижнем и верхнем положениях стрелы 

 
Если решить проблему стабилизации давления, а также устра-

нить пики в переходном процессе, то его можно было бы усреднить 
и применить гидроцилиндры меньшего диаметра или с меньшим 
ходом. 
Тогда для погрузчика Амкодор 333В в трех точках (рис. 3.3): 
 

рН = 9,6 МПа; рСР = 13 МПа; рВ = 19 МПа. 
 
Вычерчивая в масштабе и аппроксимируя данные точки плавной 

кривой, получаем зависимость рП = f(αС).   
В КОМПАС 3D находим площадь S заштрихованной области и, 

приравнивая ее к площади прямоугольника, получаем среднее дав-
ление рСР = 13 МПа в стреловых гидроцилиндрах при одинаковой 
совершенной ими работе.   
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Увеличим груз в ковше до давления рВ = 19 МПа, а давление 
настройки предохранительного клапана (рК = 20 МПа) оставим 
прежним. 

 

 
Рис. 3.3. Выравнивание давления в стреловых гидроцилиндрах 

погрузчика Амкодор 333В 
 

В результате можно увеличить грузоподъемность погрузчика в  
 

19 / 13 = 1,46 раза или на 46 %. 
 
Это значит, что номинальная грузоподъемность QН погрузчика 

Амкодор 333В могла бы составить (в идеальном случае без учета 
переходного процесса) 

 
QН = 3,4 · 1,46 = 4,96 ≈  5,0 т. 

 
Это касается любой машины.  
В действительности, в начале подъема в результате сжимаемо-

сти (податливости) рабочей жидкости и почти мгновенного 
(0,05…0,08 с) включения золотника гидрораспределителя происхо-
дит переходной процесс в виде затухающих колебаний, при этом 
максимальная амплитуда превышает установившееся давление 
в 2,0…2,5 раза (рис. 3.4) и при срабатывании предохранительного 
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клапана подъем стрелы прекращается. Также в результате резкого  
повышения давления в нем могут возникать автоколебания, что 
резко снижает его ресурс. Поскольку скорость поршня гидроци-
линдра резко возрастает от нуля до максимума, возникает сила 
инерции И

ПРF , Н, погрузочного оборудования и ковша с грузом, 
приведенная к поршню стрелового гидроцилиндра: 

 
И
Ц ПР ,MF m a=  

 
где mПР – приведенная масса, кг;  

aM – ускорение поршня, м/с2.  
  

 
 

Рис. 3.4. Типичный характер распределения давления 
рП = f(t) в стреловых гидроцилиндрах погрузчиков при подъеме: 

рСР – среднее давление; рУ – установившееся давление; 
tП – время переходного процесса 

 
Ускорение является неотъемлемой частью любого переходного 

процесса. Его усредненное значение равно: 
 

1 П/ ,Ma V t=  
 

где tП – время переходного процесса, зависящее в основном от сжи-
маемости (податливости) рабочей жидкости, характера включения 
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золотника гидрораспределителя, подачи насоса; занимает по дан-
ным различных исследований до 2 с. 

 
 

3.2. Методика моделирования процесса  
подъема стрелы погрузчика в динамике 

 
3.2.1. Приведение разветвленной симметричной  

динамической гидравлической схемы 
к эквивалентной неразветвленной 

 

Для решения дифференциальных уравнений динамики аналити-
ческим методом с учетом сжимаемости (податливости) рабочей 
жидкости уравнения должны быть не выше третьего порядка. Каж-
дый расчетный участок гидравлической цепи, включающий подат-
ливость, повышает дифференциальное уравнение на один порядок. 
Коэффициенты членов уравнений должны быть постоянными. 
Следовательно, расчетная динамическая схема должна быть нераз-
ветвленной и состоять из одного участка, включающего податли-
вость.  
Исходную динамическую разветвленную симметричную дина-

мическую схему приводим к эквивалентной неразветвленной, ис-
пользуя электро-гидравлические аналогии. 
Исходная (рис. 3.5) и эквивалентная (рис. 3.6) динамические 

схемы при подъеме погрузочного оборудования должны иметь 
одинаковые входные и выходные параметры. Условимся, параметры 
с индексом «э» относить к эквивалентной схеме. Для этого у обеих 
схем должны быть одинаковыми следующие параметры: 

1. Давление pП, Н, в поршневых полостях гидроцилиндров 
(рис. 3.5): 

 
И

П Ц ПР ТР С П Ш( ) / 2 η ,p F F F F f= + + +                   (3.1) 
 

где И
ЦF  – суммарная сила инерции погрузочного оборудования 

и ковша с грузом, приведенная к поршням двух стреловых гидро-
цилиндров, Н;  
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FПР – суммарная приведенная сила от веса погрузочного обору-
дования и ковша с грузом, действующая на два гидроцилиндра, Н;  

FТР – суммарная сила вязкого трения штока и поршня в исход-
ной схеме, Н;  

FС – сила противодавления на поршни в исходной схеме со 
стороны сливной магистрали (потери давления в гидрораспредели-
теле, фильтре, трубопроводах), Н. При номинальной подаче насоса 
FС ≈ 0,2 pП;  

fП – площадь поршневой полости стрелового гидроцилиндра, м2;  
ηШ – механический КПД, учитывающий потери на трение 

в шарнирах рычажного механизма.  
 
Так как внешние нагрузки в исходной и эквивалентной схемах 

одинаковы, то  
 

fПЭ = 2 fП. 
 
Отсюда диаметр поршня 
 

Э 2 ,D D=                                          (3.2) 
 
где D – диаметр поршня в исходной схеме, м2. 

 
Аналогично получим диаметр штока: 

 
,2Э dd =  

 

где d – диаметр штока в исходной схеме, м2. 
 
2. Скорости штоков, м/с: 

 
VШ = ϬН / 2 fП, м/с; VШЭ = ϬН / fПЭ,  

 
где ϬН – подача насоса погрузочного оборудования, м3/c. 

 
Отсюда 
 

VШЭ = VШ. 
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Рис. 3.5. Исходная симметричная динамическая гидравлическая схема 

 

 
 

Рис. 3.6. Эквивалентная неразветвленная динамическая гидравлическая схема 
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3. Гидравлические потери. Потери давления ∆pТ, Па, на трение 
по длине в круглых трубопроводах определяются по формуле Дар-
си [64]: 

 
2

Т Т Т Т Т(0,5λρ / ) sgn ;p l d V V∆ =                       (3.3) 
 

2
ТЭ Э ТЭ ТЭ ТЭ ТЭ(0,5λ ρ / ) sgn ,p l d V V∆ =                   (3.4) 

 
где λ – коэффициент гидравлического трения;  

lТ – длина трубопровода, м;  
dТ – диаметр трубопровода, м;  
VТ – скорость рабочей жидкости в трубопроводе, м/c;  
sgn  – функция Кронекера, Т Тsgn /V V= . 

 
Принимая lТЭ = lТ, VТЭ = VТ и приравнивая (3.3) и (3.4), находим: 

 
λЭ / dТЭ = λ / dТ.                                      (3.5) 

 
Для сохранения величины скорости в трубопроводах аналогич-

но выражению (3.2) принимаем:  
 

.2 ТТЭ dd =  
 
Площади поперечных сечений трубопроводов: 

 
fТЭ = 2 fТ. 

 
Из выражения (3.5) следует: 
 

Эλ 2 λ= .                                         (3.6) 
 
В [65] предложено апроксимировать зависимость λ = f (Re) ги-

перболической функцией следующего вида: 
 

λ = 70 / (Re) + Кε,                                  (3.7) 
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где Re – число Рейнольдса;  
Кε – коэффициент аппроксимации, значение которого зависит 

от относительной шероховатости ε внутренней поверхности трубо-
провода. 

 
С учетом (3.6) выражение (3.7) принимает вид 

 
;2KεRe/70λЭ +=                                (3.8) 

 
VТ = fП / fТ VШ;                                     (3.9) 

 
VТЭ = fПЭ / fТЭ VШЭ.                                (3.10) 

 
Подставляя (3.7), (3.8), (3.9) и (3.10) в (3.3) и (3.4), после преоб-

разований получим, Па: 
 

2
ТЭ Т Т П Т Ш

2 5 2
Т П T Ш Ш

(27,5 ρ / )

(0,443 Kερ / ) sgn ,

p p l f f V

l f f V V

∆ = ∆ = ϑ +

+
 

 
где ϑ – кинематическая вязкость рабочей жидкости, м2/c. 

 
Потери давления ∆pМ в местных сопротивлениях [64], Па: 

 
2

М Т Т0,5ξρ sgn ;p V V∆ =  
 

2
МЭ Э ТЭ ТЭ0,5 ξ ρ sgn ,p V V∆ =  

 
где ξ, ξЭ – суммарные коэффициенты местных сопротивлений; 

 
ξ = ξ1 + ξ2 + ξ3 + ξ4, 

 
где ξ1 + ξ2 + ξ3 + ξ4 – коэффициенты местных сопротивлений соот-
ветственно гидрораспределителя, разветвления, плавного поворота 
на 90° и входа в гидроцилиндр; по [66] принимаем ξ2 = 1,35; ξ3 = 0,15.  
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Так как VТЭ = VТ и VШЭ = VШ, то коэффициенты местных сопро-
тивлений гидрораспределителя и входа в гидроцилиндр обеих схем 
одинаковы: 

 
ξЭ = ξ = 1,35 + 0,15 + ξ1 + ξ4 = 1,5 + ξ1 + ξ4. 

 
Тогда   

 
2 2 2

МЭ М 1 4 П Т Ш Ш{[0,75 0,5(ξ ξ )]ρ / } sgn .p p f f V V∆ = ∆ = + +  

 
Гидравлические потери, Па, равны 
 

∆pГ = ∆pL + ∆pМ = R (ϬН / 2)2;   
 

∆ pГЭ = ∆pLЭ + ∆pМЭ = RЭ ϬН2, 
 
где R, RЭ – гидравлические сопротивления, H·c/м5. 
 
Отсюда  

 
RЭ = R / 4. 

 
4. Инерционные потери давления, Па, равны 

 
∆pi = (lТ fП / fТ + SШ)ρ dVШ /dt; 

 
∆piЭ = (lТЭ fПЭ / fТЭ + SШЭ)ρ dVШЭ /dt. 

 
Так как lТЭ = lТ, fПЭ = 2 fП, fТЭ = 2 fТ, VШЭ = VШ, принимая равными 

текущие хода штоков ШЭ Ш ,S S=  получим 
 

∆piЭ = ∆ pi. 
 
Масса рабочей жидкости на участках, кг: 

 
mЖЭ = 2 mЖ. 
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5. Расходы ϬД, затрачиваемые на деформацию рабочей жидко-
сти, рукавов и трубопроводов. 
Так как суммарные объемы рабочей жидкости на рассматривае-

мых участках одинаковы и давление pПЭ = pП, то при одинаковых 
приведенных коэффициентах податливости ψЭ = ψ, учитывающих 
деформацию рабочей жидкости, шлангов и трубопроводов, условие 
равенства соблюдается, м3/с: 

 
ϬД = ϬДЭ. 

 
6. Мощности NГ рассматриваемых участков гидравлической це-

пи, Вт: 
 

NГ = 2 ∆ pП ϬН / 2, Вт;  NГЭ = 2 ∆ pПЭ ϬН / 2. 
 
Так как  

 
∆ pП = ∆ pПЭ, то NГЭ = NГ, 

 
следовательно, исходная симметричная динамическая гидравличе-
ская схема эквивалентна неразветвленной.  
 

3.2.2. Математическое моделирование процесса подъема 
погрузочного оборудования фронтального погрузчика 

 

Рассмотрим аналитический метод динамического расчета гид-
равлической схемы рычажного механизма погрузчика для случая 
подъема погрузочного оборудования с грузом в ковше, считая ее 
системой с сосредоточенными параметрами, с учетом сжимаемости 
(податливости) рабочей жидкости. 
Для упрощения динамического расчета гидропривода сделаем 

следующие допущения: шток стрелового гидроцилиндра принят 
абсолютно жестким; отсутствуют утечки рабочей жидкости из  
полости в полость стрелового гидроцилиндра и через золотник  
гидрораспределителя за время переходного процесса; волновые 
процессы в гидромагистралях вследствие сравнительно малой их 
длины не влияют на переходной процесс; температура, вязкость, 
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плотность рабочей жидкости и приведенный коэффициент подат-
ливости (равен величине ψ при установившемся давлении в гидро-
цилиндрах) постоянны . 
При подъеме погрузочного оборудования давление в поршне-

вых полостях стреловых гидроцилиндров определяется величиной 
и направлением приведенных к поршню нагрузок. 
В рассматриваемой модели основными нагрузками являются 

приведенная к штоку стрелового гидроцилиндра сила тяжести по-
грузочного оборудования с грузом в ковше FПР, силы давления на 
поршень со стороны жидкости в поршневой FПЭ и штоковой FС по-
лостях эквивалентного гидроцилиндра, сила инерции И

ПРF  погру-
зочного оборудования с грузом в ковше, а также сила сопротивле-
ния движению поршня FТР, связанная с наличием сил вязкого 
трения в гидроцилиндре. Движущей является сила FПЭ.  
Исходя из вышеизложенного, уравнение движения штока 

с поршнем, составленное согласно принципу Даламбера, имеет вид: 
 

mПР d2 SП /dt2 + kВ Sп / dt = pП fПЭ – FПР – FС,            (3.11) 
 

где mПР – приведенная масса к поршню стрелового гидроцилиндра, кг;  
SП – ход поршня, м;  
kВ – коэффициент вязкого трения штока и поршня, Н·с/м;  
pП – давление в поршневой полости, Па;  
fПЭ – площадь поршневой полости эквивалентного гидроцилин-

дра, м2;  
FПР – приведенная сила к поршню стрелового гидроцилиндра, Н;  
FС – сила противодавления на поршень со стороны сливной ма-

гистрали, Н;  
t – время, с. 

 
Уравнение (3.11) является нелинейным, что обусловлено нели-

нейной зависимостью mПР = f (t) и FПР = f (t).  
Рассмотрим два случая подачи рабочей жидкости в стреловые 

гидроцилиндры: путем мгновенного (скачкообразного) включения 
золотника (традиционный вариант) и путем плавного включения 
регулируемого насоса (для погрузчика с универсальной рычажной 
системой). 
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При стабилизации давления в стреловых гидроцилиндрах при 
подъеме стрелы, что обеспечивает универсальная рычажная систе-
ма, FПР = const, численно равное по величине FПР при ходе поршня 
SП = 0, то есть при lЦ = lЦ min и t = 0. В тоже время приведенная масса 
за время переходного процесса (около 2 с) изменяется незначи-
тельно, поэтому ее можно принять постоянной и равной средней 
величине: 

 
mПРС = (mПР0 + mПР2) / 2. 

 
Здесь: mПР0 и mПР2 соответствуют величине mПР при ходах SП 

поршня соответственно нулю и ходу через 2 с.   
Поэтому уравнение (3.11) является линейным неоднородным 

дифференциальным уравнением с постоянными коэффициентами. 
Включаем регулируемый насос на полную подачу и принимаем 

скачкообразное открытие золотника гидрораспределителя. 
Составляем уравнение баланса мгновенных расходов. 
Мгновенный расход ϬН(м3/c), поступающий от насоса погрузоч-

ного оборудования в напорную магистраль: 
 

ϬН = ϬПЭ + ϬД,                                  (3.12) 
 

где ϬПЭ – расход, идущий на перемещение эквивалентного 
поршня, м3/c;  

ϬПЭ – расход, затрачиваемый на деформацию рабочей жидко-
сти, рукавов и трубопроводов, м3/c. 
 
Эти расходы соответственно равны 

 
ϬПЭ = fПЭ dSП / dt;                                (3.13) 

 
ϬД = ϬДО + ϬДО1;                                 (3.14) 

 
где ϬДО – расход, затрачиваемый на деформацию начального объе-
ма рабочей жидкости, м3/c;  

ϬДО1 – расход, затрачиваемый на деформацию объема рабочей 
жидкости, связанного с перемещением поршня, м3/c. 
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Указанные составляющие расхода определяются по выражениям 
 

ϬДО = VНО ψ dpП / dt;                               (3.15) 
 

ϬД1 = VД1 ψ dpП / dt;                                (3.16) 
 

ϬД1 = fПЭ SП,                                     (3.17) 
 

где VНО – начальный объем рабочей жидкости в напорном трубо-
проводе, м3;  

VД1 – объем, затрачиваемый на деформацию рабочей жидкости, 
связанный с перемещением поршня, м3. 
 
Для упрощения решения задачи динамики заменяем выражение 

(3.17) средним объемом рабочей жидкости за время tП (с) переход-
ного процесса: 

 
VД1 = ϬН tП / 2, м3                                                   (3.18) 

 
Подставляя выражения (3.13), (3.14), (3.15), (3.16) и (3.18) в (3.12) 

и решая полученное уравнение относительно dpП /dt, имеем, Н: 
 

dpП / dt = (ϬН – fПЭ dSП /dt) / (VД ψ),                 (3.19)  
 
где VД – мгновенный объем сжимаемой жидкости, равный 
 

VД = VНО + ϬН tП / 2. 
 

Продифференцировав по времени выражение (3.11) и решая по-
лученное уравнение совместно с (3.19), после преобразований по-
лучим математическую модель движения выходного звена (штока 
с поршнем) гидроцилиндра: 
 

d3 SП / dt3 + C1 d2 SП / dt2 + C2 dSП / dt = C3ϬН,           (3.20) 
 
где C1, C2, C3 – коэффициенты, равные  
 

C1 = kВ / mПР; 2
2 ПЭ Д ПР/ ( ψ );С f V m=  C3 = fПЭ / (VД ψ mПР). 
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Следовательно, движение исследуемой системы механизма 
подъема стрелы одноковшового фронтального погрузчика описы-
вается линейным неоднородным дифференциальным уравнением 
третьего порядка с постоянными коэффициентами [44].  
Таким образом, коэффициенты дифференциального уравне-

ния (3.20) в течение переходного процесса можно считать посто-
янными. 
Решение дифференциального уравнения (3.20) выполняем 

с использованием преобразований Лапласа [67] для случая скач-
кообразного открывания золотника гидрораспределителя. В ре-
зультате находим: 

1. Перемещение поршня: 
 

SП = C3ϬН{e–αt [(α2 – ω2) sinωt + C1 cosωt] / ω+ C2t – C1}/ C2,   (3.21) 
 
где ω – круговая частота затухающих колебаний, 2 2

2ω α ;C= −   
α – коэффициент затухания, α = C1 / 2 . 

 
2. Скорость движения поршня: 

 
α

П 3 Н

2 2 2
Н 31 1

2
22

σ

σ(α /ω ω ) sinω (α ω /ω)cos ω .

tV C e

CC t C t
CC

−= ×

− − + − +
× +

   (3.22) 

 
3. Ускорение штока:  

 
α 2 2 3

П 3 Н 1

2 2 2
1 1 2

σ [(α / ω α ω ω ω 2 )

sinω (2α 2ω / ω ω)cos ω ] / .

ta C e C

t C C t C

−= − + − − ×

× + − + −
        (3.23) 

 
Движение системы, определяемое уравнениями (3.21), (3.22) 

и (3.23), представляет собой затухающие колебания с периодом: 
 

2 2
22 / α .T C= π −  
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Интенсивность затухания колебаний зависит от коэффициента 
затуханий. Амплитуда колебаний уменьшается за один период 
в отношении (декремент затухания): 

 
Ai / Ai+1 = e–αt,                                    (3.24) 

 
где Ai, Ai+1 – амплитуды соответственно предыдущего и последую-
щего колебаний. 

 
При технических расчетах достаточно знать время, в течение 

которого давление приблизится к установившемуся давлению 
с практически принятой степенью точности. 
За время переходного процесса tП примем то время, в течение 

которого амплитуда колебаний давления снизится до 5 % от на-
чальной амплитуды. 
Согласно (3.24) для принятого случая будем иметь 

 
tП = 3 / α. 

 
Исходя из уравнения (3.11) движения штока с поршнем, давле-

ние рабочей жидкости в поршневой полости стрелового гидроци-
линдра определится выражением 
 

pП = (mПРС d2 SП /dt2 + kВ Sп /dt +FПР + FС) / fПЭ.          (3.25) 
 
Подставляя в уравнение (3.25) значения ПРF , СF , выражения (3.22) 

и (3.23), получим давление в стреловых гидроцилиндрах в процессе 
подъема стрелы: 
 

α 2 2 3
П ПРС 3 Н 1

2 2 2
1 1 2 ПЭ

α 2 3
В 3 Н 1

2 2 2
1 2 Н 3 2 ПЭ ПР С ПЭ

σ [( / ω α ω ω ω 2 )

sinω (2α 2ω / ω ω)cos ω ] / ( )

{k σ [(α / ω ω ω ) sinω

(α ω / ω) cos ω ] / σ / } / ( ) / .

t

t

р m C e C

t C C t C f

С e C t

C t C C C f F F f

−

−

= α − + − − ×

× + − + − +

+ − + − +

+ − + + + +
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Аналитический метод расчета имеет достаточно высокую точ-
ность. Следовательно, принятые при этом допущения являются 
приемлемыми и аналитический метод может быть рекомендован 
к практическому применению при инженерных расчетах переход-
ных процессов в гидросистемах одноковшовых фронтальных погруз-
чиков. 
График (рис. 3.7) показывает, что при установившемся давлении 

в гидроцилиндрах максимальное давление в переходном процессе 
Pmax ≈ 26 МПа, поэтому при настройке предохранительного клапана 
PКЛ = 20 МПа подъем груза невозможен. Большое влияние на дав-
ление в переходном процессе оказывает сила инерции. 
 

 
 

Рис. 3.7. Характер распределения давления PП = f (t) в стреловых гидроцилиндрах 
погрузчика Амкодор 333В с грузом в ковше 3,4 т при подъеме 

(скачкообразное открытие золотника; hН = hВ):  
Pmax – максимальное давление в переходном процессе;  

PУ – установившееся давление;  
PКЛ – давление настройки предохранительного клапана;  

tП – время переходного процесса 
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Скорость поршня при номинальной подаче насоса погрузчика 
Амкодор 333В VП = 0,12 м/c, а приведенная масса в нижнем поло-
жении mПР = 21 611 кг. 
Предположим, что в переходном процессе штоки гидроцилинд-

ров подъема стрелы движутся равноускоренно. Нормальное уско-
рение поршня не учитываем, так как оно мало по сравнению с от-
носительным. 
Тогда при tП = 2 с относительное ускорение поршня равно 
 

П 0,12 / 2 0,06 м/c.a = =  
 

Приведенная сила инерции равна 
 

И
Ц ПР П 21661 0,06 1300 H.F m a= = ⋅ =  

 
При скачкообразном включении золотника приведенная сила 

инерции в динамике составляла бы 
 

И
Ц 1300 2 / 0,08 32 500 H,F = ⋅ =  

 
что и приводит к резким пикам давления.  
При постоянной подаче и установившейся скорости поршня 
 

.0;0const; И
ЦПП === FaV  

 
Чтобы устранить скачкообразное открытие золотника, необхо-

димо применить последовательное включение гидрораспредели-
теля и регулируемого насоса погрузочного оборудования и обес-
печить плавное его включение и подачу рабочей жидкости в 
гидроцилиндры. Например, на рукоятку управления регулируемым 
насосом установить кнопку управления гидрораспределителем 
с электроуправлением. Это позволит не только регулировать ско-
рости поворота стрелы и ковша, обеспечить удобство управления, 
но и переводить насос на нулевую подачу в нерабочие моменты, 
что выразится в значительной экономии топлива и увеличении ре-
сурса гидрооборудования. 
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Расчеты показывают, что для погрузчика Амкодор 333В это со-
ставит (рис. 3.8) 

 
pН = 19 МПа; pВ = 17 МПа; pКЛ = 20 МПа; tП = 2 с. 

 
При этом давление в верхнем положении стрелы уменьшается 

в 17 / 13 = 1,3 раза или на 30 %. 
Следовательно, номинальная грузоподъемность при тех же гид-

роцилиндрах (диаметре, ходе штока), давлении настройки предо-
хранительного клапана, может составить 

 
QН = 3,4·17 / 13 = 4,45 ≈ 4,4 т. 

 

 
 

Рис. 3.8. Характер распределения давления pП = f (α) в стреловых гидроцилиндрах 
погрузчика Амкодор 333В с грузом в ковше (α – угол подъема стрелы): 
1 – при hН = 2hВ (без учета переходного процесса; груз в ковше 3,4 т); 
2 – при hН = hВ (без учета переходного процесса; груз в ковше 3,4 т); 
3 – при hН = hВ (c учетом переходного процесса; плавное включение 

регулируемого насоса; груз в ковше 4,4 т): 
pmax – максимальное давление в переходном процессе; 

pУ – установившееся давление; 
pКЛ – давление настройки предохранительного клапана; 

tП – время переходного процесса. 
 
Производительность погрузчика может увеличиться до 30 %. 
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Номинальная грузоподъемность погрузчика регламентируется 
[36] как половина опрокидывающей нагрузки при максимальном 
вылете стрелы. Для обеспечения необходимой устойчивости можно 
рекомендовать увеличение массы заднего бампера или установить 
данные гидроцилиндры на погрузчик г/п 4,4 т. 
Рассмотрим, как влияет изменение силовых плеч на давление pП 

и подачу насоса QН, а также на энергозатраты. 
Работа, совершаемая стреловыми гидроцилиндрами, равна: 
 

Ц П .А m g H= ∆  
 

С другой стороны  
 

Ц П Н МЦη ,А p Q t=  
 

где t – время подъема стрелы, с. 
 
Примем t = const, чтобы сохранить время подъема. 
Мощность, развиваемая насосом (без учета гидравлических по-

терь от насоса к гидроцилиндрам): 
 

Ц П Н const .N p Q= =  
 

Строим график QН = f (pП), при грузе в ковше 3,4 т, который 
представляет собой гиперболическую зависимость (рис. 3.9), и на-
ходим: 

1) pП = 13 МПа, QН = 177 л/мин (соответствует расходу на суще-
ствующей перекрестной схеме); 

2) pП = 15 МПа, QН = 153 л/мин; 
3) pП = 17 МПа, QН = 135 л/мин. 
Следовательно, в третьем случае, по сравнению с первым, рас-

ход рабочей жидкости уменьшается в 177 / 135 = 1,3 раза или 
на 30 %. Это значит, что можно использовать гидрооборудование 
(насосы, распределители, клапаны, рукава и т. д.) с меньшим  
условным проходом (например, Ду32 заменить Ду25), что дает  
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экономический эффект в стоимости и металлоемкости. Уменьша-
ется также объем рабочей жидкости. 

 

 
 

Рис. 3.9. График зависимости подачи насоса QН от давления pП  
в стреловых гидроцилиндрах погрузчика Амкодор 333В 

с универсальной рычажной системой при подъеме груза в ковше 3,4 т 
 
Кроме этого, уменьшаются гидравлические потери в напорной 

и сливной линиях, которые имеют квадратичную зависимость от 
расхода в 1,32 = 1,69 раза, что выражается в энергоэффективности 
и экономии топлива. 
В случае увеличения  грузоподъемности  на 30 % (pП = 17 МПа), 

а QН = 177 л/мин (остается прежним). Возможны промежуточные 
варианты, например, увеличение на 10–20 %, что соответственно 
пропорционально уменьшит расход рабочей жидкости и энергоза-
траты. Применение регулируемого насоса дает возможность плав-
но преодолеть переходной процесс, повысить давление, отключать 
его в нерабочие периоды и значительно снизить энергозатраты.  
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3.3. Определение давления в стреловых гидроцилиндрах 
погрузчика с универсальной рычажной системой  
при подъеме стрелы на основе двухмассовой  

динамической модели 
 

3.3.1. Сравнение работ сил трения для перекрестной  
и универсальной рычажных систем 

 

Сравним мощность сил трения для перекрестной и универсаль-
ной рычажных систем погрузочного оборудования. 
При подъеме стрелы возникает сила трения в шарнирах рычаж-

ной системы, которую учитывает механический КПД, для перекре-
стной рычажной системы составляющий ηМ ≈ 0,9. 
Мгновенная мощность, Вт, затрачиваемая на преодоление сил 

трения во вращательной кинематической паре: 
 

NТРi = Ri fi ri ωig, 
 

где Ri – реакция в кинематической паре, Н;  
fi – коэффициент трения;  
ri – радиус цапфы (шарнира), м;  
ωig – относительная угловая скорость звена i относительно зве-

на g, рад/с. 
 
Мощность, Вт, сил трения определяется суммой мощностей сил 

трения во всех кинематических парах механизма: 
 

NТР = ∑ Ri fi ri ωig. 
 
Работа, Дж, сил трения за время t равна 
 

ТР
0

d .
t

i i i igA R f r t= ω∑∫  

 
При поступательном движении ковша, которое обеспечивается 

универсальной рычажной системой, относительная угловая ско-
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рость звеньев будет меньше, чем при колебательном, которое обес-
печивается перекрестной рычажной системой: 

− для универсальной рычажной системы αК = –αС (движение 
ковша поступательное);  

− для перекрестной рычажной системы αК > –αС (движение ков-
ша колебательное). 
Так как 
 

ωig dt = αi, 
 

то очевидно, что у перекрестной рычажной системы при подъеме 
стрелы сопряженные звенья поворачиваются относительно друг 
друга на больший угол, следовательно, вредная работа сил трения 
будет больше, а механический КПД ηМ меньше, чем у универсаль-
ной и его величина зависит от конкретной кинематики данного по-
грузчика. 
 

3.3.2. Определение приведенной  
к поршню стрелового гидроцилиндра массы 

 
Приведенные массы погрузчиков являются большими величи-

нами, которые многократно превышают общую массу всего по-
грузчика и при ускорении обеспечивают соответствующие силы 
инерции.  
Отсюда следует, что необходима теория, позволяющая выпол-

нять соответствующие динамические расчеты рабочего оборудова-
ния погрузчика.  
На движение рычажной системы погрузочного оборудования 

накладываются определенные ограничения в виде времени пере-
мещения из нижнего положения в верхнее, величины максимально-
го ускорения, закона изменения ускорения. Величина максималь-
ного значения ускорения количественно определяет величину 
перегрузок, действующих на систему, в частности на давление 
в гидроцилиндрах погрузочного оборудования. 
В общем случае мощность движущих сил машины NДС затрачи-

вается не только на преодоление сил полезного (технологического) 
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сопротивления NПС, вредного сопротивления NВС, но и на преодо-
ление мощности сил инерции NИ, сил тяжести NG и сил упругости 
NУ. Уравнение баланса мощностей для этого случая имеет сле-
дующий вид: 

 
NДС = NПС + NВС ± NИ ± NG ± NУ. 

 
Знаки «±» означают, что эти силы могут совпадать с направлени-

ем скоростей их точек приложения или быть противоположными. 
Мощность вредного сопротивления NВС включает мощность сил 
трения NТР в шарнирах рычажной системы и мощность силы про-
тиводавления NС на поршень со стороны сливной магистрали. 
Наиболее благоприятным законом изменения ускорения являет-

ся такой, при котором обеспечивается плавное изменение скорости 
от нуля до установившегося значения. При этом на участке разгона 
ускорение является положительным, на участке равномерного 
движения равно нулю, а на участке торможения является отрица-
тельным при движении по траектории. 
Процесс подъема стрелы одноковшового фронтального погруз-

чика в функции времени можно разделить на участки: 
tР – время разгона, с; 
tР.ДВ – время равномерного установившегося движения, с;  
tТ – время торможения, с. 
Благоприятные законы движения с точки зрения динамических 

нагрузок изображены на рис. 3.10 [68]. Для уменьшения давления в 
стреловых гидроцилиндрах в период разгона вследствие появления 
сил инерции время разгона tТ следует увеличивать. Это возможно, 
например, установкой регулируемого насоса погрузочного обору-
дования. 
Ввиду того, что звенья рычажной системы (рычаг, тяга, гидро-

цилиндры стрелы и ковша) имеют относительно малые массы 
и скорости, их в расчете не учитываем, полагая, что их массы вхо-
дят в общую массу стрелы. 
В результате имеем двухмассовую систему (стрела, ковш с гру-

зом). За точку приведения принимаем центр масс S1 штока с порш-
нем стрелового гидроцилиндра. 
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а 

 
б 
 

Рис. 3.10. Зависимость скорости V и ускорения a от времени t: 
а – при изменении скорости по линейному закону; 

б – при изменении скорости по синусоиде 
 
Уравнение движения поршня стрелового гидроцилиндра, со-

гласно принципу Даламбера [56], имеет вид 
 

mПР d 2SП /dt 2 + kВ SП /dt = pП fП – FПР – FС.              (3.26) 
 

где mПР – приведенная масса к поршню стрелового гидроцилин-
дра, кг;  

SП – ход поршня, м;  
kВ – коэффициент вязкого трения штока и поршня, Н·с/м;  
pП – давление в поршневой полости, Н;  
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fП – площадь поршневой полости, м2;  
FПР – приведенная сила к поршню стрелового гидроцилиндра, Н;  
FС – сила противодавления на поршень со стороны сливной ма-

гистрали, Н;   
t – время, с. 

 
В выражении (3.26) mПР и FПР переменны (имеют сложную зави-

симость от t). Данное линейное неоднородное дифференциальное 
уравнение второго порядка с переменными коэффициентами мож-
но решить на ПЭВМ численным методом. 
Поставим задачу решить это уравнение для погрузчика с уни-

версальной рычажной системой на основе двухмассовой динамиче-
ской модели аналитически.  
Для этого необходимо определить mПР и FПР как функцию вре-

мени t.  
Строим нижнее положение механизма в определенном масшта-

бе μl (м/мм) (рис. 3.11).  
 

 
 

Рис. 3.11. К расчету механизма  
с универсальной рычажной системой 
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Определяем текущую длину lЦС (м) стрелового гидроцилиндра: 
 

lЦС = lЦС min + SТ, 
 

где lЦС min, SТ – соответственно минимальная длина и текущий ход 
стрелового гидроцилиндра, м; 

 
SТ = VS1 t, 

 
где VS1 – скорость центра масс штока с поршнем стрелового гидро-
цилиндра, м/с;  

t – время, с. 
 
По теореме косинусов имеем (рис. 3.11): 
 

2 2 2
ЦС 1 1 1 1 ЦС( ) ( ) 2( ) ( ) cos .l AO OO AO OO= + − ⋅ α  

 
Отсюда 

 
2 2 2

1 1 ЦС
ЦС

1 1

( ) ( )
arccos .

2
AO OO l

AO OO
+ −

α =
⋅ ⋅

 

 
Находим угол подъема стрелы αС: 

 
αС = αЦС + α1 – α2, 

 
где α1, α2 – углы, определяющие положение стрелового гидроци-
линдра (заданы по условиям кинематики), град. 

 
По теореме синусов: 

 
ЦС 1

ЦС

.
sin α sin β

l OO
=  
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Тогда  
 

1 ЦС

ЦС

sin α
sin β arcsin .

OO
l
⋅

=  

 
Текущее плечо стрелового гидроцилиндра ЦСh , м: 

 

ЦС 1 sin β.h AO= ⋅  

 
Угловая скорость вращения стрелы, рад/c: 
 

1
2

ЦС

ω .SV
h

=  

 
Определяем скорости центров масс звеньев. За полюс принимаем 

точку С вершины стрелы. Задаем масштаб скоростей μν (м/с·мм).  
Абсолютная скорость точки S2 центра масс стрелы 1 2 1( ) :SOC V O C⊥  

VS2 = ω2(O1S2), м/с (стрела вращается по часовой стрелке). 
Абсолютная скорость точки С стрелы 2 1( )SV O C⊥ , м/c: 
 

VС = ω2 LC. 
 

Скорость, м/с, точки S3 центра масс ковша с грузом относитель-
но точки С стрелы 3 3( )SV СS⊥ :  

 
VS3 = – ω3·CS3, 

 
то есть ковш вращается по отношению к стреле против часовой 
стрелки. 
Угол αСS3 положения центра масс ковша с грузом по отношению 

к горизонтали определяется при 3D-моделировании. Для универ-
сальной рычажной системы при подъеме стрелы αСS3 = const. 
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При аналитическом расчете для определения абсолютной скоро-
сти точки S3 центра масс ковша с грузом необходимо определить 
угол между векторами скоростей VS3 и VC. 
При 3D-проектировании определяем положение центра масс 

штока с поршнем S1, точную массу и положение общего центра 
масс стрелы S2 и ковша с грузом S3, а также его момент инерции 
относительно центральных осей. 
Определяем скорости центров масс звеньев рычажной системы. 
Из построения (рис. 3.11) следует, что угол между абсолютными 

скоростями центров масс стрелы и ковша равен 
 

γ = (90° – αС) + αS3. 
 

Для универсальной рычажной схемы погрузочного оборудова-
ния при поступательном движении ковша αS3 = const.  
По теореме косинусов находим абсолютную текущую скорость 

VS3 = f (t) центра масс ковша с грузом: 
 

2 2 2
3 3 32 cosγS C S C SV V V V V= + − . 

 
Величину приведенной к поршню стрелового гидроцилиндра 

массы mПР определяем из равенства кинетической энергии точки 
приведения и суммы кинетических энергий звеньев механизма 
с переменными передаточными функциями [69]. Приведенная 
масса (кг·м2) сосредоточена в точке S1 (центре масс штока 
с поршнем). 

 
2 2 2 2 2

ПР 1 2 2 2 3 3 3 3/ 2 ( )ω / 2 / 2 ω / 2,S S Sm V I m B m V I⋅ = + + ⋅ + ⋅  
 

где IS2, IS3 – соответственно моменты инерции стрелы и ковша 
с грузом относительно их центров масс (находятся при 3D-
моделировании). 

 
Тогда  

 
2 2 2 2 2 2 2

ПР 2 2 2 1 3 3 1 3 3 1( )ω / / ω / .S S Sm I m B V m V V I V= + + ⋅ + ⋅  
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3.3.3. Определение приведенной к поршню  
стрелового гидроцилиндра силы инерции 

 

Подъем стрелы у погрузчика с универсальной рычажной систе-
мой осуществляется включением регулируемого насоса-мотора. 
Время перевода насоса-мотора с нулевой на максимальную по-

дачу Qmax равно tР (например, tР = 2 с), что обеспечивает плавную 
подачу рабочей жидкости в стреловые гидроцилиндры. Подат-
ливость (сжимаемость) рабочей жидкости можно не учитывать, 
так как она в этом случае почти не оказывает влияние на пере-
ходной процесс. Для определения давления достаточно только 
учета силы инерции приведенной к штоку стрелового гидроци-
линдра с поршнем массы mПР, в отличие от варианта скачкооб-
разного (мгновенного) включения золотника гидрораспредели-
теля, где tР ≈ 0,1 с. 
Скорость, м/с, штока при установившимся движении равна 

 
VS1 = Qmax z fП, 

 
где Qmax – максимальная подача насоса-мотора, м3/с;  

z – число стреловых гидроцилиндров (принимаем z = 2);  
fП – площадь поршневой гидроцилиндра, м2. 

 
Ускорение, м/с2, штока гидроцилиндра относительно гильзы: 

 
aS1 = VS1 / tР = Qmax / 2 fП tР. 

 
Приведенная сила инерции ведущего звена, направленная вдоль 

штока, равна 
 

И
1 ПР 1.S SF m a=  

 
3.3.4. Определение приведенного к поршню  

стрелового гидроцилиндра усилия 
 

Величину приведенного к поршню стрелового гидроцилиндра 
усилия FПР, Н, определяем из равенства мгновенных мощностей, 
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развиваемых стреловыми гидроцилиндрами и силами тяжести 
звеньев рычажного механизма [60]. Мощность сил трения в шар-
нирах рычажного механизма в дальнейшем будем учитывать меха-
ническим КПД. За точку приведения принимаем точку S1 центра 
масс штока стрелового гидроцилиндра. 

 
FПРV1= ± G2VS2

ʹ ± G3VS3
ʹ, 

 
где G2, G3 – веса учитываемых звеньев рычажной системы, Н;  
G2 = m2 g; G3 = m3 g; (массы звеньев определяются при 3D-
моделировании, кг);  

VS2
ʹ, VS3

ʹ – вертикальные проекции абсолютных скоростей 
звеньев рычажной системы, м/с;  

V1 – скорость ведущего звена (штока с поршнем стрелового 
гидроцилиндра) по направлению силы FПР, м/с. 

 
Тогда   

 
FПР = ± G2VS2

ʹ/ V1
 ± G3VS3

ʹ/ V1.                       (3.27) 
 
Знак «+» берем, когда направления скорости и соответствующей 

силы противоположны, а знак «–» – когда совпадают. 
Определяем вертикальные проекции абсолютных скоростей 

звеньев: 
 

VS2
ʹ = VS2 cos(90° – αС) = VS2 sinαС.                   (3.28) 

 
По теореме синусов: 

 
CVC3 / sinγ = VC VS3 / sinφ. 

 
Откуда φ = arcsin (VC VS3 sinγ/ CVS3) .        

 
VS3

ʹ = VS3 cos(αС – φ).                              (3.29) 
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Подставляя (3.28) и (3.29) в выражение (3.27), находим числен-
ное значение приведенного к поршню стрелового гидроцилиндра 
усилия FПР. 

 
3.3.5. Определение давления в стреловых гидроцилиндрах 

с учетом сил инерции погрузочного оборудования 
и ковша с грузом 

 

Усилие FП в поршневых полостях стреловых гидроцилиндров 
при подъеме стрелы, H [70]:  

 
И

П Ц ПР ТР С П МЦ Ш( ) /  η η ,F F F F F z f= + + +                (3.30) 

 
где И

ЦF  – сила инерции погрузочного оборудования и ковша с гру-
зом, приведенная к поршню стрелового гидроцилиндра, Н;  

FПР – приведенная сила от веса погрузочного оборудования 
и ковша с грузом, Н;  

FС – сила противодавления на поршень со стороны сливной ма-
гистрали (потери давления в гидрораспределителе, фильтре, трубо-
проводах), Н. При номинальной подаче насоса FС ≈ 0,2 pП;  

z – число стреловых гидроцилиндров (z = 2);  
ηМЦ – механический КПД гидроцилиндра, учитывающий поте-

ри на внутреннее трение штока и поршня (ηМЦ = 0,94);  
ηШ – механический КПД, учитывающий потери на трение 

в шарнирах рычажного механизма (ηШ = 0,9). 
 
Подставляя в выражение (3.30) численные значения, получим 

усилие FП в поршневых полостях стреловых гидроцилиндров при 
подъеме стрелы. 
Находим давление в стреловых гидроцилиндрах при подъеме 

груза, Н/м2: 
 

pП = П

П

,F
f
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где fП – площадь поршневой полости гидроцилиндра, м2, fП = π D 2/4 
(D = 0,125 м – диаметр поршня гидроцилиндра). 

 
Определение давления в стреловых гидроцилиндрах погрузчика 

рекомендуется выполнять при использовании 3D-моделирования 
и программного обеспечения, что обеспечит высокую точность, ка-
чество и сократит сроки проектирования. 

 
 

3.4. Выбор параметров для максимальной  
высоты разгрузки основного ковша 

одноковшового фронтального погрузчика  
и исследование их влияния на энергозатраты 

 
При разработке кинематических схем гидромеханизма подъема 

стрелы одноковшовых погрузчиков одними из важных параметров 
являются высота разгрузки основного ковша, углы его запрокиды-
вания и разгрузки в крайнем нижнем и верхнем положениях. Уве-
личение высоты разгрузки вызывает увеличение угла раскрытия 
стрелы при одинаковой длине стрелы и, как следствие, уменьшение 
углов запрокидывания и разгрузки ковша, что ухудшает возможно-
сти кинематики. 
Рассмотрим схему, изображенную на рис. 3.12. 
Здесь: ОА = L – длина стрелы, м; FПКГ – равнодействующая сила 

тяжести погрузочного оборудования с грузом в ковше, Н; hП – плечо 
силы FПКГ относительно шарнира О крепления стрелы к порталу, м; 
B – расстояние между точкой приложения силы FПКГ и шарниром O 
крепления стрелы к порталу, м; αН, αВ – углы поворота стрелы отно-
сительно вертикали соответственно в крайнем нижнем и верхнем 
положениях, град; αП – полный угол поворота стрелы, град. 
Угол поворота стрелы: 

 
αП = αВ – αН = α1 + α2.                             (3.31) 

 
Тогда α1 = 90° – αН;  α2 = αВ – 90°. 
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Рис. 3.12. Схема выбора параметров  
для максимальной высоты разгрузки основного ковша погрузчика  

и исследование их влияния на энергозатраты 

 
Наиболее рациональной схемой будет являться та, у которой 

высота разгрузки ковша H при одинаковых длине стрелы L и пол-
ном угле ее поворота αП будет наибольшей: 

 
H = H1 + H2 + H3 – H4,                            (3.32) 
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где H1, H2 – вертикальные проекции стрелы, м;  
H3 – расстояние от шарнира крепления ковша к стреле при ее 

крайнем нижнем положении до грунта, м;  
H4 – расстояние по вертикали от шарнира крепления ковша 

к стреле до режущей кромки ковша при ее крайнем верхнем поло-
жении (ковш в положении разгрузки), м; 

 
H1 = L sin α1; H2 = L sin α2; 

 
H = L (sin α1 + sin α2) + H3 – H4.                      (3.33) 

 
Из уравнения (3.31) имеем 
 

α2 = αП – α1.                                      (3.34) 
 

С учетом (3.34) выражение (3.33) запишем так: 
 

H = L (sin α1 + sin α П cos α1 – cos α П sin α1) + H3 – H4.      (3.35) 
 
Высота разгрузки будет иметь максимальное значение  Hmax при 
 

dH /dα1 = 0, при этом d2 H / d 2
1α < 0. 

 
Дифференцируя выражение (3.35) по α1, учитывая, что H3 и H4 

величины постоянные, и приравнивая полученное выражение к ну-
лю, имеем 

 
dH / dα1 = L (cos α1 – sin α1 sin α2 – cos α П cos α1) = 0.     (3.36) 

 
Разделив (3.36) на cos α1, после незначительных преобразований 

получим 
 

L (1 – sin α П tg α1 – cos α П) = 0. 
 
Так как L ≠ 0, то 
 

1 – sin α П tg α1 – cos α П = 0.                         (3.37) 
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Разделив (3.37) на sin α П, после преобразований получим 
 

(1 – cos αП) / sin α П = tg α1.                          (3.38) 
 

Выражение (3.38) является тригонометрической функцией по-
ловинного аргумента, где αП = 2α1. Отсюда α1 = αП / 2. 
Тогда α2 = α П – α1 = α П – α П / 2 = α П / 2. 
Значит, высота разгрузки ковша будет равна Hmax, исходя из ус-

ловия α П = α1 + α2 при α1 = α2. Что также важно, высота H1 + H3 
крепления шарнира стрелы к порталу будет при этом наименьшей 
(кроме случаев α1 < α2). 
Определим увеличение высоты разгрузки ∆H при условии, что 

α1 = α2 = αП / 2 по сравнению со случаем, когда α1 ≠ α2 (рис. 3.13). 
Высота разгрузки при равенстве углов раскрытия стрелы: 
 

Hmax = 2 L sin (αП / 2) + H3 – H4.                    (3.39) 
 

Высота разгрузки, когда углы раскрытия стрелы не равны меж-
ду собой: 

 
( ) ( )

( )
1 П П 1

2
П 1 3 4

{sin  2 sin /  2  cos /  2  cos –

– 2 cos /  2  –  1  sin } – .

H L

H H

= α + α α α

 α α + 
     (3.40) 

Вычитая из (3.39) выражение (3.40), после преобразований на-
ходим увеличение высоты ∆H разгрузки ковша (рис. 3.13): 

 
∆H = L{2 sin (α П / 2) [1 – cos (α П / 2) cos α1] + 

+ [cos2 (α П / 2) – 2] sin α1}. 
 
Исследуем влияние угла раскрытия стрелы α П и соотношения α1 

и α2 при одинаковой высоте разгрузки H на энергозатраты, то есть 
работу, совершаемую стреловыми гидроцилиндрами. Влияние  
рычажной системы поворота ковша на давление в стреловых  
гидроцилиндрах не учитываем, так как принимаем его одинаковым 
в рассматриваемых случаях. 
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Рис. 3.13. Схема для определения увеличения высоты разгрузки ∆Н  

основного ковша при условии, что α1 = α2 = αП / 2,  
по сравнению со случаем, когда α1 ≠ α2 

 
Элементарная работа dAПКГ, совершаемая стреловыми гидро-

цилиндрами при повороте центра масс погрузочного оборудова-
ния с грузом относительно шарнира O на угол dαС без учета по-
терь, равна 

 
dAПКГ = MПКГ dαС, 
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где MПКГ – момент от силы тяжести погрузочного оборудования 
с грузом, равный моменту, развиваемому стреловыми гидроцилин-
драми относительно шарнира O вращения стрелы;  
αС – текущий угол, определяющий положение стрелы OA по 

отношению к вертикали при ее подъеме. 
 

MПКГ = FПКГ hП, 
 

где  hП = B sin αС. 
 
Работа AПКГ, совершаемая стреловыми гидроцилиндрами при 

повороте центра масс погрузочного оборудования с грузом на угол 
αП = α1 + α2, равна 

 
2

1

90 α

ПКГ ПКГ С С ПКГ 1 2
90 α

sinα dα (sinα sinα ).A F B F B
+

−

= = +∫
o

o

       (3.41) 

 
Введем обозначение К = B / L.  
Тогда 

 
H1 = L sin α1 = (B / К) sin α1;                         (3.42)  

 
H2 = L sin α2 = (B / К) sin α2.                         (3.43)  

 
Подставляя (3.42) и (3.43) в выражение (3.32), после преобразо-

ваний получим 
 

К(H – H3+ H4) = B (sin α1 + sin α2). 
 
Выражение (3.41) можно записать так: 
 

AПКГ = FПКГ К (H – H3+ H4). 
 

Установлено, что высота H разгрузки ковша при одинаковом уг-
ле поворота стрелы αП = α1 + α2 зависит от соотношения углов α1 
и α2 и будет наибольшей при α1 = α2 = αП / 2. 
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При одинаковой высоте разгрузки ковша угол раскрытия стрелы 
αП будет наименьший, что важно при проектировании кинематики 
погрузочного оборудования, так как это дает увеличение плеч 
стреловых и ковшовых гидроцилиндров, их моментов, следова-
тельно, возрастание подъемных и вырывных усилий.  
При этом работа, совершаемая стреловыми гидроцилиндрами, 

не зависит от угла поворота стрелы αП и соотношения углов α1 и α2, 
а зависит только от высоты разгрузки H (при постоянных величи-
нах H3 и H4) [71]. 

 
 
3.5. Повышение грузоподъемности (производительности)  

одноковшового фронтального погрузчика 
 
Грузоподъемность одноковшового фронтального погрузчика 

является одним из наиболее важных технико-экономических пока-
зателей, так как является основополагающим фактором его произ-
водительности. 
Номинальная грузоподъемность регламентируется [36] и равна 

меньшему из двух значений, первое из которых составляет 50 % 
опрокидывающей нагрузки, а второе – 100 % подъемного усилия 
для колесных погрузчиков. 
Согласно [37] опрокидывающая нагрузка на максимальном вы-

лете – минимальная нагрузка, центр тяжести которой расположен 
на одной вертикали с геометрическим центром тяжести номиналь-
ного объема ковша, приводящая машину в состояния, предельные 
для опрокидывания груза. 
Исходя из этого, для увеличения номинальной грузоподъемно-

сти необходимо обеспечить рациональную развеску машины с це-
лью повышения устойчивости к опрокидыванию, что возможно 
обеспечить уменьшением вылета на величину ∆B центра тяжести 
погрузочного оборудования и ковша с грузом относительно оси пе-
редних колес. Эту задачу должна решить универсальная рычажная 
система одноковшового фронтального погрузчика, дающая опти-
мизировать вылет, что видно из рис. 3.14. 



 93 

 
 

Рис. 3.14. Оптимизация вылета одноковшового фронтального погрузчика 
 
 

3.6. Методика минимизации радиуса поворота  
одноковшового фронтального погрузчика  

с шарнирно-сочлененной рамой 
 

Для привода переднего моста на одноковшовых фронтальных 
погрузчиках с шарнирно сочлененной рамой, состоящей из передней 
и задней полурам, поворот которых осуществляется рулевыми 
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гидроцилиндрами, применяют карданные валы внешнего (рис. 3.15, а) 
и внутреннего (рис. 3.15, б) скольжения. 
 

 

а 

 

б 

Рис. 3.15. Схемы двухшарнирного карданного вала: 
а, б – соответственно с внешними и внутренним скольжением; 

1, 2 – универсальные карданные шарниры; 3 – шлицевое соединение;  
4 – промежуточная опора 

 
В первом случае осевое перемещение осуществляется с наруж-

ной стороны центров универсальных карданных шарниров, а во 
втором – с внутренней. 
Для кинематики поворота погрузчика имеет значение установка 

центров универсальных карданных шарниров относительно верти-
кальной оси поворота полурам. 
При повороте передней полурамы относительно задней на угол, 

карданные шарниры поворачиваются на углы β и γ, причем выпол-
няется соотношение  

 
α = β + γ. 

 
Если α будет максимальным углом поворота полурам одной от-

носительно другой, то оптимальным будет соотношение 
 

β = γ = α / 2 
 
и можно получить наибольший запас по углу поворота карданных 
шарниров. 
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Следовательно, при одном и том же запасе этого угла можно 
получить больший максимальный угол поворота полурам одной 
относительно другой, что уменьшает минимальный радиус по-
ворота погрузчика и улучшает его маневренность, а также уве-
личивает долговечность универсальных карданных шарниров, так 
как уменьшается их угол поворота. 
Рассмотрим первый случай поворота (рис. 3.16, а). Пусть имеем 

карданный вал 1–2, между центрами шарниров которого расстоя-
ние L и максимальный угол α поворота полурам одной относитель-
но другой.  

 

 
а 

 
б 

Рис. 3.16. Схемы поворота карданного вала: 
а, б – соответственно с внешним и внутренним скольжением 

α 
180° – α α/2 

α/2 

α/2 

α/2 

α 180° – α 
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Исходя из оптимального соотношения, углы поворота шарниров 
1 и 2 должны быть равны α / 2. Центр шарнира 2 переместится при 
этом из точки B в точку C по радиусу AB = L. Центр вращения по-
лурам должен находиться в точке E, которая не совпадает с точкой 
F, делящей карданный вал 1–2 пополам. 
Находим смещение X середины карданного вала по отношению 

к центру поворота полурам: 
 

AF = BF = L / 2; AE = L / [2 cos (α / 2)]; 

X = EF = AE – AF = L / [2 cos (α / 2)] – L / 2 =  

= L [1 / cos (α / 2) – 1] / 2. 
 

При повороте изменяется длина карданного вала, которая ком-
пенсируется шлицевым соединением. Находим величину Y1 этой 
компенсации: 

 
Y1= CH = EH – CE = (L / 2 –X) – (L / 2 + X) = – 2 X = 

= –L [1 / cos (α / 2) – 1]. 
 

Знак «минус» показывает, что при повороте шлицевый конец про-
межуточной опоры вдвигается в шлицевую втулку карданного вала. 
При втором случае (рис. 3.16, б) поворота центр шарнира 2, свя-

занный с передней полурамой, переместится из точки B в точку E 
по радиусу BD = L / 2. Из треугольника ADE имеем AD = DE. Тогда 
углы поворота шарниров равны 

 
[180°– (180°– α)] / 2 = α / 2. 

 
Из этого следует, что смещение центров карданного вала относи-

тельно центра поворота полурам для этого варианта не имеет значения. 
Находим величину Y2 компенсации длины карданного вала 

шлицевым соединением: 
 

Y2 = DE – DC;   DE = L / 2. 
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Для треугольника ADC по теореме синусов: 
 

AC / (180° – α) = DC / sin β = AD / sin γ; 
 

γ = arcsin (0,5 sin α); 
 

β = α – arcsin (0,5 sin α); 
 

DC = {L – sin [α – arcsin (0,5 sin α)]} / sin α; 
 

Y2 = L / 2 – {L – sin [α – arcsin (0,5 sin α)]} / sin α. 
 
Таким образом, данная методика расчета [72] позволяет произ-

водить компоновку передних карданных валов, при которой можно 
получить наибольший угол складывания полурам и наименьший 
радиус поворота погрузчика при проектировании одноковшовых 
фронтальных погрузчиков с шарнирно-сочлененной рамой, что 
улучшает их маневренность и увеличивает долговечность универ-
сальных карданных шарниров. 
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4. РАЗРАБОТКА УНИВЕРСАЛЬНОЙ КОНСТРУКЦИИ 
ПОГРУЗОЧНОГО ОБОРУДОВАНИЯ  

НА БАЗЕ ПОГРУЗЧИКА АМКОДОР 333В 
 
 

4.1. Имитационная модель погрузочного оборудования 
 
На основании проведенных теоретических исследований раз-

работана имитационная модель [73] погрузчика Амкодор 333В 
с универсальной рычажной системой (рис. 4.1). Она позволяет 
проверить на практике все кинематические расчеты погрузочно-
го оборудования, движение ковша при подъеме, разгрузке, опус-
кании, возврат в положение черпания, массы звеньев рычажной 
системы и положение их центров масс, моменты инерции отно-
сительно центральных осей, плечи гидроцилиндров. Это позво-
ляет значительно упростить сложные математические расчеты 
по кинематике погрузочного оборудования и расчету энергоэф-
фективности. 
Механической системой называется совокупность материаль-

ных точек, движение каждой из которых зависит от движения ос-
тальных. 
Имитационная модель погрузочного оборудования создается на 

основе 3D-моделирования. Должна быть известна форма и массы 
всех звеньев рычажной системы. За основу расчетов взята модель 
погрузочного оборудования погрузчика Амкодор 333В. 
Создаются плоские трехмерные модели звеньев. Толщина 

звеньев принимается, например, 10 мм. Командой «МЦХ модели» 
определяется их масса. Зная действительную массу звена, находит-
ся толщина SМ, мм, ее модели: 

 
д

М
м

10
m

S
m

= , 

 
где mд – действительная масса звена, кг;  

mм – масса модели из 3D-чертежа, кг. 
 
Создается сборочный чертеж погрузочного оборудования. 

За неподвижное звено принимается портал, который фиксируется. 
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При использовании команды «Сопряжения» последовательно на 
него навешиваются стрела, ковш, груз в ковше, рычаг, тяга, стрело-
вой и ковшовый гидроцилиндры, колесо, грунт. 
Если задать штоку стрелового гидроцилиндра перемещение, со-

ответственно перемещаются все звенья рычажной системы. В лю-
бом положении погрузочного оборудования можно перейти в 2D 
и создать чертеж. В крайних положениях штока стрелового гидро-
цилиндра можно задать команду «Контроль соударений», при вы-
полнении которой шток автоматически прекращает движение. 
Рассмотрим пример имитационной модели, изображенной на 

рис. 4.1. 
 

 
Рис. 4.1. Имитационная модель погрузочного оборудования 

погрузчика Амкодор 333В с универсальной рычажной системой 
 

Исходя из закона сохранения энергии механической системы 
в потенциальном силовом поле, следует, что изменение потенци-
альной энергии системы равно работе A, Дж, сил тяжести на верти-
кальном перемещении центра масс системы [57]: 

 
2 1( ),A mg H H= −  

 
где m – масса механической системы, кг;   

H2, H1 – соответственно вертикальные координаты начальной и ко-
нечной точки перемещения центра масс механической системы, м. 

 
Следовательно, используя имитационную модель, которая точно 

определяет массу механической системы и вертикальные координаты 
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начальной и конечной точки перемещения центра масс механиче-
ской системы, можно найти работу сил тяжести погрузочного обо-
рудования при его опускании: 

 
2 1 М( ) ,A mg H H= − η  

 
где ηМ – механический КПД рычажной системы. 

 
 

4.2. Разработка гидромеханизма поворота ковша 
 

Рассмотрим разработку универсальной конструкции погрузоч-
ного оборудования, одновременно сочетающего достоинства па-
раллелограммного и перекрестного рычажных механизмов на кон-
кретном примере. 
За основу принимаем погрузочное оборудование одноковшо-

вого фронтального погрузчика Амкодор 333В г/п 3,4 т (рис. 4.2) 
с перекрестным рычажным механизмом с целью минимальных 
доработок. 
Погрузочное оборудование имеет следующие параметры: 
− длина стрелы L = 2450 мм; 
− высота шарнира подвески стрелы от опорной поверхности HС 

= 1830 мм; 
− углы раскрытия стрелы относительно вертикали: 

• αСН = 45°13' (крайнее нижнее положение); 
• αСВ = 137°18' (крайнее верхнее положение); 

− полный угол поворота стрелы αСП = αСВ – αСН = 137°18' – 45°13'= 
= 92°05' (по рекомендациям [32] αСП = 85–90°); 

− максимальный угол запрокидывания основного ковша (по ножу) 
в крайнем нижнем положении стрелы αКН = 42°05' (по [35] этот угол 
40°, не менее); 

− максимальный угол разгрузки основного ковша (по днищу) 
в крайнем верхнем положении стрелы αКВ = 51°28' (по [35] 50°, не 
менее); 

− угол между днищем и ножом основного ковша погрузчика со-
ставляет 6°56' (по рекомендациям [32] 5–7°); 
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− максимальная высота разгрузки основного ковша по режущей 
кромке при угле разгрузки αР = 45°: HР = 2833 мм (по [35] 2800 мм, 
не менее); 

− вылет режущей кромки ковша при максимальной высоте 
разгрузки и угле разгрузки 45°: В = 1005 мм (по [35] 900 мм, не 
менее); 

− разность между максимальными углами запрокидывания ков-
ша по траектории равна: 65°18' – 42°05' = 23°13' (по [32] 15°, не более); 

− ковш в положении разрузки на любой высоте должен иметь 
угол не менее 45° [32]: при угле раскрытия стрелы αС = 70° угол 
разгрузки равен αР = 39°50' (по днищу); 

− шины 17,5÷25 (статический радиус RСТ = 610 мм). 
 

 
Рис. 4.2. Кинематическая схема погрузочного оборудования Амкодор 333В 
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Схема погрузочного оборудования Амкодор 333В является 
традиционной с перекрестным рычажным механизмом (рис. 4.3) 
и включает два четырехзвенника: 1З-2В-3-4 и 2Н-5-6-1П, имеющих 
разные мгновенные передаточные отношения (1П и 1З соответст-
венно передняя и задняя части стрелы 1; 2В и 2Н – верхняя и ниж-
няя часть рычага 2). 

 

 
 

Рис. 4.3. Расчетная схема погрузочного оборудования 
Амкодор 333В с перекрестным рычажным механизмом 

 
При подъеме стрела 1 вращается со скоростью ωС по часовой 

стрелке (принимаем направление за положительное). Применяем 
метод инверсии: в обращенном движении стрела 1 неподвижна, 
звену 4 задаем вращение с угловой скоростью ω4 = –ωС против ча-
совой стрелки относительно шарнира О стрелы. 
Мгновенные передаточные отношения: 
– первого четырехзвенника: i1 = –h3 / hЦ, звено 4 и рычаг 2 вра-

щаются в разные стороны; 
– второго четырехзвенника: i2 = –hТ2 / hТ1, рычаг 2 и ковш 6 вра-

щаются в разные стороны. 
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Общее мгновенное передаточное отношение от звена 4 к ковшу 6: 
 
3 T2 4

4K1 1 2
Ц T1 K1

ω( )( )
ω

h hi i i
h h

= = − − = ,                        (4.1) 

 
то есть направления вращения звеньев совпадают. 
Так как ω4 = –ωС, то общее мгновенное передаточное отношение 

от стрелы к ковшу равно 
 

С
CK1 1 2

K1

ω
ω

i i i= = − , 

 
то есть стрела и ковш вращаются в разные стороны, следовательно, 
iСК1 имеет знак «–». 

 
Условие поступательного движения ковша: 
 

iСК1 = –1 = const, 
 
то есть данное соотношение должно соблюдаться при движении 
стрелы от нижнего положения до верхнего. 
По этой причине осуществить механически строго поступатель-

ное перемещение любого рабочего органа (в том числе и ковша) 
у погрузчика с перекрестным рычажным механизмом невозможно, 
и движение ковша в процессе подъема стрелы носит колебатель-
ный характер, что и показывает кинематика Амкодор 333В (знак 
«минус» указывает, что стрела и ковш вращаются в разные сторо-
ны): при ωC > |ωК| – ковш  запрокидывается;  при ωC < |ωК| – ковш 
разгружается [74]. 
Для устранения указанных недостатков разработана универ-

сальная система слежения и управления рабочим органом одно-
ковшового фронтального погрузчика механического типа (рис. 4.4), 
одновременно сочетающая достоинства перекрестного и параллело-
граммного рычажных механизмов, обеспечивающая строго поступа-
тельное движение рабочих органов (ковша, вил и др.), максимальное 
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вырывное усилие ковшового гидроцилиндра (по давлению в 1,33 
раза выше по сравнению с параллелограммной схемой), а также 
осуществление возможности автоматического возврата ковша 
в положение черпания [75, 76]. 
При создании универсальной рычажной системы идея заключа-

лась в том, чтобы в выражении (4.1) мгновенное передаточное от-
ношение первого четырехзвенника i1 сделать обратным передаточ-
ному отношению второго четырехзвенника i2: 

 
i1 = 1

2

1 
 

i
i

= . 

 
Тогда 

 
4

4 1 1 2 2
2

ω1 1 const.
ωK

K

i i i i
i

= = = = =                       (4.2) 

 
Так как ω4 = –ωC, то общее мгновенное передаточное отношение 

от стрелы к ковшу будет равно  
 

С
CK1 1 2

K1

ω
ω

i i i= = − , 

 
то есть стрела и ковш вращаются в разные стороны, следовательно, 
iСК1 имеет знак «минус». 
Условие поступательного движения ковша iСК1= –1 = const со-

блюдается. 
Осуществить условие (4.2) возможно только в том случае, если 

четырехзвенники 1З-2В-3-4 и 2Н-5-6-1П равны или геометрически 
подобны (см. рис. 4.3). 
Это условие имеет вид 
 

5 62Н

2В 3 4

.l ll
l l l

= =  
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а 
 

 
б 

 

Рис. 4.4. Универсальная рычажная схема погрузочного оборудования: 
а – подъем стрелы (поступательное движение ковша); 

б – опускание стрелы с автоматическим возвратом ковша 
из положения разгрузки в положение черпания 

9 
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Размеры четырехзвенника 2Н-5-6-1П не меняем (см. рис. 4.3). 
Из кинематики Амкодор 333В имеем размеры: 
– верхней части рычага l2В = 610 мм; 
– нижней части рычага l2Н = 805 мм; 
– тяги l5 = 515 мм; 
– радиуса вращения ковша l6 = 344 мм; 
– между осями верхнего шарнира стрелы и вращения рычага  

l1П = 1007 мм.  
Отношение длины нижней части рычага к верхней для данной 

рычажной системы: 
 

К = 2Н

2В
К l

l
= = 805

610
= 1,32. 

 
Следовательно, соотношение длин звеньев рычажной системы 

должно быть равно 
 

5 6

3 4

К 1,32l l
l l

= = =  или 
3 4

515 344К 1,32.
l l

= = =  

 
Выполнить условие l5 = 1,32 l3 невозможно, так как длина тяги 5 

по конструктивным соображениям всегда намного меньше длины 
гидроцилиндра 3 в его полностью вытянутом положении.  
Строим четырехугольник (рис. 44) 6-4-5-9, геометрически по-

добный четырехугольнику 2Н-7-8-1П (рис. 4.4, а). 
Коэффициент геометрического подобия 
 

7 8Н П

В 4 5 9

2 1К 1,32.
2

l l
l l l

= = = = =  

 
Уменьшаем четырехугольник 2Н-7-8-1П в К = 1,32 раза, получаем 
искомый четырехугольник 6-4-5-9, размеры которого равны: 

 
l6 = l2В = 610 мм;  
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l4 = 390 мм;  
 

l5 = 261 мм;  
 

l9 = 763 мм. 
 

Точку пересечение звеньев 5 и 9 полученного четырехугольника 
совмещаем с точкой О вращения стрелы 1 и поворачиваем его так, 
чтобы звено 6 было параллельно звену 2В. Через шарниры А и В 
проводим прямую, которая является осью гидроцилиндра ковша 3, 
который устанавливаем на цапфах, так как его максимальная длина 
больше звена А-В.  
В итоге имеем размеры и координаты сторон четырехугольни-

ков 2Н-7-8-1П (исходный) и 6-4-5-9, имеющие передаточные отно-
шения соответственно i1, i2 = 1 / i1, а также параллелограмма ABCD 
(i3 = 1; шарниры C и D крепятся к стреле 1). 
Общее мгновенное передаточное отношение от звена 5 к ковшу 

(звено 8): 
 

5
5K1 1 2 3 1

1 K

ω1 1 1 const.
ω

i i i i i
i

= = ⋅ = = =  

 
С учетом, что ω5 = –ωС, общее мгновенное передаточное отно-

шение от стрелы к ковшу равно 
 

С
CK1 1 2 3

K1

ω
ω

i i i i= = − , 

 
то есть стрела и ковш вращаются в разные стороны, значит 

 
iСК1= –1 = const. 

 
Значит, ковш при подъеме стрелы перемещается строго посту-

пательно (рис. 4.5). 
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Рис. 4.5. Универсальная рычажная схема погрузочного оборудования 
на базе погрузчика Амкодор 333В с перекрестным рычажным механизмом: 

подъем стрелы (поступательное движение ковша) 
 
Разгрузка ковша при верхнем положении стрелы осуществляет-

ся «на упор» (рис. 4.6) при неполном ходе ковшового гидроцилин-
дра, при этом упор K подбирается с таким расчетом, чтобы длина 
AB гидроцилиндра в положении черпания и разгрузки была одина-
кова и ковш из положения разгрузки по дуге радиуса R возвраща-
ется в положение черпания. Тем самым уменьшается время цикла, 
повышается производительность выполняемых работ, увеличива-
ется механический КПД рычажной системы за счет отсутствия ко-
лебаний ковша при подъеме, улучшаются условия опорожнения 
ковша и повышается удобство работы оператора. 
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Рис. 4.6. Универсальная рычажная схема погрузочного оборудования 
на базе погрузчика Амкодор 333В с перекрестным рычажным механизмом: 

опускание стрелы с автоматическим возвратом ковша 
из положения разгрузки в положение черпания 

 
Расчеты показывают, что универсальную рычажную систему 

можно установить с минимальными доработками на любом по-
грузчике с перекрестной схемой, что улучшит его кинематические 
и динамические параметры. 
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4.3. Разработка гидромеханизма подъема стрелы 
 
Задача стабилизации давления в гидроцилиндрах является не-

решенной по нескольким причинам. Необходимо равенство плеч hЦ 
стреловых гидроцилиндров относительно оси вращения стрелы 
в нижнем и верхнем положениях. Однако это условие еще не обес-
печивает стабилизацию, так как на его величину также влияет ха-
рактер движение ковша при подъеме стрелы [74]: 
при ωC > |ωК| – ковш запрокидывается (давление увеличивается); 
при ωC < |ωК| – ковш разгружается (давление уменьшается); 
при ωC = |ωК| – плоскопараллельное движение (давление ста-

бильно), что обеспечивает универсальная рычажная система.  
На практике при проектировании по условиям компоновки это 

осуществить невозможно, так как установить их вертикально не 
позволяет передний мост погрузчика, а также ограничивает клиренс. 
Гидромеханизм подъема стрелы Амкодор 333В имеет параметры: 
DПС = 125 мм – диаметр поршня стрелового гидроцилиндра; 
dШС = 60 мм – диаметр штока; 
S = 710 мм – ход; 
lЦ min = 1160 мм – минимальная длина; 
lЦ max = 1870 мм – максимальная длина; 
l0 = 450 мм – условная длина стрелового гидроцилиндра стрелы 

без учета полного хода поршня S (при S = 0); 
αСП = 92°05' – полный угол поворота стрелы; 
h1 = 480,5 мм;  h2 = 256,5 мм – плечи стрелового гидроцилиндра 

соответственно при его минимальной lЦ min и максимальной lЦ max 
длине. 
Соотношение плеч h1 / h2 = 480,5 / 265,5 = 1,81. 
Данный гидромеханизм не обеспечивает стабилизацию давле-

ния в стреловых гидроцилиндрах (h1 ≠ h2) при этом ковш в начале 
подъема резко запрокидывается от αСН = 42°05' до 65°18', а в верх-
нем положении стрелы этот угол уменьшается до αСВ = 53°13', что 
дополнительно вызывает его дестабилизацию. 
Необходимо определить ход гидроцилиндра радиус вращения 

стрелы R при соотношении плеч h1 / h2 = h =1.  
В работе [46] радиус вращения стрелы R можно определить ре-

шением системы нелинейных уравнений в среде Mathcad: 
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2
0 0 1

2
0 0 2

2 2 2 2
0 0 СП

0 C 1 СП

( ) 2 ( )sin arccos ( / )
( 2 ) 2 ( 2 )cos arcsin ( / );

( 2 ) ( ) 4 sin α / 2
4( ) sin (α / 2)cos[arccos( / ) α / 2].

l S R l S h R
l S R l S h R

l S l S R
l S R h R

 + + + =
= + − +


+ = + + +
+ + −

        (4.3) 

 
Переводим полный угол поворота стрелы, заданный в градусах 

и минутах, в десятичные доли градуса: 
 

αСП = 92°05' = 92,08°. 
 

Подставляя численные значения в систему уравнений (4.3), имеем 
 

2
1

2
2

2 2 2 2
0

1

(450 710) 2 (450 710)sin arccos ( / )
(450 2 710) 2 (450 2 710)cos arcsin ( / );

(450 2 710) ( ) 4 sin 92,08 / 2
4(450 710) sin (92,08 / 2)cos[arccos( / ) 92,08 / 2].

R h R
R h R

l S R
R h R

 + + + =
= + ⋅ − + ⋅ + ⋅ = + + ° +

+ + ° − °

   (4.4) 

 
Решая систему уравнений (4.4), получим 
 

R = 493; h1 = h2 = h = 342 мм. 
 

Используя работу [46] можно также определить текущее плечо 
стрелового гидроцилиндра в зависимости от его текущего хода  
hT = f (SТ), а также от текущего угла поворота стрелы hT = f (αПТ). 
Для динамических расчетов необходимо знать h как функцию 

времени t [46]: 
 

2 2 1
Цmin Ш Ц min Цmin

0 с
Т

Ш
Цmin Ш

0

( ) 2 sin arccos
ω

sin arccos ,
2 ( )

t

t

hl V dt l Rl
R

h R
V

R l V dt

+ − −

= =

+

∫

∫
 

 
где t – текущий момент времени, с;  

VШ – мгновенная скорость штока гидроцилиндра, VШ = f (t), м/с;  
ωС – мгновенная угловая скорость вращения стрелы, рад/с. 
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Переменная величина hТ является кинематической передаточной 
функцией скорости, отношением мгновенных скоростей звеньев: 
выходного (стрелы) и входного (штока гидроцилиндра), дифферен-
цированием которой по времени можно определить кинематиче-
скую передаточную функцию ускорения для проведения динами-
ческих расчетов. 
В результате проведенных расчетов получаем радиус вращения 

стрелы R и плечи стрелового гидроцилиндра h1 = h2 = h, при этом 
соотношение между плечом точки приложения силы веса погру-
зочного оборудования и плечом стрелового гидроцилиндра при 
подъеме стрелы остается постоянным, что при плоскопараллель-
ном движении ковша обеспечивает постоянное давление в стрело-
вых гидроцилиндрах.  
Рассмотрим два варианта установки стреловых гидроцилиндров, 

с разными радиусами вращения стрелы и координатами крепления 
гидроцилиндра к порталу, но с одинаковыми остальными парамет-
рами (αСП; SШ; h1; h2; lЦ min; lЦ max) [47].  

 
Первый вариант (рис. 4.7) 

 

Выбираем систему прямоугольных координат X–Y с началом 
в точке О вращения стрелы. 

 

АО = R1 = 493 мм; β = arccos 1 

1

h
R

= arccos 342 
493

= 46,08°; 

φ = 90º – β = 90º – 46,08° = 43,92°; φ1 = 180º – φ = 136,08°. 
 

Из треугольника АОС: 
 

ОС = (АО2 + АС2 – 2АО · АС · cosφ1)1/2 =  

= [R1
2 + lЦ min

2 + 2R1 lЦ min · sin arccos 1 

1

h
R

]1/2 = 

= [4932 + 11602 + 2 · 493 · 1160 · sin arccos 342 
493

]1/2 = 1553 мм. 
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Рис. 4.7. Схема для расчета координат крепления 
стреловых гидроцилиндров (первый вариант) 

 
По теореме синусов: 
 

ОС / sin φ1 = АС / sin γ; отсюда sin γ = АС sin φ1 / ОС; 

γ = arcsin (АС sin φ1 / ОС) = arcsin (lЦ min sin φ1 / ОС) = 

= arcsin (1160·sin136,08°/ 1553) = 31,21°; 

α 
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ψ = γ – αН = 31,21° – 45,22° = –14,01°. 
 

Следовательно, 
 

х1 = ОСsin ψ = 1553 sin (–14,01) = – 376 мм;              (4.5) 
 

y1 = ОСcos ψ = 1553 cos (–14,01) = 1507 мм.             (4.6)  
 

Второй вариант (рис. 4.8) 
 

На рис. 4.7 стрела АО при выдвижении штока гидроцилиндра 
АС перемещается вверх (поворачивается по часовой стрелке). 
Применяем метод инверсии (обращенного движения). Придаем 

гидромеханизму обратное вращательное движение. При этом 
стрела АО становится неподвижной (стойкой), а точка С получает 
вращательное движение против часовой стрелки. Движения 
звеньев АС и ОС по отношению к звену АО при этом не изменя-
ются, следовательно, текущее плечо hТ гидроцилиндра АС при 
выдвижении штока при этом остается таким же, как в первом ва-
рианте. Значит, можно путем соответствующих преобразований 
получить идентичный гидромеханизм, но с различным радиусом 
R2 вращения стрелы и координатами x2 и y2 крепления стреловых 
гидроцилиндров к порталу (стойке). В данном случае стрела АО 
становится стойкой, а линия ОС будет принадлежать стреле. Это 
решение можно осуществить графическим и аналитическим спо-
собами. 

 
1. Графический способ 

 
Здесь существует несколько способов решения, предложим 

один из них. 
На линии стрелы АО (рис. 4.7) отложим отрезок ОС, который 

будет являться новым радиусом R2 = 1553 мм вращения стрелы. 
Из точки О проводим окружность радиусом r = h1 = 342 мм и каса-
тельно к ней из полученной точки С проводим прямую, на которой 
откладываем отрезок АС, равный lЦmin = 1160 мм. В итоге получаем 
другое исходное положение гидромеханизма АОС. 
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2. Аналитический способ 
 

Из рис. 4.8 следует, что 
 

x2 = АО sin ψ = АО sin(γ – αН);                      (4.7)  
 

у2 = АО cosψ = АО cos(γ – αН).                      (4.8)  
 
Учитывая (4.5), (4.6), (4.7) и (4.8), получим 
 

1

2

x ОС
x АО

=  ; 

 
отсюда   
 

x2 = АО 1x
ОС

= R1 1

2

x
R

= 493 –376 
1553

= – 120 мм; 

 
1

2

y ОС
y АО

= ; 

 
отсюда  
 

y2 = АО 1y
ОС

= R1
1

2

y
R  = 493 1507

1553
= 478 мм. 

 
Итак, получаем два идентичных гидромеханизма АОС с одина-

ковым текущим плечом hТ, но с различными радиусами вращения 
стрелы R1 = 493 мм, R2 = 1553 мм и координатами x1 = –376 мм,  
x2 = –120 мм, y1 = 1507 мм, y2 = 478 мм крепления стрелового гид-
роцилиндра к порталу. 
Из рис. 4.7 следует, что первый вариант неприемлем по услови-

ям компоновки, поэтому выбираем второй вариант (рис. 4.8). 
Пользуясь данной методикой расчета можно определить лю-

бой характер распределения давления в стреловых гидроцилинд-
рах при подъеме вплоть до стабилизации в целях повышения 
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грузоподъемности и ресурса гидрооборудования, уменьшения рас-
хода рабочей жидкости и типоразмера гидрооборудования. Это ка-
сается статического расчета. 

 

 
 

Рис. 4.8. Схема для расчета координат крепления 
стреловых гидроцилиндров (второй вариант) 

 
 

4.4. Улучшение кинематических и динамических параметров 
при проектировании гидромеханизмов поворота ковша  

и подъема стрелы погрузчика Амкодор 333В  
с универсальным перекрестным рычажным механизмом 

в сравнении с традиционным 
 
В результате выполнения НИР разработан теоретический материал 

для научно обоснованных методик по улучшению кинематических 
и динамических параметров при проектировании и рекомендаций 
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для повышения энергоэффективности одноковшовых фронтальных 
погрузчиков при эксплуатации [77]. 
Кинематические и динамические параметры имеют большое 

значение, поскольку во многом определяют технический уровень 
и конкурентоспособность фронтальных погрузчиков, закладывают-
ся при проектировании и требуют особого внимания. 
Универсальная конструкция погрузочного оборудования на осно-

ве ранее разработанных методик на базе погрузчика Амкодор 333В 
г/п 3,4 т с минимальными доработками традиционной перекрест-
ной рычажной системы показала свои преимущества и устранила 
следующие недостатки последней, что следует учитывать при про-
ектировании: 

– разность между максимальными углами запрокидывания ков-
ша по траектории равна: ∆α = 65°18' – 42°05' = 23°13' (по [32] 15°, 
не более); 

– универсальная рычажная система: ∆α = 0, что обеспечива-
ет поступательное движение ковша, стабилизацию давления в 
стреловых гидроцилиндрах, возможность работать с грузовыми 
вилами, уменьшает потери на трение в шарнирах и их износ; 

– ковш в положении разгрузки на любой высоте должен иметь 
угол 45°, не менее [32]: при угле раскрытия стрелы αС = 70° угол 
разгрузки равен αР = 39°50' (по днищу); 

– универсальная рычажная система: угол αР можно задать 
любой увеличением хода ковшового гидроцилиндра, что позволяет 
гарантированно разгружать любой материал по всей траектории 
движения стрелы; 

– ковш из положения разгрузки «на упор» при верхнем положе-
нии стрелы не приходит в положение черпания и оператору для 
этого нужна манипуляция, что представляет неудобство, увеличи-
вается время цикла, уменьшается производительность; 

– универсальная рычажная система: обеспечивает возврат 
ковша при разгрузке «на упор» из верхнего положения стрелы, при 
установке на ковшовый гидроцилиндр позиционера, а на стреловой 
останова – из любого положения, что сокращает время цикла, по-
вышает производительность и сокращает энергозатраты; 

– в нижнем положении при наборе материала стрела опирается 
на ковш, за счет чего приподнимается передний мост, что повышает 
сопротивление внедрению ковша в штабель, уменьшается сцепление 
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грунтом и напорное усилие, увеличивается буксование и энергоза-
траты; 

– универсальная рычажная система: при плавающем положе-
нии стрелы ковш за счет кинематики рычажной системы возвра-
щается в положение черпания, при внедрении в штабель работа-
ют оба моста, за счет чего увеличивается напорное усилие 
и наполнение ковша, значительно снижаются энергозатраты; 

– за счет неравенства углов подъема стрелы в ее нижнем и верх-
нем положениях нельзя получить максимальную высоту разгрузки 
ковша; 

– универсальная рычажная система: обеспечивает макси-
мальную высоту разгрузки ковша при одинаковой длине стрелы; 

– соотношение плеч стреловых гидроцилиндров в нижнем и верх-
нем положениях стрелы h1 / h2 = 480,5 / 265,5 = 1,81, что увеличива-
ет давление в них почти в 2 раза, снижает ресурс рукавов высокого 
давления [78] и гидроаппаратуры; 

– универсальная рычажная система: обеспечивает стабили-
зацию давления, возможность повышения грузоподъемности (про-
изводительности) до 30 % или выбора меньшего типоразмера гид-
рооборудования (например, ДУ25 вместо ДУ32) за счет уменьшения 
расхода рабочей жидкости; 

– отсутствует методика компоновки передних карданных валов, 
при которой можно получить наибольший угол складывания по-
лурам; 

– универсальная рычажная система: разработана методика 
расчета, позволяющая производить компоновку передних кардан-
ных валов, при которой можно получить наибольший угол склады-
вания полурам и наименьший радиус поворота погрузчика при про-
ектировании фронтальных погрузчиков с шарнирно-сочлененной 
рамой, что улучшает их маневренность и увеличивает долговеч-
ность универсальных карданных шарниров; 

– параметры гидромеханизмов подъема стрелы и поворота ков-
ша рассчитываются компьютерной программой статическим расче-
том путем многочисленного подбора методом последовательных 
приближений (например, «рвется тяга», не получаются необходи-
мые углы кинематики, плечи, давление в гидроцилиндрах, силовые 
показатели), на что затрачивается много времени и значения могут 
не являться оптимальными; 
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– универсальная рычажная система: разработаны программы 
расчета в среде Mathcad гидромеханизмов подъема стрелы  
и поворота ковша, дающие на стадии проектирования определять 
необходимые параметры данной системы, что сокращает сроки 
и повышает качество; 

– предложены 2 варианта установки стреловых гидроцилинд-
ров и выбор их плеч, что позволяет выбрать любой характер из-
менения давления вплоть до стабильного и повысить грузоподъем-
ность; 

– предложены кинестатический, а также аналитический ди-
намический метод расчета давления в стреловых гидроцилиндрах 
с учетом сжимаемости рабочей жидкости; 

– предложен расчет давления в стреловых гидроцилиндрах на 
основе двухмассовой динамической модели численным методом 
на ЭВМ; 

– разработана имитационная модель погрузочного оборудова-
ния (программа визуализации), которая дает наглядность, парал-
лельный переход в 2D, сокращает сроки и повышает качество 
проектирования. Пользуясь имитационной моделью можно найти 
полезную работу сил тяжести погрузочного оборудования и про-
вести сравнительный анализ универсальной рычажной системы 
с традиционной с позиции энергоэффективности. Она также да-
ет возможность исследовать кинематику рычажной системы 
и определить усилие в стреловых гидроцилиндрах в статике, вы-
бор их параметров (диаметр, ход, давление) и компоновку.  
Итак, универсальная рычажная система погрузочного оборудо-

вания на основе разработанных научно обоснованных методик рас-
чета имеет лучшие кинематические и динамические параметры 
в сравнении с традиционной, дает возможность их оптимального 
выбора при проектировании, а также автоматизировать этот про-
цесс, сократить сроки и повысить качество проектных работ. 



 120 

5. ПОВЫШЕНИЕ ЭНЕРГОЭФФЕКТИВНОСТИ 
ФРОНТАЛЬНЫХ ПОГРУЗЧИКОВ  

ПРИ ЭКСПЛУАТАЦИИ 
 
 

5.1. Оценка энергоэффективности  
фронтальных погрузчиков,  

достоинства и недостатки известных решений 
 
Энергоэффективность – это рациональное использование энер-

гетических ресурсов. Это понятие обозначает достижение опреде-
ленного результата с использованием меньшего количества энер-
гии, чем требуется обычно. Понятия «энергоэффективность» и 
«энергосбережение» часто используются как равнозначные, однако 
на самом деле энергоэффективность является всего лишь одним 
аспектом энергосбережения. 
Энергосбережение главным образом ставит вопрос о сохране-

нии энергии, сокращении ее потребления, в то же время энергоэф-
фективность решает вопрос полезного, максимально эффективного 
использования энергии. 
В связи с постоянным ростом цен на энергоносители одним 

из основных путей повышения эффективности эксплуатации 
строительно-дорожных машин (СДМ) стала экономия энергоре-
сурсов [79]. Затраты на топливо составляют значительную часть 
стоимости 1 маш.-ч работы погрузчика, по некоторым данным 
составляют до 45 % (рис. 5.1). При этом, учитывая тенденцию 
к увеличению стоимости топлива, величина составляющей за-
трат на топливо в общей стоимости 1 маш.-ч будет повышаться. 
На основании этого можно сделать вывод, что исследования 
в области снижения энергопотребления СДМ являются актуаль-
ными и требуют внимания. 
Важным средством повышения эффективности и технического 

уровня одноковшовых фронтальных погрузчиков является совер-
шенствование их гидроприводов, создание энергосберегающих 
систем, позволяющих повысить производительность, снизить рас-
ход топлива и улучшить технико-экономические показатели маши-
ны [20]. 
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Рис. 5.1. Составляющие планово-расчетной стоимости 
1 маш.-ч работы погрузчика МоАз – 4048 

 
Одной из тенденций развития конструкций погрузчиков являет-

ся широкое использование гидрообъемных трансмиссий, что обес-
печивает возможность автоматизации рабочего процесса, свободу 
компоновки, облегчение управления и повышение маневренности. 
Вопросами совершенствования процессов работы, повышения 

эффективности, методами расчета и оптимизации параметров 
фронтальных пневмоколесных погрузчиков различных конструктив-
ных схем занимались С. В. Абрамов, Д. М. Агиенко, В. Г. Алексеенко, 
А. Ф. Базанов, И. В. Бояркина, С. Г. Виноградов, Г. В. Забегалов, 
В. М. Казаринов, В. А. Каня, А. А. Климов, М. С. Корытов, И. В. Лес-
ковец, А. М. Лукин, П. А. Михерев, В. Н. Моисеев, А. Н. Подсвиров, 
В. Ф. Полетайкина, И. М. Рябикова, В. Н. Тарасов, Н. И. Фисенко, 
Л. Г. Фохт, А. М. Щемелев и др. 
Эффективность и методы совершенствования погрузочного 

оборудования в различных отраслях промышленности и сельского 
хозяйства рассмотрены в работах А. В. Докторова, А. П. Маштакова, 
К. С. Никулина, А. С. Сметнева, А. С. Старцева, А. А. Толкалова, 
В. П. Тулупова и др. 
Исследование кафедры «Подъемно-транспортные тяговые машины 

и гидропривод» СибАДИ показывают положительное влияние 
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пневмогидроаккумуляторов (ПГА) [80] на транспортно-грузовых 
режимах при установке их в гидроприводах строительных и до-
рожных машин. 
Эти работы способствовали развитию науки в этой области, од-

нако необходимость дальнейшего повышения эффективности гид-
роприводов одноковшовых фронтальных погрузчиков выдвигает 
ряд актуальных вопросов, решение которых требует проведения 
дальнейших исследований. 
Проведенный анализ известных работ показал, что проблема 

повышения эффективности гидроприводов является недостаточно 
изученной, а некоторые ее аспекты не рассматривались вообще. 
Для увеличения производительности погрузчиков необходимо 

уменьшить время рабочего цикла за счет увеличения интенсивно-
сти его работы, а также совмещения отдельных операций цикла, 
например, подъема стрелы с движением погрузчика к транспорт-
ному средству, подъема стрелы с разгрузкой ковша, опускания 
стрелы с возвратом погрузчика к штабелю. 
Увеличить эффективность работы погрузчика можно за счет ис-

пользования кинетической энергии поступательного движения ма-
шины при торможении и потенциальной энергии силы тяжести от-
дельных его частей (стрела, ковш) соответственно при их 
опускании и разгрузке. 
Существует гидропривод [81–83], где при принудительном 

опускании стрелы происходит зарядка ПГА с последующей отда-
чей энергии сжатого газа при ее подъеме. Масляно-азотные ПГА 
также используются на погрузчиках фирм Terex (США) и Dart 
(США). Недостатками данной конструкции является наличие гро-
моздких ПГА и их зарядка. 
Для использования потенциальной энергии силы тяжести стре-

лы и ковша с материалом при его раздельной разгрузке существует 
гидропривод [84], обеспечивающий аккумулирование энергии 
в ПГА с последующей ее отдачей при запрокидывании ковша 
и подъеме стрелы. Недостатками данного гидропривода являются 
наличие ПГА и значительные потери энергии в последних. 
Известен также гидропривод транспортного средства, аккуму-

лирующий кинетическую энергию поступательного движения ма-
шины при торможении [29]. Недостатком данного гидропривода 
является недостаточная эффективность торможения, отсутствие 
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аккумулирования энергии при движении задним ходом, а также на-
личие дополнительного насоса-мотора и ПГА. 
Анализ энергоэффективности одноковшовых фронтальных по-

грузчиков показал достоинства и недостатки известных решений. 
Устранение этих недостатков является важным направлением 

совершенствования машин с целью повышения их энергоэффек-
тивности. 
Для повышения энергоэффективности одноковшовых фрон-

тальных погрузчиков необходимо дальнейшее совершенствование 
энергосберегающих технологий. 

 
 

5.2. Определение рациональных приемов работы 
с позиции энергопотребления 

 
Работа погрузчика в погрузочно-разгрузочном и погрузочно-

транспортном режимах состоит из следующих основных этапов: 
наполнения ковша или взятия груза, рабочего хода, разгрузки ков-
ша и холостого хода. 
Наполнение ковша материалом из штабеля или карьера проис-

ходит путем последовательного сочетания поступательного или 
напорного движения погрузчика и действия погрузочного оборудо-
вания. В зависимости от сочетания движений погрузчика и рабоче-
го оборудования ковш может наполняться различными способами, 
выбор которых определяется конструкцией погрузочного оборудо-
вания и тяговыми возможностями (или типом трансмиссии по-
грузчика). 
Различают пять основных способов разработки материала из 

штабеля или наполнения ковша: многоступенчатый, экскавацион-
ный, раздельный, совмещенный, комбинированный, послойный. 
Рассмотрим некоторые из них. 

Раздельный способ заполнения ковша. При этом способе ковш 
погрузчика устанавливают на уровне опорной поверхности под  
углом 5…7°. Внедрение ковша осуществляется поступательным 
движением машины до упора задней стенки ковша в черпаемый 
материал, затем следует остановка погрузчика. Заполненный мате-
риалом ковш поворачивают на себя до достижения предельного  
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угла запрокидывания и поднимают стрелу на высоту, соответст-
вующую транспортному положению ковша. 
Совмещенный способ – одновременное запрокидывание ковша 

в процессе поступательного движения погрузчика является наибо-
лее эффективным, так как обеспечивает наилучшее заполнение 
ковша за минимальное время. Ковш предварительно внедряется 
в штабель (на глубину, равную 1/2…1/3 длины днища), затем при 
одновременном напорном движении погрузчика начинается запро-
кидывание ковша. Этот способ возможен при оптимальном подбо-
ре скорости внедрения и скорости поворота ковша. Скорость за-
прокидывания ковша должна быть равна или в 1,2 раза больше 
напорной скорости движения погрузчика [32]. 
Наибольший коэффициент наполнения достигается при наличии 

гидрообъемной, гидромеханической или электромеханической 
трансмиссии, когда скорость напорного движения погрузчика ав-
томатически снижается при увеличении внешней нагрузки. При 
мгновенном уменьшении скорости поступательного движения 
ковш выглубляется из зоны уплотненного ядра и облегчается даль-
нейшее внедрение его в штабель. 
Совмещенный способ обеспечивает максимальный коэффици-

ент наполнения ковша при наименьшем времени выполнения опе-
рации, является наиболее прогрессивным и широко рекомендуется 
для современных конструкций погрузчиков.  
Напорное усилие погрузчика определяют по тяговой характери-

стике базового шасси с учетом догрузки его массой, равной погру-
зочному оборудованию. При отсутствии этих данных напорное 
усилие, кгс, на рабочей передаче определяют из условия работы 
погрузчика на горизонтальной площадке без учета сопротивления 
воздуха [32] 

 
Дmax

H ТР
T

270
η ,

N
T G f

V
= −  

 
где 270NДmax – наибольшая эффективная мощность двигателя, л. с.;  

VТ – теоретическая скорость движения базового шасси на рабо-
чей передаче, км/ч; 
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ηТР – КПД трансмиссии (для механической трансмиссии ηТР = 0,86, 
для гидромеханической ηТР ≈ 0,67);  

G – эксплуатационный вес погрузчика, кгс;  
f – коэффициент сопротивления качению (для колесных погруз-

чиков f ≈ 0,03). 
 
Максимальное напорное усилие, кгс, с учетом увеличения кру-

тящего момента по внешней характеристике двигателя и увеличе-
ния буксования определяется соотношением: 

 

max H
P

1ε ,
1 δ

T T=
−

 

 
где ε – коэффициент перегрузки двигателя (ε 1,1...1,15= );  

δР – расчетное буксование движителей (для колесных погрузчи-
ков δР = 0,2). 

 
Наибольшее напорное усилие, кгс, проверяют по сцепному весу 

погрузчика: 
 

TmaxСЦ = Gφ,  
 

где φ – коэффициент сцепления движителей (для колесного шасси 
φ = 0,7). 

 
Рассмотрим, как можно увеличить напорное усилие и снизить 

энергозатраты при совмещенном способе работы. 
Соотношение от скоростей напора и запрокидывания ковша 

должно составлять (коэффициент совмещения) [32]: 
 

КС = VЗ / VН = 1,0…1,2,                              (5.1) 
 

где VЗ – линейная скорость по режущей кромке ковша при запро-
кидывании, м/с;  

VН – скорость напора (внедрения в штабель), м/с. 
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Приведенные аналитические зависимости показывают, что по-
лучить данное соотношение (5.1) при отсутствии регулирования 
скорости поворота ковша оператором (скачкообразном открытии 
золотника гидроцилиндра ковша) только за счет изменения оборо-
тов двигателя практически невозможно, так как скорости VЗ и VН 
в процессе взаимодействия погрузчика со штабелем переменны 
и зависят от многих факторов. 
Как будет видно из рис. 5.4 при КС < (1,0…1,2) погрузчик в про-

цессе запрокидывания ковша работает как бульдозер, за счет чего 
увеличиваются напорное усилие и буксование, энергозатраты, при-
поднимается передний мост, уменьшается сцепление с грунтом 
и КПД гидромеханической передачи, а также наполнение ковша, 
что снижает производительность. 
Решением этой проблемы является плавающее опускание стре-

лы, автоматический возврат ковша из положения разгрузки в по-
ложение черпания, введение в конструкцию ковша опорных лыж, 
установка регулируемого насоса погрузочного оборудования, что 
в целом и обеспечивает универсальная рычажная система. При 
снижении скорости внедрения в штабель оператор пропорциональ-
но уменьшает скорость поворота ковша за счет снижения подачи 
рабочей жидкости, чтобы выдержать соотношение (5.1). 
Другим важным моментом является использование кинетиче-

ской энергии  Е поступательного движения погрузчика при 
подъезде к штабелю и совершения за счет этого дополнительной 
работы А, Дж: 

 
E = A = mV 2 / 2,  

 
где m – масса погрузчика, кг;   

V – скорость обратного хода погрузчика (V = 4,0…12 км/ч) [32]. 
 
Рассмотрим процесс взаимодействия погрузчика со штабелем 

совмещенным способом на примере погрузчика Амкодор 333В. 
Согласно [31] погрузчик в нижнем положении стрелы и угле  

α0 = 5°…7° установки ковша к опорной поверхности должен иметь 
заглубление W = 300…500 мм, что определяет возможность работы 
при резких изменениях уклона опорной поверхности. 
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Погрузчик Амкодор 333В при α0 = 6° имеет W = 213 мм (рис. 5.2). 
Ковш из положения разгрузки «на упор» принудительно опус-

кается на грунт (рис. 5.3). Поскольку гидроцилиндры стрелы 
и ковша заперты, то передний мост приподнимается. Погрузчик на 
рабочей скорости внедряется в штабель на глубину, равную 1/2–1/3 
длины днища. 

 

 
Рис. 5.2. Положение ковша погрузчика Амкодор 333В  

при нижнем положении стрелы 
 

 
Рис. 5.3. Внедрение ковша погрузчика Амкодор 333В  

в штабель (VН ≠ 0; VЗ = 0) 
 
Включается гидроцилиндр ковша и начинается его запрокидыва-

ние. Поскольку насосы погрузочного оборудования нерегулируемые, 
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то обеспечить соотношение (5.1) не представляется возможным. 
В процессе движения ковш запрокидывается и стремится днищем 
сдвинуть штабель, на что дополнительно затрачивается энергия. 
Передний мост приподнимается, что уменьшает сцепление с грун-
том, увеличивается буксование, падает КПД гидромеханической 
передачи, уменьшается наполнение ковша (производительность), 
возможна остановка (работа гидротрансформатора в стоповом ре-
жиме) (рис. 5.4). 

 

 
Рис. 5.4. Наполнение ковша погрузчика Амкодор 333В (VН ≠ 0; VЗ ≠ 0) 

 
Аналитически это можно выразить так. 
Проводим систему координат XOY с началом в точке О заднего 

моста. 
Обозначаем все силы: G – вес погрузчика, TH – напорное усилие, 

R2 – реакция заднего моста; R – равнодействующая всех сил, дейст-
вующих на ковш, приведенная к режущей кромке ковша. 
Для произвольной плоской системы сил составляем уравнения 

равновесия 
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Решая систему (5.2), находим реакцию R. 
Рассмотрим взаимодействие погрузчика со штабелем с универ-

сальной рычажной системой. 
Ковш из положения разгрузки «на упор» при плавающем поло-

жении стрелы опускается на грунт (рис. 5.5) и автоматически при-
ходит в положение черпания. Передний мост при этом не припод-
нимается. Погрузчик на максимальной рабочей скорости 
внедряется в штабель на глубину, равную 1/2…1/3 длины днища. 

 

 
Рис. 5.5. Внедрение ковша погрузчика в штабель погрузчика 
с универсальной рычажной системой (VН ≠ 0; VЗ = 0) 

 
Включается гидроцилиндр ковша и начинается его запрокиды-

вание (рис. 5.6).  
Поскольку насос погрузочного оборудования регулируемый, то 

обеспечить соотношение (5.1) является возможным. В процессе 
движения ковш запрокидывается, опираясь на лыжу, при этом его 
днище не касается штабеля. 
Передний мост не приподнимается, что увеличивает сцепление 

с грунтом, уменьшает буксование, возрастает КПД гидромехани-
ческой передачи, увеличивается наполнение ковша (производи-
тельность). 
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Рис. 5.6. Наполнение ковша погрузчика 

с универсальной рычажной системой (VН ≠ 0; VЗ ≠ 0)  
 
Проводим систему координат XOY с началом в точке О заднего 

моста. Обозначаем все силы: G, TH, R2 – реакция заднего моста; R3 – 
переднего моста; R4 – реакция ковша под лыжей; R – равнодейст-
вующая всех сил, действующих на ковш, приведенная к режущей 
кромке ковша. 
Для произвольной плоской системы сил составляем уравнения 

равновесия: 
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Решая систему (5.3), находим реакцию R. 
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На основании проведенного анализа следует вывод, что процесс 
взаимодействия со штабелем погрузчика с универсальной рычаж-
ной системой менее энергоемкий, что обеспечивает более легкий 
режим работы и экономит топливо. 

 
 

5.3. Анализ работы гидросистемы погрузчика 
при крайних положениях гидроцилиндров 

 
При достижении поршнями гидроцилиндров крайних положе-

ний в гидросистеме возникает давление pК, равное настройке пре-
дохранительного клапана гидросистемы погрузочного оборудования. 
Определяем мощность NК, Вт, потребляемую гидроприводом 

при давлении pК:  
 

NК = pК QН / ηН,  
 

где QН – подача насоса погрузочного оборудования, м3/с;   
ηН – полный КПД насоса. 

 
Работа AК, Дж, совершаемая гидроприводом при давлении pК 

является вредной, идущей на дросселирование и нагрев рабочей 
жидкости: 

 
AК = NК tК = pК QН tК /ηН,   

 
где tК – время работы гидропривода при давлении pК, с. 

 
За каждый рабочий цикл одноковшового фронтального погруз-

чика, включающий набор грунта ковшом из штабеля, подъем стре-
лы с подъездом к транспортному средству, разгрузку ковша, опус-
кание стрелы с возвратом к штабелю гидроцилиндры стрелы 
и ковша приходят в крайние положения 2 раза каждый, то есть об-
щее количество выходов на давление pК равно 4 (рис. 5.7). По экс-
периментальным исследованиям pК ≈ 1,5 pПС, где pПС – среднее дав-
ление в поршневых полостях стреловых гидроцилиндров при подъ-
еме стрелы, а время tК в среднем равно 1 с. 
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а б 

  
в г 

Рис. 5.7. Рабочий цикл одноковшового фронтального погрузчика: 
а – запрокидывание ковша после наполнения;  

б – подъем стрелы в верхнее положение с подъездом к транспортному средству;  
в – разгрузка ковша;  

г – опускание стрелы в нижнее положение с возвратом к штабелю 
 
Тогда работа за цикл равна, Дж: 

 
AК = 4·1,5 pПС QН / ηН = 6 pПС QН / ηН, 

 
При запертых гидроцилиндрах (холостом ходу) работа AХ, Дж, 

насоса затрачивается на преодоление гидравлических сопротивлений: 
 

AХ = pХ QН tХ / ηН,  
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где pХ – давление, развиваемое насосами погрузочного оборудова-
ния на холостом ходу, Па;  

tХ – время работы гидропривода на давлении pХ, с. 
 
Давление потерь в гидросистемах погрузчиков при запертых 

гидроцилиндрах можно принять в среднем pХ = 0,13 pПС, а время 
работы на холостом ходу tХ = 10 с за цикл (при транспортировании 
груза на расстояние 10 м). 
Тогда работа, Дж, идущая на потери в гидросистеме, равна 
 

AХ = 0,13 pПС QН ·10 / ηН = 1,3 pПС QН / ηН. 
 

Работа AП, Дж, совершаемая гидроцилиндрами при подъеме по-
грузочного оборудования с грузом в ковше: 

 
AП = pПС QН tП / ηН = 7 pПС QН / ηН,  

 
где  tП – время подъема стрелы, tП = 7 с. 

 
Суммарная работа AКХ, затраченная при работе гидросистемы на 

давлении pК и на холостом ходу: 
 
AКХ = AК + AХ = 6 pПС QН / ηН + 1,3 pПС QН / ηН = 7,3 pПС QН / ηН.   

 
Тогда отношение работ равно 
 

AКХ / AП = (7,3 pПС QН / ηН) / (7 pПС QН / ηН) = 1,04 Дж. 
 
Это свидетельствует о больших потерях в гидросистеме, когда 

гидроцилиндры не совершают полезной работы. Для устранения 
потерь AК гидропривод должен быть снабжен концевыми выключа-
телями, при срабатывании которых золотники стрелы и ковша воз-
вращаются в нейтральное положение при достижении стреловыми 
и ковшовыми гидроцилиндрами крайних положений. 
Для устранения потерь AХ должны применяться регулируемые 

насосы погрузочного оборудования, которые устанавливаются на 
нулевую подачу на холостом ходу. 
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5.4. Рекуперация энергии  
при совмещенной разгрузке ковша 

 
Обычно процесс разгрузки ковша осуществляется следующим 

образом.  
При подъезде погрузчика к транспортному средству под дейст-

вием стреловых гидроцилиндров стрела поднимается в крайнее 
верхнее положение. Штоки гидроцилиндров выдвигаются на мак-
симальную длину и гидросистема выходит на давление предохра-
нительного клапана. Включается ковшовый гидроцилиндр, рабочая 
жидкость под давлением подается в штоковую полость, происхо-
дит разгрузка ковша и в конце хода гидросистема снова выходит на 
давление предохранительного клапана, на что затрачивается энер-
гия. На принудительную разгрузку ковша затрачивается опреде-
ленная работа.   
Идея рекуперации энергии при разгрузке ковша состоит в сле-

дующем. 
Принудительная разгрузка ковша не требуется, так как он будет 

разгружаться под действием собственного веса. При этом если 
в момент разгрузки стрела была включена на подъем, то давление 
в стреловых гидроцилиндрах резко падает ввиду понижения центра 
масс погрузочного оборудования. В итоге, при совмещенной под 
действием собственного веса разгрузке, ковш совершает полезную 
работу [85].  
Для исследования была разработана в КОМПАС 3D имитацион-

ная модель погрузочного оборудования [73], которая дает нагляд-
ность, параллельный переход в 2D, сокращает сроки и повышает 
качество проектирования. Пользуясь имитационной моделью мож-
но найти полезную работу сил тяжести погрузочного оборудования 
и провести сравнительный анализ универсальной рычажной систе-
мы с традиционной. Она также дает возможность исследовать ки-
нематику рычажной системы и определить усилие в стреловых 
гидроцилиндрах в статике и выбор их параметров (диаметр, ход, 
давление) и компоновку.  
Пользуясь имитационной моделью погрузочного оборудования 

Амкодор 333В, определяем полезную работу, совершаемую при 
совмещенной разгрузке ковша (рис. 5.8). 
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Рис. 5.8. Положение центра масс погрузочного оборудования  
погрузчика Амкодор 333В:  

а – перед разгрузкой ковша; б – после разгрузки ковша 
 
Рассмотрим 2 варианта разгрузки ковша: 
1) обычный (принудительный); 
2) совмещенный. 
 

Первый вариант (принудительный) 
 

Подача насоса погрузочного оборудования Амкодор 333В при 
номинальных оборотах двигателя QН = 176 л/мин = 0,0029 м3/с. 
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Ковшовый гидроцилиндр: диаметр поршня D = 160 мм = 0,16 м; 
диаметр штока d = 80 мм = 0,08 м. 
На разгрузку работает штоковая полость, площадь которой равна: 
 

fШ = π (D – d) / 4 = 3,14 (0,162 – 0,082) / 4 = 0,0151 м2. 
 

Ход ковшового гидроцилиндра «на упор» SУП = 0,196 м.  
Время выхода гидроцилиндра «на упор»: 

 
tУП = QН / (fШ SУП) = 0,0029 / (0,0151·0,196) ≈ 1 с.  

 
Поскольку на разгрузку ковша двигатель работает на средних 

оборотах, то принимаем tУП = 2 с. Тогда подача насоса станет QН / 2.  
По экспериментальным исследованиям давление в штоковой 

полости pШ = 0,2…0,4 МПа; принимаем pШ = 0,3 МПа = 3·105 Па. 
Дополнительная работа, совершаемая двигателем на принуди-

тельную разгрузку ковша: 
 

5H
К Ш УП

М

0,00293 10 2 322
2η 2 0,9
QA p t= = ⋅ =

⋅
 Дж. 

 
Второй вариант (совмещенный) 

 

Исходя из того, что в силовом потенциальном поле изменение 
потенциальной энергии механической системы сил тяжести равно 
работе движущих сил, определяем полезную работу, которую со-
вершает ковш с грузом при совмещенной с подъемом стрелы раз-
грузке. 
На рис. 5.8, а центр масс погрузочного оборудования располо-

жен на высоте Н2 = 2,12 м от шарнира поворота стрелы (базовой 
плоскости). 
После непринудительной разгрузки под действием собственного 

веса центр масс погрузочного оборудования переместится в поло-
жение, определяемое высотой Н1 = 1,24 м от базовой плоскости 
(рис. 5.8, б). 
Полезная работа AК, совершаемая ковшом при разгрузке: 
 

AК = mКg (H2 – H1) ηМ, 
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где mК – масса порожнего ковша, кг;  
H2, H1 – соответственно начальная и конечная точка центра 

масс рычажной системы от базовой плоскости, м. 
 

AК = 700 · 9,81(2,12 – 1,24) · 0,9 = 5440 Дж. 
 

Полезная средняя работа AГ, совершаемая грузом при разгрузке 
(принимаем, что груз высыпается из ковша равномерно): 

 

Г
Г 2 1 Мg( )η ,

2
mA H H= −  

 
где mГ – масса выгружаемого груза, кг. 
 

Г
3300 9,81(2,12 1,24)0,9  12 820

2
A = ⋅ − =  Дж. 

 
Суммарная полезная работа, совершаемая ковшом и грузом при 

совмещенной разгрузке: 
 

AКГ = AК + AГ = 5440 + 12 820 = 18 260 Дж. 
 
 

5.5. Рекуперация энергии при плавающем опускании стрелы 
 

Опускание стрелы погрузчика осуществляется принудительно, ра-
бочая жидкость под давлением подается в штоковые полости стрело-
вых гидроцилиндров, на что затрачивается определенная работа. 
У погрузчика с универсальной рычажной системой опускание 

стрелы плавающее, с подачей рабочей жидкости на вход насоса-
мотора погрузочного оборудования. Так как вал насоса-мотора  
механически связан с валом двигателя погрузчика, то двигатель 
получает дополнительный крутящий момент и совершается опре-
деленная полезная работа. 
Рассмотрим 2 варианта опускания стрелы после разгрузки ков-

ша (рис. 5.9): 
1) обычный (принудительный); 
2) энергосберегающий (плавающее опускание с подачей рабочей 

жидкости на вход насоса-мотора погрузочного оборудования). 
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Рис. 5.9. Положение центра масс погрузочного оборудования 
погрузчика Амкодор 333В:  

а – в начале опускания стрелы; б – в конце опускания 
 

Первый вариант (принудительный) 
 

Стреловой гидроцилиндр: диаметр поршня D = 125 мм = 0,125 м; 
диаметр штока d = 60 мм = 0,06 м; ход штока SШ = 0,71 м. 
На опускание работает штоковая полость, площадь которой 

равна 
 

fШ = π(D2 – d2) / 4 = 3,14(0,1252 – 0,06) / 4 = 0,0094 м2. 
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Работа AСК, совершаемая при опускании стрелы: 
 

AСК = pШ fШ SШ ηМ = 3·105·0,0094·0,71·0,9 = 1800 Дж. 
 

Второй вариант  
(плавающее опускание с подачей рабочей жидкости  
на вход насоса-мотора погрузочного оборудования) 

 
Полезная работа AСК, совершаемая при опускании стрелы: 
 

AСК = mСК g (H2 – H1) ηМ,  
 

где mСК – масса погрузочного оборудования с порожним ковшом, кг. 
 

AСК = 1500 · 9,81(3,16 – 0,5) 0,9 = 39 140 Дж. 
 

Работа, идущая на подъем стрелы с грузом в ковше, для Амко-
дор 333В традиционного исполнения и Амкодор 333В с универ-
сальной рычажной системой: 

 
AСГ = mСГ g (H2 – H1) ηМ; 

 
AСГ = 4800 · 9,81(2,12 – 0,45) 0,9 = 70 770 Дж. 

 
Общая работа за неполный цикл: подъем стрелы с грузом – раз-

грузка ковша – опускание стрелы с порожним ковшом: 
 
Амкодор 333В (традиционного исполнения): 
 

A1 = 70 770 + 1,04 · 70 770 + 332 + 1800 = 75 723 Дж. 
 
Амкодор 333В (с универсальной рычажной системой): 
 

A2 = 70 770 – 18 200 – 39 140 = 13 430 Дж. 
 

Отношение работ равно 
 

К = А2 / А1 = 13 430 / 75 723 = 0,18. 
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Экономия энергии за неполный цикл: подъем стрелы с грузом – 
совмещенная разгрузка ковша – плавающее опускание стрелы с по-
рожним ковшом (без учета затрат энергии на взаимодействие по-
грузчика со штабелем, поворот груженого ковша, отъезд погрузчи-
ка к транспортному средству, возвращение к штабелю) составляет 

  
(1 – 0,18)100 % = 82 %. 

 
 

5.6. Рекуперация энергии при торможении погрузчика 
 
Увеличить эффективность работы погрузчика можно за счет ис-

пользования кинетической энергии поступательного движения ма-
шины при торможении. При обычном торможении одноковшового 
фронтального погрузчика кинетическая энергия поступательного 
движения машины и вращающихся частей превращается в тепло-
вую, что не позволяет производить ее аккумулирование и рекупе-
рацию, снижает долговечность тормозов. Эти недостатки можно 
устранить применением вспомогательной энергосберегающей тор-
мозной системы [86], используемой в качестве замедлителя, прин-
ципиальная схема которой представлена на рис. 5.10. 
Принцип ее работы состоит в том, что аккумулятором механи-

ческой энергии при торможении является само погрузочное обору-
дование с грузом в ковше, причем в дальнейшем эта энергия ис-
пользуется на разгон погрузчика. 
Гидропривод одноковшового фронтального погрузчика, ре-

шающий эту задачу, содержит педаль 11 выключения муфты сцеп-
ления 6 двигателя 8, выполненную в виде двуплечего рычага, верх-
ний конец которого механически связан с указанной муфтой 
и микропереключателем 10 электромагнита включения на подъем 
гидрораспределителя 9 стрелы, а нижний с микропереключателем 15, 
связанным с электромагнитом дополнительного гидрораспреде-
лителя 17, установленным на гидролинии между гидрораспреде-
лителем стрелы и поршневыми полостями стреловых гидроци-
линдров. 
Торможение погрузчика дополнительной тормозной системой 

осуществляется при нажатии оператором на педаль 11 выключения 
муфты сцепления 6 за счет подъема погрузочного оборудования 
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с грузом, а разгон вследствие его опускания. Основной тормозной 
системой можно пользоваться, например, при экстренном тормо-
жении и удержании погрузчика на месте. 

 

 
Рис. 5.10. Принципиальная схема  

энергосберегающей тормозной гидросистемы 
одноковшового фронтального погрузчика 

 
В исходном положении гидрораспределители 9 и 18 соответ-

ственно управления стреловыми 16 и ковшовыми гидроцилин-
драми находятся в нейтральном положении. Рабочая жидкость 
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из гидробака 1 через обратный клапан 2 поступает к насосам-
моторам 4 и 5 и через гидрораспределители 9, 18 и фильтр 22 сли-
вается в гидробак. 
Гидропривод может работать в режиме торможения и разгона 

при движении погрузчика передним и задним ходом.  
Гидропривод в режиме торможения при движении передним 

ходом работает следующим образом. 
При необходимости выполнения процесса торможения, напри-

мер, при подъезде к транспортному средству или штабелю, опера-
тор нажимает на верхний конец педали 11 муфты сцепления. При 
этом выключается муфта сцепления 6 и в конце ее хода срабатыва-
ет механически связанный с ней микропереключатель 10, замы-
кающий цепь электромагнита включения на подъем гидрораспре-
делителя 9 стреловых гидроцилиндров 16. 
Двигатель 8 переводится на минимальные обороты холостого 

хода. Крутящий момент от ведущих колес 7 погрузчика через 
трансмиссию, редуктор отбора мощности (РОМ) 3 передается на 
насосы-моторы 4 и 5. Рабочая жидкость из гидробака 1 через об-
ратный клапан 2 поступает на вход насосов-моторов 4 и 5 и через 
гидрораспределитель 9 подается в поршневые полости стреловых 
гидроцилиндров 16. 
Подъем погрузочного оборудования с грузом происходит за счет 

энергии торможения погрузчика. По окончании процесса торможе-
ния оператор отпускает педаль 11 муфты сцепления 6, размыкается 
цепь электромагнита включения гидрораспределителя 9 и он воз-
вращается в нейтральное положение, при этом муфта сцепления 6 
включается и насосы-моторы 4 и 5 получают вращение от двигателя 
8. Экстренное торможение осуществляется обычным способом. 
В режиме разгона гидросистема работает следующим образом. 

При нажатии на нижний конец педали 11 муфты сцепления 6  
замыкается цепь микропереключателя 15, связанного с электромаг-
нитом дополнительного гидрораспределителя 17, который переме-
щается вправо. Рабочая жидкость из поршневых полостей стреловых 
гидроцилиндров 16 под давлением от силы тяжести погрузочного 
оборудования через дополнительный гидрораспределитель 17 пода-
ется на вход насосов-моторов 4 и 5, которые работают в режиме гид-
ромоторов и передают крутящий момент через трансмиссию на ве-
дущие колеса 7 погрузчика, осуществляя «подкрутку» двигателя 8. 
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В режимах торможения и разгона при заднем ходе погрузчика 
гидросистема работает аналогично при включении оператором ре-
верса насосов рабочего хода. 
Гидропривод может также работать в совмещенных режимах, когда 
торможение и разгон осуществляются одновременно с подъемом 
или опусканием стрелы от рукоятки управления 14. 
При включении рукоятки управления 14 вправо или влево соот-

ветственно включаются механически связанные с ней микропере-
ключатели 13 и 12, замыкающие цепи электромагнитов включения 
на подъем или опускание гидрораспределителя 9 стреловых гидро-
цилиндров 16. Рабочая жидкость из гидробака 1 через обратный 
клапан 2 подается насосами-мотороми 4 и 5 соответственно в 
поршневые или штоковые полости стреловых гидроцилиндров 16. 
Если в данный момент необходимо произвести торможение допол-
нительной тормозной системой, то оператор нажимает на верхний 
конец педали 11. При этом выключается муфта сцепления 6 и насосы-
моторы 4 и 5 вращаются через трансмиссию от ведущих колес 7. 
При разгоне в процессе подъема или принудительного опускания 
стрелы оператор нажимает на нижний конец педали 11, при этом 
срабатывает микропереключатель 15, который размыкает цепь 
электромагнитов включения на подъем или опускание гидрорас-
пределителя 9 стрелы и одновременно замыкает цепь дополнитель-
ного гидрораспределителя 17, который соединяет поршневые по-
лости стреловых гидроцилиндров 16 с входом насосов-моторов 4 и 5. 
Происходит плавающее опускание стрелы с рекуперацией энергии 
на разгон и после его окончания при возвращении педали 11 
в исходное положение дальнейший ее подъем. В случае превыше-
ния давления настройки предохранительного клапана 21 при лю-
бых режимах работы гидропривода рабочая жидкость через ука-
занный клапан сливается в гидробак 1. 
Педаль 20 служит для включения золотника 19, при включении 

которого рабочая жидкость от насоса ГМП подается к фрикционам 
ГМП для перевода ее в нейтральное положение. 
Достоинством данного гидропривода является повышение эф-

фективности торможения, что увеличивает надежность и долго-
вечность основной тормозной системы, позволяет увеличить 
энергосбережение за счет большей энергоемкости погрузочного 
оборудования с грузом по сравнению с ПГА, а также аккумулиро-
вание и рекуперацию энергии при заднем ходе и, следовательно, 
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большую экономию топлива и упрощение конструкции за счет от-
сутствия ПГА, дополнительного реверсивного насоса-мотора и уз-
ла для его установки. 
Для исследуемой модели силу трения в стреловых гидроцилин-

драх и шарнирах погрузочного оборудования, а также потери дав-
ления на участке от насосов-моторов до стреловых гидроцилинд-
ров не учитываем, так как они малы по сравнению с усилием на 
штоках стреловых гидроцилиндров и давлением в поршневых по-
лостях. Избыточное давление на входе насосов-моторов принимаем 
равным нулю. Податливость рабочей жидкости не учитываем. Опре-
деляем суммарный крутящий момент M, Н·м, подводимый к насосам-
моторам погрузочного оборудования [87]: 

  
M = pП e MН ZН / (pН ηГМН),  

 
где  pП – давление в поршневых полостях стреловых гидроцилинд-
ров, Па;  

е – параметр регулирования насоса-мотора;  
MН – номинальный крутящий момент насоса-мотора, Н·м;   
pН – номинальное давление насоса-мотора, Па;  
ZН – число насосов-моторов; ηГМН – гидромеханический КПД 

насоса-мотора. 
 
Дополнительный крутящий момент MК, Н·м, передаваемый на ко-

леса погрузчика от веса погрузочного оборудования при торможении: 
 

MК = M / (i1 η1) = pП е MН ZН / (pН i1 η1 ηГМН). 
 
 
5.7. Рекомендации по повышению энергоэффективности 

одноковшовых фронтальных погрузчиков 
 
Актуальной задачей в настоящее время является повышение 

энергоэффективности и экономичности за счет разработки ресур-
сосберегающих режимов и технологий работы машин. 
Важным средством повышения эффективности и технического 

уровня одноковшовых фронтальных погрузчиков является совер-
шенствование их гидроприводов, создание энергосберегающих 
систем, позволяющих повысить производительность, снизить рас-
ход топлива и улучшить технико-экономические показатели машины. 
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Обзор выполненных в этом направлении работ позволил сделать 
следующие выводы: одноковшовые фронтальные погрузчики име-
ют резервы в повышении производительности и энергоэффектив-
ности за счет выбора рациональных конструктивных и эксплуата-
ционных параметров; создании новых устройств, обеспечивающих 
энергосберегающие процессы рабочего оборудования погрузчика; 
применении режимов работы в технологическом процессе, обеспе-
чивающих экономию топлива. 

Одними из основных направлений развития систем управления 
погрузчиков являются: 

– увеличение давления в гидроцилиндрах землеройно-транспортных 
машин, что при одинаковой энергоемкости гидропривода снижает 
расход рабочей жидкости, от величины которой зависят потери 
давления в гидросистеме (имеют квадратичную зависимость от 
скорости), уменьшает типоразмеры гидрооборудования (насосов, 
гидромоторов, гидроцилиндров, распределителей, гидробаков, ру-
кавов высокого давления и т. д.), что снижает стоимость и ме-
таллоемкость, позволяет улучшить компоновку и технический 
уровень машины при проектировании; 

– создание энергосберегающих гидроприводов; 
– применение регулируемых насосов, гидромоторов, а также 

автоматически действующих систем при завершении операций, 
что уменьшает энергозатраты, расход топлива, обеспечивает 
удобство управления; 

– наиболее прогрессивной является гидрообъемная трансмис-
сия, так как она менее металлоемка, обеспечивает лучшие КПД и 
тяговые показатели машины, возможность автоматизации рабо-
чего процесса, свободу компоновки, облегчение управления и повы-
шение маневренности; 

– в целях повышения энергоэффективности целесообразно при-
менять регулируемые насосы и на погрузчиках с гидромеханиче-
ской передачей (ГМП), так как это открывает большие в этом 
направлении резервы. 
Рассмотрим процессы подъема и плавающего опускания стрелы 

одноковшового фронтального погрузчика с теоретической (чтобы 
определить энергозатраты) и практической (минимизировать их) 
точек зрения. 
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Погрузочное оборудование при подъеме перемещается в потен-
циальном силовом поле, в котором работа силы не зависит от фор-
мы траектории точки ее приложения. Такие силы называются по-
тенциальными или консервативными. Эта работа силы тяжести, 
силы упругости. 
Следовательно, работа AЦ, Дж, совершаемая стреловыми гидро-

цилиндрами, затраченная при перемещении центра масс погрузочного 
оборудования на ∆H (из нижнего положения Н1 в верхнее Н2), равна  

 

Ц П 1 2 П П
0

 d ,
H

A m g H H m g H F H
∆

= − = ∆ ∫                (5.4) 

 
где mП  – масса погрузочного оборудования с грузом в ковше, кг;  

FП – усилие в поршневых полостях стреловых гидроцилиндров 
при подъеме стрелы, Н: 

 
И

П Ц ПР С МЦ Ш( ) / η η ,F F F F= + +                       (5.5) 
 

где И
ЦF  – сила инерции погрузочного оборудования и ковша с гру-

зом, приведенная к поршню стрелового гидроцилиндра, Н;  
FПР – приведенная сила от веса погрузочного оборудования 

и ковша с грузом, Н;  
FС  – сила противодавления на поршень со стороны сливной ма-

гистрали (потери давления в распределителе, фильтре, трубопрово-
дах), Н; при номинальной подаче насоса FС ≈ 0,2 FП;  

ηМЦ – механический КПД гидроцилиндра, учитывающий потери 
на внутреннее трение (ηМЦ = 0,94);  

ηШ – механический КПД, учитывающий потери на трение в шар-
нирах рычажного механизма (ηМЦ = 0,9). 

 
Аналогично, полезная работа, совершаемая весом погрузочного 

оборудования при опускании стрелы из верхнего положения 
в нижнее: 

 
AЦ = mПО g (H2 – H1) = mПО g∆H,  

 
где  mПО – масса погрузочного оборудования без груза в ковше, кг. 
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Анализ выражений (5.4) и (5.5) показывает, что максимально 
снизить энергозатраты при подъеме-опускании стрелы можно 
за счет: 

– поступательного движения ковша (уменьшаются потери на 
трение); 

– уменьшения высоты ∆H за счет остановки стрелы на задан-
ной высоте, а также совмещенной с подъемом стрелы разгрузки 
ковша (уменьшается совершаемая работа); 

– плавающего (непринудительного) опускания стрелы с подачей 
рабочей жидкости на вход регулируемого насоса-мотора, крутя-
щий момент которого используется для подкрутки двигателя 
(потенциальная энергия погрузочного оборудования превращается 
в полезную работу); 

– возвращения ковша из положения разгрузки в положение чер-
пания (уменьшаются энергозатраты за счет правильной его ус-
тановки и плавающего опускания стрелы, при завершении которо-
го отсутствует приподнятие переднего моста погрузчика, что 
обеспечивает лучшее сцепление грунтом, тяговое усилие при вне-
дрении и наполнение); 

– процесс взаимодействия погрузчика со штабелем должен на-
чинаться на максимальной рабочей скорости (кинетическая энер-
гия машины превращается в полезную работу, уменьшается бук-
сование, увеличивается наполнение ковша). 
Технологическими операциями рабочего цикла погрузчика яв-

ляются: зачерпывание материала в штабеле, транспортно-грузовой 
режим движения погрузчика, разгрузка, возврат к штабелю. 
Рассмотрим этот процесс для одноковшовых фронтальных по-

грузчиков традиционного исполнения и рекомендации для повы-
шения их энергоэффективности при эксплуатации. 

 После разгрузки при подъезде к штабелю стрела принудительно 
опускается гидроцилиндрами в крайнее нижнее положение (на что 
затрачивается энергия), сопровождается ударами поршня о крышку 
гидроцилиндра стрелы и является источником динамических на-
грузок. 
До выключения гидрораспределителя проходит время t = 0,5…1 с, 

в это время гидросистема выходит на давление предохранительно-
го клапана, на что не только затрачивается энергия, но и уменьша-
ется ресурс рукавов высокого давления и гидроаппаратуры. 
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Рекомендации: опускание стрелы должно быть не принуди-
тельным, а плавающим с подачей рабочей жидкости на вход регу-
лируемого насоса-мотора, который осуществляет подкрутку ДВС 
и совершает полезную работу (говорить о явлении выхода гидро-
системы на давление предохранительного клапана в данном случае 
неуместно – его нет) – что обеспечивает универсальная рычаж-
ная система. 
Если ковш при этом не приходит автоматически в положение 

черпания, то оператору необходимо установить его самому и ввиду 
недостаточной обзорности угол наклона ножа не возможно устано-
вить оптимальным (7°), поэтому при внедрении ковша затрачива-
ется лишняя энергия, теряется время, уменьшается производитель-
ность, повышается утомляемость оператора. 

Рекомендации: ковш из положения разгрузки на любой высоте 
стрелы должен автоматически возвращаться в положение черпа-
ния – что обеспечивает универсальная рычажная система. 
Ковш поворачивается в положение черпания и погрузчик слегка 

вывешивается передними колесами на ковше. Происходит движе-
ние вперед и внедрение погрузчика в штабель. Возрастает сопро-
тивление и ввиду недостаточного сцепления колес с грунтом про-
исходит буксование, машина останавливается, гидротрансформатор 
переходит на стоповый режим, двигатель на максимальный крутя-
щий момент, на что затрачивается большое количество энергии 
и износ шин. 

Рекомендации: стрела в плавающем положении должна сво-
бодно опуститься на грунт, что устраняет вывешивание погруз-
чика на ковше и заднем мосту, а затем должна быть заперта 
гидроцилиндрами – что обеспечивает универсальная рычажная 
система. 

Раздельный способ заполнения ковша. При этом способе ковш 
погрузчика устанавливают на уровне опорной поверхности под  
углом 5…7°. Внедрение ковша осуществляется поступательным 
движением машины до упора задней стенки ковша в черпаемый 
материал, затем следует остановка погрузчика. Заполненный мате-
риалом ковш поворачивают «на себя» до достижения предельного 
угла запрокидывания (ковшовый гидроцилиндр в течение 
t = 0,5…1 с выходит на давление предохранительного клапана), 
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поднимают стрелу на высоту, соответствующую транспортному 
положению ковша. 

Рекомендации: совмещенный способ наполнения ковша – одно-
временное запрокидывание ковша в процессе поступательного 
движения погрузчика является наиболее эффективным, так как 
обеспечивает наилучшее заполнение ковша за минимальное время. 
Ковш предварительно внедряется в штабель (на глубину, равную 
1/2–1/3 длины днища), затем при одновременном напорном движе-
нии погрузчика начинается запрокидывание ковша. Этот способ 
возможен при оптимальном подборе скорости внедрения и скоро-
сти поворота ковша. Скорость запрокидывания ковша должна 
быть равна или в 1,2 раза больше напорной скорости движения по-
грузчика [32], что обеспечивается регулируемым насосом-
мотором. В конце запрокидывания ковша срабатывает концевой 
выключатель, не позволяющий выйти на давление предохрани-
тельного клапана.  

Совмещенный способ является наиболее прогрессивным и по-
зволяет получить максимальный коэффициент наполнения ковша 
при наименьшем времени выполнения операции – что обеспечива-
ет универсальная рычажная система. 
Погрузчик отъезжает от штабеля и на максимальной рабочей 

скорости направляется к транспортному средству. Притормаживает 
(кинетическая энергия машины тормозами превращается в тепло-
вую) и включает стрелу на подъем (при этом давление в стреловых 
гидроцилиндрах ввиду кинематики в верхнем положении стрелы 
возрастает (у Амкодор 333В почти в 2 раза), что также является от-
рицательным фактором). 
При достижении стрелой верхнего положения снова на t = 0,5…1 с 

срабатывает предохранительный клапан. Включается ковшовый 
гидроцилиндр и ковш принудительно начинает разгрузку, на что 
затрачивается энергия. В конце разгрузки на t = 0,5…1 с опять воз-
никает максимальное давление. Погрузчик отъезжает от транс-
портного средства, принудительно включает стрелу на опускание 
(на что также затрачивается энергия) и направляется к штабелю. 
Далее процесс повторяется.  

Рекомендации: челночная схема работы (с маневрированием 
как самосвала, так и погрузчика) позволяет получить максималь-
ную производительность; для притормаживания погрузчика 
в рабочем и транспортном режимах можно превращать его  
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кинетическую энергию движения в полезную работу для подъема 
стрелы [86]. Для установки стрелы на заданной высоте использо-
вать останов. В конце подъема стрелы осуществлять совмещен-
ную (непринудительную) разгрузку ковша – что обеспечивает 
универсальная рычажная система. 
В транспортном режиме (например, при переездах) нерегули-

руемые насосы погрузочного оборудования не отключаются и ра-
ботают под некоторым давлением вхолостую, рабочая жидкость 
через гидрораспределитель, фильтр и другую аппаратуру сливается 
в гидробак, что приводит к дополнительным энергозатратам. Не ис-
пользуется энергия торможения погрузчика, а гасится тормозами. 

Рекомендации: установка регулируемых насосов погрузочного 
оборудования, которые всегда отключаются в нерабочие периоды, 
экономит топливо и решает многие другие задачи, например, ис-
пользование энергии торможения погрузчика для подъема стрелы 
и его разгона при опускании. 
Двигатель при коротких остановках в работе погрузчика прак-

тически никогда не выключается (опасность выхода из строя акку-
муляторной батареи), что приводит к перерасходу топлива. 

Рекомендации: можно осуществлять запуск двигателя путем 
опускания стрелы и транспортного положения в нижнее, посколь-
ку между редуктором отбора мощности, на котором установле-
ны насосы, и двигателем существует кинематическая связь. Это 
сэкономит топливо и продлит ресурс аккумуляторной батареи. 
Поставить гидромеханическую коробку передач (ГМКП) на ней-
тральную передачу, включить гидрораспределитель на опускание 
стрелы, подать рабочую жидкость на вход насоса-мотора, за-
пустить двигатель и выключить сцепление. 
Данные рекомендации позволят погрузчику выполнить необхо-

димую работу с наименьшими энергозатратами, что является сред-
ством повышения его энергоэффективности. 

 
 

5.8. Сравнительная оценка энергоэффективности погрузчика  
с универсальной рычажной системой и традиционной 

 
Теоретические исследования на основании имитационной моде-

ли, проведенные на предыдущих этапах данной НИР показали, что 
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для повышения энергоэффективности одноковшовых фронтальных 
погрузчиков при эксплуатации имеются большие резервы. 
Были рассмотрены следующие операции рабочего цикла фрон-

тального погрузчика, которые для традиционной рычажной систе-
мы дополнительно в себя еще включали энергозатраты за время 
работы гидросистемы на предохранительном клапане и холостом 
ходу (когда стреловые гидроцилиндры не совершают работы): 

– подъем стрелы; 
– обычная и совмещенная разгрузки ковша с подъемом стрелы, 

которая снижает энергозатраты; 
– принудительное и плавающее опускание стрелы с положения 

разгрузки в положение черпания с подачей рабочей жидкости на 
вход насоса-мотора, которое обеспечивает дополнительный крутя-
щий момент на вал двигателя. 
Однако ввиду отсутствия данных не учитывались энергозатраты 

при взаимодействии погрузчика со штабелем, на передвижения 
к транспортному средству и обратный ход к штабелю.  
Обобщим эти результаты. 
Из работы [88]: энергозатраты погрузчика г/п 3,4 т традицион-

ного исполнения при работе в цикле на погрузке материалов 
плотностью ρМ = 1,55…1,65 т/м3 (сухая растительная земля, гра-
вий, шлак, каменная мелочь, керамзит и т. д.), коэффициенте 
разрыхления Кр = 1,25…1,3, удельном сопротивлении копанию  
Kσ = 0,12 МПа и транспортировании груза (коэффициент сопротив-
ления качению погрузчика f = 0,1 – песок влажный) на расстояние 
10 м составляют: 

– при взаимодействии со штабелем (черпании грунта): АЧ = 436 кДж; 
– транспортировании груза на расстояние 10 м: АТ = 292 кДж; 
– обратном ходе к штабелю: АШ = 220 кДж.  
Опираясь на предыдущие расчеты, далее найдем общую работу 

за цикл, отношение работ и экономию энергии в процентах за цикл. 
Амкодор 333В (традиционного исполнения): 
– работа, идущая на подъем стрелы с грузом в ковше: АСГ = 

= 70 770 Дж; 
– дополнительная работа, совершаемая двигателем на принуди-

тельную разгрузку ковша: АК = 322 Дж; 
– работа, совершаемая при принудительном опускании стрелы: 

АСК = 1800 Дж; 
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– суммарная работа, затраченная при работе гидросистемы 
на давлении предохранительного клапана и на холостом ходу:  
АКХ = 1,04 ·АСГ = 1,04·70 770 = 73 600 Дж. 
Общая работа за цикл равна: 

 
А1 = АЧ + АТ + АШ + АСГ + АК + АСК + АКХ =  

= 436 000 + 292 000 + 220 000 + + 70 770 + 322 +1800 + 73 600 =  

= 1 094 492 Дж. 
 

Амкодор 333В (с универсальной рычажной системой): 
– работа, идущая на подъем стрелы с грузом в ковше: АСГ = 70 770 Дж; 
– полезная работа, совершаемая ковшом и грузом при совме-

щенной разгрузке (полезную работу будем обозначать знаком «–», 
в отличие от затраченной): 

 
АКГ = АК + А Г = – (5440 + 12 820) = –18 260 Дж; 

 
– полезная работа, совершаемая погрузочным оборудованием 

с порожним ковшом при опускании стрелы: АСК = –39 140 Дж; 
– суммарная работа, затраченная при работе гидросистемы на 

давлении предохранительного клапана и на холостом ходу: 
АКХ = 0 (гидросистема не выходит на давление предохранитель-

ного клапана; на холостом ходу регулируемый насос-мотор уста-
навливается на нулевую подачу). 
Общая работа за цикл: 

 
А1 = АЧ + АТ + АШ + АСГ + АКГ + АКС + АКХ = 

= 436 000 + 292 000 + 220 000 + 70 770 – 18 260 – 39 140 + 0 = 

= 961 370 Дж. 
 

Отношение работ равно 
 

К = А2 / А1 = 961 370 / 1 094 492 = 0,88. 
 

Экономия энергии за цикл составляет:  
 

(1 – 0,88)·100 % = 12 %. 
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Поскольку снижение энергозатрат эквивалентно расходу топли-
ва, то следует утверждать, что его экономия за цикл работы одно-
ковшового погрузчика с универсальной рычажной системой 
в сравнении с базовой (Амкодор 333В г/п 3,4 т традиционного ис-
полнения) составит 12 %. 
Следует также учитывать, что при эксплуатации погрузчиков, 

помимо их основной работы затрачивается время на перегоны 
к объекту, перерывы в работе и т. п. (регулируемый насос-мотор 
установлен на нулевую подачу – гидросистема не работает про-
должительное время вхолостую), поэтому экономия топлива будет 
еще больше (в зависимости от условий эксплуатации), что также 
является фактором повышения энергоэффективности.  
 
 

5.9. К вопросу установки счетчика погружаемого материала 
на фронтальных погрузчиках 

 
Весовые счетчики незаменимы для решения задач взвешивания 

и учета материала. В частности, весовая система Pegasus 2 (Италия) 
(рис. 5.11) установлена на одноковшовом фронтальном погрузчике 
Амкодор 332С4 г/п 3,4 т (рис. 5.12), который используется для по-
грузки различных материалов, в ОАО СПК «Щомыслица».  
Данная весовая система выполняет взвешивание при загрузке 

в статическом или динамическом режиме с управлением накоплен-
ных данных. 
Система срабатывает при прохождении датчика положения 

стрелы, например нижнего, и микропроцессор (см. рис. 5.13) на-
страивается на давление в стреловых гидроцилиндрах в этом поло-
жении. Согласно руководству по эксплуатации данной системы 
(Operators manual) система работает (взвешивает) в динамическом 
и статическом режиме при любых положениях стрелы для всех по-
грузчиков, у которых осуществляется механическое (рычажной 
системой) или гидравлическое (наличием компенсирующего цилин-
дра) «автогоризонтирование». Это говорит о том, что, чтобы 
взвешивать груз в ковше на любой высоте разгрузки, а также про-
изводить его отсыпку, необходимо постоянное давление в стрело-
вых гидроцилиндрах при подъеме.  
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Рис. 5.11. Установка весовой системы Pegasus 2 (Италия) 
на одноковшовом фронтальном погрузчике 

 

 
 

Рис. 5.12. Одноковшовый фронтальный погрузчик Амкодор 332С4 

Датчики близости 2 шт. 

Весовой индикатор 

Датчики давления 2 шт. 
  на подъем/спуск ковша 
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Для этого необходимо: 
– равенство плеч стреловых гидроцилиндров по всей траектории 

движения стрелы; 
– плоскопараллельное движение ковша при подъеме, что может 

обеспечить параллелограммный рычажный механизм. 
 

 
Рис. 5.13. Микропроцессор 

 
Погрузчик Амкодор 332С4 имеет перекрестную рычажную сис-

тему и движение ковша носит колебательный характер, что приво-
дит к дестабилизации давления, а гидромеханизм стрелы имеет не-
равенство плеч стреловых гидроцилиндров при подъеме (плечо 
в нижнем положении почти в 2 раза больше чем в верхнем). 
Давление при подъеме ковша резко меняется, а система взвешива-
ния настаивается на определенное давление. По этой причине нель-
зя частично выгрузить ковш на произвольной высоте и затем его 
далее поднимать (следует вернуться в нижнее положение), так как 
при прохождении стрелой датчика 1 давление соответствует давле-
нию настройки системы.  
Работа весовой системы взвешивания Pegasus 2 (Италия) осно-

вана на измерении давления в стреловых гидроцилиндрах при оп-
ределенном положении стрелы, которое затем преобразуется 
в электрический сигнал.   
Система взвешивания имеет 2 датчика положения стрелы и 2 дат-

чика давления.  
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Режим взвешивания может быть: 
1) статический; 
2) динамический; 
3) режим взвешивания в реальном времени. 
Датчик 1 положения стрелы служит для статического режима 

работы и режима взвешивания в реальном времени, а датчик 2 для 
динамического.  

 
УСТАНОВКА ДАТЧИКОВ ПОЛОЖЕНИЯ 

 

Стрела находится в нижнем положении. Включается гидрорас-
пределитель и начинается ее подъем. Время включения золотника 
гидрораспределителя 0,08…0,10 с. Рабочая жидкость (масло) от на-
соса погрузочного оборудования поступает в поршневые полости 
стреловых гидроцилиндров и происходит гидроудар. В ней содер-
жится растворенный воздух, поэтому она обладает упругостью 
(сжимаемостью). В поршневых полостях гидроцилиндров резко 
возрастает давление (примерно в 2 раза по отношению к устано-
вившемуся), которое носит колебательный, затухающий характер. 
Время затухания примерно 3 с, после чего давление стабилизируется.  
Датчики положения с соответствующей пластиной необходимо 

установить так, чтобы при максимальной скорости стрелы актива-
ция первого датчика положения произошла через 3 секунды с мо-
мента начала подъема стрелы от земли. Активация второго датчика 
должна произойти не менее чем через 2,5…3,0 секунды после первого. 
Для правильной работы системы необходимо чтобы положение 

взвешивания всегда было одинаковым и максимально точным. Поэтому 
необходимо установить реперную планку на стрелу погрузчика. 
Корректная работа системы в динамике и/или в статике зависит 

от того, двигается ли погрузчик при взвешивании или нет. Реко-
мендуется всегда выполнять взвешивание с неподвижно стоящим 
погрузчиком во время подъема стрелы. Движение погрузчика при 
подъеме стрелы может повлиять на точность системы. Рекоменду-
ется начинать движение погрузчика после отображения показаний 
результатов взвешивания на дисплее микрокомпьютера. Положе-
ние ковша должно быть постоянным во время всех взвешиваний. 
Для обеспечения максимальной точности взвешивания необходимо 
максимально опускать стрелу и запрокидывать ковш перед началом 
каждого взвешивания. 
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УСТАНОВКА ДАТЧИКОВ ДАВЛЕНИЯ 
 

Место установки датчиков давления зависит от модели транс-
портного средства, на которую устанавливается система. Датчик 1 
устанавливается в нагнетающую магистраль (поршневую полость), 
датчик 2 устанавливается в сливную магистраль (штоковую по-
лость) стреловых гидроцилиндров погрузчика. Датчик 2 служит 
для повышения точности взвешивания при изменении оборотов 
двигателя, так как давление на сливе им пропорционально. 
Ключевым моментом эффективности системы является разме-

щение датчиков давления в точке, где: 
• давление масла остается постоянным при остановке стрелы по-

грузчика (взвешивание в СТАТИКЕ); 
• давление масла пропорционально изменяется при динамиче-

ском взвешивании (взвешивание в ДИНАМИКЕ).  
Если вышеуказанные условия получить невозможно, то система 

может работать неправильно.  
 

ПРОВЕРКИ ПЕРЕД УСТАНОВКОЙ СИСТЕМЫ 
 

В гидросистеме погрузчика должен быть установлен обратный 
клапан, который обеспечивает удержание стрелы в поднятом по-
ложении, а также препятствует падению стрелы при возникновении 
неполадок. Датчик 1 давления необходимо устанавливать между 
стреловым гидроцилиндром и обратным клапаном для получения 
постоянного давления масла при неподвижной стреле.  
На погрузчике установлены два стреловых гидроцилиндра, два 

датчика давления должны быть установлены соответственно в 
поршневую и штоковую полость одного из них. Желательно, если 
позволяет конструкция погрузчика, датчики давления устанавли-
вать вертикально, кабельным выводом вниз, чтобы избежать «за-
воздушивания» датчика.  
Если гидравлический распределитель работает как клапан бло-

кировки, но в нем есть утечки масла, что вызывает переменное 
давление при неподвижной стреле, а датчик 1 давления установлен 
между цилиндром и распределителем, то корректное значение веса 
мы не получим. В таком случае необходимо вначале установить 
клапан блокировки (обратный клапан) и только затем ставить дат-
чик 1 давления  между клапаном и цилиндром. 
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Система работает в динамическом и статическом режиме для 
всех погрузчиков, у которых ковш движется поступательно при 
подъеме стрелы (механическое автогоризонтирование). На транс-
портных средствах, использующих гидравлическую систему авто-
горизонтирования, необходимо проверить наличие обратного кла-
пана в магистрали компенсирующего гидроцилиндра.  

 
ТЕХНИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ 

МИКРОКОМПЬЮТЕРА 
 

Диапазон взвешивания: 0…999999 кг. 
Дискретность (разрешение) отчетов: 1-2-5-10-20-50 кг. 
Погрешность при взвешивании в динамическом режиме: +/–1 %.  
Диапазон рабочих температур: –30/+65 °C. 
Напряжение питания: 9,5…32,0 В постоянного тока (сигнал о разряде 

батареи подается, если напряжение меньше 9,5 В постоянного тока). 
Размеры: 190×160×70, мм.  
Масса: ~2500 г. 
Материал корпуса: Нейлон. 
Класс защиты: IP 68.  
Дисплей: Графический дисплей 280×64 AA 27,49×120,37 мм с 

подсветкой. 
Видимость дисплея: >5 м.  
Полная защита от проникновения пыли и брызг воды, гаранти-

рованная защита при полном погружении в воду на глубину 1 метр 
с закрытыми разъемами или с подключенными кабелями/дополни-
тельным оборудованием. 

 
ВЫПОЛНЕНИЕ КАЛИБРОВКИ 

 

После установки системы взвешивания на погрузчик необходи-
мо выполнить калибровку согласно OPERATOR MANUAL 
PEGASUS 2 (руководству оператора). 

1. Перед тем как начать процесс калибровки, убедитесь, чтобы 
температура масла достигла рекомендуемого значения, и начните 
двигать стрелу вверх и вниз по крайней мере 5 раз подряд. 

2. Возможно, что фронтальный погрузчик, на который установ-
лена система, может быть заменен каким-либо подобным транс-
портным средством, следовательно, давление подъемного цилинд-
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ра будет разным. Таким образом, существует возможность сохра-
нять различные значения калибровок, которые могут быть исполь-
зованы в случае замены транспортного средства. 

3. Перед выполнением калибровки убедитесь в правильности 
установки индикатора и датчиков давления. 
Рекомендуется выполнять проверку калибровки системы каж-

дые 3 месяца, а также при смене сезона или значительном измене-
нии температуры окружающей среды. Проверка калибровки обяза-
тельна после проведения ремонтных работ на погрузчике, в его 
гидравлической системе, а также после замены масла. Если в ре-
зультате проверки калибровки погрешность взвешивания превы-
шает допустимые нормы, необходимо выполнить повторную ка-
либровку системы и затем еще раз проверить калибровку. 

 
РАБОТА В РЕЖИМЕ СТАТИЧЕСКОГО ВЗВЕШИВАНИЯ 

 

1. Загрузите в ковш необходимый компонент и медленно под-
нимите его до уровня датчика 1 для выполнения взвешивания.  
Перед началом взвешивания убедитесь, что ковш находится мак-
симально близко к стреле погрузчика.  

2. Когда на дисплее появится сообщение «СТОП» необходимо оста-
новить подъем ковша на время, необходимое для стабилизации показа-
ний веса системы. Если стрела погрузчика продолжит движение, не-
смотря на это сообщение, датчик положения 1 выключится и на экране 
на 1 с появится сообщение «ОШИБКА». В этом случае взвешивание 
будет не выполнено и микрокомпьютер перейдет в рабочий режим.  
ВНИМАНИЕ: опустите и снова поднимите стрелу для переза-

пуска взвешивания. 
3. После получения новых данных микрокомпьютер покажет вес 

последнего взвешивания и обновит значение общего веса.  
4. Если общий загруженный вес превышает заданный вес, есть 

возможность отменить последнее взвешивание, затем опустить 
стрелу погрузчика, высыпать избыточный груз из ковша и повто-
рить взвешивание. 

 
РАБОТА В РЕЖИМЕ ДИНАМИЧЕСКОГО ВЗВЕШИВАНИЯ 

 

1. Загрузить в ковш необходимый компонент и с постоянной 
скоростью без остановок поднять его выше уровня двух датчиков 
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положения для выполнения взвешивания. Перед началом взвеши-
вания убедиться, что ковш находится максимально близко к стреле 
погрузчика. 

2. На дисплее появится вес компонента в ковше и общий вес по 
всем порционным взвешиваниям. Повторяйте эту процедуру, пока 
не будет достигнут заданный вес. 

 
РЕЖИМ ВЗВЕШИВАНИЯ В РЕАЛЬНОМ ВРЕМЕНИ 

(с отсыпкой) 
 

После выбора режима СТАТИКА, появится сообщение 
«ВКЛЮЧИТЬ ВЗВЕШИВАНИЕ В РЕАЛЬНОМ ВРЕМЕНИ?».  
Выбрать данный режим. Здесь значение веса будет отображаться 
на дисплее в режиме реального времени. 
При изменении данного параметра на экране появится сообще-

ние «НАСТРОЙКИ ВЕСОВ ИЗМЕНЕНЫ! УДАЛИТЬ ВСЕ 
КАЛИБРОВКИ (СТАТИЧЕСКИЕ И ДИНАМИЧЕСКИЕ)?». Опера-
тор может нажать ВВОД для сброса калибровок или СБРОС для 
выхода в меню без сброса калибровок. 
После этого необходимо перезапустить индикатор Pegasus 2. 
Работа в данном режиме: 
1. Загрузить ковш и поднять стрелу до достижения уровня 1-го 

датчика положения. Всегда держать ковш в максимально прижатом 
к стреле состоянии перед началом подъема стрелы.  

2. Когда на экране появится сообщение «СТОП», необходимо 
остановить подъем стрелы и дождаться времени, указанного в па-
раметре ВРЕМЯ СТАБИЛИЗАЦИИ при установке параметров 
(3…20 с; по умолчанию 3 с). 
Если стрела машины не была остановлена на требуемое время, 

появится на 1 с сообщение «ОШИБКА» на экране дисплея. Взве-
шивание выполнено не будет. 
ВНИМАНИЕ: следует полностью опустить стрелу и затем снова 

поднять ее для начала взвешивания. 
3. Теперь показания веса материала в ковше будут отображаться 

в реальном времени. Можно выгружать из ковша или загружать 
материал на данной высоте для получения требуемого веса. 
Как только требуемое значение веса в ковше достигнуто, нажать 

ВВОД для сохранения взвешивания. 
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ВНИМАНИЕ: стрела погрузчика должна все время оставаться 
на уровне 1-го датчика положения. Иначе на 1 с появится сообщение 
ОШИБКА на экране дисплея. Взвешивание выполнено не будет. 

4. Если общий загруженный вес превышает заданный вес, можно 
отменить последнее взвешивание нажатием на клавишу 
СБРОС/УДАЛИТЬ один раз, затем опустить стрелу погрузчика 
и высыпать избыточный груз из ковша. 
Недостатком режима взвешивания в реальном времени с отсып-

кой является то, что взвешивание производится на уровне 1-го дат-
чика положения стрелы, примерно на половине максимальной вы-
соты разгрузки ковша. Поэтому для увеличения высоты разгрузки 
необходимо переустановить датчик 1 положения стрелы вверх 
в нужное положение. Затем выполнить калибровку, так как изме-
нится давление. 

Решить проблему взвешивания с отсыпкой на любой высоте 
можно также предлагаемой универсальной рычажной системой 
перекрестного типа, которая обеспечивает поступательное дви-
жение ковша, равенство плеч стреловых гидроцилиндров при 
подъеме, постоянное давление по всей траектории движения 
стрелы, упрощает калибровку для всех рассмотренных режимов 
работы, а также улучшает многие другие технико-экономические 
параметры. 
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