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Анотація. Виявлення впливу конструктивних особливостей аксіально-і радіальнопоршневих гідромашин на ККД через 
об’ємні, гідродинамічні і механічні  витрати потужності на основі аналізу  результатів випробувань насосів і гідромоторів.  
Об’єктом дослідження є характеристики  і конструкції об’ємних насосів  і гідромоторів  однакового робочого  об’єму за 
результатами порівняльних випробуваннях за методикою ISO 4409. Проаналізовані залежності дренажних витоків робочої 
рідини, втрат крутного моменту  та ККД гідромашин від тиску і частоти обертання.  
Вирішена проблема надання  інженерам-конструкторам та студентам-магістрам знань щодо впливу  конструктивних осо-
бливостей  поршневих гідромашин на втрати потужності і ККД. 
За результатами  проведеного аналізу дано пояснення отриманим результатам  випробувань щодо їх зв’язку з конструкти-
вними особливостями гідромашин. Дана спроба оцінки впливу температурної і силової деформацій  поршневих груп на ви-
токи  робочої рідини в конструкціях Innas, відомих  аксіальнопоршневих гідромашинах і  гідромашинах з шариками-порш-
нями. Показано, що типи поршневих груп та розподільних вузлів суттєво впливають на втрати потужності і ККД гідрома-
шин. Завдяки конструктивним і технологічним досягненням фірми  Innas   при створенні  нових поршневих груп  можливе 
отримання малих радіальних зазорів між сферичними поршнями і тонкостінним циліндрами завдяки їх деформаційним  вла-
стивостям. Отримані результати корисні для розробників гідромашин, фахівців зі створення  гідроприводів та студентів-
магістрів. 
Ключові слова: конструкції  насосів і гідромоторів, аналіз  результатів  випробувань,  особливості конструкцій 
гідромашин, втрати тертя і витоки, порівняльні характеристики, ККД. 

Вступ 

Інформація щодо створення нових аксіально-
поршневих гідромашин приведена в роботах [1]–[5], 
де наукові, конструкторські і технологічні досягнення 
пов’язані з випробуванням не тільки новітніх гідрома-
шини, а і з порівняльними випробуваннями прототи-
пів. Крім методів випробувань гідромашин за стандар-
тами ISO авторами розробки запропонований стенд 
для вимірювання крутного моменту в діапазоні одного 
кута обертання вихідного валу. Такі випробування 
щодо оцінювання зміни крутного моменту різних за 

конструкцією гідромоторів дуже важливі для спожи-
вача об’ємного гідропривода. Вимірювання ефектив-
ності проводилися в Технічному університеті Ейндхо-
вена, Нідерланди, відповідно до ISO 4409 і 8426. 

Слід також зазначити, що свого часу методика 
експериментального визначення витоків робочої рі-
дини залежно від зміни кута повороту вихідного валу 
гідромоторів різних типів дозволила знайти формулу 
для розрахунку мінімальної частоти обертання [6]. 

Наперед за все проаналізуємо конструктивні 
особливості і основні характеристики гідромашин, які 
підлягали порівнювальним випробуванням. 

Мета роботи 

Проведення аналізу результатів стендових порів-
няльних випробувань аксіальнопоршневої гідрома-
шини Innas новітньої розробки і гідромашин ведучих 
фірм. При проведені цього аналізу прийнято рішення 
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розглянути конструктивні особливості гідромашин с 
точки зору їх впливу на гідромеханічні і об’ємні втрати 
потужності, як складові ККД.  

Конструктивні особливості гідромашин  

Розглянемо конструкції випробуваних гідрома-
шин. Аксіальнопоршневий насос моделі Innas (рис. 1) 
являє собою гідравлічну машину з двома рядами пор-
шнів, звернених один до одного, і двома розподільни-
ками торцевого типу, які створюють два потоки 15 і 16 
високого тиску робочої рідини [1]. Одні частини порш-
нів 2 встановлені в блок 1, а робочі частини поршнів в 
блок циліндрів 3. Праворуч показані поршневий блок 
4 та блок циліндрів 5 разом із гідростатичною опорою 
6 на розподільнику 7. Поршневий і циліндровий блоки 
встановлені на підшипниках 8 і 9, 10 і 11, відповідно. 
Кришки 12 і 13 встановлені з обох боків для погли-
нання осьових зусиль від поршневих блоків 1 і 4, від-
повідно. Внутрішні поверхні кришок покриті антифри-
кційним матеріалом, що забезпечує зменшення сил  
тертя від статичного тиску. Робоча рідина всмокту-
ється через трубопровід 14 і подається через шланги 
високого тиску 15 і 16 до гідромотора. Дренажні ви-
токи робочої рідини йдуть через шланг 17 в гідробак. 
Той факт, що блоки циліндрів 3 і 6 розташовані під ку-
том до поршневих блоків 1 і 4, і обертаються разом, 
призводить до зворотно-поступального руху поршнів 
у циліндрах. Іншими словами, всмоктувальний і нагні-
тальний ходи насоса здійснюються з кожного боку гідро-
розподільника 7. Гідростатичне розвантаження здійс-
нюється між поверхнями блоків циліндрів 3 і 6 та 
контрповерхнями 7 торцевого гідророзподільника; між 
блоками поршнів 1 і 4 та відповідними контрповерх-
нями кришок гідромашини 12 і 13. 

Конструкція гідромашин на рис. 1 може мати ви-
конання з постійним або регульованим робочим 
об’ємом шляхом зміни кута нахилу похилих дисків як 
і у відомих аксіальнопоршневих гідромашин. Закладе-
ний в конструкцію вузол “плаваючої чашки” пов’яза-
ний з конструкцією чашеподібних циліндрів (рис. 2) [2].  

 

 
  а    б     в 

Рис. 2. Поршнева група гідромашин Innas: а – 
циліндр і поршень; б – збалансований циліндр;  
в – пряме перетворення зусилля тиску [2] 

Чашки гідростатично збалансовані: вони “плава-
ють” на пластині стовбура. Кожна чашка (циліндр) по-
єднується з поршнем, який має шароподібну форму  
поршня. Корпус поршня має порожнину. Розміри по-
рожнини вибираються такими, щоб розширення вінця 
поршня дорівнювало розширенню циліндра. Корона 
поршня у формі шарика має такий же зовнішній діа-
метр, як і внутрішній в циліндрі. Лінія ущільнення зав-
жди перпендикулярна до головної осі циліндра незале-
жно від положення нахилу поршня. Таким чином, на-
вантаження від радіального тиску на циліндр однакове 

 

 
Рис. 1. Аксіальнопоршневий насос Innas: 1 і 4 – лівий і правий блоки поршнів; 2 – поршні лівого блоку поршнів; 
3 і 5 – блоки циліндрів, 6 – бронзова опора правого блоку циліндрів; 7 – торцевий гідророзподільник; 8 і 9, 10 
і 11 підшипники валу; 12 і 13 – опозитні кришки гідростатичних опор блоків поршнів 1 і 4; 14 – рукав всмок-
тування; 15 і 16 рукава високого тиску до зовнішніх споживачів; 17 – дренажний шланг низького тиску для 
зливу робочої рідини в гідробак  
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в усіх напрямках. При цьому циліндр повністю зба-
лансований і не створює гідростатичного наванта-
ження на поршень, що мінімізує механічне тертя та 
зношування. 

У той час як циліндри плавають, поршні не ма-
ють можливості рухатися. Вони запресовані в ротор на 
головний вал. Тиск робочої рідини створює гідроста-
тичну силу на поршні, які мають також нахилене по-
ложення, як і стакан. Крутний момент на валу створю-
ється радіальними складовими цих поршневих зусиль. 
Розробники гідромашин Innas вказують на те, що пе-
ретворення гідравлічної енергії в механічну вихідну 
потужність проходить без підвищених втрат. 

Слід зазначити, що конструкція гідромашини з 
плаваючою чашкою дозволяє розмістити велику кіль-
кість поршнів в одному корпусі, що дає підвищення 
робочого об’єму гідромашини. Опозитна конструкція 
поршневих груп дозволяє збалансувати гідростатичні 
сили і мати низьке опорне навантаження. При великій 
кількості поршнів досягається зменшення шуму, коли-
вань тиску робочої рідини та подачі насоса, а крутний 
момент на валу гідромотора наближається до постій-
ного значення.  В гідромоторі завдяки великій кількості 
поршнів до 24 шт. зменшуються коливання крутного 
моменту і підвищується момент зрушування. Корот-
кий хід поршнів сприяє зменшенню їх прискорень і 
швидкості робочої рідини. Підвищені площі потоку 
робочої  рідини мінімізують ризики виникнення каві-
тації в лінії всмоктування насосу. 

Конструкції застосованих для порівняння 
об’ємних гідромашин 

Аксіальнопоршневий гідромотор з похилим бло-
ком циліндрів і постійним робочим об’ємом моделі 
SH11C-Brevine (рис. 3) [7] відноситься до конструкцій 
з поршнями конічної форми і сферичним ущільнюва-
чем. Ці конструкції практично замінили шатуново- 
поршневі групи з шатунами з двома сферичними опо-
рами і циліндричним поршнем, у внутрішньому розто-
чуванні якого завальцовували головку шатуна. В ре-
зультаті суміщення шатунами функцій опор фланця 
вихідного валу і сферичних поршнів вдалось знизити 
сили тертя між поршнями і циліндрами, що привело к 
підвищенню гідромеханічного ККД. Конструкція ущі-
льнення сферичного поршня забезпечує мінімальні ви-
токи робочої рідини і дає можливість мати високі час-
тоти обертання. Великий кут нахилу блоку циліндрів 
по відношенню до вихідного валу (40 градусів в сучас-
них конструкціях гідромашин) збільшує робочий 
об’єм і дає зменшення габаритно-масових показників 
насосів і гідромоторів. До переваг таких конструкцій 
відносять також те, що підшипники валу дозволяють 
сприймати великі осьові і радіальні навантаження, а 
невелика кількість рухомих частин підвищує надій-
ність гідромашин. Підвищення технічного рівня гідро-

машин з похилим блоком реалізовано за рахунок зни-
ження маси і підвищення максимальної частоти обер-
тання. І якщо зниження маси стало відразу ж відчут-
ним за рахунок збільшення кута нахилу блоку цилінд-
рів (як правило, з 25 до 40 градусів), то підвищення ча-
стоти обертання було досягнуто після певного періоду 
довідних робіт.  

У зв’язку з цим характерним прикладом є гідро-
мотори з постійним робочим об’ємом серії A2FM  
фірми Bosch Rexroth Group (Brueninghaus Hydromatic). 
Спочатку фірмою реалізовано максимальний тиск в  
45 МПа (номінальний до 40 МПа) і проведена мінімі-
зація маси гідромоторів, завдяки чому досягнутий най-
вищий у світі технічний рівень. Подальше вдоскона-
лення гідромоторів було направлене на підвищення 
максимальної частоти обертання і розширенню їх екс-
плуатаційних можливостей у частині температурно-
в’язкісних характеристик робочої рідини. При збере-
женні маси і тиску в гідромоторах серії A2FM (конс-
труктивний ряд 6) була в 1,5 рази збільшена максима-
льна частота обертання, температура робочої рідини 
підвищена з 90 °С до 115 °С, значення в’язкості істотно 
розширені від 10…1000 сСт до 5…1600 сСт (мм2/с). 

На рис. 4 приведені аксіальнопоршневі гідромо-
тори з похилим диском фірми Kayaba hydraulics [8], зо-
крема гідромотор з постійним робочим об’ємом у 
складі з планетарним редуктором (а) і окремо гідромо-
тор з регульованим робочим об’ємом (б). 

На рис. 5 приведена залежність гідромеханіч-
ного і об’ємного ККД аксіальнопоршневого гідромо-
тора з похилим блоком циліндрів моделі MSF30-KYB 
від частоти обертання. При тиску 20,6 МПа і частоті 
обертання 2000 хв-1 гідромеханічний ККД досягає 
94 %, а об’ємний 96 %, що дає значення загального 
ККД в 90%. Характеристики мають класичний харак-
тер зростання об’ємного ККД з підвищенням частоти 
обертання і відповідним зменшенням гідромеханіч-
ного ККД.  

 
Рис. 3. Аксіальнопоршневий гідромотор з 
похилим блоком циліндрів і постійним робо-
чим об’ємом моделі SH11C-Brevine 
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Рис. 5. Залежність гідромеханічного і об’єм-
ного ККД аксіальнопоршневого гідромотора з 
похилим блоком циліндрів моделі MSF30-
KYB (Kayaba hydraulics) від частоти обер-
тання (робоча рідина ISOVG46 при темпера-
турі 50 °С [8] 

 
На рис. 6 наведено радіальнопоршневий ексцен-

триковий насос з регульованим робочим об’ємом мо-
делі RKP-Moog [9], [10]. Насос має цапфовий розпо-
дільник робочої рідини, який повинен мати гарантова-
ний зазор між цапфою 1 і блоком циліндрів 3, що при-
зводить до збільшення витоків. Крім того, конструкція 
цапфового розподільника передбачає розвантажува-
льні канавки (вікна) для зменшення дії радіального зу-
силля з боку блоку циліндрів на цапфу в зв’язку з  
одноцикловою конструкцією насоса, що також сприяє 
підвищенню зовнішніх витоків в дренаж (корпус на-
соса) і внутрішніх витоків (перетоків) між камерами 
високого і низького тиску. Ще одним джерелом зовні-
шніх витоків є гідростатичні підп’ятники головок пор-
шнів. 
 

  
  а  б 

Рис. 4. Аксіальнопоршневий гідромотор з похилим блоком циліндрів моделі MSF30-KYB (Kayaba hydraulics):  
а – гідромотор з планетарним редуктором і стоянковим гальмом; б – гідромотор з регульованим робочим об’ємом 

        
Рис. 6. Радіальнопоршневий ексцентриковий насос з регульованим робочим об’ємом моделі RKP-Moog:   
1 – цапфа розподільна; 2 – опорні кільця; 3 – блок циліндрів; 4 – муфта; 5 – вал; 7 – реактивне кільце; 8 – 
підп’ятник;  9 – поршень;  6 і 10 – поршні регулювання робочого об’єму; 11 - блок управління; 12 – пере-
творювач положення регулятора LVDT; 13 – гідророзподільник пілотний системи регулювання 
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На рис. 7 приведені значення об’ємного ККД  
насоса RKP32-Moog залежно від тиску для мінеральної 
і синтетичної HFD оливи і водомістких робочих рідин 
HFA. При тиску 20 МПа значення об’ємного ККД при 
роботі на мінеральній оливи досягає 94%, при підви-
щенні тиску до 25 МПа значення ККД зменшується до 
91 %. При роботі на водомістких рідинах HFA зна-
чення об’ємного ККД при тиску 20 МПа зменшується 
до 65…76 %.  

На рис. 8,а приведені дані фірми Marzocchi щодо 
залежності об’ємного і гідромеханічного ККД шесте-
ренного насосу моделі ELI2 із зубчастим зовнішнім 
зчепленням від тиску [11, 12], а на рис. 8,б побудовані 
значення загального ККД. При цьому розглядаються 
дві конструкції насосів: Marzocchi ELI2 і Marzocchi 
CHP2. Відмітимо, що перша конструкція має суттєві 
переваги над Marzocchi CHP2. Якщо взяти максима-
льні значення ККД, то за об’ємним ККД при тиску 25 
МПа конструкція Marzocchi ELI2 має  вище 99 %, а 
CHP2  має 94  %, тобто на 5% більше.  

Гідромеханічний ККД при такому же тиску 25 
МПа для ELI2 дорівнює 92,5%, а ELI2 на рівні 91,5%. 
Треба звернути увагу і на те, що характер зміни ККД 
за тиском суттєво відрізняється. Насос ELI2 має два 
екстремуми при мінімальному і максимальному тиску, 
а в насосі CHP2 маємо підвищення ККД зі зростанням 
тиску. Загальний ККД (б) при тиску 25 МПа в констру-
кції ELI2 досягає 92% проти майже 87% в конструкції 
CHP2. Відмінність конструкцій насосів полягає в тому, 
що насоси ELI2 мають чавуні корпуси, а насоси CHP2 
з алюмінію і тільки кришки і фланець з чавуну. Відомо, 
що для надійної роботи гідроприводів мобільних ма-
шин, зокрема, тракторів, споживачі в основному вико-
ристовують шестеренні насоси з корпусами з чавуну.  

 

 
a 

 
б 

Рис. 8. Гідромеханічний і об’ємний ККД шес-
теренних насосів Marzocchi моделей ELI2 і 
CHP2 від тиску при однакових значеннях ро-
бочого об’єму 17,8 см3 і частоті обертання 
1500 хв-1 (а) і загального ККД, побудованого 
за результатами значень гідромеханічного і 
об’ємного ККД (б) 

 
Рис. 7. Об’ємний ККД насоса RKP32-Moog залежно від тиску: 1 – для мінеральної і синтетичної HFD 
оливи; 2 – для водомістких робочих рідин HFA [10] 
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На рис. 9 приведений шестеренний насос з внут-

рішнім зчепленням моделі EIPH2-Eckerle [13]. Ці на-
соси мають підвищені характеристики щодо тиску в 
порівнянні з насосами з зовнішнім зчепленням, а також 
мають суттєві переваги відносно шумових характе-
ристик.  

Об’єктом випробувань були також аксіально- 
поршневі насоси і гідромотори  з похилим диском фі-
рми Bosch Rexroth Group [14; 15]. Слід зазначити, що 
фірма Bosch Rexroth Group не приводить технічних ха-
рактеристик щодо ККД для насосів A4FO і гідромото-
рів A4FM, а також обмежую інформацію щодо конс-
трукції цих гідромашин. 

В табл. 1 приведені технічні характеристики 
об’ємних гідромашин – серійних насосів і гідромото-
рів, і новітньої розробки насосу Innas FC24 для порів-
няння. Значення параметрів щодо робочого об’єму, ти-
ску, частоти обертання та маси прийняті з каталогів ви-
робників, а значення загального ККД (η ), зовнішніх 
витоків ( Q∆ ) та відносних втрат моменту зрушування 

М∆ . Об’єктами випробувань були обрані такі гідро-
машини:  
1. Аксіальнопоршневий насос з похилим диском нові-
тньої розробки Innas FC24, як об’єкт для порівняння;  
2. Аксіальнопоршневий гідромотор з похилим диском 
A4FM28-Rexroth;  
3. Аксіальнопоршневий гідромотор з похилим диском 
KYB MSF30;  
4. Аксіальнопоршневий гідромотор з похилим блоком 
циліндрів SH11CM30-Brevini;  
5. Аксіальнопоршневий насос з похилим диском 
A4FO28-Rexroth; 
6. Радіальнопоршневий насос одноциклової (ексцент-
рикової) дії RKР32-Moog; 
7. Шестеренний насос з внутрішнім зчепленням моделі 
EIPH3-025-Eckerle; 
8. Шестеренний насос із зовнішнім зчепленням моделі 
ELI2-D-25,7-Marzocchi. 

На рис. 10 показані втрати крутного моменту  
гідромоторів від частоти обертання при постійному пе-
репаду тисків в 20 МПа. Такі характеристики важливі 
для гідромоторів щодо значення моменту зрушування 

 

 
Рис. 9. Шестеренний насос з внутрішнім зчепленням моделі EIPH2-Eckerle 

 
 

Таблиця 1. Технічні характеристики випробованих об’ємних гідромашин 

Модель pV , см3 p , МПа n , хв-1 m , кг η  Q∆ , л/хв М∆  

Innas FC24  23,65 –/50 –/5000 – 0,95 0,2 0,02 
Rexroth A4FM28  28,1 40/45 6300/6900 9,5 0,9 0,25 0,23 
KYB MSF30  30,2 –/25 –/2000 – 0,84 2,5 0,21 
Brevini SH11CM30  31,9 43/48 –/6300 10 0,92 0,6 0,12 
Rexroth A4FO28  28 40,45 3000/3750 13,5 0,91 0,7 0,24 
Moog RKР32  32 35/42 –/1800 33 0,87 2,5 0,21 
Eckerle EIPH3-025  24,8 33/40 –/3000 13,5 0,91 – 0,2 
Marzocchi ELI2-D-25,7  25,7 21/24 –/3000 – 0,91 – 0,29 

Примітки: 1. Позначення: pV – робочий об’єм гідромашини; p – тиск (під рискою номінальне значення, над рискою 

максимальне або пікове значення); n – частота обертання (під рискою номінальне значення, над рискою максимальне або 
пікове значення); m – маса гідромашини.  

2. Всі дані щодо ККД (η ) відносяться до частоти обертання 2000 хв–1 і при тиску 20 МПа; М∆ – відносні втрати 
крутного моменту. 
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і слідкуючих гідроприводів з електрогідропідсилюва-
чами потужності, при застосуванні яких під підвище-
ним тиском в режимі холостого ходу знаходяться оби-
дві порожнини гідромотора, тобто коли не має зовніш-
нього навантаження. Гідромашина Innas FC24 має уні-
кальний результат щодо параметру тертя при зрушу-
ванні, наприклад, в порівнянні з гідромотором Brevini 
SH11CM30 параметр М∆  в 5 разів менший, а в порів-
нянні з іншими гідромашинами менше ніж в 10 разів. 
По цьому показнику гідромашини Innas FC24 знахо-
дяться на рівні значень роликолопатевих гідромашин. 

Роликолопатеві гідромашини (РЛГ) відрізня-
ються від поршневих і шестеренних відсутністю пуль-
сацій робочого об’єму і, відповідно, крутного моменту 
і подачі при застосуванні як гідромотора або насоса. 
Відсутність деталей зі зворотно-поступальним перемі-
щенням і спеціальних розподільних вузлів, а також ро-
звантаження робочих елементів від радіальних і осьо-
вих сил дозволяють отримати в РЛГ мінімальні втрати 

потужності, високі значення ККД і довговічності, ни-
зький рівень шуму. Роліколопатеві гідромашини мо-
жуть бути віднесені до коловоротних з обертовими 
ланками, які забезпечують тільки замикання робочих 
камер, а крутний момент між робочими ланками пере-
дається за допомогою зубчастої передачі [16]. РЛГ ви-
робляють фірми “ROLLSTAR” (Швейцарія), 
“HARTMANN CONTROLSINC” і “WASHINGTON” 
(США) і “STOZZ” (Німеччина). 

Роликолопатевий гідромомотр (рис. 11,а) скла-
дається з валу 1, встановленого в корпус 2, в якому ви-
конані циліндричні розточення для розміщення роли-
ків-роздільників 3 з пазами на поверхні, ротора 4 з ло-
патями і монтажного фланця 5. Пази на поверхні роли-
ків-роздільників призначені для вільного проходу ло-
патей ротора при обертанні останнього. Основні конс-
труктивні рішення, використані в РЛГ, запатентовані в 
ряді промислово розвинених країн. РЛГ доцільно за-
стосовувати в ОГП з широким швидкісним діапазоном 

 
Рис. 10. Відносні втрати крутного моменту в гідромашинах залежно від частоти обертання при постійному 
тиску 20 МПа 

 

 

            
 а              б 

Рис. 11. Роликолопатевий гідромотор (а) і зміна втрат тиску холостого ходу (б) від частоти обертання ролико-
лопатевого РЛГ і аксіальнопоршневого АПМ гідромоторів 
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від 0,1 хв–1 до 10000 хв–1. У РЛГ тиск зрушування гід-
ромотора на холостому ходу істотно нижче, ніж у гід-
ромоторів інших типів (поршневих, лопатевих, геро-
торних та ін.) і не перевищує 0,01 МПа.  

Переваги РЛГ особливо проявляються при стеж-
ному режимі функціонування гідропривода [18] при 
підводі робочої рідини від дросельованого гідророзпо-
дільника з електричним керуванням (сервоклапана). 
На такому режимі під високим тиском знаходяться 
обидві порожнини гідромотора. На відміну від аксіаль-
нопоршневих гідромоторів, в РЛГ механічні втрати і 
перепад тисків практично не зростають зі збільшенням 
тиску на вході дроселювального гідророзподільника.  

На рис. 11,б представлені залежності зміни пере-
паду тисків холостого ходу від частоти обертання для 
аксіальнопоршневого АПГ і роликолопатевого РЛГ  
гідромоторів. На максимальних частотах обертання 
втрати практично ідентичні, а істотна перевага РЛГ 
проявляється на “повзучих” частотах обертання у 
зв’язку з відсутністю механічних пар тертя. У констру-
кції РЛГ передбачене гідравлічне розвантаження всіх 
основних деталей, що забезпечує високу надійність в 
експлуатації, безшумність в роботі і відсутність вібра-
ції. На відміну від аксіальнопоршневих і шестеренних 
гідромашин, які зазвичай випускаються в виконаннях 
для правого і лівого обертання, у насосному режимі 
або моторному, РЛГ універсальні, тобто є повністю 
оборотними. 

Таким чином, аксіальнопоршневі гідромотори 
Innas можуть бути також успішно застосовані в слідку-
ючих гідроприводах при роботі з дросельованим гідро-
розподільником. 

Слід зазначити, що експериментальні дослі-
дження, проведені у ВНДІГідроприводі, дозволили 
отримати формулу для розрахунку мінімальної час-
тоти обертання гідромоторів на основі оцінки коли-

вань витоків і перетоків РР при зміні кутової коорди-
нати валу [6]. Практичні рекомендації із забезпечення 
роботи гідромоторів на мінімальних частотах обер-
тання, отримані на підставі досвіду експлуатації гідро-
приводів і стендових випробувань гідромоторів. 

На рис. 12 приведені залежності зовнішніх вито-
ків від частоти обертання для випробовуваних гідро-
машин, крім шестеренних, для яких цей параметр не 
існує. 

Насос моделі A4FO28 і гідромотор A4FM28  
фірми Rexroth мають практично лінійне зростання ви-
токів робочої  рідини від частоти обертання при її збі-
льшенні вище 1500 хв–1. Щодо мінімальних витоків в 
0,2 л/хв при частотах обертання до 1500 хв–1, то такі 
значення витоків  є в гідромотора A4FM28 і насоса 
Innas FC24. Слід відзначити, що при підвищені частоти 
обертання крутизна витоків в конструкції Innas FC24 
вже суттєво менша. Це тому, що температура робочої 
рідини в моделі Innas FC24 суттєво менше збільшу-
ється в порівнянні з аксіальнопоршневими гідромаши-
нами з похилим диском. Гідромотор з похилим блоком 
циліндрів моделі Brevini SH11CM30 має також достат-
ньо постійне значення витоків залежно від частоти 
обертання, Це можливо пояснити в цілому підвище-
ними витоками робочої рідини в порівнянні з іншими 
гідромашинами.  

Щодо витоків робочої рідини в гідромоторі з по-
хилим диском KYB MSF30, то при частотах обертання 
від 1500 хв-1 до 2000 хв-1 мають місце збільшення ви-
токів удвічі (1,25 л/хв та 2,5 л/хв). Це суттєво відрізня-
ється від попередньо розглянутих гідромашин. Таке 
явище зазвичай пояснюють збільшенням зазору між 
торцевим розподільником і блоком циліндрів при де-
формуванні торцевого розподільного диску при роботі 
на підвищених тисках. Але при даних випробуваннях 
заданий тиск в 20 МПа не перевищує максимального 

 
Рис. 12. Зміна витоків робочої рідини в гідромашинах залежно від частоти обертання 
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значення в 25 МПа за технічною характеристикою гід-
ромашини KYB MSF30. В той же час частота обертання 
знаходиться на максимальному значенні 2000 хв–1 і мож-
ливе таке явище, що значне підвищення температури 
робочої рідини в зазорі і відповідне збільшення витоків 
йде за рахунок підвищення кінематичної в’язкості рі-
дини. В таких випадках роботи гідромашин на екстре-
мальних частотах обертання встановлюють “блоки об-
міну” для переливання частини робочої рідини сис-
теми підживлення в лінію низького тиску в схемах із 
замкненою циркуляцією.  

Ці результати приводять до висновку про неко-
ректність порівняння гідромашини з різними за техніч-
ними характеристиками максимальними значеннями 
частоти обертання. 

Залежності загального ККД гідромашин від  
частоти обертання приведені на рис. 13. Максимальне 
значення ККД насоса Innas FC24 досягає 96 %, що  
є дуже високим результатом в порівнянні з гідромаши-
нами-прототипами, які знаходяться в діапазоні від  
93% (аксіальнопоршневий гідромотор SH11CM30-
Brevini) до 87 % (радіальнопоршневий насос RKР32-
Moog).  

Характер зміни ККД в насосі радіальнопоршне-
вого типу пояснюється підвищеними витоками робо-
чої рідини через використання розподільника цапфової 
конструкції, тобто з підвищеним радіальним зазором в 
порівнянні з торцевим. Крім того, відзначимо, що на-
сос моделі Innas FC24 має практично постійне зна-
чення загального ККД в широкій зоні частот обертання 
(практично від мінімальних в 500 хв–1 до 2000 хв–1). 
Для других гідромашин постійне значення ККД спосте-
рігається в вузькому діапазоні від 1000 хв-1 до 1500 хв–1. 
Практично для всіх гідромашин після значення час-
тоти в 1500 хв–1 маємо зниження ККД. Зазначимо, що 

для всіх аксіальнопоршневих і шестеренних гідрома-
шин максимальні значення ККД досягають 0,91…0,93, 
що майже на 3% нижче, чім в конструкції Innas FC24.  

Для пояснення  отриманих  результатів випробу-
вань розглянемо розрахункові формули для витоків ро-
бочої рідини в зазорах поршневих і розподільних вуз-
лів гідромашин. Ці витоки пов’язані з ламінарним ре-
жимом течії робочої  рідини і формулою Гагена-Пуазйля 
при допущенні щодо постійності коефіцієнта кінема-
тичної в’язкості  в зазорі і відсутності деформацій з 
боку поршнів і циліндрів.  Формула для витоків через 
кільцеве щілисте ущільнення з урахуванням практич-
них розмірностей має вигляд: 
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де k  – коефіцієнт ексцентричності розташування пор-
шня в циліндрі, що набуває значення від k =1 при кон-
центричному розташуванні деталей до k =2,5 при мак-
симальному ексцентриситеті; 
D  – діаметр золотника, мм, 

радh  – радіальний зазор між поршнем і циліндром (на-
піврізниця їх діаметрів), мкм, 

щL  – довжина щілини ущільнення, створеного порш-
нем в циліндрі, мм, 

p∆  – перепад тисків між входом та виходом з порш-
невої пари, МПа, 
ρ  – густина робочої рідини, кг/м3, 
ν  – коефіцієнт кінематичної в’язкості робочої рідини, 
мм2/с; 

Витоки через торцевий гідророзподільник або 
підп’ятникі розглядають як витоки через плоску щі-
лину: 

 

Рис. 13. Загальний ККД гідромашин залежно від частоти обертання при постійному тиску 20 МПа 
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де l  – ширина поверхні щілини, мм,  
щL  – довжина поверхні щілини ущільнювача, мм,  

торцh – зазор між  поршневими парами  в торцевих ущі-
льненнях, мкм.  

В торцевих ущільненнях зазор зазвичай нижче, 
чім в кільцевих торц радh h< , що пояснюється ризиками 
термічних заклинювань поршневих пар, а з урахування 
того, що зазор в формулах входить у третій ступені, то 
і значення витоків в гідромашинах суттєво відрізня-
ється. 

На рис. 14 приведена характеристика зміни зага-
льного ККД насоса Innas FC24 залежно від тиску і  
частоти обертання. Якщо обмежити зону експлуатації 
гідромашин Innas ККД значенням в 94 %, як найвищім 
серед всіх розглянутих гідромашин, то ця зона досягає 
тиску в 30 МПа, а за частотою обертання знаходиться 
в діапазоні від 250 хв–1 до 2750 хв–1. Приведена харак-
теристика дуже важлива для фахівців, які займаються 
проектуванням гідроприводів з точки зору поперед-
ньої оцінки їх енергоефективності, а також вибору ти-
порозміру оливаохолоджувача щодо потужності для 
відведення зайвого тепла в гідросистемі для обме-
ження її перегріву.  
 

 
Рис. 14. Загальний ККД насоса FC24-Innas з 
робочим об’ємом 24 см3 залежно від тиску і 
частоти обертання  при температурі робочої 
рідини 55 °С 

Ще одну перевагу конструкції гідромашин Innas 
з лінійним ущільненням поршнів можна знайти при 
порівнянні з поршневими гідромашинами шарикового 
типу. Радіальнопоршневі гідромашини з шариками- 
поршнями також мають мінімальну контакту зону ущіль-
нення, що впливає на значення витоків робочої рідини. 
Також завдяки досягненням в технології створення мі-
цних і адаптованих до високих контактних наванта- 

жень пар тертя ці гідромашини і гідропередачі на їх 
базі знайшли застосування в приводах різного призна-
чення [6]. На рис. 15, а приведена гідропередача моделі 
ГОП-900, яка створена інститутом НДІГідропривод і 
має насос і гідромотор радіальнопоршневого ексцент-
рикового типу, в яких шарики-поршні 3 розміщені в 
циліндрових блоках насоса 1 і гідромотора 2.  Шарики-
поршні обертаються сумісно з блоками  циліндрів і кон-
тактують з внутрішніми  поверхнями обойм насоса  1 і 
гідромотора 2.  Насосна обойма 4 виконана з можливі-
стю зміни ексцентриситету відносно блоку циліндрів 
1, що забезпечує регулювання робочого об’єму. Блок 
розподільних цапф 7 для течії робочої рідини розташо-
ваний в корпусі 6. Передача крутного моменту на блок 
циліндрів насоса 1 здійснюється вхідним валом 8, а з 
блоку циліндрів гідромотора 2 до зовнішнього спожи-
вача через вихідний вал 9. Обойма 4 відхиляється від-
носно пальця 10 за допомогою гідравлічних штовхачів 
11 при підведенні тиску керування кp . Витоки через 
радіальний кільцевий зазор між шариком-поршнем і 
отвором в циліндрі (рис. 15,б) визначають за отрима-
ною  вітчизняними фахівцями формулою [6]:   
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де шD  – діаметр шарика-поршня, мм, 

щL = 1,4 мм – умовна довжина щілини у напрямі вито-
ків,  

шh  – радіальний зазор між шариком-поршнем і отво-
ром (напіврізниця їх діаметрів), мкм. 

Більш точні аналітичні розрахунки витоків між ша-
риком-поршнем і циліндром приведені в роботі [17]. 

Слід зазначити на необхідність розробки засобів 
на зменшення температурної деформації шариків-пор-
шнів, так як циліндрові отвори товстостінних блоків 
циліндрів не дають розширення. При функціонуванні 
гідромашини під зовнішнім навантаженням зазвичай 
достатньо витоків робочої рідини через зазор. В той же 
час є режими роботи з малими витоками робочої рі-
дини і завдяки тому не пропорційними змінами темпе-
ратурно-деформованих шариків-поршнів і отворів в 
блоках циліндрів. Наприклад, такий режим має місце в 
режимі нульового ексцентриситету радіальнопоршне-
вої гідромашини, коли тиск приймає мінімальне зна-
чення, при якому витоки робочої рідини в зазорі прак-
тично відсутні. Зростання температурних деформацій 
шариків-поршнів може привести до ризику суттєвого 
зменшення радіального зазору між  поршневими па-
рами та задирам. Тому треба вживати конструктивні 
заходи для запобігання температурної деформації. Рі-
шення проблеми подолання температурної деформації 
за рахунок тонких стінок в контртілах гідромашин 
Innas більш ефективніше вирішує цю  проблему і дає 
можливість суттєво зменшувати радіальні зазори, що 
сприяє підвищенню об’ємного ККД гідромашин.    
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Вище розглядались переваги аксіальнопоршне-
вих Innas і роликолопатевих гідромоторів при роботі з 
дросельовальним гідророзподільником, коли під тис-
ком в режимі холостого ходу знаходяться обидві поро-
жнини – напірна і зливна.  

Для оцінки такого режиму холостого ходу зі 
створенням автоматичного протитиску на виході з гід-
ромотора скористаємося методикою розрахунку гідро-
механічного ККД гідромотора непрямим методом [6]: 

 к
гм

вх зл
1 p

p p
∆

η = −
+

, (4) 

де вхp  і злp , і вх злp p p∆ = −  – тиск на вході (нагні-
танні) та виході (зливі) з гідромотора і перепад тисків, 
відповідно, МПа. 

На основі цієї формули, а також з використан-
ням пакету прикладних програм VisSim з урахуванням 
математичної моделі динаміки гідропривода оберталь-
ного руху [19] можливий комплексний аналіз переходу 
зі статичного режиму на динамічний щодо часу збіль-
шення зовнішнього навантаження на вал гідромотора. 

На рис. 16 показана осцилограма залежності 
частоти обертання, перепаду тисків і потужності гідро-
мотора від часу в якості першого кроку на шляху мо-
делювання роботи гідропривода.   

На осцилограмі тисків позначені ділянка 1, що 
відповідає статичному режиму холостого ходу, діля-
нка 2 режиму зрушування і ділянка 3 повертання до 
статичного режиму, але вже при зберіганні зовніш-
нього навантаження. Залежно від швидкодії, тобто 
часу зростання зовнішнього навантаження, можна 
отримати різні значення підвищення тиску, тобто про-
аналізувати коливання тиску при зрушуванні гідромо-
тора. Наприклад, на даній осцилограмі показано, що 

при зростанні навантаження за 0,2 с перепад тисків пі-
двищується до 50 МПа і стабілізується на 36 МПа уста- 
леного режиму 3. При збільшенні часу зростання нава-
нтаження до 0,9 с коливання тиску практично відсутні. 
Таким чином, можна знайти оптимальний темп зрос-
тання навантаження на гідромотор. 

Висновки 

1. Результати стендових випробувань поршневих 
та шестеренних гідромашин показали найкращі харак-
теристики за коефіцієнтом корисної дії нових  аксіально-
поршневих конструкцій за типом “плаваюча чашка”. 

2. Особливо слід підкреслити досягнення щодо 
втрат тертя на режимах зрушування та низьких частот 
обертання, що важливо для стежних гідроприводів з 

 
  а  б 

Рис. 15. Радіальнопоршнева гідропередача з шариками-поршнями 

 

 
Рис. 16. Осцилограми тисків в гідромоторі 
залежно від часу 
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дросельними гідророзподільниками. Можливість  де-
формування  поршнів в нових конструкціях аксіально-
поршневих гідромашин дає також мінімальні витоки 
робочої рідини, що спрямовує підвищенню жорсткості 
характеристики  частоти обертання гідромоторів від 
тиску. 

3. Відсутність в даний час каталогів гідромашин 
Innas з технічними характеристиками типорозмірів не 
дозволяє перейти до практичного застосування насосів 
та гідромоторів в проектованих гідроприводах. Дослід-
ження перехідних процесів при підйомі вантажів кра-
нами мостового типу та пошук шляхів зниження втрат 
енергії ґрунтуються на розрахункових та експеримен- 

тальних методах визначення динамічних та енергетич-
них параметрів кранових електроприводів. Для їх ви-
конання необхідно використовувати методику роз- 
рахунку, що містить математичні моделі, які найбільш 
повно враховують усі основні фактори електромеханіч-
ної системи “електропривод – металоконструкція – 
вантаж”. Проведені дослідження [1]–[6] показали, що 
проблема зниження втрат енергії у вантажопідйомних 
кранах повинна вирішуватися разом із завданням зни-
ження динамічних навантажень та підвищення проду-
ктивності кранів, оскільки покращення одних показни-
ків призводить до погіршення інших.  
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Analysis of the results of experimental tests of hydraulic machines of various 
designs 

Grigory Avrunin1  •  Mykhailo Podrigalo1  •  Irуna Moroz1,  •  Oleksii Koval2       
1 Kharkiv State Automobile and Highway Technical University, Ukraine  
2 National Technical University of Ukraine “Igor Sikorsky Kyiv Polytechnic Institute”, Ukraine  

Abstract. Identification of the influence of the design features of axial and radial piston hydraulic machines on volumetric, hydrody-
namic and mechanical power consumption based on the analysis of the results of tests of pumps and hydraulic motors published by the 
Innas company. 
The object of the research is the characteristics and designs of volumetric pumps and hydraulic motors of the same working volume, 
which were obtained by the Innas company during comparative tests according to the ISO 4409 method.  
The problem of providing design engineers and master's students with knowledge about the impact of design features of piston hydrau-
lic machines on power loss and efficiency has been solved. 
Based on the results of the analysis, an explanation of the obtained test results is given in relation to their connection with the design 
features of hydraulic machines. This is an attempt to assess the influence of temperature and force deformations of piston groups on 
leaks of the working fluid in Innas designs, known axial-piston hydraulic machines and hydraulic machines with ball-pistons. 
It is shown that the types of piston groups and distribution nodes significantly affect the power loss and efficiency of hydraulic machines. 
Due to the constructive and technological achievements of the Innas company, when creating new piston groups, it is possible to obtain 
small radial clearances between spherical pistons and thin-walled cylinders due to their deformation properties. 
The obtained results are useful for developers of hydraulic machines, specialists in the creation of hydraulic drives and master’s 
students. 
Keywords: The newest designs of Innas hydraulic machines, features of piston groups, efficiency, friction losses and leaks, comparative 
technical characteristics. 
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