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Анотація. Пошук ефективних засобів енергозбереження в об’ємних гідроприводах мобільних машин шляхом проведення ана-
лізу результатів експериментальних випробувань гідророзподільників і гідромоторів щодо втрат потужності за перепадом 
тисків і витоків робочої рідини, а також порівнянням способів регулювання робочого об’єму в аксіальнопоршневих гідрома-
шинах і високомоментних радіальнопоршневих гідромоторах багатоциклової дії. 
Об’єктом дослідження є гідропристрої, зокрема гідророзподільники і гідромотори. Проаналізовані залежності перепаду 
тисків від витрати в гідророзподільниках і гідромоторах, витоків робочої рідини і механічних втрат потужності залежно 
від способу регулювання робочого об’єму при порівнянні аксіальнопоршневих гідромашин і радіальнопоршневих гідромоторів 
багато циклової дії. 
Проведений порівняльний аналіз способів регулювання гідромоторів, зокрема силового без зміни фазового кута розподілу ро-
бочої рідини до поршнів і фазового способу зі змінною кількістю поршнів, які находяться під тиском 
Вирішена проблема надання інженерам-конструкторам та студентам-магістрам знань щодо впливу конструктивних особ-
ливостей сучасних гідропристроїв на втрати потужності і шляхи підвищення енергозбереження в об’ємних гідроприводах  
За результатами проведеного аналізу дано пояснення отриманим результатам щодо зниження втрат потужностей в гід-
розподільниках і гідромашинах. Показана перспективність робіт щодо застосування фазового способу регулювання аксіаль-
нопоршневих гідромашин. 
Отримані результати проведених досліджень слід вважати корисними для фахівців в галузі створення удосконалених гідро-
пристроїв, а також для студентів-магістрів, які вивчають дисципліни, пов’язані з розробкою окремих гідропневмопри-
строїв, проєктуваннями і випробуваннями гідроприводів. 
Ключові слова: енергозбереження, об’ємний гідропривод, гідророзподільники, насоси і гідромотори, втрати потужності, 
способи регулювання робочого об’єму гідромашин.

Вступ 

Створення нових та модернізація мобільних ма-
шин, що знаходяться в експлуатації, потребує знань 
щодо номенклатури сучасних машин, їх технічного 
рівня, методик розробки і методик експериментальних 
досліджень. Практично, весь парк сучасних будіве-
льно-дорожніх машин, комунальних машин для при-

бирання вулиць та доріг, мобільних підйомників з ро-
бочим платформами, навантажувачів і тракторів засто-
совує об’ємний гідропривод (ОГП) в трансмісіях та ро-
бочому обладнанні. Тому питання підвищення ККД 
гідроприводів і вирішення завдань енергозбереження 
щодо витрат пального має актуальне значення. Роботи 
щодо енергозбереження в галузі гідроприводів прово-
дяться на етапах створення гідравлічних схем, як роз-
в’язання комплексної задачі, а також для конкретного 
гідропристрою. Тому, наприклад, для гідророзподіль-
ників розробляють конструкції зі зниженими значен-
нями перепаду тисків і витоків робочої рідини (РР). 
Для насосів і гідромоторів ведуться роботи щодо змен-
шення витоків робочої рідини і зменшення гідромеха-
нічних втрат, до яких відносять втрати тиску і механіч-
ні втрати в поршневих парах, розподільних вузлах, 
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ущільненнях та вальницях кочення або ковзання. Ве-
лику увагу приділяють створенню гідропристроїв з 
енергозбереженням в гідроприводах машин для підзем-
них робіт та підйомників, в яких потрібно довгий час 
підтримувати задане положення вантажу. Герметичність 
засобів безпеки в таких гідроприводах, тобто гідрозам-
ків та гальмівних клапанів, суттєво впливає на витрати 
пального для підтримки необхідного значення тиску 
при появі умов самовільного переміщення вантажу. 

Предметом статті є огляд закордонних дослі-
джень щодо енергозбереження в гідроприводах та на-
копичений досвід вітчизняних розробок. В статті вико-
ристані терміни та рекомендації щодо застосування 
об’ємних гідроприводів [1], [2].  

Мета роботи 

Пошук ефективних засобів енергозбереження в 
об’ємних гідроприводах мобільних машин шляхом 
проведення аналізу результатів експериментальних 
випробувань гідророзподільників і гідромоторів, щодо 
втрат потужності за перепадом тисків і витоків робочої 
рідини, а також порівнянням способів регулювання ро-
бочого об’єму в аксіальнопоршневих гідромашинах і 
високомоментних радіальнопоршневих гідромоторах 
багатоциклової дії. 

Основна частина 

В роботі [3] виконана спроба створення класифі-
кації засобів енергозбереження в об’ємних гідроприво-
дах (рис. 1) , які умовно поділені на такі функціональні 
групи: 

– з насосами з нерегульованим робочим об’ємом 
і дросельним керуванням, коли застосовують дроселі 
на паралельному потоці і трипровідні регулятори вит-
рати або системи енергозбереження LS і LUDV;  

– з насосами з регульованим робочим об’ємом і 
автоматичними регуляторами тиску та витрати; 

– з машинним стежним керуванням робочого 
об’єму насосів та гідромоторів; 

– за допомогою рекуперації енергії при експлуа-
тації гідроприводів або стендових випробуваннях гід-
ромашин; 

– при проєктуванні ОГП за допомогою розрахун-
ку його ККД та динамічному моделюванні шляхом 
виявлення режимів зменшення навантажень. При проєк-
туванні закладають схемні технічні рішення, що спри-
яють енергозбереженню, наприклад розвантаження на-
сосів від тиску при пуску; 

– експлуатації мобільних машин за рахунок під-
вищення якості сортів робочих рідин, ефективності те-
плообміну та фільтрації.  

 

 
Рис. 1. Класифікація методів енергозбереження в об’ємних гідроприводах 
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В роботі також розглянуті способи енергозбере-
ження в гідроприводах мобільних машин, які пов’яза-
ні; з використанням клапанів пріоритету для зменшен-
ня кількості насосів в гідросистемі; за допомогою сис-
теми LS з нерегульованим насосом, яка забезпечує 
енергозбереження за тиском; системи LUDV одночас-
ного забезпечення всіх споживачів незалежно від дію-
чих на них навантажень; аксіальнопоршневих вітчиз-
няних насосів з автоматичним регуляторами робочого 
об’єму за тиском і витратою.  

В статті розглянуто способи енергозбереження 
за допомогою створення гідропристроїв, зокрема гідро-

розподільників та насосів і гідромоторів зі зменше-
ними втратами тиску і витоків робочої рідини, а також 
залежно від методів регулювання робочого об’єму. 
Проаналізовано силові способи керування робочим 
об’ємом за допомогою зміни кута нахилу похилого 
диску чи блоку циліндрів в аксіальнопоршневих або 
ексцентриситету в радіальнопоршневих і пластинчас-
тих гідромашинах, а також, як альтернативний, так зва-
ний спосіб фазного регулювання. 

В табл. 1 наведені технічні характеристики су-
часних гідророзподільників, які використовуються пе-
реважно в мобільних машинах [4]. За останні роки 

Таблиця 1. Технічні характеристики сучасних гідророзподільників  

Шифр Витрати, л/хв Тиск, МПа Конструктивні особливості 

MO 16…52 RBG 110…1600 35/42 МБ(4) – Р; Г; Е. НР; НН 
М8    RBG 2 × 150…2 × 450 35/42 МБ(6) – Г; Е. НР; НН 
M6    RBG 200; 350 35/42 МБ(8) – Г; Е. – LUDV 
M7    RBG 350; 420 35/42 МБ(9) – Г; Е. – LUDV 
М4    RBG 150; 200 35/42 СК(10) – Р; Г; Е. – LS 

МР 18(22) RBG 300 (380) 25/35 СК(8) – Р; Г; Е. – LS. НР 
SX 12(14) RBG 120 (175) 25/30 СК(10) – Р; Г; Е. – LUDV. НР; НН 

SM 12  RBG 70 25/30 СК(10) – Р; Г; Е. НН 
SB1-0C  RBG 30 25/30 СК(4) – Р 
SB12LS  RBG 80 25/35 СК(10) – Р; Г; Е. – LS. НР; НН 
SB23LS  RBG 140 25/28 СК(10) – Р; Е. – LS. НР; НН 
EHM18  RBG 230 21/20 СК(8) – Г; Е. – LUDV. НР 

Р70CF  PH 75 32/35 СК(10) – Р; П; Г; Е. НР 
F130CF(СР) PH 110(150 СР) 32/35 СК(11) – Р; П; Г; Е; В. НР  

F150CР  PH 150 32 СК(11) – Р; П; Г; Е.  НР; НН  
Н170CF  PH 170 32/33 СК(4) – Р; П; Г; Е. НН 
МН20   PH 90 25/21 МБ(3) – Р; Г; Е. 

КМ85(86) PH 80 32/35 МБ(2) – Р.Е. КМ86 – LS   
КМ300  PH 300 23/32 МБ(3) – Р 
L90LS   PH 150 32/35 СК(10) – Р; П; Г; Е. – LS. НР; НН 
K170LS  PH 280 33/35 СК(9) – Р; П; Г; Е. – LS. НР 
K220LS  PH 2 × 280 35/35 СК(7) – Г; Е. – LS 
НV08   PH 300 32/35 СК(6) – Р; П; Г; Е. – LS. НР; НН 

M400LS  PH 900 28/40 МБ(2) – Г. – LS 
PVG 32   D 125 35/35 СК(10) – Р; Е. – LS. НР; НН 

PVG 100  SD 180 35/35 СК(10) – Р; Е. – LS. НР; НН 
PVG 120  SD 240 35/40 СК(8) – Р; Е. – LS.  НР; НН 
LSC905  B-P 140 25/25 СК(10) – Р. – LS.  НР; НН 
РПС100 БГ 140 25/32 СК(6) – Р. – LS. НН 

MRS100LS-МеЗТГ 140 25 СК(10) – Р; Е. – LS. НР; НН 

Примітки: 1. Виробники: RBG – “Rexroth Bosch Group”; S-D – “Sauer-Danfoss”; PH – “Parker Hydraulics”; B-P – “Bondioli & Pavesi”; БГ – 
“Будгідравліка”; МеЗТГ – завод тракторних гідроагрегатів “Гідросила”; 2. Конструктивні особливості: СК – секційний; МБ – моноблоковий 
(у дужках вказана максимальна кількість золотників); 3. Способи керування: Р – ручне (механічне), Г – гідравлічне, Е – електричне (електро-
гідравлічне), П – пневматичне; 4. Тиск максимальний: над рискою – в лінії насоса, під рискою – в лініях споживача; 5. Рекомендовані для 
застосування з насосами: НН – з постійним і НР – з регульованим робочим об’ємом; 6. Системи енергозбереження: LS або LUDV. 
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практично всі розробники розширили свою номенкла-
туру, шляхом застосування електрогідравлічних засо-
бів дистанційного керування і введення систем енерго-
збереження з насосами постійного і регульованого ро-
бочих об’ємів, зокрема LS і LUDV. Слід відзначити і 
досягнення вітчизняних фахівців, “Будгідравліка-НДІ-
Гідропривод” і виробника “МеЗТГ-Гідросила”, в ство-
ренні секційних гідророзподільників для тракторів і 
сільгоспмашин з системою енергозбереження LS.  

Слід підкреслити, що з 30 моделей розглянутих 
гідророзподільників більше половини оснащені систе-
мами енергозбереження, а серед 22 типів секційних 
гідророзподільників такі системи мають більше 70 % . 

На рис. 2 представлено залежність перепаду тис-
ків від витрати робочої рідини у двох трипозиційних 
чотирипровідних золотникових гідророзподільниках зі 
зведеним діаметром 16 мм виробництва 1990 р. (мо-
дель ВЕХ-16-64) і 2013 р. фірми PONAR WADOWICE 
(модель WEH-16-G [5]). За рахунок зниження гідравліч-
них втрат у каналах шляхом їх якісного лиття перепад 
тисків в гідророзподільнику WEH-16-G суттєво зниже-
ний порівняно з ВЕХ-16-64. Наприклад, при витраті 
180 л/хв і при течії за лінією р → Т перепад тисків змен-
шився з 0,75 МПа до 0,45 МПа, а при течії за лінією 
р → В з 0,37 МПа до 0,2 МПа. До того ж максимальна 
витрата в гідророзподільниках суттєво підвищена з 
180 л/хв до 240 л/хв, тобто в 1,33 рази. 

 

 
Рис. 2. Втрати тиску залежно від витрати в гідро-
розподільниках різних років виробництва (за од-
накової в’язкості робочої рідини ν = 41 сСт (мм2/с)) 

Істотний вплив на значення витоків оливи має 
конструкція розподільного вузла гідромотора. Як прик-
лад розглянемо два однакових за робочим об’ємом 
(25100 см3) високомоментні радіальнопоршневі гідро-
мотори багатоциклової дії моделей VIKING44 та 
COMPACT-CB400 (шведської фірми Hagglunds Drives 
AB) з цапфовим та торцевим розподільними вузлами, 
відповідно [6], [7]. Особливістю конструкції гідромо-
тора VIKING44 є виконання розподільних цапфових 
вузлів трьох типів: А – нормального виконання; В –
“північного” виконання для роботи при низьких нега-
тивних температурах навколишнього повітря; Д – за-
безпечення роботи на мінімальних частотах обертання. 
Вплив типу розподільника на об’ємні втрати гідромо-
тора можна простежити на рис. 3, де для гідромоторів 

VIKING44 наведено характеристики для трьох типів 
цапфених розподільних вузлів, включаючи витоки 
(вит) і перетоки між порожнинами (п): А – нормаль-
ного виконання (Авит+п); В – “північного” виконання 
для роботи при низьких негативних температурах нав-
колишнього повітря (Ввит+п); Д – забезпечення міні-
мальних частот обертання (Двит+п). Крім того, наве-
дено залежність витоків тільки від тиску (Ввит). Для 
порівняння наведено характеристики гідромотора серії 
СВ400, що випускається тільки в одній конфігурації 
торцевого розподільника і для нього фірма наводить 
криву СВвит+п. 

 

 
Рис. 3. Зміна об’ємних втрат у радіальнопорш-
невих гідромоторах VIKING44 та COMPACT-
CB400 з однаковим робочим об’ємом 25100 см3 
залежно від тиску і при постійній в’язкості 
оливи ν = 40 сСт (мм2/с) 

Насамперед слід зазначити, що перехід з цапфо-
вого на торцевий розподільний вузол дозволив суттєво 
знизити об’ємні втрати в гідромоторі серії СВ. Наприк-
лад, при тиску 30 МПа витоки та перетоки знижено з 
45 л/хв до 10 л/хв, тобто більш ніж у 4 рази (Авит+п і 
СВвит+п). “Північне” конструктивне виконання гідро-
мотора (В) призводить до підвищення витоків і пере-
токів до 53 л/хв порівняно з 30 л/хв у виконанні (А) за 
однакового тиску 25 МПа. Для гідромотору у вико-
нанні Д (для забезпечення роботи при мінімальних час-
тотах обертання) витоки та перетоки знижено з 45 л/хв 
(Авит+п) до 20 л/хв (Двит+п). Зазначимо, що можли-
вість зниження мінімальної частоти обертання гідро-
мотора шляхом зниження витоків і перетоків та отри-
мання відповідної розрахункової формули отримано в 
роботі [3]. 

Основним джерелом об’ємних втрат у гідромо-
торах серії VIKING є перетоки оливи, що випливає з 
порівняння залежностей Ввит+п і Ввит. Так при тиску 
25 МПа витоки становлять близько 15 л/хв (Ввит), а су-
марні об’ємні втрати 53 л/хв, тобто на частку перетоків 
припадає 53 – 15 = 38 л/хв, що більш ніж удвічі вище 
витоків. 
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Слід також зазначити, що гідромотори порівню-
ваних серій VIKING44 і COMPACT-CB400 мають 
практично однакові номінальні та максимальні зна-
чення частоти обертання (55/75 хв–1 та 58/75 хв–1), мак-
симальний тиск 32 МПа та 35 МПа, гідромеханічний 
ККД дорівнює 0,97 та 0,98, але вони значно різняться 
за масою (1550 кг проти 1060 кг). Діаметр та довжина 
гідромоторів: VIKING44 – ∅1100 мм × L450 мм, 
CB400 – ∅782 мм × L619 мм. 

Щодо оцінювання гідромеханічних втрат в гід-
ромоторах, то для номінальної частоти обертання в 
55 хв–1 фірмою наведені такі значення: 

– втрати (перепад тисків) холостого ходу для 
VIKING44 досягають 1,15 МПа, а для CB400 втрати за-
лежать від кількості отворів основних магістралей пор-
тів): при 2 отворах 1,7 МПа, при 4-х отворах 1,05 МПа; 

– необхідний тиск на зливі з гідромоторів: для 
VIKING44 не менше 1,3 МПа, для CB400 при 2 отворах 
не менше 1,5 МПа, при 4-х отворах не менше 1,1 МПа. 

Таким чином, гідромеханічні втрати в гідромо-
торі COMPACT-CB400 дещо нижчі, ніж у VIKING44, 
мабуть, ця обставина також вплинула на більш висо-
кий гідромеханічний ККД гідромоторів COMPACT-
CB400 (0,98 і 0,97, відповідно). 

З метою зниження гідравлічних втрат гідромо-
тори фірми Hägglunds-Rexroth Bosch Group мають 
конструктивне виконання з кількома вхідними отво-
рами основних магістралей [8], [9]. Як порівняння з 
оцінки ефективності прийнятого конструктивного рі-
шення, на рис. 4 наведені залежності зміни перепаду 
тисків холостого ходу від частоти обертання залежно 
від кількості отворів, які використовуються для підве-
дення (відведення) робочої рідини для гідромоторів. 
Для найбільшого у світі гідромотора моделі CВm6000 
з робочим об’ємом 380178 см3 та при максимальній 
частоті його обертання 9 хв–1 перепади тисків станов-
лять 0,65 МПа та 0,41 МПа при чотирьох та восьми 
отворах підведення та відведення робочої рідини, від-
повідно, що дає зниження на 0,24 МПа. 

 
Рис. 4. Втрати (перепад тисків) холостого 
ходу гідромоторів CВm6000 (робочий об’єм 
380178 см3) залежно від кількості використо-
вуваних отворів (4 або 8) для з’єднання з ма-
гістралями високого тиску (насосу) та зливу 

Розглянемо вплив способу регулювання робо-
чого об’єму гідромашин на втрати потужності. При 
цьому використаємо поняття силового способу без 
зміни фазового кута розподілу робочої рідини до порш-
нів (або способу з постійним фазовим кутом) і фазо-
вого способу зі змінною кількістю поршнів, які знахо-
дяться під тиском або з перемінним активним кутом. 

На рис. 5 приведені два режими роботи високо-
моментного радіальнопоршневого гідромотора багато-
циклової дії фірми “Poclain Hydraulics”, з максимальним 
робочим об’ємом (а) і зменшеним у два рази (б) [10]. 
Гідромотор має профільований кулачок (копір) 2, блок 
циліндрів 3, в радіальних розточеннях якого розміщені 
поршні 5. В поршні 5 встановлені ролики 4, які спи-
раються на копір 2.  

 

 
 а б 

Рис. 5. Регулювання робочого об’єму радіальнопоршневого гідромотора багатоциклової дії: а – з максима-
льним робочим об’ємом; б – з робочим об’ємом зменшеним у два рази 
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За допомогою торцевого розподільника 6 робоча 
рідина від насоса підводиться під тиском нагнітання рн 
до поршневих камер (нагнітання позначено буквою А) 
і зливається в гідробак через отвір R. Дренажні витоки 
робочої рідини позначені цифрою 1. За допомогою зо-
лотникового гідророзподільника Р здійснюється регу-
лювання робочого об’єму гідромотора. При відсутнос-
ті тиску керування рк в лінії управління золотником Y, 
останній під дією зусилля пружини знаходиться внизу 
(рис. 5 а). При такому розташуванні золотника Р під 
тиском нагнітання знаходяться 6 зон в торцевому роз-
подільнику 6 (рн1 = рн2 =….= рн6) і гідромотор має мак-
симальний робочий об’єм. При підведенні тиску керу-
вання рк в канал Y золотник гідророзподільника Р під-
німається вгору і розділяє подачу робочої рідини від 
насоса таким чином (рис. 5 б), що високий тиск в роз-
подільнику 6 мають тільки 3 зони (рн1 = рн2 = рн3). Та-
ким чином, під тиском знаходяться практично вдвічі 
менше поршнів (зон високого тиску на профільному 
кулачку), що відповідає зменшенню робочого об’єму 
гідромотора. Відмітимо, що такий спосіб регулювання 
є ступінчастим. 

Найвищі значення ККД мають гідромотори ра-
діально-поршневого типу новітньої серії МНР20 [11], 
в яких ККД при тисках від 50 бар до 200 бар приймає 
значення не менше ніж 77 %, а при застосуванні гід-
ромотора з 3-ма ступенями робочого об’єму 78 %. Ці 
результати перевищують також характеристики попе-
редньої серії гідромоторів MS18 [12]. Для порівняння, 
аксіально-поршневий гідромотор з похилим блоком 
циліндрів при тиску в 200 бар і зменшеному робочому 
об’ємі в 20 % від максимального має ККД нижче 63 %.  

Регулювання аксіально-поршневих гідромоторів 
шляхом зміни кута похилого диску або блоку цилінд-
рів відноситься до так званого силового методу, коли 
під тиском постійно знаходяться всі поршні і поверхні 
розподільного торцевого вузла [13]. Тому в розподіль-
ному вузлі мають місце практично постійні втрати ме-
ханічного тертя та витоки. В радіально-поршневих гід-
ромоторах багатоциклової дії реалізується спосіб регу-
лювання з перемінною активною зоною (кутом) зав-
дяки тому, що для зменшення робочого об’єму по черзі 
відключають від тиску нагнітання вікна в розподіль-
ному вузлі і тому кількість поршневих груп під тиском 
зменшується. Таке зменшення поршневих груп під 
тиском приводить до зниження механічних та об’єм-
них втрат в поршневих групах і відповідно збільшення 
загального ККД гідромотора. 

На рис. 6 представлений аксіальнопоршневий 
гідромотор з похилим диском на двох режимах роботи. 
Незалежно від значення робочого об’єму гідромотора 
(а – максимального, б – зменшеного) під тиском знахо-
дяться постійно всі поршневі групи і зони розподіль-
ника (показані знизу).  

На рис. 7 наведено дві конструкції торцевих роз-
подільних дисків, аксіальнопоршневих гідромоторів. 
“Стандартна” конструкція (рис. 7 а), має два дугоподіб-

них пази високого тиску рн (нагнітання) і низького тис-
ку рзл (зливу). При цьому регулювання здійснюється 
зміною кута похилого диску або блоку циліндрів. Для 
створення фазового способу регулювання розподіль-
ний диск поділений на три частини таким чином, що 
кожна частина має окремий отвір для сполучення з гід-
ророзподільником, який керує робочим об’ємом. 

 

 
 а б 

Рис. 6. Зони тиску нагнітання при максималь-
ному (а) і зменшеному робочому об’ємі (б)  
аксільнопоршневого гідромотора з похилим 
блоком циліндрів 

 
а б в 

Рис. 7. Конструкції торцевого розподільного 
диска аксіальнопоршневих гідромоторів: а – 
“стандартної” конструкції з цільними вікнами; 
б – з вікнами з частин при максимальному ро-
бочому об’ємі гідромотора; в – при мінімаль-
ному робочому об’ємі гідромотора 

Таким чином, наприклад, при роботі з максима-
льним робочим об’ємом (рис. 7 б) з тиском нагнітання 
від насоса з’єднуються три зони рн, а зона рзл з’єднує-
ться зі зливною магістраллю. При необхідності змен-
шення робочого об’єму гідромотора (рис. 7 в) нижню 
частину дугоподібного диска з’єднують з лінією нагні-
тання рн, а верхні з лінією злива рзл. Таким чином, 
поршні гідромотора знаходяться під тиском нагнітання 
тільки на частині робочого ходу, а інші частини з’єд-
нані зі зливною магістраллю. Переміщення поршнів 
під тиском нагнітання тільки на частині розподільного 
диска приводить до зменшення робочого об’єму гідро-
мотора. Така конструкція симетрична і може працю-
вати при обертанні в обох напрямках. 

Експериментальний зразок аксіальнопоршнево-
го гідромотора з похилим диском і трьома вікнами в 
зоні нагнітання, створений в Харківському дослідни-
цькому інституті ВНДІГідропривод, підтвердив своє 
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позитивне функціонування і дав можливість зменшен-
ня робочого об’єму більше ніж в 6 разів. Підвищена 
пульсація тиску, яка пов’язана з неповним виконанням 
поршнями синусоїдального закону руху, практично 
відсутня, так як регулювання робочого об’єму гідромо-
тора, шляхом його зменшення, призводить до підви-
щення частоти обертання, що сприяє зменшенню коли-
вань. Таким чином, конструктивна схема фазового ре-
гулювання робочого об’єму гідромотора зі змінною за 
кутом ділянкою ходу поршнів може бути запропоно-
вана для подальших випробувань. 

З точки зору енергозбереження, схема такого ре-
гулювання суттєво підвищує об’ємний і гідромеханіч-
ний ККД гідромотора на режимах при зменшених ро-
бочих об’ємах. Ці результати кореспондуються з вис-
новками фірми “Poclain Hydrauliks”, щодо радіально-
поршневих гідромоторів багатоциклової дії. Треба від-
мітити, що ще в 70-х роках минулого століття велись 
роботи в напрямку застосування схеми такого фазо-
вого регулювання, але висновків щодо причин відмови 
від серійного виробництва гідромоторів не знайдено.  

В той же час за такою схемою фазового регулю-
вання працюють двопотокові насоси серії F2-плюс фір-
ми “Parker Hydraulics” (рис. 8) [14].  

 

 
Рис. 8. Гідравлічна принципова схема двопо-
токового насоса F1-плюс із блоками розванта-
ження від тиску за допомогою пілотних гідро-
розподільників Р1 і Р2 з електромагнітним ке-
руванням 

Насоси забезпечують подачу двох незалежних 
потоків робочої рідини А і В. При використанні в гід-
роприводі головною перевагою двопотокових насосів 
є отримання трьох різних значень подач оливи (двох 
окремих потоків або їх суму) від одного приводного 
двигуна. Двопотоковий насос дозволяє оптимізувати 
гідравлічну систему шляхом мінімізації енергоспожи-
вання, ризику перегріву, зменшення маси та забезпе-
чення легкого монтажу за рахунок використання стан-
дартних елементів. Для забезпечення гідравлічного 
розвантаження ліній нагнітання насоси комплектую-
ться стиковими блоками управління типу BPV-F. Блок 

включає клапани тиску КТ1 і КТ2 з гідравлічним керу-
ванням і гідророзподільники-пілоти Р1 і Р2 з електро-
магнітним керуванням. Напруга живлення електромаг-
нітів У1 і У2 дорівнює 24 В. При відсутності електро-
живлення гідророзподільник Р1 під дією пружини змі-
щується праворуч, що забезпечує відкриття основного 
клапана КТ1 і злив оливи під низьким тиском розван-
таження в лінію всмоктування насоса. При подачі жив-
лення на електромагніт У1 гідророзподільник Р1 змі-
щується ліворуч, що роз’єднує надклапанну порож-
нину клапана тиску КТ1 з лінією зливу оливи у гідро-
бак Б. Клапан КТ1 при цьому знаходиться в закритому 
положенні, перекриваючи прохід оливи з лінії нагні-
тання насоса в гідробак Б. За таким же принципом пра-
цює клапан тиску КТ2.  

Серія насосів F2-плюс включає шість типорозмі-
рів на основі двох базових моделей масою 8,5 кг (від 
25 см3 до 61 см3) і 12,5 кг (81 см3 і 101 см3). Максима-
льний робочий (номінальний) тиск 35 МПа, коротко-
часний (піковий) досягає 40 МПа, частота обертання 
від 1800 хв–1 до 2700 хв–1, подача оливи від 67 л/хв до 
185 л/хв, потужність насосів від 31 кВт до 86 кВт.  

З урахуванням розглянутих способів регулю-
вання робочого об’єму гідромашин, трансформуємо ві-
домі формули для постійного [4] активного кута. Для 
змінного активного кута напишемо формули для виз-
начення робочого об’єму аксіальнопоршневих гідро-
машинах з похилим диском ПД і похилим блоком ци-
ліндрів ПБ:  
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де z – кількість поршнів, шт., 
d – діаметр поршня, мм, 
D – діаметр окружності розташування поршнів у 

блоці циліндрів, мм, 
пдγ  і пбγ – кути нахилу диска до блоку циліндрів і 

блоку циліндрів до осі вихідного валу, відповідно, 
град., 

пд ндh D tg= ⋅ γ  – хід поршня гідромашини з ПД, мм, 
sinпд нбh D= ⋅ γ  – хід поршня гідромашини з ПБ, мм, 

180акk = α °  – відносний активний кут фазового ре-
гулювання,  
α – кут, на якому поршні знаходяться під тиском при 

фазовому способі регулювання робочого об’єму.  
Таким чином, способу регулювання з постійним 

активним кутом відповідає умова: 

, , i  при 1,  коли =180 ,пд пд i пб пб і акtg tg tg tg kγ = γ γ = γ = α °  
  (2) 

а при регулюванні фазовим способом маємо:  

 , 180  при tg  і tg .ак і і пд пбk const const= α ° γ = γ =  (3) 
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Для радіальнопоршневого гідромотора багатоци-
клової дії його робочий об’єм визначають за формулою: 

 310p ПV S h z x y−= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ , см3, (4) 

де 2 4ПS d= π⋅  – площа одного поршня [мм2], діамет-
ром d [мм]; 
h – хід поршня, мм; 
z і y – кількість поршнів і їхніх рядів, відповідно, шт.; 
x – кількість робочих ходів кожного поршня за один 
оберт вихідного валу або обертового корпусу в залеж-
ності від конструкції гідромотора. 

В сучасних конструкціях гідромоторів кількість 
робочих ходів x дорівнює 6; 8 або 10 і за рахунок та-
кого ступеневого зменшення ходів і зменшується ро-
бочий об’єм.  

Розглянемо формулу для визначення загального 
ККД гідромотора згідно ДСТУ-ІSО 4409 [15] 

 
( )1, 2,1,

2 100,%,M
t

V

n T
q p pe ee

π⋅ ⋅
η =

−
 (5) 

де n – частота обертання гідромотора, с–1; 
T – крутний момент, що розвиває гідромотор, Н·м; 

1,Vq e  – витрата робочої рідини на вході в гідромо-

тор, м3/с; 
1,p e  – тиск на вході в гідромотор, Па; 

2,p e  – тиск на виході гідромотора, Па, а індекс “е” по-
значає дійсний тиск (effective pressure) pe.  

Значення витрати і тиску пов’язані з об’ємними 
втратами ∆q (витоками робочої рідини) і підсумковими 
гідродинамічними та механічними втратами ∆p [1] та-
ким чином: 

 
1 1,1,

,V Vq q q p pt ete = + ∆ + ∆ , (6) 

де 
1Vq t  – теоретичне значення витрати робочої рі-

дини, л/хв; 
1,p et  – теоретичне значення тиску на вході в гідромо-

тор, Бар. 

Ці втрати, в свою чергу, залежать від кількості 
поршнів, що знаходяться від тиском залежно від спо-
собу регулювання робочого об’єму 

 ( ; ); ( ; )q f z p p f z T∆ ∆  . (7) 

Таким чином, зміна активного кута при регулю-
ванні робочого об’єму впливає на кількість поршнів 
під тиском і, відповідно, на значення об’ємних і гідро-
механічних втрат.  

Висновки 

1. Показано, що сучасною тенденцією є підви-
щення енергозбереження в об’ємних гідроприводах за 
рахунок зменшення перепадів тиску і витрат в гідро-
апаратах і гідромашинах. Більшість секційних гідро-
розподільників оснащують системами енергозбере-
ження за тиском і витратою, при застосуванні в гідро-
приводах з регульованими і нерегульованими насосами. 

2. З метою зменшення настановної потужності 
насосів і їх приводних двигунів став актуальним порів-
няльний аналіз втрат потужності на режимах регулю-
вання робочих об’ємів гідромоторів.  

Показані можливості застосування способу регу-
лювання робочого об’єму аксіальнопоршневих гідро-
машин шляхом зміни активного фазового кута на тор-
цевому розподільному диску. 

3. Наведені результати досліджень спрямовані на 
підвищення технічного рівня вітчизняних розробок в 
галузі об’ємних гідроприводів. 

Конфлікт інтересів 

Автори заявляють, що вони не мають жодного конф-
лікту інтересів щодо цього дослідження, включаючи фінан-
сові, особисті, авторські або будь-якого іншого характеру, 
які могли б вплинути на дослідження та його результати, 
представлені в цій статті. 

Використання штучного інтелекту 

Автори підтверджують, що не використовували тех-
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Analysis of Energy-Saving Methods in Hydraulic Drives of Mobile Machines 
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Abstract. Search for Effective Energy-Saving Methods in Hydraulic Drives of Mobile Machines through the Analysis of Experimental Test 
Results of Hydraulic Distributors and Motors. 
The study focuses on identifying effective energy-saving solutions in positive displacement hydraulic drives of mobile machines by analyz-
ing experimental data on power losses caused by pressure drops and fluid leakage in hydraulic distributors and motors. Additionally, the 
study includes a comparison of methods for regulating the displacement volume in axial piston hydraulic machines and high-torque radial 
piston multi-cycle hydraulic motors. 
The research object comprises hydraulic components, particularly hydraulic distributors and motors. Dependencies between pressure 
drop and flow rate in both distributors and motors, as well as fluid leakage and mechanical power losses, are analyzed based on various 
displacement regulation methods when comparing axial piston machines to radial piston multi-cycle hydraulic motors. 
A comparative analysis was conducted on motor displacement regulation methods, including a power regulation method without altering 
the phase angle of fluid distribution to the pistons, and a phase-based method involving a variable number of pressurized pistons. 
The study addresses the need to provide engineers and master's students with a clear understanding of how modern hydraulic component 
design features affect power losses and contribute to improved energy efficiency in positive displacement hydraulic drives. 
Based on the analysis, explanations are provided for the observed reduction in power losses in hydraulic distributors and machines. The 
results highlight the promising potential of phase-based regulation methods in axial piston hydraulic machines. 
The research findings are considered valuable for professionals engaged in the development of advanced hydraulic components, as well 
as for master’s students studying subjects related to the design, development, and testing of hydraulic and pneumatic systems. 
Keywords: energy saving, positive displacement hydraulic drive, hydraulic distributors, pumps and hydraulic motors, power losses, 
displacement regulation methods of hydraulic machines. 
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