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Анотація. Розглянуті способи регулювання об’ємних гідроприводів щодо  досягнення енергоз-

береження й  конструкції насосів і гідромоторів, які забезпечуюють зменшення механічних та  

об’ємних втрат потужності й  підвищення ККД гідропривода. Наведені розрахункові формули 

для визначення вихідних характеристик і ККД гідроприводів. Матеріали   корисні  для спеціалі-

стів машинобудівного профілю, здобувачів 2 (магістрського)  та 3 (аспірантського) рівнів 

вищої освіти. 
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Вступ 
Основною сучасною тенденцією в процесі  

створення й модернізації мобільних будівель-
но-дорожніх машин є зменшення втрат потуж-
ності в механізмах робочих органів та їхніх 
приводах, зокрема об’ємних гідроприводах 
(ОГП), з гідроциліндрами та гідромоторами.  

Згідно з вітчизняним стандартом термінів 

і визначень у галузі об’ємних гідроприводів, 

керованим об’ємним гідроприводом назива-

ється гідропривод зі змінними  параметрами 

руху вихідної ланки  гідродвигуна [1]. З 

огляду на це розглядають декілька способів 

керування гідроприводами, зокрема машин-

ним, приводним двигуном, дроселем і дросе-

лем і машиною. Гідродроселем називається  

гідроапарат керування витратою, призначе-

ний для створення опору потокові робочої 

рідини  (далі скорочено РР) [2]. Дросельне 

керування гідропривода здійснюється дросе-

люванням потоку РР на вході в гідродвигун, 

на виході гідродвигуна і дроселюванням по-

току  паралельно гідродвигуну. 
Спосіб керування швидкістю гідродвигу-

на суттєво впливає на ККД гдропривода, 
тому постійно здійснюються дослідницькі 
роботи щодо зменшення втрат потужності в 
насосах і гідромоторах з регульованим робо-
чим об’ємом (машинним керуванням), а  
також застосовуються ефективні методи ене-
ргозбереження в процесі використання гідра-
влічних схем із дросельним керуванням.  
Багато уваги приділяється також конструк-
тивним вдосконаленням окремих гідроп-
ристроїв щодо зменшення в них втрат по-
тужності. 

Аналіз публікацій 
Питання застосування ефективних систем 

регулювання об’ємних гідроприводів, зокре-

ма удосконалених схемних рішень, створен-

ня нових конструкцій гідромашин і  засобів 

регулювання зі зменшеними втратами поту-

жності, подані  в інформаційних джерелах 

[3–9]. 

Компанією «Rexroth Bosch  Group»   розг-

лянуті схемні  рішення щодо застосування 

технології енергозбереження Load Sensing 

(LS), яка автоматично забезпечує налаш-

тування запобіжного клапана багатодвигуно-

вого ОГП на мінімімальне значення й адап-

тацію витрати до споживача під час викорис-

тання насоса з регульованим робочим 

об’ємом [3]. 

Докази щодо зменшення втрат потужності 

на режимах  ступінчастого регулювання ро-

бочого об’єму радіально-поршневих гідро-

моторів багатоциклової дії компанії «Poclain 

Hydraulics» розглянуті в роботі  [4].  Дослі-

дждення енергозбереження в ОГП  самоски-

да та навантажувача, зокрема з рекуперацією  

енергії, розглянуті в роботах [5, 6]. 

Результати створення аксіально-порш-

невих гідромашин новітньої конструкції та 

порівняльний  аналіз  їх випробувань з ана-

логічними гідромашинами з похилим диском 

і похилими блоками циліндрів, а також з 

радіальнопоршневими і шестеренними гід-

ромашинами наведені в дослідженні [7].   

У роботі  [8] зроблена   спроба створення 

класіфікації способів енергозбереження та  

розглянуті сучасні досягнення в мобільних 
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гідроприводах тракторів ХТЗ. Проаналізова-

ні гідроприводи рульового керування та ро-

бочого обладнання  з використанням клапа-

нів пріоритету та  системи LS в колісних 

тракторах ХТЗ [9]  і системою LUDV в навіс-

ному обладнанні гусеничного трактора ТС-

10. Безумовно, привабливим є конструктивне 

рішення, що дає можливість використовува-

ти один насос для забезпечення функціону-

вання рульового керування й технологічного 

обладнання мобільних машин, наприклад 

тракторів, автогрейдерів і сільськогосподарсь-

ких   комбайнів. 

Для таких ОГП застосовують окремий кла-

пан пріоритету рульового керування або вбу-

дований в насос-дозатор LIFAM-SUB-400-S [9]. 

Зменшення кількості насосів в ОГП впливає 

на підвищення його ККД. 

На нашу думку, аналіз  сучасних досягнень 

у  цій галузі щодо можливості використання у 

вітчизняних ОГП мобільних машин є актуа-

льним.  

Таке визначення проблеми єкорисним  та-

кож для здобувачів 2 (магістрського) рівня, 

які вивчають дисципліни, пов’язні з розроб-

ленням  окремих гідропневмопристроїв, проє-

ктуваннями  та  випробуваннями ОГП. 

 

Основна частина 

Загальні положення щодо розрахунку 

ОГП  з дросельним керуванням розглянуті в 

роботі [10] і   будуть використанні для пода-

льшого аналізу (рис. 1).  

На рис. 1,а  наведені всі три можливі схе-

ми застосування дросельних ОГП. Це насос 

Н з  електродвигуном Е, циліндр Ц (або гід-

ромотор М), трипозиційний чотирипровід-

ний гідророзподільник Р з отворами , ,p A B  

і T , гідроселі ДР1–ДР3, запобіжний клапан 

КЗ, манометри МН1–МН5 та  гідробак Б. 

Для дросельного  регулювання  визнача-

льним є перевищення витрати насоса над 

потрібною для  гідродвигуна: 
 

нQ  > гдQ ,   (1) 

 

де рівняння нерозривності записується в та-

кій формі: 

 

н гд втрQ Q Q  ,  (2) 

 

де нQ  – витрата (подача) насоса; 

 гдQ  – витрата, яку споживає гідродвигун; 

втрQ  – втрати оливи через надмірну  пода-

чу насоса.  

Під час  встановлення дроселя ДР1 на 

вході або ДР2 на виході гідроциліндра Ц 

надмірна подача насоса Н переливається 

крізь   клапан КЗ до  бака Б, під час  встанов-

лення дроселя ДР3 паралельно гідроциліндру  

Ц надмірна подача насоса переливається  

безпосередньо крізь  дросель ДР3 до  бака Б, 

а запобіжний клапан КЗ на такому режимі 

закритий  (табл. 1).     

 

 
 

                                    а                                                                       б 

 

Рис. 1. Гідравлічні принципові схеми ОГП  з дросельним  керуванням швидкості гідродвигуна (а) та ха-

рактеристики швидкості поршня гідроциліндра від навантаження (б) 
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Таблиця 1 – Загальна характеристика дросельних способів  керування 

 

Місце встанов-

лення дроселя 

Положення  гідропристроїв: Перепад  тисків 

дрp  (манометри) ДР1 ДР2 ДР3 КЗ 

На вході в Ц(М) 
Регулю--

вання 
Відкритий Закритий 

Переливання 

РР  до  Б 
др н ц,вхp p p    

(МН1-МН2) 

На виході з Ц(М) 
Відкри-

тий 

Регулю- 

вання 
Закритий 

Переливання 

РР  до  Б 
др ц,вих др2,вихp p p  

(МН3-МН4) 

Паралельно  

Ц(М) 

Відкри-

тий 
Відкритий 

Регулю- 

вання 
Закритий др н др3,вихp p p  

(МН1-МН5) 

 

ОГП з дросельним керуванням  забезпе-

чує функціонування декількох споживачів 

від одного насоса і є достатньо простим.  Але 

підвищені втрати під час дроселювання   

обмежують використання  таких  ОГП поту-

жністю до 30 кВт, і більша частина таких 

ОГП має потужність насосів до 7  кВт. Ці 

обмеження обумовлені високими витратами 

електроенергії або палива в мобільних ма-

шинах  і необхідністю  застосування відпові-

дних систем оливаохолодження. 

В ОГП  з дросельним керуванням витрата 

крізь  дросель розраховується за формулою 

 

др др др

2
60Q S p    


, л/хв,       (3) 

 

де   і  – щільність (густина) РР  [кг/м
3
] і 

безрозмірний коефіцієнт витрати, відповідно; 

дрS – площа дроселя, мм
2
;  

дрp – перепад тисків на дроселі, МПа. 

Наведемо формули для розрахунку швид-

кості гідродвигунів  і витрати РР  [10] за тис-

ку вих 0p   на виході  дроселів ДР2 и ДР3. 

1 Гідропривод  з гідроциліндром Ц 

1.1 швидкість поршня та витрату  РР під 

час  встановлення  дроселів ДР1 і ДР2   пос-

лідовно гідроциліндру  розраховують за фо-

рмулою 

 

др др3
п др

ц ц

2
16,7 10

Q S
v p

S S


   


, м/с;   (4) 

 

де др н ц ц/p p F S   – перепад (різниця) тис-

ків на дроселі,  МПа; 
2 2

ц п шт п( ) / 4S S S D d      – площа 

штокової порожнини гідроциліндра, мм
2
; 

пD і d  – діаметри поршня та  штока гід-

роциліндра, відповідно, мм; 

цF  – зусилля, що розвиває поршень гід-

роциліндра, Н. 

Під час  встановлення  дроселя в безшто-

ковій (поршневій) порожнині маємо 0d   та 
2

ц п п / 4S S D   ; 

1.2  під час встановлення дроселя ДР3 па-

ралельно насосу формула для розрахунку 

швидкості поршня гідроциліндра має вигляд: 

 

н др

п

ц

   16,
(

7
)
 

Q Q
v

S


   

ц3
н др

ц ц

1 2
16,7 10

F
Q S

S S

 
     

  

, м/с,     (5) 

 

де ц
др др

ц

2
60

F
Q S

S
 


, л/хв, 

ц
др н

ц

F
p p

S
    – перепад тисків на дросе-

лі, МПа; 

2 В ОГП  з гідромотором розраховуємо 

його частоту обертання та витрату РР: 

2.1 під час  послідовного  під'єднання 

дроселя  
 

3
др

м

м

10 Q
n

V


   

др3 м
н

м м

2
60 10

0,159

S M
p

V V


   

 
, хв

–1
,   (6) 

 

де витрату і перепад тисків дрp  визначають 

за формулами 

 

др др др др

м
н

м

2 2
60 60

,  л/хв,
0,159

Q S p S

М
p

V

        
 

 

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м
др н

м0,159

М
p р

V
  


, МПа;       (7) 

 

2.2 під час  паралельного  під'єднання 

дроселя  

 

 
3 3

н
м н др

м м

3
др м

м м

3
м –

н д

м м

1
р

10 10

60 1

,

0 2

0,159

10 2
60 ,

0,15
хв

9

Q
n Q Q

V V

S M

V V

M
Q S

V V

   

  
 

 

 
       

  (8)               

 

де  витрату та  перепад тисків  визначають за 

формулами  

 

м
др др

м

2
60

0,159

М
Q S

V
 

 
, л/хв ; 

м
др н

м0,159

М
p р

V
  


, МПа;               (9) 

 

де  мV  – робочий об’єм гідромотора,  см
3
,
 

мМ  – крутний момент  гідромотора [Н.м], 

теоретичне значення якого без урахування 

гідромеханічних втрат  розраховують за фо-

рмулою 

 

м м0,159М V p   , Н.м,         (10) 

 

де p  – перепад тисків, який є різницею по-

казань манометрів МН1 і МН5 без урахуван-

ня втрат у гідророзподільнику Р і трубопро-

водах, МПа. 

Типові графічні залежності швидкості гі-

дроциліндра від зовнішнього навантаження 

(рис. 1, б) демонструють зменшення його 

швидкості. Більш інтенсивніший тип змен-

шення швидкості гідроциліндра маємо за-

вдяки ОГП з  дроселем на паралельному по-

тоці (2), як порівяти з послідовними 

під'єднаннями дроселів (1).  

Варто зазначити, що наведені залежності  

для швидкості гідродвигунів  отримані  за  

умови   відсутності сил тертя  в  ущільненнях 

гідроциліндра і вузлах тертя  гідромотора, а 

також гідравлічних втрат тиску в лініях між 

насосом, дроселем і  гідродвигуном; 

3 порівняльний аналіз  дросельних спосо-

бів  регулювання 

3.1 дроселювання  під час  встановлення 

дроселя на  вході до  гідродвигуна: 

1) рекомендується  в процесі   регулюван-

ня швидкістю гідродвигуна, що долає проти-

діюче навантаження (зусилля  або крутний 

момент); 

2) значення тиску  залежить тільки від зо-

внішнього  навантаження; 

3)  основним  недоліком  регулювання на 

вході є  постійний  максимальний тиск, зна-

чення якого  дорівнює  попередньому налаш-

туванні запобіжного клапана КЗ. Навіть в 

режимі холостого ходу (у разі  споживання 

гідродвигуном мінімального тиску) насос  

працює на тиску налаштування запобіжного 

клапана КЗ, що приводить до збільшених  

втрат потужності; 

4) тепло під час  дроселювання  надходить  

безпосередньо в  гідродвигун; 

3.2 дроселювання в процесі встановлення  

дроселя на виході з гідродвигуна: 

1) таку схему використовують  в ОГП з 

негативним  навантаженням, що змушує по-

ршень циліндра рухатися швидше, як  порів-

няти зі швидкістю, обмеженною  витратою  

насоса; 

2) основною перевагою  регулювання на 

виході є можливість  відмови від  клапана 

противотиску  та  відведення тепла  до гідро-

бака; 

3) недоліком регулювання дроселем на 

виході  є постійна робота насоса на максима-

льному тиску налаштування запобіжного 

клапана з  відповідним підвищеним теплови-

діленням; 

4)  гідродвигун перебуває  постійно під  

максимальним тиском незалежно від  наван-

таження, що отримуємо  з  рівноваги поршня 

гідроциліндра за  зустрічного навантаження: 

 

ц,вх ц ц ц,вих цp S F p S                (11) 

 

або рівняння крутних моментів для гідромо-

тора: 

 

м,вх м м м,вих м

1 1

2 2
p V М p V   

 
,      (12) 

 

коли зовнішне зусилля  та крутний момент 

дорівнює нулю ( ц 0F  ; мМ = 0): 

 

ц,вих ц,вх нp p p   та м,вих м,вх нp p р  .  (13) 

 

Такий режим  є небезпечним  для гідро-

моторів, оскільки   підвищений тиск у вхід-

ній і вихідній   порожнинах  призводить до 

зниження ресурсу підшипників кочення, збі-
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льшення витоків оливи й  деформацій конс-

трукції. Зазвичай  сумарний  тиск не має пе-

ревищувати максимальних значень у  техніч-

ній характеристиці гідромотора. 

 Дроселювання  на виході   гідродвигуна  

дає можливість  його  гальмування, що  важ-

ливо під час  роботи ОГП  з попутним наван-

таженням;  

3.3  дроселювання під час  дроселювання 

на  паралельному потоці: 

1) таке   регулювання є енергозбережним, 

оскільки  тиск нагнітання  насоса  дорівнює 

тиску на гідродвигуні (без урахування гідра-

влічних втрат потужності в ОГП); 

2) тепло під час  дроселювання  прямує до 

гідробака повз гідродвигун та  інші гідроп-

ристрої. 

Розрахунок  втрат у процесі  дросельного  

регулювання швидкості гідродвигуна визна-

чають  як добуток   додаткових значень  ви-

трати та  тиску насоса: 

 

дод дод
др

60

p Q
P


  , кВт,             (14) 

 

де додp  – перепад тисків між насосом і  гід-

родвигуном (залежить  від навантаження цF ): 

 

дод н ц,вхp p p  , МПа,           (15) 

 

    додQ  – різниця між подачею насоса та ви-

тратою гідродвигуна, яка  залежить від його 

заданої  швидкості: 

 

додQ  = н двQ Q , л/хв.               (16)  

 

Під час роботи  гідродвигуна ОГП  за  ма-

ксимальної швидкості (споживаної витрати 

оливи) та зовнішнього навантаження за тис-

ком  маємо мінімальні втрати потужності, 

оскільки майжевся потужність насоса витра-

чається  на неї.  

За часткових навантажень або  швидкості 

втрати потужності ззбільшуються, що є ви-

значальним  для дросельного ОГП.  

 ОГП з дроселем на паралельному потоці 

є енергозбережлививим, оскільки   тиск на 

вході до гідродвигуна дорівнює тиску насоса 

(без урахування втрат тиску за довжиною 

гідролінії): 

 

дод 0p  ,  якщо   н ц,вхp p ,         (17) 

 

де втрати потужності дорівнюють 

н дод
др

60

p Q
P


  , кВт.              (18) 

 

Більш економічним є ОГП з машинодро-

сельним регулюванням (рис. 2), в якому ре-

гулятор робочого об’єму насоса Н  забезпе-

чує автоматичну зміну подачі та  тиску 

відповідно до потреб гідромотора М  щодо 

витрати РР і тиску.  
 

 
а                                               б 

 

Рис. 2. Гідравлічна принципова схема ОГП з гід-

ромотором М, регульованим насосом Н, за-

безпеченим комбінованим регулятором  ви-

трати  та  тиску, і системою LS 

 

ОГП містить регульований насос Н з при-

водним двигуном ДВЗ, нереверсивний гід-

ромотор М обертання шнека горизонтальної 

бурової установки, регульований дросель ДР, 

запобіжний клапан КЗ, фільтр Ф і гідробак Б.  

До насоса  Н вбудовані  гідроциліндр Ц, що 

впливає на вузол зміни робочого об’єму  

(похилого диска аксіальнопоршневого  насо-

са)  і  два  контури  регулювання  тиску  гід-

роциліндра Ц – регулятор витрати РВ і регу-

лятор тиску  РТ. Кожний з регуляторів є 

золотниковим з пропорційним гідравлічним 

керуванням, на один з торців якого діє тиск 

нагнітання насоса (до дроселя ДР), а з іншого 

боку зусилля  пружини. Крім того, на  регу-

лятор витрати РВ діє додатково тиск з каналу  

LS  нагнітання гідромотора М (після дроселя 

ДР), який є керувальним, забезпечуючи тиск 

у гідроциліндрі Ц, і дорівнює  споживаній  

гідромотором витраті. Досягши максималь-

ного тиску, що дорівнює  попередньому на-

лаштуванню регулятора тиску РТ (за допо-

могою  манометра МН  за  закритого дроселя  

ДР), золотник останнього зміщується право-

руч і спрямовує РР до гідроциліндра Ц. У  

цьому випадку зсув штока гідроциліндра Ц 

ліворуч призводить до зниження подачі на-

соса Н до мінімального значення, що забез-
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печує підтримку тиску налаштування регуля-

тора РТ. Горизонтальні лінії на графіку 

 (рис. 2,б)  дорівнюють  режимам роботи ре-

гулятора витрати РВ (невеликий нахил ліній 

витрат викликаний витоками  РР у насосі в 

процесі  збільшння  тиску нагнітання), а вер-

тикальні лінії  –спрацьовуванням регулятора 

тиску. Перепад тисків на дроселі ДР  підтри-

мується в межах 1,5 МПа, що не призводить 

до істотних втрат потужності.  Для енергоз-

береження перша схема не є ефективною, 

споживаючи постійно максимальну потуж-

ність, друга схема мінімізує тиск за максима-

льної  подачі насоса, а третя мінімізує  обид-

ва параметри гідравлічної потужності – 

подачу і тиск.  Споживана потужність для 

кожного з розглянутих гідроприводів  

 

спож,1P >
спож,2P >

спож,3P .   (19) 

 

Таким чином, для конкретного режиму 

роботи  ОГП, що споживає витрату менше за 

максимальну, і за тиску, що дорівнює  непо-

вному навантаженню, енергозбереження в 

процесі  використання системи LS  з регу-

льованим насосом є суттєвим, як порівняти  з 

традиційною системою дросельного керу-

вання і з системою LS  з нерегульованим 

насосом. 

Розглянемо методику розрахунку ККД 

ОГП. Максимальна вихідна потужність ОГП  

дорівнює: 

 
3

кор ц п10 ВP F v  , кВт,          (20) 

 

за розмірностях зусилля ц ВF   у [Н]  і швидкі-

сті поршня пv  в [м/с]. 

Запишемо   формулу для тиску нагнітання 

насоса: 

 

н.маш-др н др.LSp p p  , МПа,      (21) 

 

де др.LSp  – перепад тисків на дроселі, який  

налаштовує  автоматично на регуляторі ви-

трати РВ насоса необхідну  його подачу (за-

звичай має значення др.LSp  = 1,5 МПа). 

Тоді під час  використання насоса з регу-

льованим робочим об’ємом і машинно-

дросельним способом регулювання швидкос-

ті споживана потужність  дорівнює: 
 

н н.маш-др нт н.маш-др

спож

н нгм60 60

Q p Q p
P

 
 

 
, кВт,   (22) 

де нp  – тиск нагнітання насоса  без ураху-

вання втрат на дроселі, МПа; 

     нQ  – фактична подача насоса, л/хв; 

нтQ – теоретична подача насоса, л/хв; 

н  і нгм  – загальний і гідромеханічний 

ККД насоса, відповідно. 

У каталогах  насосів наводяться  значення 

тільки загального  й об’ємного ККД, тому 

гідромеханічний ККД дорівнює: 

 

нгм н но/   .                       (23) 

 

ККД ОГП визначають за формулою 
 

огп кор спож/Р Р  .                  (24) 

 

Розглянемо технічні рішення в гідрома-

шинах, які забезпечують енергозбереження. 

На рис.  3  наведені два режими роботи висо-

комоментного радіальнопоршневого гідро-

мотора багатоциклової дії компанії  «Poclain 

Hydraulics», зокрема з максимальним робо-

чим об’ємом (а) і зменшеним у два рази (б) 

[4].   Гідромотор має профільований кулачок 

(копір) 2, блок циліндрів 3, у радіальних роз-

точеннях якого розміщені поршні 5. У  пор-

шні 5   встановлені ролики 4, які спираються 

на копір 2. За допомогою торцевого розподі-

льника 6 олива від насоса підводиться під 

тиском нагнітання нр  до поршневих камер 

(нагнітання позначено буквою А ) і зливаєть-

ся до гідробака крізь отвір R . Дренажні ви-

токи РР позначені цифрою 1. За допомогою 

золотникового гідророзподільника Р здійс-

нюється регулювання робочого об’єму гід-

ромотора. За відсутності тиску керування кр  

у лінії керування  золотником Y  останній під 

дією зусилля пружини знаходиться внизу 

(рис. 3,а).  

За такого розташування золотника Р  під 

тиском нагнітання перебувають 6 зон у тор-

цевому розподільнику 6 ( н1 н2 н6...р р р  ), і 

гідромотор має максимальний робочий 

об’єм. За  підведення тиску керування кр  до 

каналу Y  золотник Р піднімається угору та 

перерозподіляє  подачу РР від насоса так 

(рис. 3,б), що високий тиск у розподільнику 6 

мають тількі 3 зони н1 н2 н3р р р  . Таким 

чином, під тиском знаходяться  вдвічі менше 

поршнів (зон високого тиску на профільному 

копірі), отже, маємо  зменшення робочого 

об’єму гідромотора. Такий спосіб регулю-

вання є ступінчастим, але  призводить до 
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зниження механічних та об’ємних втрат і  

збільшення загального ККД гідромотора. 
 

 
 

Рис. 3. Регулювання робочого об’єму радіально-

поршневого гідромотора  

 

На рис. 4 наведені порівняльні характери-

стики ККД гідромоторів [11; 12]   залежно 

від частоти обертання та значень їхніх робо-

чих об’ємів, завдяки яким збільшується час-

тота обертання [4].  Найвищі значення ККД 

мають гідромотори радіальнопоршневого 

типу новітньої серії  МНР20, у яких ККД за 

тисків від 50 Бар до 200 Бар має  значення не 

менше ніж 77 %, а в разі застосування гідро-

мотора з 3-ма ступенями робочого   об’єму 

досягає  78 %. Аксіальнопоршневий  гідро-

мотор з похилим блоком циліндрів (напри-

клад [13])  за  тиску в 200 Бар і зменшеного 

робочого об’єму в 20 % від максимального 

має ККД  нижче ніж 63 %.  
 

 
 

Рис. 4. Залежність загального ККД гідромоторів з 

регульованим робочим об’ємом від відносної 

частоти обертання, типу конструкції і тиску 

 

Регулювання аксіально-поршневих  гід-

ромоторів способом  зміни кута похилого 

диска або блока циліндрів належить до так 

званого силового методу, коли під тиском 

постійно знаходяться всі поршні та поверхні 

розподільного торцевого вузла. На  рис. 5  

наведений  аксіально-поршневий гідромотор 

з похилим диском на двох режимах роботи. 

Незалежно від значення робочого об’єму 

гідромотора (а – максимального, б – зменше-

ного),  під тиском знаходиться постійна кіль-

кість  поршневих груп і зон розподільника 

(показані знизу). Тому спостерігаємо  підви-

щені втрати механічного тертя та витоків 

оливи. 

 
а                                              б 

 

Рис. 5.  Зони тиску нагнітання за  максимального 

(а) та зменшеного робочого об’єму (б) аксіль-

но-поршневого гідромотора з похилим блоком 

циліндрів 

 

Розглянемо конструкції аксіально-порш-

невих гідромашин з перемінним активним 

кутом. На  для  на рис. 6  наведені дві конс-

трукції торцевих розподільних дисків аксіа-

льно-поршневих гідромоторів. Стандартна 

конструкція (рис, 6,а) має два дугоподібні 

пази  високого тиску нр  (нагнітання) і  низь-

кого тиску рзл (зливу). Гідромотор працює як 

машина з максимальним робочим об’ємом, а 

його регулювання здійснюється зміною кута 

похилого диска або блока циліндрів. Для 

створення фазового способу регулювання 

розподільний диск поділений на чотири час-

тини так, що кожна з них має окремий отвір 

для з'єднання  з гідророзподільником керу-

вання робочим об’ємом. Таким чином, на-

приклад, під час  роботи з максимальним 

робочим об’ємом (рис. 6,б) з тиском нагні-

тання від насоса з'єднані обидві зони рн, а дві 

інші – зі зливною магістраллю рзл. За  необ-

хідності зменшення робочого об’єму гідро-

мотора (рис. 6,в) верхню частину дугоподіб-

ного паза з'єднують  з лінією нагнітання рн, а 

нижню – з лінією зливу рзл. Таким чином, 

поршні гідромотора перебувають під тиском 

нагнітання тільки на половині робочого ходу, 

а на іншій вони з'єднані зі зливною магіст-

раллю.  Переміщення поршнів під тиском 

нагнітання тільки на половині розподільного 

диска призводить до зменшення робочого 

об’єму гідромотора в два рази. Така констру-

кція симетрична і може працювати в процесі  

обертання в обох напрямках. Практична реа-

лізація цього технічного рішення можлива 

також і за  нерівних за кутом вікнах розподі-

льника, а також за  різної їх кількості. Експе-

рементальний зразок аксіально-поршневого 

гідромотора з похилим диском і чотирма 

вікнами в зоні нагнітання  довів  своє функ-

ціонування і дав можливість зменшення ро-



Вісник ХНАДУ, вип. 111, 2025 

 
148 

бочого об’єму більше ніж в 5 разів. Підви-

щена пульсація тиску, яка пов’язана з непов-

ним дотриманням поршнями сінусоїдального 

закону руху,  майж   відсутня, оскільки  ре-

гулювання робочого гідромотора об’єму 

призводить до збільшення частоти обертан-

ня, що сприяє зменшенню коливань.  Таким 

чином, конструктивна схема фазового регу-

лювання робочого об’єму гідромотора зі 

змінною за кутом ділянкою ходу поршнів 

може бути запропонована для подальших 

випробувань. 

З погляду  енергозбереження така схема  

регулювання суттєво підвищує об’ємний і 

гідромеханічний ККД гідромотора на режи-

мах за зменшених робочих об’ємах. Ці ре-

зультати кореспондуються з висновками 

компанії «Poclain Hydrauliks» щодо радіаль-

но-поршневих гідромоторів багатоциклової 

дії. Варто зазначити, що в 70-ті роки  мину-

лого століття здійснювались  роботи щодо 

застосування  схеми фазового регулювання, 

але прикладів  серійного виробництва гідро-

моторів не знайдено.  

 

 
а – стандартної конструкції з цільними вікнами; 

б – з вікнами з частин за  максимального  

робочого  об’єму  гідромотора; в – за  мінімаль-

ного робочого  об’єму гідромотора 
 

Рис. 6. Конструкції торцевого розподільного дис-

ка аксіально-поршневих гідромоторів 

 

Водночас таке рішення знайшло розпо-

всюдження в аксіально-поршневих двопото-

кових насосах серії F2 «плюс» компанії 

«Parker Hydraulics» (рис. 7), яка  створена на 

основі   аксіально-поршневих насосів серії F1 

і забезпечує подачу двох зовсім незалежних 

потоків РР  [14].      

Умовно насос Н наведений  як два окремі 

насоси  Н1 і Н2 з лініями нагнітання А і В, 

відповідно.  Блоки розвантаження  від тиску 

мають клапани  тиску КТ1 і КТ2, які керу-

ються за  допомогою пілотних гідророзподі-

льників  Р1 і Р2 з електромагнітним керуван-

ням. Під час подачі струму на електромаг-

ніти У1 і У2 подачу РР здійснюють обидва 

насоси Н1 і Н2, у разі знеструмлення елект-

ромагнітів У1 або У2 цикл нагнітання здійс-

нює тільки один з насосів.  

 

 
 

Рис. 7. Гідравлічна схема двопотокового насоса 

F2   компанії  «Parker Hydraulic» 
 

У процесі   використання в ОГП головною 

перевагою двопотокових насосів є отримання 

трьох різних значень подач РР (двох окремих 

потоків або їхньої  суми) від одного приводно-

го  двигуна. Двопотоковий насос дозволяє оп-

тимізувати гідравлічну систему через  мінімі-

зацію енергоспоживання, ризик перегріву, 

масу та забезпечення легкого монтажу завдяки  

використанню стандартних елементів.  

Самовсмоктувальні насоси мають  одну 

всмоктувальну та  дві нагнітальні секції з 

максимальними робочими об’ємами від  

84 см
3
 (43+41) до  136 см

3
 (68+68). Максима-

льний робочий тиск – до 40  МПа, частота 

обертання до – 2100 хв
–1

 і подача до 190 л/хв.  

 

Висновки 

Розглянуті способи дросельного регулю-

вання гідродвигунів  і наведені    методики 

розрахунку швидкості та  ККД гідроприво-

дів. Визначено, що сучасною тенденцією  

підвищення  енергозбереження в об’ємних 

гідроприводах є забезпечення   мінімізації 

тиску та  витрати за допомогою систем Load 

Sensing  за   дросельних способів  регулю-

вання швидкості гідродвигунів, зокрема з 

використанням насосів з автоматичними 

регуляторами зміни робочого об’єму. 

Використання радіально-поршневих гід-

ромоторів багатоциклової дії   дає можли-

вість зменшити механічні й об’ємні втрати на 

режимах регулювання робочого об’єму за-

вдяки способу регулювання з перемінним 

активним кутом. Наведено  можливості за-

стосування способу  регулювання робочого 

об’єму аксіально-поршневих гідромашин  

способом  зміни активного фазового кута на  

розподільному диску. 
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Наведені результати досліджень спрямо-

вані на підвищення технічного рівня вітчиз-

няних розробок у галузі об’ємних гідропри-

водів.  
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Analysis of technical solutions for increasing the 

efficiency of volumetric hydraulic drives 

Problem. Analysis of modern achievements in the 

field of hydraulic fluid power for tractor transmis-

sions and technological equipment of mobile ma-

chines to increase their energy saving and efficiency. 

Goal. Increasing the technical level of hydraulic 

fluid power  of domestic construction and road ma-

chines, lifting cranes and mobile lifts with working 

platforms. Methodology. Analytical methods for 

calculating hydraulic drives with throttle and ma-

chine-throttle control, analysis of information 

sources of leading foreign specialists on modern 

achievements in reducing power losses in hydraulic 

machines. Results. Proposed methods of energy 

saving by using circuit solutions in  hydraulic dfluid 

power  and design improvements in individual hy-

draulic machines. Special attention is paid to the 

consideration of high-torque radial piston hydraulic 

motors of multi-cycle action, which in the modes of 

regulating the working volume have an advantage in 

terms of power losses over axial piston hydraulic 

motors. Originality. Analysis of energy saving me-

thods in  hydraulic  fluid power of throttle, machine-

throttle and machine control with the aim of their 

implementation in transmissions and technological 

equipment of mobile machines. In particular, the 

application of a method of regulating the working 

volume of axial piston hydraulic motors with a vari-

able active phase angle on the end distributor to 

reduce power losses is proposed. Practical value. 

Methods and calculations of the efficiency of hydrau-

lic drives are recommended for use in the creation of 

hydraulic drives of technological equipment of road 

construction machines and tractor transmissions. 

The materials presented are useful for specialists in 

the field of mechanical engineering, in particular the 

design of hydraulic  fluid power for mobile machines, 

as well as in the educational process for specialists 

in the mechanical engineering field who study volu-

metric hydraulic drives as a means of improving the 

technical level of various machines and mechanisms. 

Keywords: volumetric hydraulic drive, pump, hy-

draulic cylinder, hydraulic motor, mechanical and 

volumetric power losses, energy saving, efficiency. 
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