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SPRAWNOŚĆ HYDROSTATYCZNYCH UKŁADÓW NAPĘDOWYCH  

WOLNOBIEŻNYCH PLATFORM TERENOWYCH 

 

W artykule omówiono zagadnienie sprawności hydrostatycznych układów napędowych stosowanych w wolnobieżnych plat-

formach terenowych, które można wykorzystywać np. do transportu w trudnodostępnym terenie. Przedstawiono, przy tym krótką 

charakterystykę tego typu platform. Następnie omówiono, zagadnienie sprawności napędów hydrostatycznych oraz czynniki, 

które w głównej mierze decydują o wartości mocy rozpraszanej w układzie hydrostatycznym. Scharakteryzowano dwa główne 

rodzaje sprawności występujących w jednostkach hydrostatycznych (wolumetryczną i mechaniczno – hydrauliczną). Następnie 

dokonano porównania sprawności kilku silników hydraulicznych przy jednakowych warunkach obciążenia. 

 

WSTĘP 
Coraz częściej ludzie wykonują  pracę w niesprzyjających, trud-

nych warunkach terenowych. Często są to obszary górskie i leśne 
które z uwagi na ukształtowanie terenu (np. ciaśniny) są niedostępne 
dla konwencjonalnych pojazdów. Ludzie korzystają wówczas ze 
wsparcia wolnobieżnych platform terenowych (rys.1). Mają one za 
zadanie przejąć wyposażenie ludzi i dotrzeć z nim w miejsce wyko-
nywania pracy [6]. W zależności od aplikacji wykorzystania mogą one 
być załogowe (rys.1a,b) lub bezzałogowe (rys.1c,d). Platformy bez-
załogowe mogą być sterowane zdalnie, półautonomiczne lub autono-
miczne. Stosowane są w nich głównie trzy typy układów bieżnych: 
kołowe, gąsienicowe lub mieszane. 

W strefach klimatu umiarkowanego z uwagi na wahania tempe-
ratur między porą letnią i zimową, gdzie przy ujemnych temperatu-
rach wykorzystanie napędów elektrycznych jest mało efektywne, co-
raz popularniejsze stają się platformy transportowe wyposażone 
w hydrostatyczne układy napędowe [1, 8, 9]. Przykłady takich rozwią-
zań przedstawiono na rysunku 2. Do zalet hydrostatycznych układów 
napędowych zaliczyć można: [2, 6]: 
– łatwość kształtowania układu przenoszenia napędu od silnika 

spalinowego do kół bieżnych, 
– możliwość uzyskania bezstopniowej zmiany przełożenia, 
– wykorzystywanie korzystnego obszaru pracy silnika spalino-

wego, 
– eliminacja rozłączalnych sprzęgieł, skrzyń biegów, przekładni 

rozdzielczych za silnikiem napędowym, 
– eliminacja przekładni rozdzielczych za skrzyniami biegów, do na-

pędu urządzeń dodatkowych wykorzystując energię hydrauliczną 
cieczy, 

– możliwość realizowania napędu odwróconego, 
– zabezpieczenie silnika napędowego przed przeciążeniem, 

– możliwość realizowania jazdy z automatyczną zmianą przełoże-
nia. 

 
Rys. 2. Przykłady wolnobieżnych transportowych platform tereno-
wych z hydrostatycznymi układami napędowymi: a) IAI’s UGV [10], 
b) platforma ExMot 

 
Pomimo szeregu zalet, dzięki którym są powszechnie stoso-

wane, hydrostatyczne układu napędowe posiadają również wady. 

 
Rys. 1. Przykłady wykorzystywanych obecnie wolnobieżnych transportowych platform terenowych: a) platforma załogowa Tinger [11], b) plat-
forma załogowa Fresia F18 [12], c) platforma bezzałogowa MULE [13],  d) platforma bezzałogowa J8 [14] 
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Jedną z głównych wad jest relatywnie niska sprawność układu prze-
niesienia napędu. Jest ona znacznie mniejsza w stosunku do spraw-
nością układów mechanicznych. Sprawność napędów hydrostatycz-
nych uzależniona jest od sprawności instalacji hydraulicznej oraz 
sprawności wykorzystanych komponentów.  

Hydrostatyczne układy napędowe są stosowane na skalę prze-
mysłową głównie w maszynach roboczych ciężkich, gdzie moc roz-
wijana przez ich jednostki napędowe i przenoszona m.in. na układ 
bieżny jest relatywnie duża. Rynek komercyjnie dostępnych kompo-
nentów wykorzystywanych przy budowie hydrostatycznych układów 
napędowych ukierunkowany jest głównie na producentów maszyn ro-
boczych. Oferują oni szeroki asortyment podzespołów hydrostatycz-
nych dedykowanych do ciężkich maszyn. 

Masa wolnobieżnych platform terenowych, wykorzystywanych 
jako środki transportu w trudnodostępnym terenie w większości przy-
padków nie przekracza 800 – 1000 kg [6]. Powoduje, to że siły obcią-
żające ich układu napędowy są znacznie mniejsze (w stosunku do 
maszyn roboczych), a tym samym mniejsza jest moc przenoszona od 
jednostki napędowej do układu bieżnego. W ich przypadku nie można 
wykorzystywać elementów hydrostatycznych dedykowanych do cięż-
kiego sprzętu, a dostępny asortyment komponentów o mniejszych 
mocach jest znacznie ograniczony. To powoduje, że możliwości pro-
jektowaniu i kształtowania układów napędowych wolnobieżnych plat-
form terenowych są ograniczone. Tym samym szczególny nacisk po-
winien być położony na uzyskanie możliwie wysokiej sprawności 
przeniesienia napędu od jednostki zasilającej do układu bieżnego. 
Jest to szczególnie ważne, gdy zanieczyszczenia powietrza w Polsce 
wzrasta z roku na rok [7].     

1. SPRAWNOŚĆ HYDROSTATYCZNYCH UKŁADÓW  
NAPĘDOWYCH  
Sprawność napędów hydrostatycznych zależy od sprawności in-

stalacji hydraulicznej oraz sprawności wykorzystanych komponen-
tów. Na sprawność instalacji wpływa między innymi liczba kompo-
nentów znajdujących się w linii tłocznej (od pompy do silnika hydrau-
licznego). Ta z kolei zależy od rodzaju zaprojektowanego układu hy-
draulicznego.  

Układy hydrauliczne mogą być projektowane jako otwarte 
(rys.3a) oraz zamknięte (rys.3b). W układach otwartych pompa (jed-
nostronnego działania) zasysa czynnik roboczy ze zbiornika i tłoczy 
go do elementu sterującego jakim jest rozdzielacz, który kieruje go 
do właściwego odbiornika energii (silnika hydraulicznego). W drodze 
powrotnej do zbiornika, czynnik roboczy przepływa ponownie przez 
rozdzielacz oraz inne elementy znajdujące się na linii zlewowej (filtr, 
chłodnica itp.). Obecność rozdzielacza w układach otwartych ko-
nieczna jest do zmiany kierunku przepływu czynnika roboczego przez 
silnik, a tym samym kierunku obrotów wałka silnika hydraulicznego.  

W układach zamkniętych występują dwa obwody: główny (robo-
czy) składający się z hydraulicznego silnika napędowego i zasilającej 
go pompy (dwustronnego działania) – oraz obwód przepłukiwania 

(zapewniający wymianę czynnika roboczego i chłodzenie). Układy 
zamknięte nie potrzebują elementów sterujących do zmiany kierunku 
obrotów wałka silnika hydraulicznego. W układach zamkniętych 
pompa przepłukująca posiada zwykle ok. 10% wydajności pompy 
głównej i pracuje przy stałej wartości ciśnienia (ok. 2MPa). Cechy te 
powodują, że najczęściej w układach napędu jazdy platform mobil-
nych wykorzystywane są układy zamknięte, które z uwagi na mniej-
szą liczbę elementów na linii wysokiego ciśnienia cechują się większą 
sprawnością niż układy zbudowane jako otwarte. 

Ogólnie sprawność hydrostatycznego układu napędowego defi-
niowana jest jako stosunek mocy N2 odbieranej z silnika hydraulicz-
nego do mocy N1 doprowadzanej do pompy. 

𝜂 =
𝑁2
𝑁1

 (1) 

Moc N1 doprowadzana do pompy, jest to moc, jaką trzeba doprowa-
dzić do wału pompy. Obliczyć ją można z zależności: 

𝑁1 = 𝑀1 ∙ 𝜔1 (2) 

gdzie: M1 – moment na wale pompy,  - prędkość kątowa wału 
pompy.  

Sprawność całkowita pompy p definiowana jest jako stosunek 
mocy odbieranej z pompy Np przez układ hydrauliczny do mocy do-
prowadzanej do pompy N1 o obliczyć ją można zgodnie z zależno-
ścią: 

𝜂𝑝 =
𝑁𝑝

𝑁1
 (3) 

Sprawność całkowita pompy p wynika z charakteru pracy pompy i 

zależy od sprawności mechaniczno – hydraulicznej mh oraz wolu-

metrycznej v i stanowi iloczyn obu rodzajów sprawności: 

𝜂𝑝 = 𝜂𝑚ℎ ∙ 𝜂𝑣 (4) 

Sprawność mechaniczno – hydrauliczna mh wynika z pokonywania 
przez pompę oporów tarcia wewnętrznego w połączeniach rucho-
mych oraz oporów tarcia czynnika roboczego przepływającego we-

wnątrz pompy. Sprawność wolumetryczna v pompy charakteryzuje 
straty objętościowe występujące w pompie i obliczyć ją można z na-
stępującej zależności: 

𝜂𝑣 =
𝑄𝑝

𝑄𝑡
 (5) 

gdzie: Qp – rzeczywista wydajność pompy; Qt – teoretyczna wydaj-
ność pompy. W ujęciu hydraulicznym moc odbierana z pompy do 
układu hydraulicznego Np stanowi iloczyn wydajności rzeczywistej 

pompy i przyrostu ciśnienia p na pompie wynikającego z obciążenia 

i sprawności silnika hydraulicznego pSH oraz sumy spadków ciśnie-
nia spowodowanych oporami przepływu czynnika roboczego przez 

instalację hydrauliczną pi. Moc Np obliczyć można zatem z zależno-
ści: 

 
Rys. 3. Schematy ideowe hydrostatycznego układu napędowego: a) otwartego; b) zamkniętego 
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𝑁𝑝 = 𝑄𝑝 ∙ ∆𝑝 (6) 

Przyrost ciśnienia na pompie p obliczyć można z zależności 

∆𝑝 = ∆𝑝𝑆𝐻 +∑∆𝑝𝑖

𝑛

𝑖=0

 (7) 

Przyrost ciśnienia spowodowany przepływem czynnika robo-
czego przez instalację stanowi sumę elementarnych spadków ciśnie-

nia: pmi wynikających z przepływu czynnika roboczego przez ele-
menty instalacji (zawory, kolanka, złączki itp.) - stanowiących straty 

miejscowe oraz pLi wynikających z przepływu czynnika roboczego 
przez przewody hydrauliczne – stanowiących straty liniowe: 

∑∆𝑝𝑖 =∑∆𝑝𝑚𝑖 +∑∆𝑝𝐿𝑖

𝑛

𝑖=1

𝑛

𝑖=1

𝑛

𝑖=1

 (8) 

Straty liniowe pLi zależą od długości przewodu Li, jego średnicy 
wewnętrznej Di, prędkości przepływu czynnika roboczego Vi oraz 

współczynnika strat liniowych i: 

∆𝑝𝐿𝑖 = 𝜚 ∙ 𝜆𝑖 ∙
𝐿𝑖
𝐷𝑖
∙
𝑉𝑖
2

2
 (9) 

gdzie:  - gęstość czynnika roboczego. 

Straty miejscowe pmi zależą od współczynnika strat miejsco-
wych oraz prędkości przepływu: 

∆𝑝𝑚𝑖 = 𝜚 ∙ 𝜁 ∙
𝑉𝑖
2

2
 (9) 

Wielu producentów komponentów hydraulicznych wprost podaje 
charakterystyki spadku ciśnienia (rys.4) przy przepływie czynnika ro-
boczego przez element w funkcji natężenia przepływu (prędkości 
przepływu). Maksymalizacja sprawności hydrostatycznych układów 
napędowych wymaga zatem minimalizacji elementów wchodzących 
w jej skład (zawory, przyłączki, redukcje). Przewody należy prowa-
dzić w sposób, który zminimalizuję liczbę koniecznych do zastosowa-
nia kolanek i zagięć (w przypadku przewodów sztywnych). 

 

 
Rys. 4. Przykładowa charakterystyka spadku ciśnienia w funkcji na-
tężenia przepływu dzielnika hydraulicznego [5] 
 

Silniki hydrauliczne odwrotnie niż pompy zamieniają energię hy-
drauliczną czynnika roboczego na energię mechaniczną ruchu obro-
towego. Analogicznie jak pompy cechują się sprawnością mecha-
niczno – hydrauliczną oraz wolumetryczną. 

2. DOBÓR PODZESPOŁÓW Z UWAGI SPRAWNOŚĆ  
HYDROSTATYCZNEGO UKŁADU NAPĘDOWEGO 
Wpływ na sprawność przeniesienia napędu wolnobieżnych plat-

form terenowych poprzez zmianę instalacji hydraulicznej jest ograni-
czony. Przy znanym przestrzennym rozmieszczeniu elementów 
i ograniczonych przestrzeniach do zabudowy - przewodów hydrau-
licznych nie można prowadzić w sposób dowolny (średnice, mini-
malne promienie gięcia). Największy wpływ na sprawność całego 
układu ma właściwy dobór głównych elementów (pompy i silników). 
W dalszej części referatu dokonano porównania sprawności różnej 
wielkości silników hydraulicznych gerotorowych ze sprawnością sil-
nika wielotłoczkowego dla tych samych warunków pracy. Rozważa-
nia prowadzono na przykładzie platformy 6x6 o skręcie burtowym, 
której uproszczony schemat przedstawiono na rysunku 4. 

 

 
Rys. 5. Schemat ideowy analizowanego hydrostatycznego układu 
napędowego wolnobieżnej platformy terenowej 6x6 [9] 

 
Do porównania sprawności silników hydraulicznych jakie mogą 

być zastosowane w układzie napędowym przedstawionym na ry-
sunku 5, określono dwa reprezentatywne punkty pracy (obciążenia 
układu napędowego) – przy założonym promieniu koła napędowego 
wynoszącym 0,2m: 
– punkt 1 odpowiada wjazdowi platformy na wzniesienie o nachy-

leniu wynoszącym 60% z prędkością jazdy wynoszącą ok. 1 m/s, 
przy występującym współczynniku oporów toczenia 0,8; 

– punkt 2 odpowiada jeździe platformy po podłożu płaskim z mak-
symalną założoną prędkością jazdy wynoszącą ok. 4 m/s, przy 
występującym współczynniku oporów toczenia 0,05. 

Przy założonej stałej masie platformy, w punkcie 1 silnik hydrauliczny 
będzie obciążony momentem wynoszącym ok.200 Nm, a jego wałek 
powinien obracać się z prędkością obrotową wynoszącą ok. 50 
obr/min. W punkcie 2 natomiast jego obciążenie zmniejszy się do ok. 
90 Nm przy prędkości obrotowej wałka wynoszącej ok. 200 obr/min.  

Większość producentów silników hydraulicznych w katalogach 
podaje charakterystyki oferowanych podzespołów [3,4,5], na które 
naniesione są krzywe ich sprawności całkowitej. Pozwala to w szybki 
sposób na porównanie sprawności ocenianych silników. 

Dla określonych warunków pracy (punkty 1 i 2) dokonano porów-
nania sprawności czterech typów silników o budowie gerotorowej 
(OMPW160, OMPW200, OMPRW125 i OMRW160 – cyfra oznacze-
nia definiuje chłonność silnika) i jeden silnik o budowie wielotłoczko-
wej MS028 i chłonności jednostkowej wynoszącej 172 cm3/obr. 
W przypadku silników gerotorowych producent podaje charaktery-
styki sprawności w zależności od momentu obciążającego i prędko-
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ści obrotowej (rys.6a i b). Producent analizowanego silnika wielo-
tłoczkowego podaje natomiast sprawność w zależności od spadku 
ciśnienia powstałego na silniku (rys.6c) odniesionej do prędkości ob-
rotowej podanej w procentach osiąganej prędkości maksymalnej. 
W tym przypadku punkt 1 występuje przy spadku ciśnienia wynoszą-
cym ok. 100 bar i 10% prędkości obrotowej, a punkt 2 – 50 bar i ok. 
30% prędkości obrotowej maksymalnej.  

Na rysunku 6 naniesiono punkty pracy na charakterystyki silni-
ków gerotorowych różnej wielkości (rys.6a i b) oraz wielotłoczkowego 
(rys.6c) o zbliżonej chłonności jednostkowej. 

 
Rys. 6. Punkty pracy obciążenia naniesione na charakterystyki 
sprawności: a), b) silników gerotorowych o chłonnościach odpowied-
nio 125 i 160 cm3/obr [3], c) silnika wielotłoczkowego o chłonności 
jednostkowej 172 cm3/obr [4] 

 
W tabeli 1 zamieszczono wartości sprawności analizowanych 

silników hydraulicznych odczytanych z charakterystyk ich sprawno-
ści. Porównując silniki tej samej budowy (gerotorowe), lecz różnej 
wielkości, dla tej samej aplikacji (punkty pracy) uzyskano do 10% róż-
nicy w ich sprawności. W silnikach tych zauważalna jest znaczna róż-
nica (ponad 25%) pomiędzy punktami pracy 1 i 2. Zdecydowanie naj-
wyższą sprawność uzyskano na silnika wielotłoczkowego MS028 
(89%). Należy zaznaczyć, że jest ona jednakowa dla obu punktów 
pracy.  
 
 

Tab. 1. Porównanie sprawności różnych silników hydraulicznych dla 
zdefiniowanych punktów pracy 

 Punkt 
pracy 

Typ silnika 

OMPW 
160 

OMPW 
200 

OMRW 
125 

OMRW 
160 

MS028 

Spraw-
ność 
całko-

wita, % 

1 55 65 55 61 89 

2 78 72 83 85 89 

PODSUMOWANIE 
Jedną z aplikacji wykorzystania hydrostatycznych układów na-

pędowych stanowią wolnobieżne platformy terenowe. Są one wyko-
rzystywane m.in. do zadań transportowych, wszędzie tam, gdzie kla-
syczne samochody nie mogą dotrzeć.  

Relatywnie niewielkie obciążenia jakim poddawane są układy 
napędowe tych platform powodują, że na rynku dostępna jest ogra-
niczona liczba komercyjnych komponentów hydrostatycznych, które 
można wykorzystać w tego typu aplikacjach. Projektując układy na-
pędowe należy szczególnie zwrócić uwagę na ich sprawność.  

Największy wpływ na sprawność całkowitą układu napędowego 
ma właściwy dobór głównych jego elementów. Dzięki poprawnemu 
doborowi silnika hydraulicznego, można zyskać na sprawności sil-
nika ok. 30%. W analizie nie porównywano takich parametrów silni-
ków jak np. ich masa, wymiary zewnętrzne, czy cena jednostkowa. 
Silniki wielotłoczkowe, z uwagi na swoją skomplikowana budowę są 
znacznie droższe, większe i cięższe niż gerotorowe, co oczywiście 
stanowi istotne czynniki jakie należy brać pod uwagę projektując plat-
formy terenowe. 
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Hydrostatic drivetrains efficiency  
of slow-moving terrain vehicles 

Tis paper presents issues of hydrostatic drivetrains ap-

plied in slow-moving transport terrain vehicles. Short descrip-

tion of such a vehicles was described. Next efficiency of hydro-

static drivetrains and main factors which has influence on its 

efficiency was discussed. It was characterized two types of hy-

draulic components efficiency: volumetric and hydro-me-

chanic. They have detrimental effect on power loses in hydro-

static drivetrains. In final part of the paper efficiency of few 

hydraulic motors in the same load conditions was compare. 
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