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1. Wprowadzenie
Do zakresu podstawowych badań w napędach i sterowaniach 

hydrostatycznych można zaliczyć badanie sprawności energe-
tycznej elementów i układów, z uwzględnieniem szczegółowej 
analizy źródeł powstawania poszczególnych strat.

Sprawność energetyczną, będącą jedną z najważniejszych 
cech charakteryzujących układ, definiuje się jako stosunek aktu-
alnej, wymaganej przez napędzane urządzenie, mocy użytecz-
nej PMu silnika hydraulicznego do, odpowiadającej tej wartości 
PMu, mocy PPc pobieranej przez pompę na jej wale od napędza-
jącego ją silnika (elektrycznego, spalinowego). W przypadku 
niewłaściwego doboru struktury układu może to skutkować 
wzrostem strat i temperatury cieczy, i co za tym idzie – spad-
kiem lepkości cieczy, co z kolei powoduje spadek sprawności 
poszczególnych elementów, jak i wpływa na charakterystyki 
ruchowe układu. Dlatego sprawność energetyczna może być 
czynnikiem decydującym o możliwości zastosowania układu 
w konkretnym przypadku. Natomiast jej szczegółowa analiza 
nierzadko prowadzi do udoskonaleń konstrukcyjnych różnych 
elementów układu. Jednak podnoszenie jakości układów hydro-
statycznych nie może być realizowane wyłącznie przez ulepsza-
nie elementów [1]. 

Układu hydrostatycznego, z wzajemnymi powiązaniami, jakie 
w nim występują, i współzależnością zjawisk zachodzących 
w różnych elementach w czasie pracy układu, nie można trak-
tować jedynie jako zbioru elementów, z których jest zbudowany. 
Kompleksowe ujęcie układu umożliwia ujawnienie zarówno 
tych elementów układu, w których najbardziej uwidacznia się 
potrzeba poprawienia określonych cech, jak też dokonanie, 
w określonych warunkach pracy, wyboru takich parametrów 
charakterystycznych poszczególnych elementów układu, które 
gwarantują uzyskanie optymalnych wyników pracy układu jako 
całości [2].

Sprawność energetyczna przekładni hydrostatycznych, 
zwłaszcza ze sterowaniem dławieniowym prędkości silnika, 
a także sprawność układów serwomechanizmów hydraulicz-
nych może być w rzeczywistości wyższa od wartości najczęściej 
podawanych w literaturze przedmiotu [2]. Możliwość oblicza-
nia rzeczywistej sprawności całkowitej układu jako funkcji 
wielu parametrów o niej decydujących staje się narzędziem 
całościowej oceny jakości projektowanego układu. Możliwość 
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Rys. 1. Schemat badanego układu z rozdzielaczem proporcjonalnym zasilanym  pompą o stałej 

wydajności, współpracującą z zaworem przelewowym w systemie stałego ciśnienia – struktura 

p = cte [5, 6]

 

Rys. 2. Schemat badanego układu z rozdzielaczem proporcjonalnym zasilanym pompą o stałej 

wydajności, współpracującą z zaworem przelewowym sterowanym w systemie zmiennego 

ciśnienia – struktura p = var [5 ,6]
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takiej oceny jest istotna również ze względu na stosowanie 
hydrostatycznych układów sterowania i regulacji w różnorod-
nych maszynach i urządzeniach, a także ze względu na wzra-
stającą moc napędu hydrostatycznego w dobie rosnących wciąż 
kosztów wytwarzania energii [1]. 

W układzie o zbyt niskiej sprawności wzrasta obciążenie, 
przede wszystkim pompy, co prowadzi do zwiększonego ryzyka 
jej awarii i konieczności naprawy lub wymiany, a także do krót-
szego okresu eksploatacji. Zbyt niska sprawność układu, wyni-
kająca najczęściej z intensywnego dławienia strumienia cieczy, 
jest też źródłem szybkiego pogarszania się cech eksploatacyj-
nych, zwłaszcza właściwości smarnych oleju hydraulicznego, 
co jest wynikiem zbyt wysokiej temperatury pracy, a więc zbyt 
niskiej lepkości oleju – nośnika energii w przekładni hydro-
statycznej [5].

2. Układ stałociśnieniowy i zmiennociśnieniowy 
sterowania dławieniowego szeregowego prędkości 
silnika liniowego (siłownika)

Najczęściej spotykanym w praktyce układem sterowania dła-
wieniowego szeregowego silnika hydraulicznego liniowego jest 
system (rys. 1), w którym rozdzielacz proporcjonalny zasilany 
jest pompą o stałej wydajności, współpracującą z zaworem 
przelewowym stabilizującym stały poziom ciśnienia zasilania 
p = cte, równego ciśnieniu nominalnemu. Układ ten uzyskuje 
wysoką sprawność energetyczną, zbliżoną do sprawności 
układu o sterowaniu objętościowym pompą o zmiennej 
wydajności, w punkcie o maksymalnych wartościach współ-
czynnika ωM prędkości i współczynnika MM obciążenia silnika 
[5]. Przy obniżającym się obciążeniu FM silnika, a szczególnie 
przy jednoczesnym obniżaniu się jego prędkości vM, sprawność 
η układu stałociśnieniowego ze sterowaniem dławieniowym 
szeregowym gwałtownie maleje (rys. 6) [5]. 

Istnieją możliwości zmniejszania strat energetycznych 
w elementach układu o sterowaniu proporcjonalnym (w pom-
pie, w zespole sterowania dławieniowego i w silniku hydrau-
licznym, szczególnie w silniku liniowym), a więc możliwości 
podwyższania sprawności energetycznej układu z rozdziela-
czem dławiącym.

Układ hydrauliczny napędu i sterowania proporcjonalnego 
silnika hydraulicznego liniowego może być na przykład zasilany 
pompą o stałej wydajności, współpracującą z zaworem przele-
wowym sterowanym ciśnieniem p2 na odpływie z rozdziela-
cza do odbiornika. Układ zmiennociśnieniowy p = var (rys. 2) 
umożliwia obniżenie strat w pompie, w zespole sterowania 
i w silniku hydraulicznym liniowym [5].

W układzie zmiennociśnieniowym p = var można poważnie 
obniżyć strukturalne straty ciśnieniowe i objętościowe w zespole 
sterowania dławieniowego, także straty mechaniczne w siłow-
niku i pompie oraz straty objętościowe w pompie. Opis matema-
tyczny strat i sprawności przedstawiony został w pracach [1, 5].

3. Wykres Paszoty wzrostu mocy w silniku lub 
w układzie napędowym przeciwnego do kierunku 
przepływu mocy [3, 4]

Z. Paszota sprowadza badania energetyczne pompy i silnika 
hydraulicznego jako niezależnych elementów każdego napędu 

hydrostatycznego jedynie do określenia współczynników ki 
strat ciśnieniowych, objętościowych i mechanicznych wystę-
pujących w tych maszynach, współczynników określonych przy 
lepkości odniesienia νn = 35 mm2s–1. 

Współczynniki ki są zastosowane w opisach matematycznych 
zależności poszczególnych strat od wielkości fizycznych bez-
pośrednio o nich decydujących. Charakterystyki sprawności 
ciśnieniowej, objętościowej, mechanicznej i całkowitej pompy 
oraz silnika hydraulicznego są obliczane równocześnie z okre-
ślaniem sprawności całkowitej hydrostatycznego układu napę-
dowego, w którym pompa i silnik hydrauliczny są zastosowane. 
Znajomość współczynników ki strat w elementach układu 
hydrostatycznego umożliwia otrzymanie, metodą numeryczną, 
zależności sprawności ηPp, ηPv, ηPm i ηP pompy, sprawności ηMp, 
ηMv, ηMm i ηM silnika hydraulicznego, sprawności ηC przewo-
dów, sprawności strukturalnej ηst zespołu sterowania dławie-
niowego prędkości silnika hydraulicznego (jeśli taki zespół jest 
zastosowany) oraz sprawności całkowitej η hydrostatycznego 
układu napędowego jako funkcji współczynnika ωM prędko-
ści i współczynnika MM obciążenia silnika zmieniających się 
w zakresie (0 ≤ ωM < ωM max, 0 ≤ MM < MM max) pola pracy układu, 
przy wybranym stosunku ν/νn lepkości ν oleju hydraulicznego 
do lepkości νn odniesienia.

W silniku lub w układzie napędowym wielkość strumienia 
mocy rośnie, w wyniku konieczności zrównoważenia mocy 
strat energetycznych, w kierunku przeciwnym do kierunku 
przepływu mocy. Straty energetyczne i sprawność energe-
tyczna silnika lub układu napędowego powinny być przedsta-
wiane jako funkcje wielkości fizycznych niezależnych od strat. 
Takimi wielkościami są prędkość i obciążenie silnika. Jednakże 
obraz strumienia mocy w silniku lub w układzie napędowym 
jest ciągle przedstawiany w literaturze w formie tradycyjnego 
wykresu Sankeya spadku mocy zgodnego z kierunkiem prze-
pływu mocy [3, 4].

Wykres Sankeya (rys. 3), w odniesieniu do bilansu energetycz-
nego układu napędowego, informuje o tym, że moc użyteczna 
(wyjściowa) Pu silnika (układu napędowego) wynika z różnicy 
mocy konsumowanej (wejściowej) Pc i mocy ∆P strat [3]:

Pc jest mocą konsumowaną (wejściową) wyrażoną w watach [W], 

Pu jest mocą użyteczną (wyjściową) [W], 

∆P jest mocą strat [W] 

 

Rys. 3. Wykres Sankeya spadku mocy w silniku lub w układzie napędo-

wym zgodnego z kierunkiem przepływu mocy [3, 4]
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Rys. 4. Wykres Paszoty wzrostu mocy w silniku lub w układzie napędo-

wym przeciwnego do kierunku przepływu mocy, zastępujący wykres 

Sankeya [3, 4]

 
 

	 Pu = Pc – ∆P � (1)

Zgodnie z wykresem Paszoty (rys. 4) w silniku lub w ukła-
dzie napędowym wielkość strumienia mocy rośnie, w wyniku 
konieczności zrównoważenia mocy strat energetycznych, w kie-
runku przeciwnym do kierunku przepływu mocy.

Moc użyteczna (wyjściowa) Pu silnika lub układu napędo-
wego, pracującego w zakresie (0 ≤ ωM < ωM max, 0 ≤ MM < MM max) 
nie zależy od mocy ∆P strat w silniku lub w układzie napę-
dowym, a wynika z chwilowych wartości współczynnika ωM 
prędkości i współczynnika MM obciążenia wymaganych przez 
napędzane urządzenie [3]:

	 Pu = f (ωM , MM) � (2)

Moc ∆P strat w silniku lub w układzie napędowym zależy 
od struktury układu napędowego i od jakości jego elemen-
tów składowych oraz, w zróżnicowany sposób, od chwilowych 
wartości współczynnika ωM prędkości silnika i współczynnika 
obciążenia silnika, zmieniających się w zakresie (0 ≤ ωM < ωM max, 
0 ≤ MM < MM max) [3]:

	 ∆P = f (ωM , MM)� (3)

Moc konsumowana (wejściowa) Pc silnika lub układu napę-
dowego wynika z sumy mocy użytecznej (wyjściowej) Pu i mocy 
∆P strat [3]:

	 Pc = Pu + ∆P = f (ωM , MM)� 4)

Konsekwencją równań (3) i (4) jest opis sprawności energe-
tycznej η silnika lub układu napędowego jako zależności od 
współczynników ωM i MM [3]: 

	 �

(5)

Wykres Paszoty (rys. 4) wzrostu mocy w silniku lub w ukła-
dzie napędowym przeciwnego do kierunku przepływu mocy 
umożliwia przedstawienie wpływu mocy użytecznej (wyjścio-
wej) Pu, to znaczy wpływu prędkości i obciążenia wału lub 
tłoczyska silnika na moc ∆P strat w silniku bądź w układzie 
napędowym i, w efekcie, na przyrost mocy strumienia w kie-
runku przeciwnym do kierunku przepływu mocy i na moc kon-
sumowaną Pc. Wykres Paszoty zastępuje wykres Sankeya (rys. 3) 
spadku mocy w silniku lub w układzie napędowym zgodnego 
z kierunkiem przepływu mocy.

4. Pole pracy hydrostatycznego układu napędowego 
na przykładzie dwóch badanych układów [5]

Na rys. 5 przedstawiono zakresy pól pracy badanych w [5] 
układów hydrostatycznych p = cte i p = var, określone zakresem 
zmiany współczynnika ωM prędkości oraz współczynnika MM 

obciążenia silnika hydraulicznego liniowego – siłownika.

Stanowisko badawcze zostało bardzo starannie zaprojekto-
wane, wykonane i zautomatyzowane. Zastosowane przyrządy 
pomiarowe cechowała wysoka dokładność pomiarów. 

Maksymalne wartości ωM max i MM max (współczynników 
prędkości i obciążenia siłownika), wynikające z maksymal-
nych możliwości układu napędowego i z występujących w nim 
strat, wyznaczają zakres pola pracy silnika i granice Pu mocy 
użytecznej wyjściowej.

Granice pola pracy układu, w którego elementach nie wystę-
powałyby straty objętościowe, ciśnieniowe i mechaniczne, 
oznaczono linią poziomą 1 i pionową 2. W rzeczywistości 
pola pracy są mniejsze i ograniczone krzywymi 3, 4 (struktura 
p = cte) oraz 5 i 6 (struktura p = var). Krzywymi 3 i 5 (rys. 5) 
oznaczono granice maksymalnego obciążenia FM (MM) siłow-
nika (rys. 1, 2), w którym występują straty mechaniczne (straty 
ciśnieniowe w kanałach siłownika potraktowano jako pomi-
jalnie małe – k8 = 0, straty objętościowe w siłowniku potrak-
towano jako pomijalnie małe – k9 = 0), w przewodach układu 
występują natomiast straty ciśnieniowe. Straty te rosną, gdy 
występuje wzrost prędkości siłownika. W efekcie pola pracy 
układu, ograniczone liniami 3, 4 oraz 5 i 6, są mniejsze od gra-
nicy oznaczonej liniami 1 i 2. O granicy oznaczonej liniami 4 
i 6 decyduje struktura układu oraz straty objętościowe w pom-
pie – w przypadku układu p = cte linia 4 odpowiada stałej war-
tości ciśnienia zamknięcia zaworu przelewowego (niezależnie 
od wartości współczynnika MM), natomiast linia 6 w układzie 
p = var odpowiada rosnącej, przy malejącym współczynniku 
MM, wydajności pompy.

Wartość MM max (linie 3 i 5 na rys. 5) zależy od struktury 
układu, od aktualnej wartości ωM i od wartości współczynników 
ki strat mechanicznych i ciśnieniowych w elementach układu.

Każdy punkt pracy urządzenia napędzanego układami p = cte 
i p = var, opisany współczynnikiem ωM prędkości oraz współ-
czynnikiem MM obciążenia, znajdujący się wewnątrz wspólnego 
pola ograniczonego liniami 4 i 5 (np. punkt 7 na rys. 5), może 
być osiągnięty i decyduje o warunkach, w których pracuje układ, 
jest niezależny od strat w układzie napędowym i jednocześnie 
decyduje o tych stratach. 

Pole pracy układu stałociśnieniowego (kolor czerwony) 
jest, w strefie dużych wartości współczynnika MM obciążenia 
siłownika, większe od pola pracy układu zmiennociśnienio-
wego, w praktyce to ostatnie (kolor niebieski) jest powiększone 
o górną strefę pola pracy układu p = cte, ponieważ związane 
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jest to z przejściem pracy układu p = var w strefę pracy jako 
układ p = cte [5]. 

W układzie stałociśnieniowym, w całym zakresie zmiany 
obciążenia MM silnika (siłownika), pompa pracuje przy stałym 
ciśnieniu bliskim ciśnieniu nominalnemu i w związku z tym 
pole pracy jest ograniczone czerwoną linią pionową 4 na rys. 5. 
Natomiast układ zmiennociśnieniowy (zaznaczony na rys. 5 
kolorem niebieskim) może powiększyć swoją powierzchnię 
o dodatkowe pole przesunięte w prawo od pola pracy układu 
stałociśnieniowego (zaznaczonego kolorem czerwonym). Linia 
zakresu zmiany układu zmiennociśnieniowego przesuwa 
się w prawo, gdy pompa zaczyna pracować przy mniejszym 
współczynniku MM obciążenia i, w związku z tym, przy mniej-
szym ciśnieniu, ponieważ współczynnik obciążenia siłownika 
wpływa na poziom ciśnienia pracy pompy, a pompa współpra-
cuje z zaworem przelewowym sterowanym. Przy mniejszych 
obciążeniach silnika hydraulicznego (siłownika), maksymalna 
prędkość silnika może więc rosnąć, ponieważ pompa pracuje 
przy wyższej wydajności.

Na rys. 5 przedstawiono również linie η = cte stałej sprawności 
całkowitej układów hydrostatycznych: układu stałociśnienio-
wego p = cte (kolor czerwony) oraz układu zmiennociśnie-
niowego p = var (kolor niebieski). Porównanie układów pod 
względem przebiegu η = cte ich sprawności pokazuje wpływ 
współczynnika ωM prędkości i współczynnika MM obciążenia 
siłownika na zmianę sprawności całkowitej η układów. Przykła-
dowo, w punkcie 7 (rys. 5), przy współczynniku ωM prędkości 
równym ωM = 0,270 i współczynniku MM obciążenia równym 
MM = 0,200, sprawność η układu stałociśnieniowego wynosi 
η = 0,050, natomiast układ zmiennociśnieniowy osiąga w tym 
samym punkcie sprawność η = 0,150, a więc 3-krotnie wyższą. 

Równania (2, 3, 4, 5) umożliwiają nie tylko określenie efek-
tywności wykorzystania mocy konsumowanej przez silnik lub 
układ napędowy, lecz także umożliwiają opisanie matematyczne 
zależności chwilowej wielkości mocy użytecznej Pu, mocy ΔP 
występujących strat oraz – w efekcie – mocy konsumowanej 
Pc i chwilowej wartości sprawności energetycznej η silnika lub 
układu napędowego od współczynnika ωM prędkości i współ-
czynnika MM obciążenia wału silnika lub tłoczyska siłownika [3].

5. Sprawność energetyczna układów 
hydrostatycznych określona symulacyjnie 
na podstawie współczynników ki strat  
w elementach wyznaczonych laboratoryjnie

Ocena zachowania energetycznego różnych odmian i wielko-
ści silników lub układów napędowych wymaga symulacyjnego 
opisu matematycznego i porównania ich sprawności energe-
tycznej jako zależności od współczynników ωM prędkości i MM 
obciążenia wału silnika obrotowego bądź tłoczyska silnika linio-
wego (np. siłownika hydraulicznego), współczynników zmie-
niających się w polu pracy (0 ≤ ωM < ωM max, 0 ≤ MM < MM max). 
Współczynniki ki strat oblicza się przy lepkości odniesienia υn 
oleju hydraulicznego.

Porównano układ stałociśnieniowy z układem zmiennociś
nieniowym pod względem wpływu struktury układu na 
jego sprawność energetyczną oraz pokazano, w jakim stop-
niu opis matematyczny może odzwierciedlać rzeczywistość. 

Wszystkie badania były przeprowadzone przy zalecanej lepko-
ści υn = 35 mm2/s [5].

Rys. 6 i 7 pokazują, że przebiegi sprawności układów okre-
ślone symulacyjnie oraz bezpośrednio laboratoryjnie są bardzo 
zbliżone. Każda krzywa reprezentuje zależność sprawności cał-
kowitej układu stałociśnieniowego (kolor czerwony) i zmienno-
ciśnieniowego (kolor niebieski) i jest określona jako stosunek 
mocy użytecznej do mocy konsumowanej. Sprawności zostały 
pokazane jako zależności od współczynnika MM obciążenia, dla 
różnych współczynników ωM prędkości tłoczyska siłownika. 

Rys. 6 przedstawia przebiegi sprawności całkowitej układu sta-
łociśnieniowego p = cte (rys. 1) i zmiennociśnieniowego p = var 
(rys. 2) określone symulacyjnie. Na rys. 6 przedstawiono także 
cienkimi liniami przerywanymi przebiegi sprawności η układów 
dla przypadku maksymalnego wykorzystania przez układ wydaj-
ności pompy, tzn. w sytuacji, w której natężenie QM strumienia 
skierowanego do siłownika przez rozdzielacz proporcjonalny 
zbliża się do wydajności QP pompy. W przypadku tym istnieje 
możliwość uzyskania maksymalnej sprawności energetycznej η 
obu układów równej η = 0,746 przy MM = 0,855 (FM = 25 650 N) 
i ωM = 0,939 (vM = 0,380 m/s). Wykorzystanie całkowitej wydaj-
ności QP pompy byłoby możliwe wtedy, gdyby zastosowany 
w układach p = cte i p = var zawór przelewowy SP (rys. 1 i 2) 
był zaworem idealnym, tzn. takim, który umożliwia pracę przy 
natężeniu Q0 = QP – QM zbliżającym się do zera (Q0 → 0).

Dzięki zastosowaniu układu zmiennociśnieniowego p = var 
oszczędza się energetycznie bardzo wiele, szczególnie przy 
mniejszym współczynniku MM obciążenia i przy większym 
współczynniku ωM prędkości siłownika. Na rys. 6 można 
zauważyć znakomite podwyższenie sprawności energetycznej 
układu zmiennociśnieniowego w stosunku do układu stałociś
nieniowego, szczególnie w zakresie średnich wartości współ-
czynnika MM obciążenia i górnych wartości współczynnika ωM 
prędkości siłownika. Gdy powiększa się współczynnik ωM pręd-
kości siłownika, czerpie się jednocześnie z pompy coraz większy 
strumień QM skierowany do siłownika, a mniejszy strumień Q0 
płynie przez zawór przelewowy SP (SPS) do zbiornika. Rośnie 
w związku z tym sprawność całkowita η układu. Wynika to 
z faktu, że sprawność strukturalna objętościowa ηstv (zespołu 
sterowania dławieniowego) rośnie. Na przykład, sprawność η 
układu p = cte, przy tym samym współczynniku MM = 0,500 
(FM = 15 000 N) obciążenia siłownika i przy współczynniku ωM 
jego prędkości równym ωM = 0,875 (vM = 0,350 m/s), przyjmuje 
wartość η = 0,397. Natomiast sprawność η układu p = var, przy 
tych samych współczynnikach obciążenia i prędkości siłownika, 
wynosi η = 0,611. 

Przy współczynniku MM obciążenia siłownika równym 
MM = 0,863 (FM = 25 890 N) sprawność η obu układów, dla 
współczynnika ωM jego prędkości równego ωM = 0,063 
(vM = 0,025 m/s), wynosi zaledwie około η ≈ 0,047. Z kolei 
sprawność η obu układów, przy tym samym współczynniku 
MM obciążenia równym MM = 0,863 (FM = 25 890 N) i przy 
wspólnym współczynniku ωM prędkości równym ωM = 0,875 
(vM = 0,350 m/s) prędkości, osiąga największą wartość wyno-
szącą w przybliżeniu η ≈ 0,692 [5].

Z punktu widzenia sprawności całkowitej η układu naj-
większy zysk występuje w okolicach współczynnika MM 
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Rys. 6.  
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Rys. 5.  
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obciążenia siłownika równego około MM ≈ 0,200 (FM ≈ 6000 N), 
przy współczynniku ωM jego prędkości równym ωM = 0,875 
(vM = 0,350 m/s). Sprawność η układu p = cte wynosi wówczas 
η =  0,158, a sprawność układu p = var – η = 0,413, czyli jest 
około 2,6 razy wyższa od sprawności układu stałociśnieniowego. 
W tej strefie często się pracuje, ponieważ wówczas zaczyna się 
strefa średnich obciążeń.

6. Dokładność określania sprawności układów metodą 
symulacyjną 

Aby zweryfikować modele matematyczne zaproponowane 
w metodzie symulacyjnego określania sprawności energetycznej 
układu o sterowaniu proporcjonalnym siłownika oraz ocenić 
dokładność tej metody, konieczne było porównanie wyni-
ków sprawności energetycznej η układów stałociśnieniowego 
p = cte i zmiennociśnieniowego p = var określonej symulacyjnie 
z wynikami bezpośrednich dokładnych badań laboratoryjnych 
tej sprawności (rys. 7). Porównano więc te wyniki przy określo-
nych wartościach współczynnika ωM prędkości i współczynnika 
MM obciążenia siłownika.

Otrzymane rezultaty umożliwiają wyciągnięcie wniosków, 
z których wynika, że metoda symulacyjna określania spraw-
ności energetycznej hydrostatycznego układu napędowego ze 
sterowaniem proporcjonalnym silnika hydraulicznego zasila-
nego pompą o stałej wydajności w systemie stałego ciśnienia 
p = cte i zmiennego ciśnienia p = var reprezentuje rzeczywistość 
z bardzo dużą dokładnością. 

Absolutny błąd symulacyjnego modelu matematycznego 
sprawności energetycznej napędu hydrostatycznego ze stero-
waniem proporcjonalnym silnika (siłownika hydraulicznego) 
zasilanego przez pompę o stałej wydajności w systemie stałego 
ciśnienia p = cte (jako różnica między wynikami eksperymen-
talnymi a symulacyjnymi) jest rzędu od −0,0036 do +0,0009, 
czyli jest rzędu 0,4%. Absolutny błąd określania sprawności 
układu pracującego w systemie zmiennego ciśnienia p = var jako 
różnica wyników eksperymentalnych i symulacyjnych zawiera 
się w zakresie od −0,0014 do +0,0108, czyli jest rzędu 1%.

Wyniki laboratoryjnych badań weryfikacyjnych potwierdzają 
z dużą dokładnością rozważania teoretyczne oraz matema-
tyczne opisy symulacyjne strat energetycznych w elementach 
układów serwomechanizmów hydraulicznych bądź układów 
z rozdzielaczem proporcjonalnym, pracującym w układzie zasi-
lania p = cte i p = var.

7. Wnioski
1.	 Straty i sprawność energetyczna silnika lub układu napę-

dowego powinny być przedstawiane jako funkcje wielkości 
fizycznych niezależnych od strat. Takimi wielkościami są 
prędkość i obciążenie silnika zmieniające się w polu pracy 
(0 ≤ ωM < ωM max, 0 ≤ MM < MM max) [2, 3, 4].

2.	 Ocena zachowania energetycznego różnych odmian 
i wielkości silników lub układów napędowych wymaga 
symulacyjnego opisu matematycznego i porówna-
nia ich sprawności energetycznej jako zależności od 

Rys. 7.  
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współczynników ωM prędkości i MM obciążenia wału silnika 
obrotowego bądź tłoczyska silnika liniowego (np. siłownika 
hydraulicznego), współczynników zmieniających się w polu 
pracy (0 ≤ ωM < ωM max, 0 ≤ MM < MM max). Maksymalne 
wartości ωM max współczynnika prędkości i MM max współ-
czynnika obciążenia silnika, wynikające z maksymalnych 
możliwości układu napędowego i z występujących w nim 
strat, wyznaczają zakres pola pracy silnika [2, 3, 4].

3.	 Przeprowadzona analiza hydrostatycznych układów napę-
dowych p = cte i p = var ze sterowaniem proporcjonalnym 
silnika zasilanych pompą o stałej wydajności pozwala na 
stwierdzenie, że układy te w pewnym zakresie zmiany para-
metrów pracy umożliwiają osiągnięcie wysokiej wartości 
sprawności energetycznej. Różny jest jednak charakter 
zmian linii stałych sprawności obu układów jako funkcji 
współczynników ωM prędkości i MM obciążenia siłownika. 
Przy niższych wielkościach ωM prędkości i MM obciążenia 
siłownika następuje w układzie p = cte drastyczne obni-
żenie jego sprawności energetycznej. Natomiast w przy-
padku układu p = var, przy tych samych parametrach ωM 
i MM, obniżenie sprawności nie jest tak gwałtowne. Naj-
większe korzyści i zyski energetyczne z zastosowania układu 
p = var w stosunku do układu p = cte występują w zakresie 
średnich wartości MM obciążenia siłownika. Przykładowo, 
przy współczynniku ωM prędkości równym ωM = 0,270 
i współczynniku MM obciążenia równym MM = 0,200 
sprawność η układu stałociśnieniowego wynosi η = 0,050, 
natomiast układ zmiennociśnieniowy osiąga w tym samym 
punkcie pracy sprawność η = 0,150 a więc 3-krotnie  
wyższą.

4.	 Badane struktury (p = cte i p = var) napędów hydrostatycz-
nych ze sterowaniem dławieniowym szeregowym prędkości 
silnika hydraulicznego liniowego, zasilane pompą o stałej 
wydajności, mogą osiągnąć, przy maksymalnym obciążeniu 
FMmax (MM max = 0,863) i jednoczesnej maksymalnej prędko-
ści vMmax (ωM max = 0,875) tego silnika, tę samą maksymalną 
sprawność całkowitą ηmax = 0,692 układu. Układ zmienno-
ciśnieniowy (p = var) staje się wówczas układem stałociś
nieniowym (p = cte), a więc warunki pracy obu układów 
stają się takie same, a jednocześnie mogą być praktycznie 
wyeliminowane straty strukturalne w zespole sterowania 
dławieniowego [5].

5.	 �Przeprowadzone badania sprawności energetycznej ze ste-
rowaniem dławieniowym szeregowym prędkości silnika 
(układów z rozdzielaczem dławiącym) potwierdzają, że ich 
sprawność energetyczna może być dużo wyższa od warto-
ści podawanych ciągle w literaturze przedmiotu. 

6.	 �Układ ten uzyskuje wysoką sprawność energetyczną, zbli-
żoną do sprawności układu o sterowaniu objętościowym 
pompą o zmiennej wydajności, w punkcie o maksymal-
nych wartościach współczynnika MM obciążenia i współ-
czynnika ωM prędkości silnika [5].

7.	 Wyniki laboratoryjnych badań weryfikacyjnych (bezpo-
średnich badań laboratoryjnych sprawności energetycznej 
układów) potwierdzają dużą dokładność rozważań teore-
tycznych oraz matematycznych opisów symulacyjnych strat 
energetycznych w elementach układów z rozdzielaczem 

proporcjonalnym, pracującym w systemie zasilania p = cte 
i p = var.

8.	 Zaletą metody symulacyjnej oceny sprawności energetycz-
nej układów napędowych jest również symulacyjny opis 
pola pracy układu określonego przebiegiem maksymal-
nego współczynnika ωM max prędkości i maksymalnego 
współczynnika MM max obciążenia silnika oraz jednoczesne 
wypełnienie pola pracy siatką krzywych sprawności η = cte, 
co daje możliwość oceny sprawności η w każdym punkcie 
tego pola.

9.	 W metodzie symulacyjnego określania sprawności ener-
getycznej hydrostatycznych układów napędowych charak-
terystyki pomp i silników hydraulicznych ograniczone są 
jedynie do określenia współczynników ki strat energetycz-
nych w tych elementach.

10.	�Przedstawione wyniki badań są pierwszym przykładem 
symulacyjnego określania pola pracy hydrostatycznego 
układu napędowego i sprawności energetycznej układu 
jako zależności od współczynników prędkości i obciążenia 
silnika hydraulicznego zastosowanego w układzie.

11.	�Artykuł jest także pierwszym przykładem badań sprawno-
ści energetycznej układów napędowych w ramach metody 
badań napędów zgodnej z wykresem Paszoty wzrostu 
mocy w układzie napędowym w kierunku przeciwnym 
do kierunku przepływu mocy.
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