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Гидравлические системы с адаптацией к нагрузке (в литературе часто именуют-
ся LS-системами, от словосочетания load sensing) решают основную проблему одно-
временного дроссельного регулирования скоростей нескольких рабочих органов 
гидропривода – проблему чрезмерного уровня потерь мощности в гидросистеме. 

При традиционном дроссельном регулировании скоростей нескольких одно-
временно работающих исполнительных органов гидропривода регулирование их 
скоростей может происходить только при максимальном давлении на входе гидро-
системы, не зависящем от уровня давления на исполнительных органах [1]. В ре-
зультате потери мощности в гидроприводе оказываются недопустимо высокими. 
Решение этой проблемы заключается в использовании принципа адаптации к на-
грузке, при котором давление на наиболее нагруженном исполнительном органе ис-
пользуется для управления входным давлением гидросистемы. В гидросистемах  
с адаптацией к нагрузке входное давление изменяется в соответствии с изменением 
давления на наиболее нагруженном исполнительным органе, превышая его на не-
большую постоянную величину [1], [2].  

Для реализации принципа адаптации к нагрузке гидросистема дополнительно 
оснащается системой выбора наибольшего из давлений на исполнительных органах 
и устройством, поддерживающим постоянную разность давлений между этим давле-
нием и входным давлением гидросистемы. В качестве этого устройства может ис-
пользоваться либо насос с регулятором разности давления (гидропривод с объемной 
адаптацией к нагрузке) либо гидроклапан разности давлений (гидропривод с клапан-
ной адаптацией к нагрузке). Принципиальные гидравлические схемы таких систем 
приведены на рис. 1.  

Целью настоящей работы является сравнение эффективности гидравлических 
систем с объемной и клапанной адаптацией к нагрузке по уровню потерь мощности.  

      

 

 

Рис. 1. Принципиальные гидравлические схемы гидросистем с объемной  
и клапанной адаптацией к нагрузке 
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Потери мощности гидросистем с адаптацией к нагрузке согласно [3] равняются: 
– для гидросистем с объемной адаптацией: 
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– для гидросистем с клапанной адаптацией: 
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где LSp  – постоянная разность между входным давлением гидросистемы и давле-

нием на наиболее нагруженном рабочем органе; pi – давления в рабочих полостях 
исполнительных органов гидропривода; Qi – величины расходов на исполнительных 
органах гидропривода; Q0 – входной расход гидропривода (подача насоса).  

В гидроприводе с объемной адаптацией к нагрузке подача насоса в любой мо-
мент времени равняется сумме расходов, настроенных на всех исполнительных ор-
ганах.  

Сравнивая выражения (1) и (2), можно видеть, что: 
– в равных условиях потери мощности в гидроприводе с объемной адаптацией к 

нагрузке являются меньшими, чем потери мощности в гидроприводе с клапанной 
адаптацией на величину второго слагаемого правой части выражения (2); 

– потери мощности в гидроприводах с адаптацией к нагрузке существенным 
образом зависят от величины разности между входным давлением гидросистемы и 
давлением на наиболее нагруженном рабочем органе .LSp  

Таким образом, по уровню потерь мощности гидропривод с объемной адапта-
цией к нагрузке представляется более выгодным, нежели гидропривод с клапанной 
адаптацией.  

Однако при использовании в гидроприводе нескольких нерегулируемых насосов 
ситуация может оказаться не столь однозначной. Экспериментальные исследования 
потребления мощности в гидросистемах [4], [5] показали, что потери мощности в мно-
гопоточных гидросистемах с клапанной адаптацией и нерегулируемыми насосами 
достаточно близки к потерям мощности в аналогичных гидросистемах с объемной 
адаптацией. В частности, В. Клотцбюхер [5] на примере гидроприводов пропашных 
тракторов мощностью свыше 90 кВт показал, что использование самовсасывающего 
регулируемого насоса взамен двухпоточного нерегулируемого позволяет снизить по-
тери мощности на 10,1 %, а несамовсасывающего – всего лишь на 2,4 %. 

Следует отметить, что указанные исследования проводились в условиях, когда 
разность между входным давлением гидросистемы и давлением на наиболее нагру-
женном рабочем органе LSp  для всех исследуемых систем являлась постоянной.  

На самом деле из конструктивных соображений разность давлений, настроенная 
регулируемым насосом, не может быть уменьшена ниже определенного предела. Ана-
лиз параметров современных регулируемых насосов показывает, что в зависимости от 
типа насоса и фирмы-производителя ,LSp  как правило, составляет 1,8–2,5 МПа [6]–[8], 

причем меньшее значение относится к наиболее технически совершенным и дорогим 
гидромашинам. В то же время разность давлений ,LSp  которая в системах с клапанной 

адаптацией настраивается гидроклапаном разности давления, технически ограничена 
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снизу намного менее жестко и на практике может быть выбрана минимально необходи-
мой для обеспечения заданного расхода в гидросистеме. Практически, выпускаемая ап-
паратура для гидросистем с адаптацией к нагрузке обеспечивает поддержание разности 

LSp  на уровне 0,6–1,2 МПа, напр., [9]–[11]. Следовательно, в реальных гидроприводах 

в клапанной адаптацией к нагрузке величина LSp  может быть снижена, по сравнению 

с гидроприводами с объемной адаптацией, ориентировочно на 1–1,5 МПа. 
Анализ выражений (1) и (2) показывает, что снижение величины LSp  позволя-

ет снизить уровень потерь мощности в гидроприводе. С учетом того что среднее по 
времени давление при работе гидроприводов с адаптацией к нагрузке, как правило, 
составляет 10–20 МПа, снижение величины LSp  на 1–1,5 МПа обеспечивает сниже-

ние потерь мощности ориентировочно на 5–12 %. Это практически компенсирует 
отмеченный выше выигрыш в уровне потерь мощности систем с объемной адапта-
цией к нагрузке.  

При этом в гидроприводах с клапанной адаптацией к нагрузке могут быть ис-
пользованы недорогие и менее требовательные к условиям работы шестеренные 
гидромашины, в то время как в системах с объемной адаптацией необходимо приме-
нять существенно более дорогие и менее надежные аксиально-поршневые насосы. 
Поэтому применение гидроприводов с клапанной адаптацией оказывается более ра-
циональным. 

Выводы 
По уровню потерь мощности многопоточные гидросистемы с клапанной адап-

тацией к нагрузке практически не уступают системам с объемной адаптацией. 
В гидроприводах малой и средней мощности применение принципа клапанной 

адаптации к нагрузке в сочетании с многопоточными нерегулируемыми насосами 
представляется более рациональным по сравнению с объемной адаптацией. Пример 
гидравлической схемы такого гидропривода приведен на рис. 2. 

 

Рис. 2. Принципиальная гидравлическая схема многопоточной гидросистемы  
с клапанной адаптацией к нагрузке 
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Влияние низких и высоких температур на рабочую жидкость в течение длитель-
ного или кратковременного времени могут привести к неустойчивой работе гидрофи-
цированного оборудования технологических и мобильных машин, эти факторы могут 
привести к уменьшению объемного КПД насосов; повышению потерь давления в гид-
росистеме; увеличению времени срабатывания гидрооборудования. Однако основной 
причиной повышения интенсивности изнашивания следует считать ухудшение усло-
вий трения – проникновение абразивных частиц в зону контакта деталей гидрообору-
дования, ослабление защитных свойств смазки, изменение зазоров сопряжения, обу-
словленных изменением температуры рабочей жидкости гидросистемы [1]. 

Целью настоящей работы является установление функциональной связи между 
температурой рабочей жидкости и сил, действующих в направляющих гидроаппара-
тах (гидрораспределителях) технологических и мобильных машин. 

Известно, что при проектировании направляющих гидроаппаратов проекти-
ровщики пользуются в основном следующими исходными данными: схемой гидро-
аппарата, номинальным расходом и давлением, темпом (частотой) срабатывания и 
быстродействием гидроаппарата. Эти данные являются основанием для определения 
силы, которую необходимо приложить к управляющему устройству, для того чтобы 
перемещался запорно-регулирующий элемент (золотник) гидрораспределителя. Но 
мало кто учитывает температуру рабочей жидкости, которая существенно влияет на 
работу гидроаппаратов и гидросистемы в целом, принимая ее равной константе.  

Рассмотрим силы, действующие на золотник гидрораспределителя. При пере-
мещении золотника необходимо, чтобы к нему была приложена некоторая сила, ко-
торая способна сдвинуть золотник из состояния покоя. В процессе работы эта сила 




