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Введение. Гидравлические системы с адапта-
цией к нагрузке (LS-системы, от словосочетания 
load sensing) решают основную проблему одновре-
менного дроссельного регулирования скоростей 
нескольких рабочих органов гидропривода — про-
блему чрезмерного уровня потерь мощности в ги-
дросистеме.

При традиционном дроссельном регулирова-
нии скоростей нескольких одновременно рабо-
тающих исполнительных органов гидропривода 
регулирование их скоростей может происходить 
только при максимальном давлении на входе ги-
дросистемы, не зависящем от уровня давления на 
исполнительных органах [1]. В результате потери 
мощности в гидроприводе оказываются недопу-
стимо высокими. В гидросистемах с адаптацией 
к нагрузке давление на наиболее нагруженном 
исполнительном органе используется для управ-
ления входным давлением гидросистемы, так что 
входное давление изменяется в соответствии с из-
менением давления на наиболее нагруженном ис-
полнительным органе, превышая его на неболь-
шую постоянную величину [1, 2]. 

Для реализации принципа адаптации к на-
грузке гидросистема дополнительно оснащается 

системой выбора наибольшего из давлений на 
исполнительных органах и устройством, под-
держивающим постоянную разность давлений 
между этим давлением и входным давлением ги-
дросистемы. В качестве такого устройства может 
использоваться либо насос с регулятором раз-
ности давления (гидропривод с объемной адап-
тацией к нагрузке), либо гидроклапан разности 
давлений (гидропривод с клапанной адаптацией 
к нагрузке). Принципиальные гидравлические 
схемы таких систем приведены на рисунке 1.

Традиционно считалось и подтверждалось 
расчетами [3, 4], что по уровню потерь мощности 
системы с объемной адаптацией являются бо-
лее эффективными, чем однопоточные системы 
с клапанной адаптацией. Это мнение является од-
ной из основных причин того, что в подавляющем 
большинстве случаев разработчики выбирают 
принцип объемной адаптации. В качестве при-
мера можно привести самые распространенные 
в Республике Беларусь системы с адаптацией к на-
грузке серийной техники — гидросистемы энер-
гонасыщенных тракторов МТЗ и зерноуборочных 
комбайнов «Лида-1300» и «Лида-1600» ОАО «Ли-
дагропроммаш».
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CРАВНЕНИЕ ОДНОПОТОЧНЫХ ГИДРОСИСТЕМ С ОБЪЕМНОЙ 
И КЛАПАННОЙ АДАПТАЦИЕЙ К НАГРУЗКЕ ПО УРОВНЮ ПОТЕРЬ 
МОЩНОСТИ

Проведено исследование потерь мощности в однопоточных гидравлических системах с объемной адап-
тацией к нагрузке (использующих насос с регулятором разности давлений) и с клапанной адаптацией 
к нагрузке (использующих клапан разности давлений и нерегулируемый насос). Гидросистемы с объемной 
адаптацией проигрывают гидросистемам с клапанной адаптацией по стоимости и надежности, но счи-
тается, что потери мощности в них являются меньшими. В работе установлено, что при использовании 
современного гидрооборудования существуют условия, в которых гидросистемы с клапанной адаптаци-
ей являются предпочтительными по сравнению с гидросистемами с объемной адаптацией по энергети-
ческой эффективности. Предложен способ определения этих условий в зависимости от уровня давления 
в гидросистеме и суммарного расхода, потребляемого исполнительными органами, получены применимые 
на практике выводы для различных гидросистем.
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Однако сравнение энергетической эффектив-
ности систем с объемной и клапанной адаптацией 
расчетным методом проводилось около трех деся-
тилетий назад на элементной базе (насосах и ги-
дроаппаратуре), соответствующей уровню разви-
тия техники того времени. За прошедшее время 
элементная база таких гидросистем подверглась 
существенной модернизации, в результате чего 
параметры используемых в гидросистемах на-
сосов и гидравлической аппаратуры заметным 
образом изменились. В частности, при совре-
менном уровне техники неоправданным оказы-
вается предположение о равенстве настроенных 
разностей давлений между давлением на наибо-
лее нагруженном исполнительном органе и вход-
ным давлением гидросистемы для гидросистем 
с объем ной и клапанной адаптацией, принятое 
в предыдущих расчетах [3–4]. Соответственно, 
ранее проведенные исследования не учитывали 

фактор различного уровня разности давлений 
в гидросистемах обоих типов, а также связанный 
с ним фактор диапазона регулирования расходов 
в гидросистеме.

Целью настоящей работы является сравнение 
относительных потерь мощности в однопоточных 
гидравлических системах с объемной и клапанной 
адаптацией к нагрузке и определение влияющих 
на них факторов. 

Основная часть. Потери мощности гидроси-
стем с адаптацией к нагрузке для гидросистемы 
с количеством исполнительных органов, рав-
ным n, согласно [5] можно определить их сумми-
рованием:
 - для гидросистем с объемной адаптацией:

 - для гидросистем с клапанной адаптацией:

где DpLSO и DpLSK — разность давлений между вход-
ным давлением гидросистемы и давлением на наи-
более нагруженном рабочем органе (LS-перепад) 
для гидросистем с объемной и клапанной адапта-
цией соответственно; pi — давление в рабочей по-
лости i-го исполнительного органа; Qi — расход на 
i-м исполнительном органе; Q0 — входной расход 
гидропривода (подача насоса) однопоточной си-
стемы с клапанной адаптацией.

Последнее слагаемое выражений (1) и (2) 
представляет собой характерную для любой ги-
дравлической системы с адаптацией к нагрузке 
долю потерь мощности, обусловленную разностью 
рабочих давлений на различных исполнительных 
органах. Она определяется параметрами исполни-
тельных органов, характером и величиной их на-
гружения и не зависит от типа гидросистемы.

Анализируя выражения (1) и (2), можно 
видеть, что потери мощности в гидросистеме 
с объем ной адаптацией к нагрузке не превосхо-
дят потери мощности в гидросистеме с клапанной 
адаптацией только при выполнении условия:

где p0 — максимальное давление в гидросистеме 
в данный момент.

Величина в знаменателе левой части неравен-
ства (3) представляет собой текущую величину 
сумм расходов, настроенных на исполнительных 
органах гидросистемы, которая при прочих рав-
ных условиях не превышает величину Q0, то есть 
подачи насоса гидросистемы с клапанной адапта-
цией. Если предположить, что насос гидросисте-
мы с клапанной адаптацией подобран правильно, 
так что его подача равна максимальному суммар-

(1)

(3)

а

б

Рисунок 1 — Принципиальные гидравлические схемы 
гидросистем с объемной (a) и клапанной (б) адаптацией
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ному расходу, настроенному на исполнительных 
органах в течение рабочего цикла гидропривода, 
то отклонение текущей суммы настроенных на ис-
полнительных органах расхода от максимального  
 
значения этой суммы составляет . 
 
С учетом этого, выражение (3) можно переписать 
в виде:

Для оценки правой части выражения (4) не-
обходим анализ элементной базы современных 
гидросистем с адаптацией к нагрузке, в первую 
очередь, сравнение обеспечиваемых величин 
LS-перепадов для случаев объемной и клапанной 
адаптации.

В гидросистемах с объемной адаптацией к на-
грузке величина DpLSO определяется настройкой 
регулятора насоса c регулятором разности дав-
лений, входящего в состав гидросистемы (табли-
ца 1, [6–11]).

При анализе этих значений следует дополни-
тельно учитывать влияние, оказываемое динами-
ческими режимами работы сравниваемых гидро-
систем на характерные для них потери мощности. 
В предыдущих исследованиях [3, 4] неявно пред-
полагалось, что нагружение исполнительных ор-
ганов и давление в гидросистеме имеют статиче-
ский характер, но данное предположение является 
справедливым до тех пор, пока давления можно 
считать постоянными, то есть характерное время 
изменения давлений на исполнительных органах 
гидросистемы оказывается существенно большим 
по сравнению со временем реакции элементов ги-
дросистемы, поддерживающих LS-перепад DрLS 

(гидроклапана разности давлений для системы 
с клапанной адаптацией и насоса для системы 
с объемной адаптацией).

Во многих случаях это предположение соот-
ветствует действительности и динамика измене-
ния нагрузок на исполнительных органах гидро-
системы в течение всего рабочего цикла машины 

(4)

или его большей части является меньшей, чем 
скорость реакции управляющих элементов. Од-
нако в некоторых случаях, если давления на ис-
полнительных органах нарастают или убывают 
со скоростью, сравнимой со временем реакции 
указанных элементов, характер работы гидро-
системы существенно изменяется. В частности, 
при быстром нарастании нагрузки на наиболее 
нагруженном рабочем органе, при котором на-
сос в системе с объемной адаптацией или гидро-
клапан разности давлений в системе с клапанной 
адаптацией не успевают поддерживать величину 
LS-перепада DрLS (то есть повышать входное дав-
ление гидросистемы в темпе нарастания давления 
на исполнительном органе), текущее значение 
DрLS окажется меньше настроенного значения, 
а возможно, что и входное давление гидросистемы 
окажется меньше давления на исполнительном 
органе. Недостаточная разность давлений может 
привести к торможению наиболее нагруженных 
рабочих органов, подвергающихся динамическо-
му нагружению.

При быстром падении нагрузки, а следова-
тельно давления на наиболее нагруженном ра-
бочем органе, возникает обратная ситуация — 
элемент регулирования LS-перепада не успевает 
снижать входное давление гидросистемы с той 
же скоростью, в результате чего разность давле-
ний между наиболее нагруженным рабочим орга-
ном и входным давлением оказывается большей, 
чем настроенная, отчего возрастает LS-перепад 
и потери мощности. При этом величина превы-
шения DрLS

 над установленным значением и обу-
словленных этим потерь мощности также растет 
со снижением быстродействия управляющего 
элемента.

Таким образом, работа гидросистемы с адапта-
цией к нагрузке в динамических режимах, харак-
теризующихся быстрым изменением нагрузки на 
рабочих органах, приводит к повышению потерь 
мощности, что является известным фактом и от-
мечалось в литературе [3].

Избежать подобной ситуации возможно 
только за счет повышения быстродействия 
управляющего устройства и за счет повышения 
самой величины LS-перепада давлений DрLS, что 
обеспечивает системе в динамическом режиме 
запас времени для отработки гидравлического 
сигна ла повышения нагрузки на исполнитель-
ном органе (давления в гидролинии управле-
ния). При этом чем ниже быстродействие управ-
ляющего устройства, тем большим должно быть 
принято значение DрLS.

Сравнение однопоточных гидросистем 
с объем ной и клапанной адаптацией к нагрузке 
показывает, что характерное быстродействие ги-
дравлической аппаратуры, в частности, клапанов 
разности давлений, регулирующих LS-перепад 
в гидросистемах с клапанной адаптацией к нагруз-

Тип насоса Производитель DрLS, МПа

Series 45 Sauer-Danfoss Inc. 1,2–4,0

A10VO Bosch Rexroth AG 1,8

A11VO Bosch Rexroth AG
1,8 (возможно 
от 1,4 до 2,5)

HR02 Linde Hydraulics
2,0 (возможно 
от 1,6 до 2,7)

VP1 Parker Hannifin 2,5

V30D HAWE Hydraulik 3,0

Таблица 1 — Значения настроенного LS-перепада для насосов 
различных производителей
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ке, существенно, примерно на порядок, превосхо-
дит быстродействие регулируемых гидромашин. 
Это следует как из общих соображений (значи-
тельная присоединенная масса и большая вели-
чина перемещений деталей регулятора насоса при 
его регулировании по сравнению с малой массой 
и незначительными перемещениями запорно-ре-
гулирующих элементов гидроаппаратов), так и из 
рассмотрения технических характеристик насосов 
и гидроаппаратуры. Например, время реакции 
современных LS-насосов (время их переключе-
ния с максимальной подачи до минимальной или 
в обратном направлении) составляет у лучших об-
разцов не менее 0,15–0,25 с [8–10], а время реак-
ции клапанов, как правило, не превышает 0,05 с 
и обычно находится в пределах 0,02 с [12].

При работе гидропривода внезапное тормо-
жение исполнительного органа при быстром на-
растании нагрузки на нем считается нежелатель-
ным, в связи с чем его стремятся избегать. По этой 
причине существенно меньшее быстродействие 
регулируемых насосов сравнительно с клапанами 
разности давлений, вынуждает дополнительно по-
вышать величину LS-перепада систем с объемной 
адаптацией.

Следует еще раз отметить, что описанный ха-
рактер нагружения гидросистемы, при котором 
скорость изменения нагрузки на исполнительных 
органах превосходит быстродействие регулятора 
насоса, является характерным далеко не для всех 
гидравлических приводов. Однако во многих слу-
чаях динамика нагрузки гидросистемы, в которой 
будет применен тот или иной насос, априори не-
известна либо может изменяться в широких пре-
делах. При этом во избежание неблагоприятных 
последствий относительно низкого быстродей-
ствия регулятора, для насосов с регулируемым 
LS-перепадом не рекомендуется настройка регу-
лятора на его минимальные значения.

В связи с этим представляется, что для ги-
дросистем с объемной адаптацией к нагрузке 
характерной величиной LS-перепада согласно 
данным таблицы 1 должно считаться значение 
DрLS

 = 1,8–2,5 МПа.
В то же время в гидросистемах с клапанной 

адаптацией к нагрузке LS-перепад настраивает-
ся гидроклапаном разности давления, настройка 
которого технически ограничена менее жестко 
и на практике может быть выбрана минимально 
необходимой для обеспечения заданного расхода 
в гидросистеме. Практически выпускаемая ап-
паратура для гидросистем с адаптацией к нагруз-
ке обеспечивает поддержание величины DрLS на 
уровне 0,6–1,3 МПа (таблица 2, [13–16]).

Сравнивая данные таблиц 1 и 2, приходим 
к выводу, что в современном гидроприводе раз-
ность величин настроенных перепадов давлений 
(DpLSO – DpLSK) может составлять 1–2 МПа и в сред-
нем может быть принята равной 1,5 МПа.

Характерный уровень максимального давле-
ния в современных гидравлических приводах 
с адаптацией к нагрузке составляет от 10 до 25 МПа 
(в некоторых случаях – и более), но среднее зна-
чение максимального давления в гидросистеме p0 

за цикл является меньшим. В целом гидроси-
стемы с адаптацией к нагрузке можно подразде-
лять на системы низкого (со средним значением 
p0 < 12 МПа), среднего (12 < p0 < 20 МПа) и высо-
кого (p0 > 20 МПа) давления. Соответственно, для 
вышеперечисленных систем правая часть выраже-
ния (4) в среднем может быть оценена примерно 
как 0,15 (для систем низкого давления), 0,1 (для 
систем среднего давления) и 0,05–0,07 (для систем 
высокого давления).

Если предположить, что сумма расходов, на-
строенных на исполнительных органах гидроси-
стемы, является постоянной или слабоперемен-
ной, то есть при соответствующем подборе насоса 
гидросистемы с клапанной адаптацией величина 
DQ = 0 или DQ → 0, то неравенство (4) не будет 
выполняться и средние потери мощности в гидро-
системе с объемной адаптацией будут выше, чем 
в гидросистеме с клапанной адаптацией. 

Таким образом, для выполнения неравен-
ства (4) необходимо, чтобы изменение суммар-
ного расхода, настроенного на исполнительных 
органах гидропривода, было достаточно большим, 
то есть для того, чтобы гидропривод с объемной 
адаптацией к нагрузке был более энергетически 
эффективным, чем гидропривод с клапанной 
адаптацией, необходимо, чтобы в среднем за цикл 
суммарный настроенный на исполнительных ор-
ганах расход изменялся на величину, превышаю-
щую значение правой части выражения (4), то есть 
более чем на 15 % — для гидросистем низкого дав-
ления, на 10 % — для гидросистем среднего давле-
ния и 5–7 % — для гидросистем высокого давле-
ния. В случае, если сумма настроенных расходов 
в целом за цикл изменяется на меньшую величину, 
то по энергетической эффективности гидросисте-
мы с объемной адаптацией к нагрузке уступают 
гидросистемам с клапанной адаптацией (постро-
енным на современной аппаратуре).

Тип 
гидроаппарата

Производитель DрLS, МПа

РАМ ОАО «ГСКТБ ГА» не менее 0,6

М4-12 Bosch Rexroth AG
0,85–2,2 

(настраиваемый)

SB 12 LS Bosch Rexroth AG 0,7

HV08 Parker Hannifin 1,3; 1,9; 2,5

Таблица 2 — Значения настроенного LS-перепада 
для гидроаппаратов различных производителей
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Последнее утверждение является принципи-
ально важным в связи с тем, что регулируемые 
насосы имеют значительно большую стоимость, 
более высокую трудоемкость обслуживания и ре-
монта и меньшую надежность, чем нерегулируе-
мые. Особенно это сказывается в гидросистемах 
низкого и среднего давления, поскольку в них 
дорогие аксиально-поршневые регулируемые на-
сосы конкурируют с надежными и неприхотли-
выми нерегулируемыми шестеренными насосами, 
превосходя последние по стоимости на порядок 
и более. В таком случае некритичное следование 
представлениям о преимуществе гидросистем 
с объемной адаптацией к нагрузке без анализа ра-
бочего цикла системы и анализа факторов, влия-
ющих на энергетическую эффективность, может 
привести к необоснованному усложнению и удо-
рожанию гидропривода. 

Кроме этого, в проведенном анализе предпо-
лагалось, что насосы сравниваемых гидросистем 
являются самовсасывающими, то есть в гидроси-
стеме отсутствует контур подпитки и для гидро-
систем мобильных машин с нерегулируемыми 
насосами это предположение соответствует дей-
ствительности. Однако в случае регулируемых 
насосов в гидросистемах с объемной адаптаци-
ей к нагрузке применение самовсасывающих 
насо сов на практике сталкивается с заметными 
трудностями. Это связано с тем, что в реальных 
условиях эксплуатации регулируемые насосы ги-
дросистем с адаптацией к нагрузке на мобиль-
ных машинах нуждаются в установке на своем 
входе фильтра тонкой очистки [17, 18], так как 
в качестве регулируемых применяются аксиаль-
но-поршневые насосы, которые являются го-
раздо более требовательными к чистоте рабочей 
жидкости, чем нерегулируемые шестеренные на-
сосы, используемые в гидросистемах с клапанной 
адаптацией к нагрузке. Более высокие требования 
к чистоте рабочей жидкости связаны не только 
с высокой чувствительностью к загрязнениям ро-
торно-поршневой группы и сопряженных дета-
лей, но и с необходимостью защиты от загрязне-
ний регулятора насоса. Установка фильтра тонкой 
очистки на входе в насос исключает возможность 
его самовсасывания из-за большого гидравличе-
ского сопротивления такого фильтра, вызыва-
ющего падение абсолютного давления на входе 
в насос до недопустимо низких величин, вызыва-
ющих кавитацию рабочей жидкости и достаточ-
но быстрое повреждение деталей насоса. В связи 
с этим применение самовсасывающих насосов 
в гидравлических системах с объемной адаптаци-
ей к нагрузке имеет существенные ограничения, 
что подтверждается обзорами гидравлических си-
стем мобильных машин [19].

Применение несамовсасывающих насосов 
и, соответственно, введение контура подпитки 
в гидросистему с объемной адаптацией приводит 

к появлению дополнительных потерь мощности 
по сравнению с определяемыми выражением (1), 
которое в этом случае приобретает вид:

где pп и Qп — давление в контуре подпитки и пода-
ча насоса подпитки соответственно.

С учетом того, что подача насоса подпитки 
Qп должна быть равной максимальной подаче ре-
гулируемого насоса или превосходить ее на не-
значительную величину, в случае полнопоточной 
подпитки, Qп ≈ Q0. В общем же случае (с учетом ги-
дросистем с неполнопоточной подпиткой) вели-
чину подачи насоса подпитки можно определить 
с учетом поправочного коэффициента k, который 
находится в пределах от 0,2 до 1.

С учетом этого, выражение (5) можно перепи-
сать в виде:

Аналогично выражению (4) можно получить 
условие для того, чтобы потери мощности гидро-
системы с объемной адаптацией к нагрузке и под-
питкой не превосходили потерь мощности в ги-
дросистеме с клапанной адаптацией:

Первое слагаемое правой части полученного 
выражения рассматривалось выше, а оценка вкла-
да второго слагаемого может быть получена из 
следующих соображений.

Давление в контуре подпитки регулируемых 
насосов не превышает 0,7–2,2 МПа и может быть 
меньшим [20, 21]. Однако возможность сниже-
ния давления подпитки лимитируется перепадом 
давлений на фильтре, устанавливаемом на вхо-
де регулируемого насоса, поскольку в условиях 
практического применения чрезмерное сниже-
ние этого перепада может достигаться только за 
счет выбора нерационально большого типораз-
мера фильтра, либо вызовет необходимость чрез-
мерно частой замены фильтроэлемента при его 
минимальном загрязнении, либо приведет к от-
крытию переливного клапана на входе в фильтр, 
что, в свою очередь, приведет или к режиму не-
полнопоточной фильтрации, вызывающему за-
грязнением насоса, или к дефициту расхода на 
входе основного насоса, приводящему к кавита-
ции на его всасывании, то есть к недопустимому 
режиму работы.

В целом можно считать, что давление в конту-
ре подпитки в условиях эксплуатации составляет 
0,5–1 МПа. Соответственно, с учетом величины 
коэффициента k, это приводит к увеличению пра-
вой части выражения (7) по сравнению с ранее 
рассматривавшимся для случая самовсасывающих 

(5)

(6)

(7)
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регулируемых насосов выражением (4) ориенти-
ровочно на 20–50 %.

Заключение. Исследования показали, что при 
выборе типа однопоточной гидросистемы с адап-
тацией к нагрузке (с объемной или клапанной 
адаптацией) необходимо проводить анализ энер-
гетической эффективности обоих типов, учиты-
вая диапазон изменения суммарного расхода на 
исполнительных органах гидропривода и харак-
терный уровень рабочего давления, и для сравни-
тельного анализа энергетической эффективности 
могут быть использованы выражения (4) при на-
личии возможности применения самовсасываю-
щего регулируемого насоса или (7) при использо-
вании насоса с подпиткой.

В среднем для того, чтобы гидропривод 
с объем ной адаптацией к нагрузке был более 
энергетически эффективным, чем гидропри-
вод с клапанной адаптацией, необходимо, чтобы 
в среднем за цикл суммарный настроенный на 
исполнительных органах расход изменялся на ве-
личину, ориентировочно превышающую:
 - для гидросистем низкого давления (характерный 

уровень давления порядка 12 МПа и менее): 15 % — 
для самовсасывающих насосов и 18–25 % — для 
несамовсасывающих насосов;
 - для гидросистем среднего давления (харак-

терный уровень давления порядка 12–20 МПа): 
10 % — для самовсасывающих насосов и 12–15 % — 
для несамовсасывающих насосов;
 - для гидросистем высокого давления (характер-

ный уровень давления более 20 МПа): 5–7 % — 
для самовсасывающих насосов и до 10 % — для 
несамовсасывающих насосов.

В конечном итоге выбор той или иной схемы 
LS-системы — объемной или клапанной адап-
тации к нагрузке — в каждом конкретном случае 
определяется не только энергетической эффек-
тивностью, но и иными факторами. На него су-
щественным образом влияют стоимость насосов, 
долговечность, трудоемкость обслуживания и ре-
монта (в этом отношении системы с нерегулиру-
емыми насосами имеют заметные преимущества), 
а также величина рабочего давления в гидросисте-
ме, диапазон частот вращения того или иного типа 
насосов, равномерность подачи и, соответствен-
но, уровень пульсации давления на выходе насоса. 
В связи с этим большая энергетическая эффек-
тивность сама по себе не предрешает выбор между 
нерегулируемым и регулируемым насосом. Одна-
ко настоящая работа показывает, что при выборе 
насоса нельзя, как это часто делается, считать, что 
системы с клапанной адаптацией к нагрузке апри-
ори уступают в энергетической эффективности 
системам с объемной адаптацией, но необходимо 
для каждого конкретного случая проводить срав-
нительный анализ их энергетической эффектив-
ности, используя при этом результаты предлагае-
мого исследования.

Ранее говорилось, что мнение о более высокой 
энергетической эффективности систем с объем-
ной адаптацией к нагрузке является одной из ос-
новных причин того, что разработчики LS-систем 
предпочитают использовать в них регулируемые 
насосы. Однако при этом известны системы с кла-
панной адаптацией к нагрузке и нерегулируемы-
ми насосами, обладающие удовлетворительными 
энергетическими характеристиками. В качестве 
примера можно привести гидросистемы управле-
ния исполнительными органами смесительно-за-
рядной машины МСЗ–ВУЭ ([22]).

В практике ОАО «ГСКТБ ГА» встречалась раз-
работка гидравлической системы специального 
грузоподъемного механизма, описанной в [1] (ри-
сунок 2). Номинальное давление гидросистемы 
составляет 15 МПа, и по условиям работы гидро-
привода изменение суммарного настроенного на 
исполнительных органах расхода в течение рабо-
чего цикла не превышали 7 %, изменяясь от 45 до 
48 л/мин. Таким образом, максимальное значение 
 
отношения  в течение рабочего цикла со- 
 
ставляло 1,12, среднее — 1,06.

Поскольку гидросистема относится к гидро-
системам среднего давления, и в течение боль-
шей части рабочего цикла колебания суммарного 
настроенного давления являются небольшими, 
в данном случае в гидросистеме были использо-
ваны клапанная адаптация к нагрузке и самов-
сасывающий нерегулируемый насос с рабочим 
объемом 25 см3 и номинальной подачей 48 л/мин. 
Величина LS-перепада в гидросистеме DpLSK была 
настроена на уровень 0,8 МПа.

Для случая применения объемной адапта-
ции к нагрузке с величиной LS-перепада DpLSО = 
= 1,8 МПа (например, при использовании насоса 
A10VO Bosch Rexroth AG) величина правой части 
выражения [3] была бы равной 1,067. 

Таким образом, применение объемной адапта-
ции к нагрузке привели бы к тому, что условие [3] 
не было бы выполнено и потери мощности в ги-
дросистеме с объемной адаптацией к нагрузке 
превзошли бы соответствующие потери в системе 

Рисунок 2 — Принципиальная гидравлическая схема 
гидросистемы специального грузоподъемного механизма
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с клапанной адаптацией к нагрузке и нерегулиру-
емым насосом.

Опыт испытаний и эксплуатации этих гидро-
систем подтвердил высокую энергетическую эф-
фективность системы.
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COMPARATIVE ANALYSIS OF POWER LOSSES IN THE SINGLE-FLOW 
LS-SYSTEMS WITH PUMP AND VALVE CONFIGURATION

The power losses in the single-flow hydraulic LS-systems with a pump configuration (using the variable displacement 
LS-pump) and with a valve configuration (using the fixed displacement pump) are investigated. Hydraulic systems 
with a pump configuration concede to the hydraulic systems with a valve configuration on the cost and reliability, 
but it is believed that the power losses in them are smaller. The paper found that while using modern hydraulic 
equipment there are conditions in which LS-systems with a valve configuration are preferred for energy efficiency. 
A method is proposed for determining these conditions depending on the level of hydraulic pressure and total flow 
consumed by actuators. The conclusions for various hydraulic systems which are applicable in practice are obtained.

Keywords: hydraulic systems, load sensing, LS-systems, power loss, energy efficiency
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