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1. Wprowadzenie
Od niedawna w literaturze dostępny jest wykres przedsta-

wiający wzrost mocy w silniku hydraulicznym przeciwny do 
kierunku przepływu mocy w silniku autorstwa prof. Zygmunta 
Paszoty [7]. Wykres ten klarownie opisuje zależności poszcze-
gólnych mocy strat występujących w silniku hydraulicznym 
i relacje między nimi.

Zgodnie z rysunkiem 1, o mocach strat i o sprawności ener-
getycznej decydują parametry wyjściowe silnika czyli prędkość 
kątowa ωM i moment MM silnika. Są to wielkości niezależne od 
silnika i od układu w zakresie pola pracy silnika 0 ≤ ωM < ωMmax, 
0 ≤ MM < MMmax [3, 4]. Natomiast parametry wejściowe silnika, 
czyli natężenie QM strumienia zasilającego silnik (chłonność 
silnika) i spadek ΔpM ciśnienia w silniku – są wielkościami za-
leżnymi [7]. Spojrzenie Z. Paszoty umożliwia przedstawienie 
sprawności ηM całkowitej silnika hydraulicznego, czyli stosunku 
mocy użytecznej PMu na wale silnika, wymaganej przez napę-
dzaną silnikiem maszynę, do mocy PMc konsumowanej przez 
silnik jako funkcji momentu MM na wale silnika, prędkości nM 
obrotowej wału i lepkości ν cieczy roboczej:

 ( )ν==η ,n,Mf
P
P

MM
Mc

Mu
M

W pracy [2], w której rozpoczęto opracowywanie biblioteki 
współczynników ki strat energetycznych występujących w róż-
nych typach pomp i silników hydraulicznych, konieczne było 
zastosowanie metody sumy mocy umożliwiającej, w oparciu 
o znajomość poszczególnych mocy strat występujących w ba-
danej maszynie, określenie współczynników ki.

Aby opracować bilans energetyczny silnika hydraulicznego 
stosowanego w hydrostatycznym układzie napędowym należy 
(zgodnie z rysunkiem 1) moce strat energetycznych dodawać 
do mocy wyjściowej silnika, ponieważ to parametry mocy wyj-
ściowej decydują o mocy poszczególnych strat [7]. Takie podej-
ście pozwoliło na opracowanie metody sumy mocy [2], która 
umożliwia określenie współczynników ki strat energetycznych 
występujących w silniku hydraulicznym. 

Praca [2] inauguruje tworzenie biblioteki współczynników 
ki strat energetycznych w różnych typach pomp i silników hy-
draulicznych. 

2. Silnik hydrauliczny A6VM
W silniku A6VM tłokowym osiowym, w wykonaniu firmy 

Bosch Rexroth, przedstawionym na rysunku 2, którego podsta-
wowe parametry pracy zawarto w tabeli 1, tłoki usytuowane są 
w kierunku osiowym w wirującym bloku cylindrowym. Silniki 
tłokowe osiowe posiadają przeważnie nieparzystą ilość tłoków. 
W czasie obrotu bloku cylindrowego 6 znajdujące się w nim 
tłoki 7, tworząc z cylindrami komorę roboczą, łączą się kolejno 
z przestrzeniami dopływową i odpływową silnika hydrauliczne-
go za pośrednictwem otworów znajdujących się w przestrzeni 
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Abstract: The article shows how to use the method sum 
of power loss. This method allows to determine the coefficients 
ki energy losses in the hydraulic motor in a situation where we 
do not have all the laboratory data, or when we use the data 
contained in the data sheets. The method sum of power loss is 
a method based on the look proposed by Z. Paszotę in [3–9]. 
The method consists in adding power flow of energy losses in 
the machine to power flow output, as shown in Figure 1. The 
method sum of power loss is shown on the example of the hy-
draulic rotational motor A6VM.
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czołowej bloku cylindrowego 6. Przy ruchu nurnika w lewo 
następuje powiększanie się komory roboczej, która łączy się 
z przestrzenią dopływową – ciśnieniową – i napełnia się cieczą. 
Przy ruchu nurnika w prawo następuje zmniejszanie się komory 
roboczej, ciecz jest wypierana do przestrzeni odpływowej – ni-
skociśnieniowej. Podczas pracy silnika część jego komór jest 
napełniana cieczą roboczą, podczas gdy z innych komór ciecz 
jest wytłaczana do przewodu odpływowego. W silniku zastoso-
wano sferyczną odmianę rozdzielacza 5, w którym przestrzenie 
połączone są z kanałami w korpusie silnika oraz z otworem 
dopływowym i otworem odpływowym. W silniku występują 
przecieki z gałęzi wysokociśnieniowej do gałęzi niskociśnie-
niowej, głównie w rozdzielaczu 5 silnika.

3. Metoda sumy mocy
Przy określaniu współczynników ki strat energetycznych 

w silniku A6VM55 korzystano z tabel zawierających wyniki ba-
dań laboratoryjnych [11], w których podano następujące wiel-
kości: spadek ciśnienia ∆pM w silniku; prędkość nM obrotową 
silnika jako stosunek zmiany aktualnej prędkości nM obrotowej 
do teoretycznej (maksymalnej) prędkości nMt obrotowej; chłon-
ność qMt silnika na obrót wału oraz współczynnik bM zmiany 

Rys. 1. Wykres wzrostu mocy w silniku hydraulicznym przeciwnego do kierunku przepływu mocy, zastępujący wykres Sankey'a spadku mocy zgodne-

go z kierunkiem przepływu mocy [7]

Rys. 2. Widok [12] i przekrój [10] silnika tłokowego osiowego typu A6VM 

o zmiennej chłonności na obrót z przechylnym blokiem cylindrów, 

produkcji firmy Bosch Rexroth: 1 – wał napędowy; 2 – tłok sterujący; 

3 – zespół skoku tłoka sterującego; 4 – korpus, w którym umieszczony jest 

tłok sterujący; 5 – rozdzielacz; 6 – blok cylindrów; 7 – tłok (nurnik)

Tabela 1. Zestawienie podstawowych parametrów silnika A6VM [11]

qMt

[m3/obr]

nMt

[s–1]

νn

[mm2s–1]

pn

[MPa]

MMt

[Nm]

PMc

[kW]

A6VM55 54,8 ∙ 10–6 70,0 22 40 348,9 153,4
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chłonności silnika dany stosunkiem zmiennej chłonności qMgv 
na obrót wału do teoretycznej chłonności qMt na obrót wału, 
sprawność ηM całkowitą; sprawność ηmh „mechaniczno-hydrau-
liczną”; sprawność ηMv objętościową. Pomiary przeprowadzono 
przy stałej lepkości cieczy ν = 22 mm2s–1.

Zgodnie z rysunkiem 1, moc PMc cieczy roboczej konsumo-
wana przez silnik jest sumą mocy użytecznej PMu (wymaganej 
na wale silnika przez napędzane nim urządzenie), mocy ∆PMm 
strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym „wał – komory 
robocze”, mocy ∆PMv strat objętościowych w komorach robo-
czych i mocy ∆PMp strat ciśnieniowych w kanałach silnika:

PMc = PMu + ∆PMm + ∆PMv + ∆PMp

Powyższe równanie stało się punktem wyjścia w opracowa-
nym algorytmie, który przedstawiony został w pracy [2]. Obli-
czając poszczególne składowe mocy strat występujące w silniku, 
możliwym stało się wyznaczenie strat występujących w maszy-
nie, a na ich podstawie – precyzyjne obliczenie współczynników 
ki strat. 

3.1. Moc PMc konsumowana przez silnik
Moc PMc pobierana od cieczy przez silnik hydrauliczny wy-

nika z iloczynu spadku ∆pM ciśnienia w silniku i chłonności 
QM silnika:

PMc = ∆pM QM

Chłonność QM silnika, wymagana przez silnik od napędzają-
cej go cieczy, musi być większa od natężenia równego iloczyno-
wi qMt nM (wynikającego z teoretycznej chłonności qMt na obrót 
wału i z prędkości obrotowej nM wału silnika wymaganej przez 
napędzane silnikiem urządzenie) z powodu występowania strat 
objętościowych w komorach roboczych silnika. Chłonność QM 
jest więc równa sumie natężenia qMt nM oraz natężenia QMv strat 
objętościowych:

QM = qMt nM + QMv

Do poznania wielkości chłonności QM silnika o zmiennej 
chłonności qMgv na obrót wału można użyć wzoru będącego 
ilorazem iloczynu chłonności qMgv na obrót i prędkości obro-
towej nM wału silnika wymaganej przez napędzane silnikiem 
urządzenie do znanej sprawności objętościowej ηMv silnika:

 

Mv

MMMt

Mv

MMgv
M

nbqnq
Q

η
=

η
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Znając spadek ∆pM ciśnienia w silniku oraz chłonność QM 
silnika, możemy obliczyć moc PMc cieczy roboczej konsumo-
wanej przez silnik. 

3.2. Moc PMu użyteczna silnika
Moc PMu użyteczną silnika możemy obliczyć z przekształconej 

zależności na sprawność ηM całkowitą silnika hydraulicznego, 
czyli:

PMu = ηMPMc

Z matematycznego punktu widzenia powyższy zapis jest po-
prawny, choć świadczy on o spojrzeniu Sankey'owskim, wynika 
on jednak z konieczności określenia wartości mocy PMu użytecz-
nej, w której zawarta jest wartość momentu MM na wale silnika.

3.3. Moc ΔPMp strat ciśnieniowych w silniku
Moc ∆PMp strat ciśnieniowych w silniku hydraulicznym jest 

sumą mocy ∆PMp1 strat ciśnieniowych w kanale dopływowym 
i mocy ∆PMp2 strat ciśnieniowych w kanale odpływowym sil-
nika: 

∆PMp = ∆PMp1 + ∆PMp2

W ogólnym przypadku, moc ∆PMp strat ciśnieniowych jest 
iloczynem straty ∆pMp ciśnieniowej i natężenia QM strumienia 
cieczy:

∆PMp = ∆pMp QM

Zgodnie z powyższym, wzór opisujący moc ∆PMp strat ciśnie-
niowych w silniku hydraulicznym przyjmie postać:

∆PMp = ∆PMp1 + ∆PMp2 = ∆pMp1QM + ∆pMp2QM2

W silniku obrotowym natężenie QM2 strumienia cieczy w ka-
nale odpływowym jest praktycznie równe natężeniu strumienia 
cieczy w kanale dopływowym (czyli chłonności QM silnika) → 
QM2 = QM, możemy zatem zapisać, że moc ∆PMp strat ciśnienio-
wych w silniku jest równa:

∆PMp = (∆pMp1 + ∆pMp2) QM = ∆pMpQM

W celu wyznaczenia strat ∆pMp ciśnieniowych w kanałach 
silnika (opory przepływu oraz straty w rozdzielaczu) skorzysta-
no z danych laboratoryjnych J. Koralewskiego zawartych w [1], 
przyjęto wielkość strat ∆pMp ciśnieniowych w kanałach silni-
ka równą wartościom strat występujących w pompie A7V.58.
DR.1.R.P.F.00, będącej bliźniaczą jednostką silnika A6VM. Po-
dyktowane to jest również faktem, iż materiały [11], w których 
przedstawiono dane laboratoryjne, dotyczą całego typoszeregu 
silników, których chłonność na obrót mieści się w przedziale: 
28,1 · 10–6 ÷ 200 · 10–6 m3/obr, a prędkość obrotowa zmienia się 
w zakresie: 88,33 ÷ 45,83 obr/s.

Wielkość strat ∆pPp ciśnieniowych w kanałach pompy 
A7V.58.DR.1.R.P.F.00 wyniosła [1], uwzględniając lepkość 
ν = 22 mm2s–1, przy której badano silnik hydrauliczny:
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Zatem straty ∆pMp ciśnieniowe w kanałach silnika A6VM55 
będą wynosiły, zgodnie ze wzorem:
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z uwagi na fakt, iż badania silnika A6VM55 przeprowadzono 
przy jednej stałej wartości lepkości oleju hydraulicznego wy-

noszącej ν = 22 mm2s–1, wyrażenie 
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jeden. Wykładnik potęgowy aQp wpływu natężenia QM cieczy 
w kanałach na straty ciśnieniowe ΔpMp przyjęto równy 1,78, 
opierając się na badaniach [1], które przeprowadzono przy 
zmieniającej się lepkości oleju hydraulicznego w zakresie od 
14,53 mm2s–1 do 91,16 mm2s–1. Uwzględniając zmianę prędkości 
z nPt do nMt silnika oraz chłonności:
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Współczynnik k8 strat ciśnieniowych w kanałach wewnętrz-
nych silnika hydraulicznego A6VM55, przy natężeniu prze-
pływu równym teoretycznej wydajności QPt pompy, względem 
ciśnienia pn nominalnego układu wyniesie: 
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Znając wartość współczynnika k8, można wyznaczyć wartość 
strat ∆pMp ciśnieniowych w kanałach silnika z zależności:
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Obliczone w powyższy sposób wartości strat ΔpMp ciśnienio-
wych w kanałach silnika A6VM55 jako funkcja chłonności QM 
silnika przedstawione zostały na rysunku 3.

3.4. Moc ΔPMv strat objętościowych w silniku
Moc ∆PMv strat objętościowych w silniku jest iloczynem natę-

żenia QMv strat objętościowych (głównie natężenia przecieków 
wewnętrznych między roboczymi komorami dopływowymi 
a odpływowymi) oraz spadku ∆pMi ciśnienia indykowanego 

między ciśnieniem pM1i w komorach dopływowych silnika a ci-
śnieniem pM2i w komorach odpływowych silnika:

∆PMv = QMv ∆pMi = QMv (pM1i – pM2i)
 
Spadek ∆pMi ciśnienia indykowanego w komorach roboczych 

silnika wraz ze stratami ∆pMp ciśnieniowymi w kanałach silnika 
daje nam spadek ∆pM ciśnienia w silniku:

∆pM= ∆pMi + ∆pMp

Przekształcając powyższą zależność, możemy wyznaczyć 
spadek ∆pMi ciśnienia indykowanego w komorach roboczych 
silnika:

∆pMi = ∆pM – ∆pMp

W celu obliczenia natężenia QMv strat objętościowych w ko-
morach roboczych silnika, możemy wykorzystać zależność:

QMv = QM – bMqMtnMt

Chcąc wyznaczyć współczynnik k9 strat objętościowych QMv 
w silniku hydraulicznym należy skorzystać ze wzoru:
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do którego wartości zostały odczytane z rysunku 4.
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Znając wartość spadku ∆pMi ciśnienia indykowanego w ko-
morach roboczych oraz wartość natężenia QMv strat objętościo-
wych w silniku, można obliczyć wartości mocy ∆PMv strat ob-
jętościowych występujących w silniku.

Wykreślając zależność natężenia QMv strat objętościowych 
w komorach roboczych silnika jako funkcję spadku indyko-

Rys. 3. Straty ΔpMp ciśnieniowe w kanałach silnika A6VM jako funkcja 

chłonności QM silnika
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wanego ΔpMi ciśnienia w komorach roboczych silnika przy usta-
lonych prędkościach nM obrotowych wału (rysunek 5), otrzy-
mamy dane pozwalające określić wykładnik apv, który został 
przedstawiony na rysunku 6.

3.5. Moc ΔPMm strat mechanicznych w zespole 
konstrukcyjnym „wał – komory robocze” silnika

Zgodnie z równaniem stanowiącym podstawę opracowanego 
algorytmu moc PMc cieczy roboczej konsumowanej przez sil-
nik jest sumą mocy PMu użytecznej i mocy strat występujących 
w silniku. Moc ∆PMm strat mechanicznych w zespole konstruk-
cyjnym „wał – komory robocze” możemy więc, po przekształ-
ceniu, obliczyć jako:

∆PMm = PMc – PMu – ∆PMv – ∆PMp

Moc ∆PMm strat mechanicznych w silniku hydraulicznym jest 
mocą strat związanych z siłami tarcia mechanicznego i z siłami 
bezwładności elementów ruchomych w zespole konstrukcyj-
nym przenoszącym moc mechaniczną od elementów rucho-
mych w komorach roboczych do wału silnika obrotowego.

Moc ∆PMm strat mechanicznych jest iloczynem momentu 
MMm strat mechanicznych oraz prędkości kątowej ωM wału sil-
nika:

∆PMm = MMm · ωM

Zatem moment MMm strat mechanicznych wyznaczony z po-
wyższej zależności będzie równy:

 

M
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Mm
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∆
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Moment MMi indykowany w komorach roboczych silnika jest 
równy sumie momentu MM obciążającego wał silnika i momen-
tu MMm strat mechanicznych:

MMi = MM + MMm

Moment MMi indykowany w komorach roboczych silnika 
może zostać również wyliczony z zależności:
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Wartość momentu MMm strat w silniku o geometrycznej 
(zmiennej) chłonności na obrót wału obliczono zgodnie z za-
leżnościami podanymi przez Z. Paszotę w [5]:
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Uwzględniając stałą lepkość oleju hydraulicznego, człon 
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 przyjęto równy 1, zatem wzór opisujący moment 
 
MMm strat przyjmie następującą postać:

Rys. 4. Natężenie QMv strat objętościowych w komorach roboczych 

silnika A6VM55 jako funkcja spadku indykowanego ΔpMi ciśnienia 

w komorach roboczych silnika

Rys. 5. Natężenie QMv strat objętościowych w komorach roboczych silnika 

A6VM55 jako funkcja spadku indykowanego ΔpMi ciśnienia w komorach 

roboczych silnika, przy ustalonych prędkościach nM obrotowych wału 

silnika 

Rys. 6. Wartość wykładnika apv (w funkcji potęgowej opisującej zależność 

natężenia QMv strat objętościowych od spadku ΔpMi ciśnienia indyko-

wanego w komorach roboczych silnika hydraulicznego) jako funkcja 

prędkości nM obrotowej wału silnika A5VM55 

=

=
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Współczynnik k7.1.1 obliczono z zależności:

 

Π
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pq

M
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M
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nMt

,1b,0n,0MMm

Mt

,1b,0n,0MMm
1.1.7

nMMMnMMM

dla którego wartość momentu MMm strat mechanicznych od-
czytano z rysunku 8.

 [ ]
[ ] 003,0
Nm9,348

Nm14,1k 1.1.7 ==

Współczynnik k7.1.2 obliczono z zależności:

 
,

M
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Mt

,1b,0n,0MMm,1b,nn,0MMm
2.1.7

nMMMnMMtMM ν===ν=== −
=

dla którego wartość momentów MMm strat mechanicznych od-
czytano z rysunku 8.

 [ ] [ ]
[ ] 033,0
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−
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Współczynnik k7.2 obliczono z zależności:

 
,

M

MM
k

Mt

,1b,nn,0MMm,1b,nn,MMMm
2.7

nMMtMMnMMtMMtM ν===ν=== −
=

dla którego wartość momentu  
nMMtMMtM ,1b,nn,MM|MmM ν===  strat 

mechanicznych w silniku obciążonym momentem MMt teore-
tycznym odczytano z rysunku 7, natomiast wartość momentu 
 

nMMtMM ,1b,nn,0M|MmM ν===  strat mechanicznych w nieobciążonym 
silniku odczytano z rysunku 8.

 [ ] [ ]
[ ] 036,0
Nm9,348

Nm61,12Nm06,25k 2.7 =
−

=

Przedstawiona metoda sumy mocy umożliwiła obliczenie 
współczynników ki strat energetycznych występujących w sil-
niku A6VM, które zostały przedstawione w tabeli 2.

3.6. Współczynniki ki strat energetycznych
Wykładniki aνm, aνv i aνp mówiące o wpływie lepkości ν cieczy 

roboczej na poszczególne rodzaje strat (m – mechaniczne; v – 
objętościowe, p – ciśnieniowe) zostały pominięte, gdyż badania 

Rys. 7. Moment MMm strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym 

„wał – komory robocze” jako funkcja momentu MM na wale silnika 

A6VM55

Rys. 8. Moment strat mechanicznych w nieobciążonym silniku (MM = 0) 

jako funkcja prędkości nM obrotowej wału silnika A6VM55

Tabela 2. Zestawienie współczynników ki strat energetycznych występu-

jących w silniku A6VM55

A6VM55

ν = 22 [mm2s–1]

qMt = 54,8 ∙ 10–6 [m3]

bM ≠ const.

nMn = 70 [s–1]

pn = 40 [MPa]

PMc = 153,4 [kW]

MMm

k7.1.1 = 0,003

k7.1.2 = 0,033

aνm = –

k7.2 = 0,036

QMv

k9 = 0,054

apv = 1,83

aνv = –

anv = –

ΔpMp

k8 = 0,005

aQp = 1,78

aνp = –
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zostały przeprowadzone tylko dla jednej lepkości cieczy robo-
czej wynoszącej 22 mm2s–1.

Współczynnik k7.1 momentu MMm strat mechanicznych stano-
wi sumę współczynników k7.1.1 i k7.1.2, dostarcza nam informację 
o stratach spowodowanych tarciem między elementami kon-
strukcji (np. łożyska), jak również tarciem między cieczą wy-
pełniającą karter a blokiem cylindrowym, tarciem wirującego 
bloku cylindrowego a nieruchomym rozdzielaczem. 

Współczynnik k7.2 momentu MMm strat mechanicznych mówi 
o wielkości przyrostu ΔMMm momentu strat mechanicznych 
w silniku, będącego skutkiem wzrostu obciążenia, czyli mo-
mentu MM na wale silnika. 

Współczynnik k8 strat ΔpMp ciśnieniowych mówi o wielkości 
strat występujących w kanałach wewnętrznych i w rozdziela-
czu maszyny. Straty te są głównie efektem miejscowych strat 
ciśnienia, wynikających ze zmiany kierunku i prędkości prze-
pływającego strumienia. 

Współczynnik k9 natężenia strat objętościowych w komorach 
roboczych silnika hydraulicznego dostarcza nam informacji 
o stratach związanych przede wszystkim z przeciekami czynni-
ka roboczego przez szczeliny między elementami wyporowymi 
a ściankami komór roboczych, elementami rozdzielacza (jeżeli 
został zastosowany) oraz stratami związanymi z efektem zmiany 
objętości roboczej silnika jak również zmiany wysokości szcze-
lin w wyniku zmian ciśnienia i temperatury.

Wartość wykładnika aQp mówi o wpływie natężenia QM cieczy 
w kanałach na straty ciśnieniowe ΔpMp.

Wartość wykładnika apv mówi o wpływie indykowanego spad-
ku ΔpMi ciśnienia w komorach roboczych na natężenie QMv strat 
objętościowych. Jego wartość informuje nas zarówno o charak-
terze przepływu cieczy roboczej, jak i o wpływie zmian szczelin 
w silniku. 

4. Podsumowanie
1. W artykule przedstawiono metodę sumy mocy, która służy 

wyznaczaniu współczynników ki strat energetycznych wy-
stępujących w silnikach hydraulicznych w sytuacji, gdy nie 
dysponujemy wszystkimi danymi laboratoryjnymi lub gdy 
korzystamy z danych zawartych w kartach katalogowych. 
Uzyskane w ten sposób współczynniki ki strat umożliwia-
ją ocenę energetyczną maszyn wyporowych z wykorzysta-
niem spojrzenia na straty proponowanego przez Z. Paszotę 
w pracach [3–8]. 

2. Współczynniki ki strat energetycznych zostały skonstru-
owane w taki sposób, aby otrzymać względną wartość po-
szczególnych strat w elemencie układu hydrostatycznego 
(w pompie, w silniku hydraulicznym, ale także w przewo-
dach i w zespole sterowania dławieniowego prędkości silni-
ka). Umożliwiają one ocenę proporcji i wielkości strat oraz 
ocenę wartości sprawności energetycznej elementu (objęto-
ściowej, ciśnieniowej, mechanicznej), będącej skutkiem strat 
występujących przy ciśnieniu nominalnym pn pracy układu, 
w którym element jest zastosowany. W efekcie, dzięki znajo-
mości współczynników ki poszczególnych strat, możliwe jest 
określenie strat i sprawności energetycznej elementów pra-
cujących w układzie napędowym (całkowitej, objętościowej, 
ciśnieniowej, mechanicznej), a także sprawności całkowitej 

układu o określonej strukturze sterowania prędkości silnika 
jako funkcji współczynnika −ωM prędkości i współczynnika 

−MM obciążenia silnika hydraulicznego oraz lepkości ν oleju 
hydraulicznego [9].

3. Wykorzystany model matematyczny (zdefiniowany w [6]) 
momentu MMm strat mechanicznych w silniku hydraulicz-
nym o geometrycznej chłonności qMgv na obrót wału za-
kłada proporcjonalny przyrost momentu MMm|MM = 0 strat 
mechanicznych w silniku nieobciążonym, wynikający ze 
wzrostu prędkości nM wału silnika, zaś w silniku A6VM55 
uzyskano przebieg nieproporcjonalny. Z kolei w badaniach 
innych jednostek [2, 13], np. PTO2-16 (qMt = 12,74·10–6 [m3/
obr]; nM = 21,54 [s–1]) przyrost momentu MMm|MM = 0 strat 
mechanicznych wynikający ze wzrostu prędkości nM miał 
przebieg liniowy (R2 = 0,995), a więc potwierdzający model 
matematyczny momentu MMm strat mechanicznych w sil-
niku hydraulicznym. W dalszych badaniach należy zwrócić 
uwagę na ten problem. 

4. Tabela 2, zestawiająca współczynniki ki strat energetycz-
nych w silniku A6VM55, w przejrzysty sposób dostarcza 
nam informacji o wielkości i proporcji poszczególnych strat 
występujących w tym silniku. Zestawienie współczynników 
ki strat w przypadku innych typów maszyn wyporowych 
w znacznym stopniu przyczyniłoby się do poprawy jakości 
i szybkości pracy projektantów układów napędu hydrosta-
tycznego. 
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