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Można złagodzić przebieg omawianego zjawiska, stosując
ciecz o podwyższonym module odkształcenia objętościo-
wego K, np ciecze trudnopalne typu HFC, dla których war-
tość K sięga 3500 MPa [2]. Wiąże się to jednak z wieloma
ograniczeniami technicznymi i ekonomicznymi, a poziom
strat objętościowych przy niskiej nastawie wydajności
i wysokim ciśnieniu pozostanie duży. Zastosowanie cieczy
o module K ok. 10000 MPa rozwiązałoby problem, ale je-
dynymi znanymi cieczami spełniającymi ten warunek są
ciekłe metale, np. rtęć, nienadające się z różnych wzglę-
dów do tej roli.
Pozostaje możliwość zredukowania objętości przestrze-

ni martwej. Przedstawione wyniki analiz wskazują, że ce-
lem konstruktora powinno być zarówno zredukowanie po-
czątkowej objętości tej przestrzeni Vm, jak i współczynnika
korelacji ζ. Pierwszym z postulatów w praktyce zajmuje
się wielu producentów, natomiast drugi pozostaje wciąż
nieznany (rys. 6).
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Rys. 6. Porównanie spadku sprawności w różnych typach pomp

Z porównania dwóch przebiegów „e= 40 %, ζ = 1/2” i „e
= 40 %, ζ = 0”, różniących się tylko wartością współczyn-
nika korelacji ζ, widać, ze drugi z nich dla małych nastaw
wydajności przyjmuje dwukrotnie niższe wartości. Prak-
tyczne wykonanie takiego mechanizmu wymaga przenie-

sienia osi obrotu tarczy oporowej z punktu Ado B (rys. 2).
Zmiana powoduje jednak gwałtownywzrost momentu dzia-
łającego na mechanizm obrotu tarczy i wymaga przepro-
jektowania mechanizmu sterowania wydajnością [8].
Ostatni z pokazanych na rys. 6 przebiegów e = 10 %,

ζ = 0 ilustruje przypadek pompy z rozrządem krzywko-
wym. W pompie objętość przestrzeni martwej zredukowa-
no do ok. 10% objętości skokowej. Co więcej, z analiz spo-
sobów sterowania jej wydajnością wynika niezależność Vm
od nastawy wydajności [7]. Obecnie w Katedrze Hydrauli-
ki i Pneumatyki Politechniki Gdańskiej trwają prace nad
projektem badawczym prototypu takiej pompy. Powodze-
nie tego projektu oznaczałoby daleko idącą redukcję strat
objętościowych, wywołanych ściśliwością cieczy roboczej.
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Wprowadzenie

W kopalni węgla brunatnego w Bełchatowie, oprócz ma-
szyn podstawowych górnictwa odkrywkowego, wykorzy-
stuje się wiele maszyn pomocniczych. Jedną z nich jest

transporter gąsienicowy TUR 500.1 służący do przenosze-
nia stacji napędowych przenośników taśmowych (rys. 1).
Jest to pojazd o masie własnej ok. 220 t z hydraulicznym
mechanizmem jazdy oddzielnym dla prawej i lewej gąsie-
nicy oraz hydrostatycznym układem podnoszenia, zaklesz-
czania i obrotu transportowanej stacji przenośnikowej. Ko-
ło zabierakowe gąsienicy jest napędzane za pomocą czte-
rech połączonych równolegle wolnobieżnych silników hy-
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draulicznych SOK 400 przez przekładnię obiegową
o przełożeniu im = 65. Silniki pracują w układzie zamknię-
tym z pompą wielotłoczkową osiową o zmiennej wydajno-
ści jednostkowej A2T250HDGR5G00P (rys. 2).

Rys. 1. Transporter gąsienicowy TUR 500.1 ze stacją

Rys. 2. Fragment układu hydraulicznego napędu jednej gąsienicy
(bez silników).

Wolnobieżny silnik SOK (autorstwa inż. B. Sieniaw-
skiego) jest konstrukcją obiegowo-krzywkową z satelitami
oddzielającymi komory ssące i tłoczne, które jednocześnie
spełniają funkcję rozrządu, przysłaniając albo odsłaniając
otwory odpływowe i dopływowe (rys. 3). Dzięki możliwo-
ści wyłączenia połowy komór roboczych w silnikach
SOK 400 i zmniejszenia ich chłonności jednostkowej o po-
łowę, uzyskuje się drugi, dwukrotnie szybszy bieg mecha-

nizmu jazdy. Dodatkowo, konstruktor napędu jazdy trans-
portera przewidział możliwość szeregowego łączenia par
silników hydraulicznych, co w założeniu oznaczało uzy-
skanie biegu trzeciego, najszybszego. Na skutek błędu
w konstrukcji układu hydraulicznego jazda na trzecim bie-
gu okazała się jednak niemożliwa.

a – kanałCdopłCwowe

b – kanałCodpłCwowe

1 – kadłub, 2 – pokrCwa przednCa,

3 – pokrCwa tClna, 4 – wCrnCk,

5 – wałek, 6 – satelCta, 7 – kolektor,

8 – zawór zwrotnC

0 – pełna chłonność sClnCka

I – chłonność zmnCeCszona

Rys. 3. Schemat konstrukcyjny silnika obiegowo-krzywkowego SOK;
zasada działania silnika dwubiegowego [3], [4]

Podczas długotrwałej pracy transportera przy dużym ob-
ciążeniu i wysokiej temperaturze otoczenia dochodziło do
nieprawidłowości w pracy układów hydrostatycznych na-
pędów jazdy. Polegało to na okresowych spadkach ciśnie-
nia w linii niskociśnieniowej, prowadzących w konsekwen-
cji do wyłączenia i zatrzymania układu przez przekaźnik
ciśnieniowo-czasowy, jeżeli ciśnienie doładowania spadło
poniżej wartości 0,7 MPa na czas nie krótszy niż 5 s. Wy-
konane badania i pomiary na zlecenie kopalni przez zespół
pracownikówKatedryMaszyn Roboczych, Napędów i Ste-
rowania Politechniki Łódzkiej [1], [2] wykazały, że głów-
ną przyczyną nieprawidłowej pracy układu były przecieki,
mające źródło głównie w nieszczelnościach silników hy-
draulicznych SOK 400. Silniki pracowały na pierwszym
biegu przy zbyt małej prędkości kątowej, na granicy gwał-
townego spadku sprawności wolumetrycznej. Niekorzyst-
ne zwłaszcza były pojawiające się przy ciśnieniach robo-
czych ponad 18 MPa (rozruch, zakręcanie, najazd na prze-
szkodę), przecieki zewnętrzne w silnikach hydraulicznych
(między linią wysokiego ciśnienia i linią zlewową połą-
czoną ze zbiornikiem). Tego typu przecieki w odróżnieniu
od przecieków wewnętrznych (między linią wysokiego
i niskiego ciśnienia) muszą być uzupełnione przez pompę
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doładowującą. Na rysunku 4 przedstawiono przykładowy
przebieg z badań eksperymentalnych, na którym widać
gwałtowny wzrost przecieków zewnętrznych silników
SOK na skutek wzrostu ciśnienia powyżej 20 MPa oraz to-
warzyszące przeciekom chwilowe obniżenie ciśnienia do-
ładowania, w wyniku zmniejszenia wartości strumienia
płuczącego. Maksymalne ciśnienie w układzie osiąga czę-
sto wartość maksymalną ok. 28 MPa, zatem dochodziło do
częstego wyłączania układu bez możliwości ponownego
uruchomienia i pogorszenia jego właściwości eksploata-
cyjnych.
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Rys. 4. Badania eksperymentalne przed modernizacją; napęd lewej gą-
sienicy − skręt do tyłu na drugim biegu [2]: licząc linie na wykresie od
góry: 1 – strumień płuczący układu doładowania, 2 – ciśnienie dołado-
wania (prawa skala), 3 – ciśnienie w linii wysokociśnieniowej (lewa
skala), 4 – sumaryczne przecieki zewnętrzne czterech silników, 5 – wy-

sterowanie pompy w stopniach wychylenia tarczy

Próby regeneracji i wymiana wyeksploatowanych silni-
ków na nowe nie przyniosły oczekiwanych rezultatów. Za-
stąpiono w tej sytuacji opisywane silniki nowoczesnymi
jednostkami wolnobieżnymi promieniowo-tłokowymi
o parametrach roboczych i trwałości odpowiadających
obowiązującym standardom współczesnych układów hy-
draulicznych.

Wymiana silników

Nowe silniki zaprojektowano i wykonano w Katedrze Ma-
szynRoboczych, Napędów i Sterowania Politechniki Łódz-
kiej na podstawie dostarczonej przez Nrmę POCLAIN tzw.
hydrobazy. Do napędu transportera nie udało się wykorzy-
stać silników oryginalnych. Ze względu na ich wymiary,
zaistniała konieczność dostosowania tej konstrukcji do ist-
niejących elementów napędu, m.in. reduktora i hamulców.
Silnik MSE 11-1 po adaptacji do napędu transportera po-
kazano na rys. 5.
W nowej konstrukcji mechanizmu jazdy przewidziano

możliwość poruszania się do przodu na dwóch biegach:
pierwszym – wolnym z możliwością rozwinięcia maksy-
malnego momentu napędowego oraz drugim – z około
dwukrotnie większą prędkością z ograniczonym momen-
tem napędowym. Po zainstalowaniu nowych silników, ste-
rowanie biegami jest inne niż w układzie z silnikami SOK.

W korpusie rozdzielacza oleju znajduje się sterowany ciś-
nieniem rozdzielacz suwakowy, do skokowej zmiany
chłonności jednostkowej silnika, co jest możliwe dzięki
wewnętrznemu łączeniu komór roboczych z zasilaniem
i powrotem (rys. 6).

Rys. 5. Silnik MSE 11-1 po adaptacji do napędu transportera

Jeżeli gniazdo sterujące „Y” jest połączone ze zbiorni-
kiem, to silnik pracuje przy nominalnej chłonności na
pierwszym biegu, do jazdy wolniejszej; po doprowadzeniu
ciśnienia sterującego uzyskuje się drugi, szybszy bieg przy
zmniejszonej chłonności.

A – zasilanie, R – powrót, Y – sterowanie 

2-gi bieg – kier. preferowany 

R  A           Y

1 2 

R  A           Y

1 2 

1-szy bieg 

R  A                   Y 

1 2 

2-gi bieg – kier. niepreferowany

Rys. 6. Układ połączeń komór roboczych dla pierwszego i drugiego
biegu silnika MSE

Na drugim biegu następuje wyłączenie części (połowy)
komór silnika przez zwarcie ich wejść i wyjść z przewo-
dem niskiego albo wysokiego ciśnienia, w zależności od
kierunku wirowania. Ten drugi przypadek nie jest korzyst-
ny, powoduje wzrost strat wewnętrznych, szybsze zużycie
silnika i niebezpieczeństwo jego przegrzania. Dlatego sil-
niki dwubiegowe są oznaczone jako prawe albo lewe, na co
należy zwrócić uwagę przed podłączeniem do układu. Za-
miana silnika z lewego na prawy lub odwrotnie jest możli-
wa po obróceniu tulei rozdzielacza w drugie oznaczone
położenie, ale wymaga to demontażu hydrobazy. Syme-
tryczna budowa sprawia, że dla biegu pierwszego obydwa
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kierunki wirowania są jednakowo uprzywilejowane i nie
zachodzi różnica w sprawności eksploatacyjnej silnika.
Silniki zmontowano w Laboratorium Katedry Maszyn

Roboczych Napędów i Sterowania, zgodnie z opracowaną
przez zespół pracowników katedry technologią, uzgodnio-
ną z producentem hydrobaz – Nrmą POCLAIN. Komplet-
ne jednostki zostały zalane olejem, odpowietrzone i prze-
płukane, by usunąć ewentualne zanieczyszczenia monta-
żowe, następnie dotarte wstępnie i sprawdzone na stanowi-
sku doświadczalnym.

a b

c

Rys. 7. Silnik MSE11-1: a – zmontowany częściowo bez rozdzielacza
oleju, b – pierwsze uruchomienie na stanowisku badawczym, c – zmon-

towany (widok od strony wału napędowego)

Podłączenie silników do układu

hydraulicznego

Podłączenie nowych silników do istniejącego układu wy-
magało wymiany wszystkich przewodów głównych, ste-
rownia biegami i odprowadzania przecieków, poza obwo-
dem sterowania hamulcami, którego nie zmieniono. Do
odprowadzenia przecieków zastosowano, jak poprzednio,
przewody sztywne o takiej samej średnicy; tak też postą-
piono z przewodami sterowania biegami. Sposób sterowa-
nia biegami silników Poclain pozwolił na uproszczenie do-
tychczasowego układu podłączeń hydraulicznych.
Po obliczeniach pojemności hydraulicznych i badaniach

symulacyjnych pracy układu [1], zastąpiono główne prze-
wody sztywne przewodami elastycznymi. Ze względu na
ograniczoną przestrzeń montażową, minimalne promienie
gięcia przewodów elastycznych wynosiły 200 mm, co wy-
kluczyło zastosowanie elastycznych przewodów calowych,
wśród wysokociśnieniowych przewodów wielkości 3/4”
warunek ten spełniały tylko wyroby Nrmy Parker.
SpecyNczną cechą dwubiegowych silników MSE wiel-

kości 11 są gniazda przyłączeniowe o nieproporcjonalnie
małej wielkości (1/2") w zestawieniu z chłonnością silnika
i związanego z tym przepływu dla obrotów maksymal-
nych. Konstruktor silnika był zmuszony zredukować wiel-
kość otworu, w porównaniu z wersją jednobiegową, ze

względu na umieszczenie pomiędzy kanałami rozdziela-
cza zmiany biegów. Najmniejszy do zaakceptowania, ze
względu na straty ciśnienia przepływu, przewód 3/4"
o średnicy wewnętrznej 19 mm nie miał możliwości bez-
pośredniego połączenia z silnikiem. Zaszła konieczność
wykonania specjalnych złączek redukcyjnych. Niezależnie
od zastosowanej średnicy przewodów, należy się pogodzić
z miejscowymi spadkami ciśnienia na wlocie i wylocie
z silnika. Zmniejszenie przekroju przewodów głównych,
w porównaniu z poprzednim rozwiązaniem, wymusiło do-
datkowe redukcje na blokach rozdzielaczy. Ze względu na
brak biegu trzeciego, istniejące rozdzielacze stały się zbęd-
ne. Wykonano nowe elementy rozdzielcze, dostosowane
do połączenia z Nanszowymi końcówkami istniejących
i nowych przewodów hydraulicznych. Podobnie postąpio-
no z kolektorem rozdzielczym przewodów sterowania
i przecieków zewnętrznych.

Rys. 8. Schemat połączeń silników po modernizacji (napęd lewej strony)

Rys. 9. Projekt montażowy połączenia silników po modernizacji
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b)a)

Rys. 10. Zabudowa silników napędu lewej gąsienicy: a – przed moder-
nizacją, b – po modernizacji

Badania poligonowe

zmodernizowanego napędu

Badania napędu mechanizmu jazdy transportera z nowymi
silnikami miały na celu sprawdzenie poprawności jego
działania i ustalenie najkorzystniejszych nastaw zaworów
w układzie hydraulicznym. Potwierdzenia wymagała
w próbie poligonowej, przy pełnym obciążeniu, sprawność
całkowita, zwłaszcza wolumetryczna, nowych silników,
która zgodnie z danymi katalogowymi fabrycznej, orygi-
nalnej konstrukcji (dla założonych warunków obciążenia
i prędkości) powinna wynosić powyżej 0,98. Nowe silniki
hydrauliczne mają mniejszą o ok. 4% chłonność jednost-
kową, natomiast wzrost prędkości jazdy maszyny z no-
wym napędem wynosił odpowiednio do 9% na pierwszym
biegu i do 25% na biegu drugim, co wynika nie tylko
z mniejszych chłonności, ale i lepszej sprawności objęto-
ściowej. Z mniejszą chłonnością jednostkową nowych sil-
ników wiąże się też niewielki, bo niwelowany przez lepszą
sprawność mechaniczno-hydrauliczną, nieistotny dla pra-
cy układu, wzrost ciśnień w linii wysokociśnieniowej.
W tabeli podano parametry silników przed- i po moderni-
zacji.
Podczas badań mierzono i rejestrowano przebiegi czaso-

we istotnych wielkości Nzycznych w układzie hydraulicz-
nym mechanizmu jazdy. Do pomiarów wykorzystano
ośmiokanałową stację akwizycji danych Spider 8 z prze-

nośnym komputerem pomiarowym i nowoczesne prze-
tworniki pomiarowe: tensometryczne czujniki ciśnienia,
turbinkowe czujniki przepływu oraz potencjometryczny
nadajnik obrotowy do pomiaru kąta wychylenia tarczy
pompy. Uproszczony schemat hydrauliczny napędu jednej
gąsienicy i rozmieszczenie punktów pomiarowych poka-
zano na rys. 11.

Qpz

α

pw

Pn

Rys. 11. Uproszczony schemat napędu jazdy jednej gąsienicy z roz-
mieszczeniem punktów pomiarowych: pw – ciśnienie w gałęzi wysoko-
ciśnieniowej, pn – ciśnienie w gałęzi niskociśnieniowej, Qpz – sumarycz-
ny strumień przecieków zewnętrznych silników, α – kąt wychylenia blo-

ku cylindrów pompy głównej

Podczas badań mechanizmu jazdy transporter był obcią-
żony stacją napędową. Rejestrowano przebiegi czasowe
mierzonych wielkości lewej i prawej strony napędu. Wyko-
nano kilka serii przejazdów z włączonymi biegami: pierw-
szym i drugim − jazda w przód i pierwszym − jazda do ty-
łu. Przykładowe przebiegi eksperymentalne pokazujące
wysterowanie pompy głównej, ciśnienia w gałęzi wysoko-
i niskociśnieniowej oraz sumaryczne przecieki zewnętrzne
pokazano na rys. 12, rys. 13 i rys. 14.
Podczas jazdy transportera obciążonego ciężarem stacji

napędowej przenośnika, średnie ciśnienie w linii wysoko-
ciśnieniowej napędu hydraulicznego lewej i prawej gąsie-
nicy wynosiło: od 3 do 5 MPa − bieg I (jazda do przodu
i do tyłu) oraz od 8 do 9 MPa − bieg II (jazda tylko do
przodu). Natomiast maksymalne ciśnienia osiągały warto-
ści: od 6 do 7 MPa − bieg I (jazda do przodu i do tyłu), od
11 do 12 MPa − bieg II (jazda tylko do przodu). Najwyż-
sze ciśnienia w linii wysokociśnieniowej są rejestrowane
podczas manewrów, zwłaszcza podczas skrętu w miejscu

TABELA. Porównanie parametrów „starych” i „nowych” silników

Parametr Jednostka
SOK400 MSE11-1

1. bieg 2. bieg 1. bieg 2. bieg

Chłonność jednostkowa m3/rad
1600

254,7 �10-6

800
127,4 �10-6

1536
244,5 �10-6

768
122,2 �10-6

Ciśnienienominalne MPa 16 16 – –

Ciśnieniemaksymalne MPa 25 25 40 40

Prędkość max/nom/min obr/min 250 / 160 / 3 250 / 160 / 10 140/ – / – 180 / – / –

Prędkość rzeczywistadlamaks. wydajności pompy (transporter obciążony,
jazdanawprost popłaskimterenie)

obr/min 61 101 63 126
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(na pierwszym biegu). Jeśli napęd dotyczył jednej gąsieni-
cy, to ciśnienie maksymalne osiągało wartość 18 MPa.

-2

0

2

4

6

8

10

12

14

16

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45t[s]

p [MPa]   Q [l/min]

-4

0

4

8

12

16

20

24

28

32
α [°]

 Qprzec_zew

 pw

 pn

 wych. kołyski

Rys. 12. Badania eksperymentalne po modernizacji; napęd lewej gąsie-
nicy – jazda ze stacją na pierwszym biegu
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Rys. 13. Badania eksperymentalne po modernizacji; napęd lewej gąsie-
nicy – jazda ze stacją na drugim biegu
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Rys. 14. Badania eksperymentalne po modernizacji; napęd lewej gąsie-
nicy − zakręcanie w miejscu ze stacją na pierwszym biegu

Badania eksperymentalne potwierdziły prawidłową pra-
cę mechanizmów jazdy obu gąsienic. Zastosowane mierni-
ki przepływu nie były w stanie zarejestrować przecieków
zewnętrznych z korpusów silników hydraulicznych. Napę-
dy hydrauliczne obu gąsienic pracowały stabilnie. Nie za-
uważono przecieków w połączeniach hydraulicznych.
Temperatura pracy silników nie przekraczała 40°C.
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Computer simulationof thedynamicbehaviour
of theautomaticgaugecontrol (AGC)system

ontherollingmill quarto

Introduct ion

Improvement of the shape quality of heavy plates proc-
essed on the hot rolling mills is nowadays ensured by the
implementation of the automatic gauge control systems
(AGC). The main objective of the thesis was the formula-
tion of the mathematical and simulation system of AGC
installed at the heavy plate mill quarto. The simulation
model enables the engineers to optimise the parameters of
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the newly designed systems, especially from the point of
their dynamic behaviour.

Automatic gauge control systems (AGC)

applied at hot plate mill

Overview of the automatic gauge control systems (AGC)
installed at hot plate mill quarto [2] is given in Fig.1. The
system coordinates the topside electromechanical screw −
down and bottom side hydraulic cylinder adjustment. The
slab enters the rolling gap the width of which is adjusted
according to calculated values. The electro-hydraulic AGC


