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某型号汽车起重机发动机高速空载状态热特性分析
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摘 要：为解决某型号汽车起重机散热效果差的问题，研究其液压系统原理，根据主要元

件的产热与散热特性，建立了液压系统的热平衡数学模型；基于AMESim软件建立了汽车起重

机在发动机高速空载状态下的热液压系统仿真模型，并通过实验对比散热器进出口的温度验

证了仿真模型的准确性；分析了发动机高速空载工况下4个泵的压力损失特性 .结果表明：2号

泵能量损失最大，约 38%，由多路阀和中心回转体的能量损失而产生的热量是液压系统的主

要产热源；3号泵和4号泵的回油产热也较大，且由于原始设计中回油没有经过冷却处理，导致

汽车起重机液压系统整体的散热效果较差 .通过将回转系统和控制系统的回油引入散热器，

改进后的多路阀各口出口温度降低，油箱的出口温度也明显降低，提高了液压系统的散热效

果，改进合理有效，为今后改进汽车起重机液压系统的热管理控制策略提供了指导 .
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Abstract：In order to solve the problem of poor heat dissipation effect of a certain type of truck crane, the prin⁃
ciple of its hydraulic system was studied. According to the heat generation and heat dissipation characteristics of the
main components, the mathematical model of heat balance of the hydraulic system was established. Based on the soft⁃
ware AMESim, a simulation model of the thermal hydraulic system of the truck crane in the no-load state of the en⁃
gine was established, and the accuracy of the simulation model was verified by comparing the temperature of the ra⁃
diator inlet and outlet. The pressure loss characteristics of four pumps under high speed no-load condition were ana⁃
lyzed. The results show that the energy loss of No. 2 pump is the largest, about 38%. The heat generated by the en⁃
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ergy loss of the multi-way valve and the center rotating body is the main heat source of the hydraulic system. No. 3
pump and No. 4 pump return oil heat production are also large, but because the original design of the return oil is not
cooled, resulting in a poor overall heat dissipation effect of the hydraulic system of the truck crane. By introducing the
return oil of the rotary system and the control system into the radiator, the improved multi-way valve outlet tempera⁃
ture is reduced, and the outlet temperature of the oil tank is also significantly reduced, which improves the heat dissi⁃
pation effect of the hydraulic system. The improvement is reasonable and effective, and provides guidance for improv⁃
ing the thermal management and control strategy of the hydraulic system of the truck crane in the future.

Key words：truck crane；no-load state of the engine；thermal equilibrium；AMESim；experiment verify；improve⁃
ment

随着我国经济的快速发展，国家基础设施建设

的规模越来越大，起重机行业发展迅速 .汽车起重机

凭借其行驶速度快、作业性能高、结构简单、可在吊

运和转运间随时变换及可接通用底盘以适应不同的

路况行驶条件等优势，受到人们越来越多的关注［1］.
目前，国内的汽车起重机产业虽然取得了很大进展，

但在产品技术、性能和能量损失等方面的研究与国

外相比仍有一定的差距，导致市场上国外机型仍占

据重要地位［2］.为了解决液压系统热损耗过多的问

题，国内研究大多考虑增大散热面积、增大风扇的转

速以及更换油箱和液压油等方式，但忽略了热量的

源头问题，且目前国内针对汽车起重机热损耗问题

的研究较少 .
现阶段，国外针对汽车的散热系统研究较多，工

程机械方面的研究相对较少［3］.Minav等人对驱动液

压系统进行了热分析，并且在不同的环境温度操作

条件下，通过测量验证了与温度有关的损耗［4］；
Kulkarni等人通过改变油箱的结构和材料来降低不

必要的热损耗，对通过降低热损耗来提高电源效率

进行了研究和分析［5］；Jamroziak等人以内燃机为例，

对道路车辆动力系统的热交换进行了理论分析，并

使用Matlab-Simulink联合仿真，验证了理论模型的

准确性［6］；Konev等人通过对液压制动器热制备方法

和热平衡计算方法的分析，提出并研究了液压制动

器加热系统，通过建立热工过程的数学模型，确定了

传热温度和液压缸温度的实时变化［7］.
在国内，Guo等人建立了基于 AFT算法的热工

水力分析方程，对散热系统进行了稳态热工水力分

析，确定了压力损失最大的路径，并利用控制阀上的

压力损失来建立每个管道连接点所需的流量平

衡［8］；王振宝等人分析了装载机液压系统的加热机

理和传热过程，建立了液压传动系统的热平衡模型

和产热优化模型，并利用Matlab软件对油温进行了

精准预测［9］；吴相斌计算了凿岩车液压驱动单元、油

箱和冷却系统的散热功率，并针对散热问题提出了

解决方案［10］；刘文平等人研究了闭式液压系统内主

要工作参数对液压油温度的影响，构建了热平衡数

学模型和数值模拟模型，确定了闭式液压系统内部

油温的预测方法，弥补了传统经验算法能量损失计

算不全的不足［11］；牛宏杰等人分析了滑移装载机的

液压系统热平衡性能，分析了整机的散热功率，并提

出了优化方案［12］；韩孟虎等人分析了柱塞泵的传热

机理，并利用AMESim软件对柱塞泵进行了温度仿

真计算［13］；李世民等人通过分析特种车辆随车起重

机液压系统在可靠性试验中的热平衡，得到了系统

到达热平衡的热量及时间变化规律［14］；王剑鹏等人

针对装载机工作过程中的液压系统过热问题，确定

了过热原因是液压油散热器的布置不合理，并进行

了优化改进［15］.现阶段的热平衡研究大多数针对元

件结构及模型分析，对于汽车起重机的热损耗源头

问题的研究相对较少，因此研究整机的产热来源和

热功率特性并加以改进具有重要意义 .
基于以上研究，本文以某一型号汽车起重机的

液压系统为研究对象，通过热平衡数学模型研究了

发动机高速空载状态下整机的热特性，建立了热液

压系统仿真模型 .采用理论分析、动态仿真和实验验

证相结合的方法，全面分析了发动机高速空载工况

下汽车起重机液压系统的主要产热来源，所提出的

结构改进有效提高了散热效果，为今后整机的散热

改进设计提供了参考 .
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1 液压系统原理

某型号汽车起重机的液压系统原理如图 1所
示，是典型的定量泵负载敏感系统［16］.

汽车起重机发动机高速空载工作过程中，1号泵

为卷扬系统供油；2号泵在伸缩或者变幅动作时为伸

缩和变幅系统供油，当起重机无伸缩和变幅动作，且

处于卷扬状态时，2号泵提供的压力油通过合流阀与

1号泵共同为卷扬系统供油；3号泵和 4号泵分别为

回转系统和控制部分提供压力油［16］.在原始设计中，

1号泵和 2号泵的回油在合流后流入散热器中，由于

3号泵和 4号泵使用时间较短且流量较小，因此回油

不流经散热器 .
从现场测试反馈的数据可知，系统在发动机高

速空载状态下产热明显：3号泵在发动机高速空载时

能量损失较多，且这部分能量全部转换为热量，从后

文实验结果中可以看到 3号泵回油温度较高；4号泵

的控制系统所需压力为 2 MPa，但从实际测试情况来

看，在泵高速情况下，控制阀P口压力可达 6 MPa，泵
口压力达到 9 MPa，压力损失太大 .而在中、低转速状

态下，系统产热并不明显，所以本文将研究发动机高

速空载状态下汽车起重机液压系统的热能耗特性 .

2 液压系统热平衡分析

为建立整车的液压系统热平衡分析数学模型，

假设在整个循环工况下液压油的自身属性保持

不变 .

2.1 循环工况产热分析

汽车起重机在长时间的循环工况下，泵和马达

的机械损失及容积损失是热量的重要来源 .液压元器

件如中心回转体、回程管路和各类阀的阻性损失，系

统摩擦产生的热量也是系统能量的主要损失 .计算液

压系统内流体元件的温度变化，主要是根据各个元件

的产热特征，依据能量守恒定律，推导它们的产热量 .

回转系统
副卷扬

控制部分

1

主卷扬

8

10

9

11

12
13

147

变幅部分 伸缩部分

65

432

1-主卷扬供油泵；2-副卷扬供油泵；3-回转供油泵；4-控制供油泵；5-吸油过滤器；6-回油过滤器；7-中心回转体；

8-卷扬制动器；9-卷扬马达；10-平衡阀；11-散热器；12-风扇；13-比例伺服阀；14-定差减压阀

图1 汽车起重机液压系统原理图

Fig.1 Schematic diagram of hydraulic system of truck crane
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2.1.1 液压泵、马达的产热功率

对于泵和马达这样的容性元件，根据流体焓的

计算公式和能量守恒定律，得到温度和压力的转换

公式为［17］：
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（1）
忽略少部分进入泵体的能量，则泵的产热来源

于机械损失，即为了抵消传动轴上产生的阻力矩而

消耗的一些输入功率，故泵的产热功率为：

WB = 1 - ηbVηbmηbm
PBOnVB （2）

式中：泵总效率 ηb = PBOPBI = ηbVηbm，Cp为液压油的比

热容；M为泵内液压油的质量；T为泵内部液压油的

温度；V为泵的内部容积；B为液压油的体积膨胀系

数；M
.
IN为流入泵内的液压油质量；Cp

-
为液压油的平

均比热容；αP
-
为液压油的平均比容；T

-
为液压油平均

温度；P为泵内部压力；Q
.
为液压油吸收的热流量；W

.

为泵所做轴功功率；αP为体积弹性模量；ρ为液压油

密度；ηbV为泵的容积效率；ηbm为泵的机械效率；PBI、
PBO分别为泵进口和出口压力；n为泵转速；VB为泵的

理论排量 .
2.1.2 液压阀的产热功率

通过阀口过流面积的改变，达到液压阀对液压

油压力、方向和流量的控制 .根据能量守恒定律，产

生的液压阀前后压降将转化为热能储存在油液中，

导致油液升温 .故液压阀的产热功率公式为［18-19］：

WF = (P fq - P fh )QF （3）
式中：P fq、P fh分别为液压阀阻尼孔前后的压力，QF为
通过液压阀的液压流量 .
2.1.3 阻性元件的产热功率

液压流体在横截面不变的管路等阻性元件中流

过一定长度时，会因附着力而产生压力损失，且全部

转化为热量，产热功率为［20］：

WG = 0.5 ρv
2Lλ
D （4）

式中：L为管路的沿程长度；D为管路直径 .
2.2 循环工况散热分析

液压系统的散热主要是指液压系统向外部环境

传递的热量 .在热量的传递过程中，主要散热形式包

括散热器、液压油箱的热对流以及管路和阀体等阻

性元件的热辐射三种［20］.
2.2.1 散热器

液压系统主要采用风冷式散热器，散热器的散

热量为［20］：

QS = Cp- M. IN(TSI - TSO ) （5）
式中：TSO、TSI分别为散热器出口处和入口处温度 .
2.2.2 液压油箱的热对流

油箱散热量的计算公式如下［20］：

QD = fNuADd (TYI - TYO ) （6）
式中：f为液压油的导热系数；Nu为努塞尔数，一般为

固定值；AD为热传导换热面积；d为特征长度；TYI、TYO
分别为油箱出口处和入口处温度 .
2.2.3 阻性元件的热辐射

管路等阻性元件的辐射散热量计算采用较简单

的模型，辐射散热量为［20］：
QF = εσAF(T 4K - T 4H )TH （7）

式中：AF为辐射换热面积；ε为管路材料黑度；σ为斯

忒芬-波尔斯曼常数；TK、TH分别为壳体表面温度和

环境温度 .
对于起重机来说，由于其内部空间的局限性，管

路等阻性元件基本是处于较为封闭的状态，并且油

箱内侧紧挨着发动机部件，导致油箱的散热只能靠

外侧进行，所以起重机液压系统主要通过散热器

散热 .
因此，为确定汽车起重机发动机高速空载状态

下液压系统的主要产热源，需要根据热液压系统结

构元件主要参数及实际工况等搭建相应的AMESim
模型 .

3 AMESim模型搭建

根据上文的分析可得，汽车起重机主要的产热

元件有液压泵、马达、多路阀、平衡阀、中心回转体和

沿程管路等 .多路阀、平衡阀和中心回转体可直接使

用热液压标准库中现有的元件；泵、马达等部件，机

械标准库中有对应的元件，故无须搭建模型，直接调

用即可；对于散热器和油箱，由于要考虑散热面积、

散热系数、液面高度和散热方式，故采用热液压库和

热库中的元件建立仿真机构 .结合信号控制库，整机

系统液压热仿真模型如图2所示 .
AMESim液压热仿真模型中各个元件的参数主

要根据汽车起重机热液压系统结构实际测绘及实际

工况来设定，充分保证模型的准确性，其中部分关键

参数如表1所示 .

180



第 4期 陈晋市等：某型号汽车起重机发动机高速空载状态热特性分析

金属散热系数 空气空气

风扇

液压油 重力加速度 空气温度

风扇

散热器

2号泵

油箱

平衡阀

散热器

马达热交换

中心回转体

负载

马达

中心回转体

多路伺服阀

1号泵 2号泵

3号回转泵3号回转泵

4号控制泵4号控制泵

控制信号

图 2 发动机高速空载工况下液压系统热仿真模型

Fig.2 Thermal simulation model of hydraulic
system under high speed no-load condition
表 1 液压系统热仿真模型主要参数

Table 1 Main parameters of thermal simulation
model of hydraulic system

主要参数

1号泵排量/（mL·r-1）
2号泵排量/（mL·r-1）
3号泵排量/（mL·r-1）
4号泵排量/（mL·r-1）
泵的容积效率

泵的机械效率

多路阀额定流量/（L·min-1）
平衡阀开启压力/MPa
平衡阀主阀弹簧预紧力/N
平衡阀弹簧刚度/（N·mm-1）
节流口最大开度/mm
对流换热系数/（W·m-2·K-1）
液压油黏温系数

液压油密度/（kg·m-3）
环境温度/℃
管路直径/mm
壳体发射率

油箱材料

管路散热系数/（W·m-2·℃-1）
油箱散热系数/（W·m-2·℃-1）
散热器长度/mm
散热器高度/mm
散热器厚度/mm

数值

30
50
50
40
0.95
0.95
320
6.5
100
60
5
15

0.042 7
850
20
38.2
0.2

合金钢

0
25
800
250
60

其中 1号泵和 2号泵是为系统卷扬提供流量的，

3号泵和 4号泵分别为回转和控制油路提供压力油，

散热器容量足以满足所有回油流量的需要 .

4 仿真研究与实验分析

通过北京波普的数据采集系统将布置在液压系

统管路上及重点部位的温度传感器和压力传感器的

模拟信号转换为数字信号送入计算机，利用计算机

软件对整个测试过程的实验数据进行实时采集、存

储，然后对实验数据进行处理和分析 .根据汽车起重

机液压系统的实际情况和分析所需，安装压力传感

器和温度传感器，以测试 3个泵负载反馈进出口、平

衡阀与主卷马达之间以及多路阀的进出口压力及

转速信号和油箱进出油口、3个泵进出口以及散热

器的进出口温度信号 .结合整车结构，实验测点布

置如图3所示 .
测点包括：2号泵进油压力测点A1和负载反馈

测点 A2，3号泵进油压力测点 A3和负载反馈测点

A4，4号泵进油压力测点 A5，主卷平衡阀 C3测点

A6，平衡阀与马达之间测点A7，主卷马达转速传感

器测点A8；油管回油口温度测点 B1，油箱吸油口温

度测点 B2，油箱外侧温度测点 B3，油箱底侧温度测

点B4，散热器入口温度测点B5和出口温度测点B6，
多路阀B口温度测点B7，A口温度测点B8，P口温度

测点B9.温度传感器贴在被测试部分表面，为了保证

其温度不受外界环境的影响，在每个温度传感器外

面加上隔热材料以消除外界环境的影响 .其中压力

传感器量程为 0~30 MPa，温度传感为-20 ℃~100 ℃，

各传感器输出1~5 V电压信号，经转换后输出对应实

验值 .
4.1 仿真模型验证

图 4为一个工作周期内液压泵的转速变化情况 .
由图可以看出：汽车起重机在空载的 0~50 s内，液压

泵开始供油，流量流经多路阀后进入系统，一直持续

供油直到液压泵转速达到最大；高速持续了 1 000 s
后，液压泵转速开始逐渐下降 .在每个转速状态下维

持 6 min左右，一直到怠速，整个过程中采集液压系

统各点的压力和温度参数 .
液压系统在发动机高速空载情况下四个泵的能

量损失情况如图 5所示 .其中 2号泵能量损失最大，

约为 38%.图 6为发动机高速空载工况下 2号泵各部

分能量损失情况 .由图可以看出，在上车多路阀上损

失的功率最大，占 32%，这部分能量损失主要是由分
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图4 液压泵转速实验测试图

Fig.4 Hydraulic pump speed test diagram

高速空载工况下4个泵能量损失百分比

38%，12 kW，2号泵

29%，10 kW，1号泵25%，9 kW，3号泵
8%，2.5 kW，4号泵

1号泵2号泵3号泵4号泵

图5 发动机高速空载工况4个泵能量损失情况

Fig.5 Power loss of 4 pumps in high speed no-load condition

1 kW，7%

1.5 kW，12%
1.5 kW，12%

4 kW，32%

3.5 kW，30%1 kW，7%

2号泵（转速为2250）的能量损失2号泵（转速为2250）的能量损失

2号泵出口至多路阀入口
多路阀出口至散热器入口
散热器出口至中心回转体

多路阀进出口
散热器进出口
中心回转体回油至油箱

图6 发动机高速空载工况2号泵能量损失

Fig.6 Power loss of No. 2 pump under high
speed no-load condition

流阀引起的 .主要原因是液压系统工作时要合理分

配流量，流量频繁通过分流阀导致能量损失较大 . 2

号泵出口至上车多路阀入口能量损失次之，占 30%，

这部分能量损失主要是由中心回转体及管路引起

的，它们的沿程损失也较大，损失全部转换为热量，

导致系统产热增多 .
同时，在发动机高速空载工况下，实验样机液压

系统一个周期内散热器进、出口温度特性曲线如图 7
所示 .

72
70
68
66
64
62
60
58
56
54

温
度
/℃

0 500 1 000 1 500 2 000 2 500 3 000

散热器出口
散热器进口

12

1

2

时间/s
图7 散热器进出口温度特性曲线

Fig.7 Radiator inlet and outlet temperature characteristic curve

从图 7曲线中可以看出：散热器进出口温度在

前 1 250 s逐渐上升，以后温度逐渐下降，主要是因为

液压泵转速降低后产热减少 .在前 1 250 s散热器进

出口温度差呈逐渐上升趋势，最大温差幅度约为

7 ℃，此后温差幅度逐渐减小 . 2 400 s之后，散热器

进出口温度基本相同，原因主要是转速降低后，3号
泵和 4号泵的回油产热量占大部分，但是回油并没

有进行冷却处理，导致散热器散热效果变差，在后文

的实验分析中有详细介绍 .
对比图 8的运用AMESim软件对散热器进出口

温度所做的仿真曲线，可得散热器进出口温度特性

与实际温度特性形状相似、趋势相近，具有高度一致

性，结合图 15和图 16的对比分析，可得仿真与实验

图 3 液压系统实验布置图

Fig.3 Hydraulic system test layout

主卷马达 油箱

整机A7
A8 B2

A6 B1

B6

B4

B3

A4

B9

多路阀

数据采集系统

散热器 多路阀

液压泵

B7B5
B8

A2

A3A5 A1
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结果基本相符，即仿真模型准确可靠 .但在对应的具

体数值上仍有不同：实验过程中散热器的进出口温

度波动较大，入口处温度值略大于仿真结果 .主要原

因是仿真模型中对管路等元件的属性设置比较固

定，而且无法将变化的环境温度和管路沿程损失准

确地包含在内，与实际情况存在差异 .
75
70
65
60
55
50
45
40

温
度
/℃

0 500 1 000 1 500 2 000 2 500 3 000

散热器出口温度

散热器进口温度

时间/s
图8 散热器进出口仿真温度

Fig.8 Simulated temperature of radiator inlet and outlet

总体来说，仿真模型能够较好地体现液压系统

的热特性，仿真过程完整复现了实验的发动机高速

空载工况，仿真结果与实验结果具有高度一致性，可

以用来对汽车起重机的液压系统热特性进行研究与

改进 .
接下来研究3号泵和4号泵的压力损失情况 .

4.2 压力特性实验分析

图 9及图 10分别为 3号泵和 4号泵的压力-时间

特性曲线 .从图 9可以看出：3号泵出口压力最高达

5.8 MPa，3号泵至下车多路阀出口之间压力损失

在泵低速（880 r/min）情况下为 0.2 MPa，在转速为

1 500 r/min时压力损失为0.76MPa，在转速为1 800 r/min
时压力损失为 1.1 MPa，在高速（2 250 r/min）情况下

为 1.7 MPa，这个压力损失太大，这部分损失主要是

由下车多路阀引起的 .下车多路阀出口至回转阀入

口之间的压力损失在泵低速（880 r/min）情况下

为 0.1 MPa，在转速为 1 500 r/min时压力损失为 0.5
MPa，在转速为 1 800 r/min时压力损失为 0.8 MPa，在
高速（2 250 r/min）情况下为 1.2 MPa. 回转阀入口与

出口之间的压力损失在泵低速（880 r/min）情况

下为 0.48 MPa，在 转 速 为 1 500 r/min 时 压 力 损

失为 0.8 MPa，在转速为 1 800 r/min时压力损失为

1 MPa，在高速（2 250 r/min）情况下为1.4 MPa，这个压

力损失也太大 .从图10可以看出：发动机转速大约为

1 800 r/min时测试 4号泵的压力损失情况，出口的压

力也基本稳定在6.3 MPa左右，前后压力损失太大 .
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图9 3号泵压力-时间特性曲线

Fig.9 Pressure-time characteristic curve of No. 3 pump
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图10 4号泵压力-时间特性曲线

Fig.10 Pressure-time characteristic curve of No. 4 pump

5 热特性问题改进

根据上文分析可得：汽车起重机在发动机高速

空载工况下，3号泵前后压力损失较大，且回油温度

较高，但目前的系统中并没有对回转阀的回油进行

冷却 .虽然 4号泵流量不大，但由于管路很长，造成

回油压力损失过大 .因此建议将 3号泵所供能的回

转系统和 4号泵供能的控制系统回油引入散热器，

提高液压系统的散热效果 .改进后的AMESim仿真

模型如图11所示 .
5.1 多路阀的温度仿真分析

仿真模拟汽车起重机发动机高速空载时多路阀各

口的温度变化特性，仿真条件同上，对比改进前后多路

阀各口的温度状况，仿真曲线如图12~图14所示 .
由图 12~图 14可以看出，汽车起重机在仿真运

行过程中，改进后的多路阀B口最高温度由 65 ℃降

为58 ℃，P口最高温度由66 ℃降为58 ℃，A口最高温

度由68 ℃降为62 ℃，散热效果明显提高 .
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时间/s
图11 改进后的仿真模型

Fig.11 The improved simulation model
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图12 多路阀B口改进前后温度曲线

Fig.12 Multi - way valve B - port temperature
before and after improvement

0 500 1 000 1 500 2 000 2 500 3 000

70
60
50
40
30
20

温
度
/℃

多路阀P口改进前温度

多路阀P口改进后温度

时间/s
图13 多路阀P口改进前后温度曲线

Fig.13 Multi - way valve P - port temperature
before and after improvement
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图14 多路阀A口改进前后温度曲线

Fig.14 Multi - way valve A - port temperature
before and after improvement

5.2 油箱进出口温度实验分析

为了使结果更具有可靠性，在实验样机中将 3
号泵与 4号泵的回油管合流接入散热器中，利用温

度传感器采集到的油箱出口改进前后的温度数据曲

线，如图 15所示 .与图 16油箱温度仿真曲线进行比

较，分析结构改进是否合理有效 .
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图15 油箱出口改进前后的温度实验曲线

Fig.15 Temperature test curve of oil tank
outlet before and after improvement
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图16 油箱出口改进前后的温度仿真曲线

Fig.16 Temperature simulation curve of
oil tank outlet before and after improvement

通过对比图 15和图 16发现，油箱的仿真温度特

性与实际温度值具有高度一致性，误差很小 .油箱的

出口温度明显降低，即将 3号泵与 4号泵的回油管合

流接入散热器中的改进是合理有效的 .
综合以上分析可以看出，在发动机高速空载工

况下，2号泵的能量损失最大，3号泵多路阀的压力

损失和 4号泵回油长管路的沿程损失是造成后期散

热器散热效果降低的主要原因 .考虑整车结构与布

置的影响，将 3号泵与 4号泵的回油管路合流接入散

热器中，提高散热效果 .结合实验结果可以看出，改

进后的散热效果明显提高，与仿真分析结果一致 .

6 结 论

本文依据理论、实验、仿真三者结合的研究方
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法，分析了发动机高速空载下汽车起重机液压系统
的热功率特性，并提出了改进方案，得到以下结论：

1）建立了汽车起重机液压系统热平衡数学模
型 .运用AMESim软件建立了汽车起重机热特性仿
真模型，仿真与实验结果的高度一致性验证了模型
的正确性 .

2）实验数据分析结果表明：发动机高速空载状
态下液压系统 2号泵能量损失最大；3号泵和 4号泵
的回油没有冷却过程，导致散热器散热效果降低 .

3）本文提出了将 3号泵和 4号泵的回油合流接
入散热器的改进方式 .改进前后的液压元件热特性
仿真数据与实验数据的对比表明:该改进方式提高
了散热效果 .这为今后汽车起重机液压系统或其他
工程机械的热特性改进设计提供了参考和指导 .
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