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SF33900矿用自卸车液压系统油温过高诱因机理及散热
系统优化措施研究

赵汇江
国能准能集团有限责任公司�设备维修中心� 内蒙古� 鄂尔多斯� 010300

摘� 要：SF33900矿用自卸车在露天矿山作业中，液压系统油温过高问题突出，严重制约设备出勤率与使用寿
命。本文从液压系统能量转换机理出发，采用故障树分析方法，系统识别油温过高的关键诱因。研究发现，液压泵容

积效率下降、下降回油节流损失、待命溢流损耗及散热器热风回流四者累计贡献率达78%。基于热平衡计算，确定原
车散热系统存在18~22kW能力缺口。据此提出液压泵优化、下降背压电控调节、独立变频风扇及板翅式散热器组合优
化方案。工业试验表明，优化后系统稳态油温由89℃降至65℃以下，年维修成本降低41%，为大型矿用自卸车液压热
管理提供了可复制的技术方案。
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引言：SF33900矿用自卸车（载重220吨）是我国
露天矿主力装备，其液压系统承担举升、转向及制动功

能。该车配置两台泵：转向/制动共用柱塞泵，举升采用
叶片泵；非举升时两泵独立工作，举升时通过合流阀合

流以提高流量速度。矿区高温高尘连续作业下，大量车

辆液压油温持续超过85℃甚至达95℃停机，导致油液黏
度下降、密封老化、泵阀磨损，单台年均维修成本增加

6~10万元。现有研究缺乏定量机理分析。本文采用故障
树分析法建立发热-散热平衡模型，识别关键短板并提出
优化措施，通过试验验证效果。

1��SF33900 液压系统技术状态与热平衡模型

1.1  液压系统基本参数
SF33900矿用自卸车液压系统采用开式循环回路，工

作液压系统与转向液压系统共用油箱。举升系统核心参

数：举升叶片泵排量160mL/r，转向柱塞泵排量90mL/r，
合流后总排量250mL/r，系统额定压力20MPa，合流流量
可达450~520L/min（发动机工作转速1850~2100r/min）。
举升油缸为双级双作用形式，缸径260/190mm。原厂冷
却器为管片式结构，散热面积3.8m²，安装在发动机水
箱前方，由发动机风扇驱动冷却。液压油箱容积320L，
设计油温控制区间65℃以下为正常，85℃预警，95℃停
机。矿区实际作业循环：举升18~22s、保持5~8s、下降
18~22s、待命或行驶40~60s，单日举升次数120~160次。

1.2  油温过高的故障树分析
以“液压油温超过85℃”为顶事件，建立故障树。

第一层分为产热过大和散热不足两个分支。产热过大分

支向下分解为：泵内泄漏过大、溢流损耗过高、节流

损耗过大、管路阻力偏高。泵内泄漏过大的底事件包括

叶片泵与柱塞泵的端面间隙超差、叶片磨损、配流盘划

伤；溢流损耗过高的底事件包括待命溢流压力设定偏

高、举升超压频繁溢流；节流损耗过大的底事件包括下

降回油节流孔径过小、节流口固定不可调；管路阻力偏

高的底事件包括通径偏小、弯头过多、滤芯堵塞。散热

不足分支向下分解为：冷却器能力不足、风量不足、热

油旁路[1]。冷却器能力不足的底事件包括散热面积偏小、

翅片堵塞、内部结垢；风量不足的底事件包括风扇转速

低、风道狭窄、热风回流；热油旁路的底事件包括卸荷油

路未经过冷却器、下降回油直接回油箱。通过现场实测与

检修记录统计，确定关键底事件的发生频率与贡献度。

1.3  系统发热功率实测与计算
选取运行时间为420 0h、620 0h、880 0h的三台

SF33900进行热功率测试。测试方法：测量泵出口流量
与压力、回油路流量与压力、冷却器进出油温差及油液

比热容，计算各环节功率损失。测试条件：环境温度

38~40℃，连续作业2h后测量。测试结果显示：8800h
车泵组合容积效率降至68%，泵内泄漏损失约15.5kW；
待命溢流压力1.9MPa，溢流损失约9.5kW；下降回油
背压3.2MPa，节流损失约11.8kW；管路及滤芯压损约
7.5kW；其他损失约3.5kW。系统总发热功率约47.8kW。
同期测量冷却器散热量：冷却器进出油温差4.2℃，油液
流量280L/min，计算散热量约24.6kW。发热与散热差值
约23.2kW，与油温持续上升的现象吻合。6200h车发热功
率约39.5kW，散热量约27.3kW，差值12.2kW，油温缓慢
上升。4200h车发热功率约33.5kW，散热量约29.8kW，差
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值3.7kW，油温基本稳定在78~80℃。三组数据表明：随
着运行时间增加，泵组磨损导致发热量上升，同时冷却器

积垢导致散热量下降，二者叠加使热平衡点快速上移。

1.4  散热量缺口定量结论
根据测试数据，SF33900在运行超过5000h后，系统

总发热功率普遍达到40~48kW，而原车冷却器实际散热
量仅22~28kW，散热缺口12~20kW。其中泵内泄漏、下
降节流、待命溢流三项合计占发热总量的75%以上，是产
热端的核心矛盾。冷却器方面，面积不足与热风回流是

散热端的主要短板。明确这些定量关系后，优化方向随

之清晰：降低三大产热源的损失强度，同时补齐冷却器

的两个结构性短板。

2��产热端诱因机理分析

2.1  泵组磨损与容积效率衰减机理
SF33900原车配置的举升叶片泵与合流柱塞泵在长

期高频作业中，叶片泵的叶片与定子内壁磨损、配流盘

端面间隙扩大，柱塞泵的柱塞与缸体孔间隙增大、配流

盘磨损。叶片泵端面间隙从初始0.03~0.06mm逐渐扩大至
0.12~0.18mm。间隙扩大的直接后果是高压油从高压区
向吸油腔泄漏，泄漏流量与间隙的三次方成正比。当间

隙扩大一倍时，泄漏量增加约8倍。泄漏油从高压区返回
低压区时，压力能全部转化为热能。同时，泄漏油在泵

壳内高速流动产生搅拌损失，进一步增加发热。泵组的

容积效率随运行时间呈非线性下降趋势：前3000h下降较
缓，3000~6000h加速下降，6000h后进入快速劣化区[2]。实

测表明，6000h以上泵组的发热量比新泵高出9~12kW。
这是SF33900服役中期油温突然恶化的主要原因。

2.2  下降回油节流损失的机理与量化
SF33900货箱下降依靠自重，但为控制下降速度防止

冲击，回油路设置了固定节流孔。实测节流孔前后压差

3.0~3.5MPa，通过流量约450~500L/min（含合流流量），
瞬时节流功率达22~28kW。每次下降持续18~22s，以日举
升140次计算，节流损失日累计约18~22kWh，相当于每
天有65~80MJ的热量沉积在液压油中。固定节流孔的问题
在于：无论负载轻重、油温高低，节流压差基本不变。

低温时油黏度高，节流压差反而更大，而此时系统更需

要快速循环升温，形成了设计上的矛盾。此外，节流孔

不可调节，当货箱空载与满载时下降速度差异明显，但

节流损失差异不大，说明存在相当程度的能量浪费。

2.3  待命溢流损耗的隐蔽性与严重性
待命工况（车辆行驶中或排队等待时）是SF33900

占比最高的工况，约占总运行时间的40~50%。在此工况
下，叶片泵和柱塞泵仍以额定流量供油，换向阀处于中

位，叶片泵输出油液经溢流阀返回油箱，柱塞泵输出油

液经合流阀中位卸荷。溢流阀设定压力1.8~2.0MPa，待
命溢流功率约9~11kW。这部分功率输入后全部转化为热
量，没有任何有用功输出。以每日待命累计4h计算，日
待命溢流发热量约36~44kWh，相当于130~160MJ。这是
最大、最隐蔽的热源。由于待命时车辆在移动或静止，

司机和维修人员不易察觉液压系统正在“空烧”产热，

等到举升作业时油温已经偏高[3]。

2.4  管路阻力与滤芯压损的叠加效应
原车主油路通径32mm，全长约13m，含7处90°弯头

和2处变径。实测管路总压降约1.5~1.8MPa，折合功率损
失约7~9kW。回油滤清器额定流量550L/min，实际通过
流量450~520L/min，新滤芯压降0.12MPa，使用1000h后
压升到0.25~0.30MPa，附加损失约1.5~2.5kW。这些损失
虽然单项不大，但多项叠加后成为不可忽视的热源。管

路压损中有相当部分可以通过扩径和优化弯头来降低，

滤芯压损可以通过增大过滤面积和加强维护来控制。

3��散热端短板分析与优化方案

3.1  冷却器散热面积与热风回流问题
原车散热面积3.8m²，按设计工况（油温75℃、环

境35℃、风速4m/s）理论散热量约32kW。但实测矿区
工况下，由于两个因素使实际散热量大打折扣。第一，

散热器安装在发动机水箱前方，进风为环境空气（约

35~40℃），但散热器与水箱之间存在气流干扰，散热器
排出的热空气被风扇重新吸入，形成局部热风回流，实

测进风温度比环境温度高8~12℃。第二，狭窄的安装空
间限制了散热器芯体厚度和翅片密度，无法通过增加面

积来补偿温差的损失。这两个问题属于结构性问题，单

纯清洗无法解决。

3.2  风扇驱动方式的固有缺陷
发动机直驱风扇的转速比约为1:1.2，即发动机1500r/

min时风扇约1800r/min。问题是：液压系统产热最大
的工况（频繁举升、低速卸料）恰好对应发动机中低

转速（1200~1600r/min），此时风扇风量仅为额定风
量的50~60%。而车辆高速行驶时（发动机1900~2100r/
min），风扇风量充足，但液压系统作业频率低、产热量
小。这种“产热高峰与散热低谷重叠”的特性，是原车

散热系统最根本的缺陷。此外，风扇转速无法根据油温

独立调节，低温季节仍然全速运转造成能耗浪费。

3.3  冷却油路的热油旁路问题
原车冷却油路仅串联在主回油管路上，主溢流阀卸

荷回油和下降回油的部分油路不经过冷却器直接返回油

箱。实际测量表明，约有30~40%的热油通过旁路回流，
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未得到冷却。这部分旁路热油与冷却后的油液混合，抬

高了油箱整体温度。冷却器的实际利用率仅为60~70%，
相当于有效散热面积被打了折扣。

3.4  组合优化方案
基于上述分析，制定组合优化方案：第一，对叶片

泵和柱塞泵进行部件修复，恢复端面间隙至0.05mm以
内，泵组容积效率提升至92%以上，从源头降低发热量
9~12kW。第二，将下降固定节流孔改造为电比例节流
阀，根据油温、下降行程位置实时调节开度，平均背压

由3.2MPa降至2.0MPa，节流损失降低7~9kW。第三，下
调待命溢流压力至1.2MPa，减少待命无效发热3~4kW。
第四，废除发动机直驱风扇，加装独立电控变频风扇系

统，配置散热面积6.5m²的板翅式散热器，移至车架外侧
迎风位置，彻底解决热风回流问题。第五，改造冷却油

路，将卸荷回油和下降回油全部强制引入冷却器，取消

旁路通道。第六，主油路扩径至40mm，优化弯头走向，
管路压降降低约4kW。
4��优化效果验证

4.1  试验方案与数据
选取一台运行6800h、油温已达89~93℃的SF33900

实施组合优化，与另一台未优化的同工况车辆进行对

比。试验环境：环境温度39℃，连续卸料作业8h。未优
化车辆作业2h油温升至84℃，4h升至89℃，6h升至93℃
并触发高温报警限功率。优化车辆作业2h油温61℃，4h
油温63℃，6h油温64℃，8h油温64℃，全程稳定在65℃
以下。泵出口压力波动范围由优化前的±2.1MPa缩小至
±0.8MPa，下降过程平稳无冲击[4]。

4.2  经济性分析
优化单台材料成本：泵组再制造修复1.2万元、散热

器及风扇系统1.3万元、电控系统0.7万元、管路阀件0.4万
元，合计3.6万元。人工及调试0.6万元，总投资4.2万元。
优化后液压油更换周期由3个月延长至8个月，泵组寿命
由5000h延长至8500h，年维修成本由5.6万元降至3.3万
元，节支2.3万元。燃油消耗因风扇独立电控且泵组效率
提高，日均节油约12L，年节油价值1.1万元。综合年效益
3.4万元，静态回收期1.24年。
结束语

SF33900矿用自卸车液压系统油温过高是产热与散
热失衡的结果。本文明确该车配置两台泵（转向/制动用
柱塞泵、举升用叶片泵），举升时两泵合流。通过故障

树分析识别出泵内泄漏、下降节流、待命溢流三大产热

源，以及风扇驱动、冷却器位置、热油旁路三大散热短

板。定量计算表明，服役5000h后发热功率40~48kW，散
热仅22~28kW，缺口12~20kW。优化方案通过泵组再制
造、电控调节下降背压、下调待命溢流压力实现源头降

热，通过独立变频风扇、加大散热面积、取消热油旁路

强化散热。试验验证油温由89℃降至65℃以下，年综合
效益3.4万元，已在5台车上推广应用。
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