
Транспортное машиностроение. 2026. № 3(51). С. 53-61. ISSN 2782-5957 (print) 
Transport Engineering. 2026. no. 3(51). P. 53-61. ISSN 2782-5957 (print)  

 

© Емельянов Р. Т., Потапов А. Е., Оленев И. Б., Турышева Е. С, Некрасов И. О., 2026                                         53 
 

Транспортные системы 
Transport systems 

 
Научная статья 
Статья в открытом доступе 
УДК 624.278 
doi: 10.30987/2782-5957-2026-3-53-61 

 
ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИЙ МЕТОД ДИАГНОСТИРОВАНИЯ  

ОБЪЕМНЫХ ГИДРОМАШИН СТРОИТЕЛЬНЫХ ЭКСКАВАТОРОВ 
 

Рюрик Тимофеевич Емельянов1, Алексей Евгеньевич Потапов2, Игорь Борисович 
Оленев3, Евгения Сергеевна Турышева4, Илья Олегович Некрасов5 
1-5 Сибирский федеральный университет, Красноярск, Россия 
1 ert-44@yandex.ru; https://orcid.org/0000-0001-5453-4882 
2 aepotapov-sb18@stud.sfu-kras.ru; https://orcid.org/0009-0006-8577-8437 
3 iolenev@sfu-kras.ru 
4 eturysheva@sfu-kras.ru 
5prozorovams@polyus.com 

 
Аннотация 

Приведен метод термодинамического диа-
гностирования объемных гидромашин строитель-
ных экскаваторов. При работе объемных гидрома-
шин строительных экскаваторов повышается тем-
пература рабочей жидкости, что может снизить 
вязкость и эффективность системы, а также приве-
сти к износу компонентов. Показано, что метод 
термодинамического диагностирования объемных 
гидромашин строительных экскаваторов позволяет 
оценить энергетические потери, тепловыделение и 
влияние температуры на эффективность системы 
гидропривода. Приведены уравнения энергетиче-
ского баланса гидронасоса с дренажной и бездре-
нажной магистралями. Получены результаты моде-
лирования теплофизических параметров рабочих 
жидкостей, используемых в гидроприводе, при из-
вестных значениях теплофизических параметров 
жидкости. Определены значение КПД объемных 
гидромашин в зависимости от перепадов давления 

и температуры. Установлено, что при наличии не-
растворенного газа в гидросистеме гидродинамиче-
ский метод определения полного КПД обеспечива-
ет меньшую вероятность отбраковки исправных 
гидронасосов, чем метод диагностирования по ве-
личине объемного КПД. Чем выше перепад давле-
ния и чем ниже КПД насоса, тем выше точность 
измерения. На погрешность определения полного 
КПД гидронасоса термодинамическими методами 
оказывают влияние следующие факторы: неста-
бильность характеристик рабочей жидкости, нали-
чие нерастворенного газа в рабочей жидкости, теп-
лообмен между корпусом гидронасоса и окружаю-
щей средой. Сделаны рекомендации по определе-
нию значение КПД объемных насосов в реальных 
условиях эксплуатации путем измерения перепадов 
давления и температуры.  

Ключевые слова: термодинамический ме-
тод, температура, КПД, насос, баланс. 
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Abstract 

A method of thermodynamic diagnostics for 
solid hydraulic machines of construction excavators is 
presented. When working with solid hydraulic ma-
chines of construction excavators, the temperature of 
the working fluid increases, which can reduce the vis-
cosity and efficiency of the system, as well as lead to 
component wear. It is shown that the method of ther-
modynamic diagnostics for solid hydraulic machines of 
construction excavators makes it possible to estimate 
energy losses, heat generation and the effect of temper-
ature on the efficiency of the hydraulic drive system. 
Equations of the energy balance of a hydraulic pump 
with drainage and drainage-free mains are given. The 
results of modeling the thermophysical parameters of 
working fluids used in a hydraulic drive are obtained 
for known values of the thermophysical parameters of 
the fluid. The efficiency of solid hydraulic machines is 
determined depending on pressure and temperature 

differences. It is found that in the presence of undis-
solved gas in the hydraulic system, the hydrodynamic 
method for determining total efficiency provides a 
lower probability of rejection of serviceable hydraulic 
pumps than the method for diagnosing high volumetric 
efficiency. The higher the pressure drop and the lower 
the pump efficiency, the higher the measurement accu-
racy. The error in determining the total efficiency of a 
hydraulic pump by thermodynamic methods is influ-
enced by the following factors: instability of the char-
acteristics of the working fluid, the presence of undis-
solved gas in the working fluid, heat exchange between 
the hydraulic pump case and the environment. Rec-
ommendations are made to determine the efficiency of 
volumetric pumps in real-world operating conditions 
by measuring pressure and temperature differences. 

Keywords: thermodynamic method, tempera-
ture, efficiency, pump, balance. 
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Введение 

Гидропривод строительных машин 
представляет собой систему, в которой ме-
ханическая энергия приводного двигателя 
преобразуется в гидравлическую энергию 
потока жидкости и далее вновь в механи-
ческую энергию исполнительных меха-
низмов. Основным элементом такой си-
стемы является гидронасос, обеспечиваю-
щий подачу рабочей жидкости под давле-
нием. Несмотря на то, что принцип работы 
гидронасосов строительных экскаваторов 
достаточно хорошо изучен, остаётся акту-
альной задача повышения их энергетиче-
ской эффективности и надёжности в усло-
виях эксплуатации. 

Одним из ключевых факторов, опре-
деляющих эффективность работы гидро-
привода, является температурный режим. 
При функционировании насоса неизбежно 
происходит рост температуры рабочей 
жидкости. Повышение температуры при-
водит к уменьшению её вязкости, что, в 
свою очередь, увеличивает утечки через 
зазоры и снижает объёмный коэффициент 
полезного действия (КПД). При слишком 

низких температурах жидкость, напротив, 
становится более вязкой, что повышает 
гидравлическое сопротивление и требует 
больших затрат энергии на перекачивание. 
Таким образом, контроль тепловых про-
цессов в насосе имеет принципиальное 
значение для диагностики и оптимизации 
работы гидросистем. 

Термодинамический анализ позволя-
ет выявить механизмы преобразования 
энергии внутри насоса, установить количе-
ственные зависимости между тепловыми и 
гидравлическими потерями, а также опре-
делить условия, при которых возможно 
снижение энергетических потерь. В отли-
чие от гидродинамических моделей, кото-
рые рассматривают в первую очередь рас-
пределение потоков и давления, термоди-
намический подход даёт возможность 
учесть влияние изменения температуры, 
фазовых переходов и нерастворённых га-
зов в жидкости на КПД агрегата. 

В ряде работ отечественных исследо-
вателей рассматривались как теоретиче-
ские, так и прикладные аспекты этой зада-
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чи. В последние десятилетия активно раз-
виваются численные методы анализа пото-
ков жидкости в гидроприводе строитель-
ных машин. Так, Баулин М.Н., Немтинова 
Д.А., Оболонская Е.М., Оболонская О.Ю., 
Шотер П.И. [1] применили среду Ansys 
CFX для расчётного исследования, что 
позволило более точно воспроизводить 
термодинамические процессы в проточной 
части гидронасоса. Валюхов С.Г., Крети-
нин А.В. [2] использовали нейросетевые 
алгоритмы для моделирования гидродина-
мических процессов, что существенно по-
высило точность прогнозирования харак-
теристик оборудования. Калан В.А., Пет-
ров В.И., Тузов В.Ю., Доронина Н.И. [3] 
предложили новый метод проектирования 
проточных каналов погружных насосов, а 
Ломбардо М. [4] проанализировал пути 
повышения КПД центробежных насосов 
на основе обобщённого мирового опыта 
эксплуатации. Эти работы показывают, что 
современный уровень исследований поз-
воляет комплексно учитывать тепловые и 
гидродинамические эффекты при проекти-
ровании и диагностике насосов. 

Заметный вклад в оптимизацию ра-
боты насосных систем внесли исследова-
ния Чабурко П.С., Ломакин В.О., Кулешо-

ва М.С., Баулин М.Н. [5], посвящённые 
комплексной оптимизации проточной ча-
сти герметичных насосов, а также учебное 
пособие Корнюшенко С.И. [6], в котором 
систематизированы основы объёмного 
гидропривода. Для построения термоди-
намических моделей значимы также труды 
Волкова Г.Ю., Менихова В.И., Мелихова 
О.И. [7], посвящённые численному моде-
лированию гидроударов, а также фунда-
ментальные курсы по термодинамике 
Квасникова И.А. [8]  

В работах зарубежных ученых [9 – 
17] приведены сведения описывающие 
решения, касающиеся повышения их энер-
гетической эффективности и надёжности в 
условиях эксплуатации, состояния насос-
ных систем с учетом утечки жидкости в 
сети трубопроводов, акустики, сравни-
тельного анализа зависимости объёмных 
модулей упругости жидкости от давления 
и газосодержания. 

Таким образом, анализ научных ис-
точников позволяет заключить, что про-
блема термодинамического анализа про-
цессов в гидронасосах остаётся актуальной 
и требует дальнейшего развития методов, 
учитывающих реальную эксплуатацию 
оборудования. 

 
Материалы, модели, эксперименты и методы 

Назначение насоса в составе гидро-
привода заключается в преобразовании 
механической энергии в гидравлическую. 
Согласно закону сохранения энергии, вся 
подведённая к насосу механическая мощ-
ность �вх преобразуется в различные виды 
энергии: полезную гидравлическую �гидр 

тепловую �тепло, потери энергии с дренаж-
ным потоком �дрен , а также в дополни-

тельные потери (акустические, вибрацион-
ные и др.) �пот. Общий баланс можно за-
писать как:  

вх гидр тепло дрен потN N N N N         (1) 

Полный коэффициент полезного дей-
ствия насоса определяется как: 

гидро

вх

η
N

N
                           (2) 

При этом выделяем два составляю-
щих КПД: 

– объёмный КПД η� , характеризую-
щий утечки рабочей жидкости; 

– механический КПД η�, учитываю-
щий потери на трение и преобразование 
механической энергии. 

Полный КПД можно представить в 
виде произведения: 

η η ηv m                        (3) 

Особенностью термодинамического 
метода является возможность определения 
полного КПД не через прямое измерение 
утечек, а через регистрацию температур-
ных и энергетических характеристик. Для 
этого используется схема энергетического 
баланса, представленная на рис. 1. 

Для учёта этих эффектов в практиче-
ских условиях предлагается использовать 
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аналитические зависимости, включающие 
коэффициент температурного расширения 
жидкости, который проще всего измерить 
в эксплуатации. В отличие от теплоёмко-
сти и плотности, которые требуют лабора-
торных методов, коэффициент темпера-
турного расширения может быть опреде-
лён через измерение объёмных изменений 
жидкости при нагреве. 

Таким образом, методика расчёта 
полного КПД включает следующие этапы: 

– расчёт энергетического баланса; 
– измерение входной и выходной 

мощности насоса; 
– регистрацию температуры рабочей 

жидкости в нагнетательной и сливной ма-
гистралях; 

– определение полного КПД по ана-
литическим зависимостям, включающим 
коэффициент температурного расширения. 

 

 
 

Рис. 1. Схема энергетического баланса  
объемной гидромашины 

Fig. 1. Diagram of the energy balance of solid hydrau-
lic machines 

 
Результаты 

Уравнение энергетического баланса насоса без дренажной магистрали имеет вид 

2 2
1 1 1 1 1 1 2 2 2 2 2 2

1 1
( ) ( )

2 2
m u p V gz M m u p V gz                                  (4) 

с дренажной магистралью, 

2 2
1 1 1 1 1 1 2 2 2 2 2 2

2
3 3 3 3 3 3

1 1
( ) ( )

2 2

1
( )

2

m u p V gz M m u p V gz

m u p V gz

  



        

   

                     (5) 

 где 1m , 2m , 3m – массы рабочей жидкости, 

поступающей в насос, выходящей из него 
и дренируемой жидкости в единицу вре-
мени; 1u , 2u , 3u – внутренняя энергия рабо-

чей жидкости на входе в насос, на выходе 
из него и в дренажной магистрали; 1p , 2p , 

3p – давление во всасывающей, нагнета-

тельной и дренажной магистралях; 1V , 2V , 

3V – удельные объемы всасываемой, нагне-

таемой и дренируемой жидкости; 1ω , 2ω , 

3ω – соответственно скорости потока рабо-

чей жидкости; 1z , 2z , 3z – геометрические 

высоты; M , ω – момент и угловая ско-

рость приводного вала. 
Сумму ( )u pV выразим через эн-

тальпию u pV i  . Пренебрегая относи-

тельно небольшим изменением кинетиче-
ской и потенциальной энергией потока ра-
бочей жидкости, управления (4) и (5) пре-
образуем к виду: 

2 2 1 1M m i m i   ,                 (6) 

2 2 1 1 3 3M m i m i m i    .           (7) 

Для насоса без дренажной магистра-
ли справедлива запись 

1 2m m m  , 

и уравнение (7) запишется в виде  

2 1ω /M m i i  .                   (8) 

Если утечки насоса с дренажной ма-
гистралью направить во всасывающую ма-
гистраль и пренебречь внешней теплоот-
дачей от дренажного трубопровода, урав-
нение (8) также будет справедливо. 

Из положений термодинамики [8] 
следует, что 

2 2 2

1 1 1

2 1 2 2

Т p p

Т p p

V
i i С dT T d V dp

T
 

 
    

 
   ,    (9) 

где 1T и 2T – температура жидкости на вхо-

де и выходе насоса; pС – средняя изобари-

ческая теплоемкость жидкости в диапазоне 
температур 1 2T T . 

Из уравнений (8) и (9) следует 
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2 2 2

1 1 1

2 2

Т p

p

Т p

M V
С dT T dp V dp

m T





  
   

 
   .  (10) 

Изменение энергии жидкости в иде-
альном адиабатически изолированном 
насосе описывается выражением 

2 2

1 1

2 1 2

p p

p p

V
E E Vd T dp

T


 
    

 
  .    (11) 

Вычисляя (10) и (11), получим фор-
мулу для определения потерь энергии в 
реальном насосе 

2

1

Т

пот p

Т

E С dT  .                   (12) 

Из уравнения следует, что все потери 
энергии в насосе преобразуются в тепло. 

Разработку термодинамического ме-
тода провели с учетом термодинамическо-
го исследования процессов, происходящих 
в объемных насосах [8]. 

Полный КПД насоса определяется 
отношением выходной мощности выхN  к 

приводной прN . 

вых

пр

η
N

N
 .                      (13) 

Выходная (гидравлическая) мощ-
ность равна 

выхN pQ  ,                    (14) 

где p  – перепад давления на выходе и 

входе насоса; Q  – подача насоса. 

Отсюда 

вых
пр

η η

N pQ
N


  .               (15) 

Приняв допущение о том, что все по-
тери энергии идут на нагрев рабочей жид-
кости [6], можно записать уравнение теп-
лового баланса в виде  

(1/ 1)п p HN pQ С Q T      ,     (16) 

где pС  – теплоемкость жидкости при по-

стоянном давлении;   – плотность; HT  – 

разность температур на выходе и входе 
насоса. 

Отсюда повышение температуры ра-
бочей жидкости вследствие объемных и 
гидромеханических потерь  

η

1
( 1)
ηp

p
T

C 


   .               (17) 

Для идеального насоса, т.е. такого, у 
которого отсутствуют объемные и гидро-
механические потери, повышение темпе-
ратуры определяется изменением темпера-
туры вследствие адиабатического сжатия, 
которую определяем с помощью коэффи-
циента адиабатического сжатия [6] 
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где T – температура; S – энтропия. 
Числитель первой части уравнения 

(18) равен 
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Коэффициент температурного рас-
ширения 
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Учитывая, что 
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Переходя от частных производных к 
конечным разностям, определим повыше-
ние температуры жидкости при адиабати-
ческого сжатия 
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где 2T – температура жидкости на выходе 

из насоса. 
В реальном насосе повышение тем-

пературы будет равно сумме T , опреде-

ляемой по выражению (23) и ST  
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Решая уравнение (21) относительно 
, получим выражение для определения 
КПД насоса 
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Формула (22) дает возможность при 
известных значениях теплофизических па-
раметров жидкости ( ρ ρ,  ρ, αС ) путем изме-

рения перепадов давления и температуры 

определять значение КПД объемных насо-
сов. На рис. 2 показаны графики, постро-
енные по формуле (24) для рабочей жид-
кости марки ИС-20.  

 

 
Рис. 2. Зависимость повышения температуры жидкости в насосе от перепада  

давления при различных значениях КПД: 1 – 0,9; 2 – 0,8; 3 – 0,7; 4 – 0,3 
Fig. 2. Dependence of the liquid temperature increase in the pump on the pressure 

 drop at different efficiency values: 1 – 0.9; 2 – 0.8; 3 – 0.7; 4 – 0.3 

 
Был проведен анализ погрешности 

определения КПД по формуле (25). На рис. 

3 показана зависимость  η η   , при 

этом погрешность измерения разности 

температур принята 0,1 К, погрешность 

измерения перепада давлений 44 10 Па. 
Из графика видно, что чем выше пе-

репад давлений и чем ниже КПД насоса, 
тем выше точность измерения . 

 

 
 

Рис. 3. Зависимость погрешности КПД насоса от перепада давлений: 
1 – 10 МПа; 2 – 12 МПа 

Fig. 3. Dependence of the pump efficiency error on the pressure drop: 
1 – 10 MPa; 2 – 12 MPa 

 

Обсуждение и заключение 

Проведённый термодинамический 
анализ процессов в гидронасосе позволил 
уточнить соотношение между подводимой 
мощностью привода, гидравлической 

энергией потока и тепловыми потерями. 
Уравнения энергетического баланса (3) и 
(4), записанные для насоса без дренажной 
и с дренажной магистралью, продемон-
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стрировали, что распределение энергии 
определяется изменениями энтальпии ра-
бочей жидкости, а также утечками и теп-
лообменом с окружающей средой. Преоб-
разования этих уравнений (6–12) подтвер-
дили справедливость допущения о том, что 
все потери в реальном насосе переходят в 
тепло, что полностью соответствует закону 
сохранения энергии. 

Формулы (13–17), связывающие тер-
модинамические параметры жидкости с 
изменением её температуры, показали, что 
повышение температуры рабочей среды на 
выходе из насоса обусловлено не только 
эффектом адиабатического сжатия, но и 
объёмными и гидромеханическими поте-
рями. Уравнение теплового баланса (16) и 
выражение (17) позволили количественно 
оценить разность температур на входе и 
выходе насоса в зависимости от перепада 
давления и коэффициента полезного дей-
ствия.  

Разработанная формула (25) для 
определения КПД через измерения пере-
падов давления и температуры представ-
ляет собой ключевой результат исследова-
ния. Она позволяет вычислять η при из-
вестных теплофизических параметрах 
жидкости (ρ, α, Cp), что особенно важно в 
условиях эксплуатации, где прямое изме-
рение утечек и механических потерь за-
труднено. Графики зависимости повыше-
ния температуры от перепада давления 
(рис. 2) для масла марки ИС-20 показали, 
что при снижении η с 0,9 до 0,7 рост тем-
пературы увеличивался более чем в два 
раза, что подтверждает высокую чувстви-
тельность метода к изменениям энергети-
ческой эффективности. 

Анализ погрешности определения 
КПД (рис. 3) выявил, что точность метода 
напрямую зависит от перепада давления. 
При увеличении Δ� измерения становятся 
более надёжными, а при снижении КПД 
относительная ошибка уменьшается. Та-
ким образом, наиболее корректные резуль-
таты достигаются в режимах с большими 

перепадами давления и невысоким КПД, 
тогда как в области близкой к η ≈ 0,9 метод 
становится менее устойчивым из-за малых 
температурных разностей, сравнимых с 
точностью датчиков. 

В целом полученные результаты поз-
воляют сделать следующие обобщения: 

Термодинамический метод обеспечи-
вает определение полного КПД насоса в 
эксплуатационных условиях, опираясь 
только на измерение Δp и ΔT, что значи-
тельно упрощает диагностику по сравне-
нию с гидродинамическими методами. 

Формула (25) является универсаль-
ным инструментом для расчёта η, при этом 
рекомендуется использовать коэффициент 
температурного расширения α, который 
проще определить в реальных условиях, 
чем теплоёмкость и плотность жидкости. 

Повышение температуры рабочей 
жидкости выступает надёжным индикато-
ром потерь энергии: чем выше Δp и ниже 
η, тем сильнее выражен рост температуры. 

Точность метода возрастает при ра-
боте насоса на высоких перепадах давле-
ния, что делает его особенно полезным для 
строительной и дорожной техники, экс-
плуатируемой в тяжёлых нагрузочных ре-
жимах. 

Факторы искажения результатов 
включают нестабильность теплофизиче-
ских характеристик жидкости, наличие не-
растворённого газа, а также теплообмен 
корпуса насоса с окружающей средой. Эти 
обстоятельства требуют введения попра-
вочных коэффициентов или использования 
упрощённых зависимостей, включающих 
только α. 

Таким образом, представленные рас-
чёты, формулы (3–25) и графики (рис. 2, 3) 
подтверждают, что термодинамический 
метод является перспективным инстру-
ментом эксплуатационной диагностики 
насосов. Его внедрение позволит повысить 
точность контроля КПД, оптимизировать 
тепловой режим гидроприводов и увели-
чить ресурс работы оборудования. 
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