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Описана конструкция и принцип действия одновального бетоносмесителя 

принудительного действия с переменными формами лопастей. 

 

Создание бетоносмесителей принудительного действия, сочетающих 
в себе высокие показатели производительности и качества приготовляемой 
смеси с его простотой конструкции и сравнительно малыми значениями 
металлоемкости и энергоемкости, является важной народнохозяйственной 
задачей. Снижения энергоемкости одновальных бетоносмесителей прину-
дительного действия можно достичь путем изменения конструкции пере-
мешивающего рабочего органа или за счет новых эффектов,  создаваемых 
в цементобетонной смеси в процессе ее перемешивания. 

Одновальный бетоносмеситель (рис. 1) представлен предлагаемый. 
Он включает корпус 1 с загрузочным 2 и выгрузочным, закрытым заслон-
кой 3, отверстиями и центральный лопастной вал 4, который при помощи 
подшипниковых опор 5 установлен внутри корпуса 1. Центральный лопа-
стной вал 4 снабжен периферийными лопастями, выполненными в виде 
стоек 6 и закрепленными на них при помощи резьбовых соединений 7 пе-
риферийных лопаток 8, и внутренними лопастями, выполненными в виде 
стоек 9 и закрепленных на них при помощи резьбовых  соединений 10 
внутренних лопаток 11, имеющими наружный радиус вращения равный 
0,65…0,85 наружного радиуса вращения периферийных лопаток. Перифе-
рийные и внутренние лопасти попарно сблокированы, имеют одну систему 
крепления при помощи резьбовых соединений 12 и развернуты относи-
тельно оси вращения одна от другой на угол 180

0
,  при этом рабочие по-

верхности периферийных лопаток наклонены под углом  =30…40
0
  к 

плоскости, параллельной оси вала и образуют прерывистую винтовую ли-
нию в прямом направлении, а рабочие поверхности внутренних лопаток 
наклонены под углом  =120…130

0
 к плоскости, параллельной оси вала и 

образуют прерывистую винтовую линию в обратном направлении. По ходу 
закручивания каждой прерывистой винтовой линии у торцов корпуса 1 
смесителя установлены отбойные лопатки 13 и 14, имеющие теже геомет-
рические параметры, что и основные лопатки, и развернуты на угол 180

0
. 

Каждая внутренняя лопатка может быть выполнена в виде части кольца 
или в виде части винтовой линии. Лопастной смеситель принудительного 
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Выбор основных параметров вышеописанной гидравлической систе-
мы рекуперативного торможения осуществляется согласно математиче-
ской модели [5, 6] функционирования вышеописанной системы примени-
тельно к одноковшовым пневмоколесным фронтальным погрузчикам. Ма-
тематическая модель содержит зависимости как между параметрами эле-
ментов механической части трансмиссии, так и между параметрами основ-
ных гидравлических элементов гидравлической системы рекуперативного 
торможения. 

Только детальный анализ зависимостей между параметрами отдель-
ных ее элементов позволит обоснованно подойти к вопросу о выборе схе-
мы энергосбережения и рациональных ее параметров.  

При исследовании математической модели функционирования ГСРТ 
для возможности выбора гидродвигателя, как одного из основных ее эле-
ментов применительно к каждой из моделируемых машин, за фактор варь-
ирования был принят рабочий объем гидродвигателя. Затем было просчи-
тано его влияние на величину минимального давления, при котором он 
должен работать, чтобы создать в трансмиссии такой момент сил, который 
даст возможность машине обеспечить тормозной путь, регламентирован-
ный требованиями стандарта по торможению. Графическая зависимость 
вышеописанных параметров для большинства погрузчиков приведена на 
рисунке 1. 

 
Рис. 1. Зависимость минимально необходимого давления на выходе из 

гидродвигателя от рабочего объема выбранного гидродвигателя при работе на 
гидроаккумулятор для ГСРТ: 1 – ДЗ-133; 2 – УН-050; 3 – ТО-6А; 4 – ТО-25; 5 –
 ТО-18; 6 – ПК-60; 7 – ТО-11; 8 – L-34; 9 – МоАЗ-4048 

 

Анализ представленной графической зависимости четко показывает, 
что для погрузчиков, имеющих различную грузоподъемность, наиболее 
предпочтительный типоразмер гидродвигателя для ГСРТ также будет не-
одинаков. Кроме того, учитывая ситуацию в области гидропривода на се-
годняшний день, когда гидравлическое оборудование большинства строи-
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Представлена система, обеспечивающая накопление кинетической энергии 

поступательно движущихся и вращающихся масс при торможении мобильной 

машины посредством гидродвигателя (связан через трансмиссию с ведущими 

колесами), закачивающего рабочую жидкость в гидроаккумулятор с последую-

щим использованием энергии накопленной жидкости при разгоне. 

 
Увеличение энергоемкости парка машин, находящихся в эксплуата-

ции, а также рост номенклатуры выпускаемой строительно-дорожной тех-
ники заставляет всерьез задуматься о таких немаловажных характеристи-
ках, как топливная экономичность, производительность, конкурентоспо-
собность, что особенно важно в условиях ограниченности топливно-
энергетических ресурсов и, в связи с этим, постоянно растущей их стоимо-
сти. 

Современные транспортные средства имеют большие резервы кине-
тической энергии, использование которой может дать значительный эко-
номический эффект. Кинетическая энергия движения машины может быть 
накоплена и использована с помощью гидравлических систем рекупера-
тивного торможения, т. е. предназначенную для использования энергию, 
которая диссипирует в тормозах, путем соответствующих технических ре-
шений можно накапливать, сохранять и затрачивать на совершение полез-
ной работы. 

Актуальным способом снижения энергопотребления является исполь-
зование энергосберегающих систем торможения, основанных на принципе 
рекуперации энергии торможения [1, 2]. Такие системы на сегодняшний 
день являются альтернативой классическим системам торможения. 

Авторами статьи разработаны и запатентованы [3, 4] гидравлические 
системы рекуперативного торможения, принцип работы которых заключа-
ется в следующем: рекуперативное торможение осуществляется за счет 
момента, возникающего на гидродвигателе, который кинематически связан 
с движителем и закачивает рабочую жидкость в блок гидроаккумуляторов. 
В моменты наибольшей загрузки двигателя внутреннего сгорания машины, 
при работе на корректорном режиме, осуществляется «подкрутка» транс-
миссии гидродвигателем, использующим энергию жидкости, закачанной в 
блок гидроаккумуляторов при торможении. 
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действия соединяется с приводом (на рисунке не показан) при помощи по-
лумуфты 15. 

 
А – А  

 
Рис. 1. Общий вид бетоносмесителя 

 

Предлагаемый смеситель работает следующим образом. Включается 
привод смесителя и через загрузочное отверстие 2 во внутрь корпуса 1 по-
дают предварительно отдозированные минеральные материалы и воду. 
При вращении вала по стрелке лопасти интенсивно перемешивают смесь, 
одновременно перемещая ее по двум противоположно направленным по-
токам: в центральной части и по периферии. 
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Под действием внутренних лопаток 11 смесь переводится во взвешен-
ное состояние и образуется центральный поток, который перемещается в 
продольном направлении к задней торцевой стенке корпуса, и одновре-
менно закручивается вокруг продольной оси. Под действием периферий-
ных лопаток 8 образуется кольцевой периферийный поток, который вра-
щается вокруг продольной оси и одновременно перемещается в продоль-
ном направлении к передней торцевой стенке корпуса. При этом каждая 
частица испытывает вихревые движения и периодически перемещается из 
одного потока в другой, что обеспечивает интенсивный массообмен и ус-
коряет процесс обволакивания минеральных частиц вяжущим. В свобод-
ной зоне, определяемой суммой центральных углов 1  и 2 , кольцевой пе-

риферийный поток переводится во взвешенное (кипящее) состояние. По-
сле окончания процесса перемешивания открывается заслонка 3 и смесь 
выгружается в транспортное средство. 

Установлено, что в процессе работы перед лопатками образуется ядро 
уплотнения [1, 2] в виде клина, формы и геометрические размеры которого 
определены в работе [1]. При этом средние силы сопротивления, дейст-
вующие на периферийные и внутренние лопатки, в первом приближении 
могут быть определены по следующим зависимостям: 

 cos)()( 1111 bhKF s ;                                     (1) 

 cos)()( 2222 bhKF s ,                                   (2) 

где )(
1
F , )(2 F  – переменные силы сопротивления действующие соот-

ветственно на каждую периферийную и внутреннюю лопатки; )(1 K s , 

)(2 K s  – коэффициенты сопротивления бетонной смеси при перемешива-

нии соответственно периферийными и внутренними лопатками;  h1 , h2  – 

высота периферийных и внутренних лопаток; b1, b2  – ширина периферий-

ных и внутренних лопаток;   – угол поворота лопатки от нулевого (гори-

зонтального) положения. 
В процессе поисковых теоретических и экспериментальных исследо-

ваний было установлено, что коэффициент лобового сопротивления дви-
жению лопаток в смеси имеет переменное значение и зависит от  геомет-
рических параметров смесителя и лопаток, величины заполнения смесью 
корпуса смесителя, деформационной способности смеси и др. Коэффици-
енты лобового сопротивления движению лопаток в смеси можно выразить 
в виде следующих функций: 

)1( 1
2

011 sin
2

1  keKK ss   ;                             (3) 

)1( 1
2

022 sin
2

1  keKK ss   ,                             (4) 

где K s01 , K s02  – коэффициенты сопротивления перемешиванию смеси 

при  =0; V
Vfafa

0

1

12211
 ; a1 , a2  и k1  – экспериментальные коэффи-

циенты для цементобетонных смесей жесткостью от 30 до 120 с, a1= 0,25,  
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температуры рабочей жидкости (при использовании в качестве рабочей 
жидкости масла МГ-15В). 

 
Рис. 5. Потери мощности в гидросистеме одноковшового фронтального по-

грузчика МоАЗ-4048 при использовании в качестве рабочей жидкости гидравли-
ческого масла МГ-15В: 1 – среднецикловые потери мощности на преодоление 
внутренних сопротивлений; 2 – среднецикловые потери мощности за счѐт пере-
течек рабочей жидкости; 3 – суммарные среднецикловые потери мощности в 
гидросистеме 

 

Кривая 1 описывает потери мощности на преодоление внутренних со-
противлений гидросистемы, кривая 2 – потери мощности за счѐт объемных 
потерь рабочей жидкости. Просуммировав обе кривые, получим кривую 3 
суммарных потерь мощности в зависимости от вязкости жидкости. Она 
имеет четко выраженный экстремум, который по мере износа гидросисте-
мы имеет смещение в сторону увеличения вязкости жидкости. Используя 
кривую зависимости вязкости от температуры, можно выбрать оптималь-
ную, с точки зрения энергопотерь, температуру рабочей жидкости. 
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Рис. 4.  Устройство подогрева рабочей жидкости гидросистемы охлаждаю-

щей жидкостью ДВС: 1 – гидробак машины; 2 – гидрораспределитель; 3 –
 обратный клапан 

 

Достаточно перспективным является способ подогрева рабочей жид-
кости, основанный на вихревом эффекте. Вихревой эффект открыл Винту-
ри (труба Винтури) и затем использовал Ю. С. Потапов для отопления по-
мещений. Система подогрева имеет очень высокий КПД. Тепловые генера-
торы Ю. С. Потапова эффективно используются в системах отопления зда-
ний различных стран. Опыты показывают, что они эффективны при при-
менении в гидросистемах машин. 

Все рассмотренные способы подогрева рабочей жидкости являются 
применимыми на строительно-дорожных машинах. Выбор способа подог-
рева должен базироваться на принципе сокращения времени подогрева и 
минимизации затрат энергии на подогрев. 

Например, анализ возможности использования различных способов 
подогрева рабочей жидкости для одноковшового фронтального погрузчика 
МоАЗ-4048 показал, что для него наиболее быстрыми способами подогре-
ва являются: подогрев способом дросселирования и подогрев выхлопными 
газами ДВС (время подогрева рабочей жидкости до температуры 60 ºС со-
ставляет около 16-22 минут при использовании дроссельного подогрева и 
около 13-17  минут при использовании подогрева выхлопными газами 
ДВС). Наименее энергоѐмкими являются способы подогрев выхлопными 
газами ДВС и охлаждающей жидкостью ДВС.  

Одновременно с необходимостью подогрева рабочей жидкости в на-
чале смены существует проблема снижения температуры рабочей жидко-
сти ниже рекомендуемой изготовителем машины 50-60 ºС. Это связано с 
тем, что в процессе эксплуатации машины происходит износ отдельных 
гидравлических элементов. Их износ приводит к увеличению объемных 
перетечек рабочей жидкости из напорных полостей в сливные полости 
гидроаппаратов и снижению их объемного КПД.  

На рис. 5 представлены данные по потерям мощности в гидросистеме 
одноковшового фронтального погрузчика МоАЗ –4048 в зависимости от 

143 
 

a2 = 0,12 и k1=1,5; f
1
– коэффициент трения бетонной смеси по обечайке; 

f
2

 – коэффициент внутреннего трения перемешиваемой цементобетонной 

смеси; V 0  – объем бетонной смеси при коэффициенте заполнения корпуса 

смесителя равном 0,5; V 1  – фактический объем бетонной смеси, находя-

щейся в корпусе смесителя. 
Используя зависимости (1–4) последовательно определим энергию, 

затрачиваемую на перемешивание смеси вначале периферийными лопат-
ками, а затем и внутренними лопастями: 






dkezbhRKW s  






0
1

2
1111011 )1(cos sin

2

1 ;             (5) 






dkezbhRKW s  






0
1

2
2222012 )1(cos sin

2

1 ,          (6) 

где W1 , W 2  – энергия, затрачиваемая на перемешивание смеси соответст-

венно периферийными и внутренними лопатками за один оборот лопаст-
ного вала; R1, R2  – средние радиусы вращения; z1, z2  – количество  пе-

риферийных и внутренних лопаток;   – угол, определяющий положение 
лопаток в момент их выхода в свободную зону перемешивания. 

Мощность привода бетоносмесителя, приходящаяся на преодоление 
сил сопротивления перемешиванию, определится на основании выражений 
(5) и (6) из следующей зависимости: 




60

)( 21
21

n
P

WW 
 ,                                           (7) 

где n  – частота вращения лопастного вала;   – коэффициент полезного 

действия привода смесителя; 1  – коэффициент, учитывающий затраты 

энергии на преодоление инерционных сил, дробление заполнителя и др.,  

2  – коэффициент, учитывающий затраты энергии на преодоление сил со-

противления стойками, 2 =1,15…1,2. 

Для проведения исследований использовался бетоносмеситель прину-
дительного действия, у которого радиус обечайки корпуса равен                
R =300 мм. Ширина лопатки была принята равной 120 мм. В табл. 1 приве-
дены физико-механические характеристики используемых жестких смесей.  

В результате проведенных исследований было установлено, что во-
преки существующему мнению коэффициент сопротивления бетонной 
смеси )(K s  при перемешивании не остается постоянным, а существенно 

зависит от угла поворота лопастного вала. Значение )(K s  также зависит 

от физико-механических характеристик смеси и высоты лопатки лопастно-
го вала. Сухие смеси и бетонные смеси с большей жесткости имеют боль-
шие значения коэффициента сопротивления )(K s . Плотность рыхлой 

смеси  2
 и плотность ядра уплотнения 1

 не оказывают видимого значе-

ния на изменение сил сопротивления перемешиванию смеси. Это объясня-
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ется тем, что величина  сил сопротивления при перемешивании в большей 
степени зависит от коэффициента трения смеси по обечайке корпуса сме-

сителя f
1
. Коэффициент внутреннего трения смеси f

2
 в меньшей степени 

влияет на изменение сил сопротивления. При увеличении высоты лопатки 
с 60 мм до 90 мм максимальное значение коэффициента сопротивления 
снижается на 11…18%, т.е. при увеличении высоты лопатки в 1,5 раза,  
общая нагрузка действующая на лопатку, возрастает не в 1,5 раза, а только 
в 1,3…1,35 раза. Наибольшие давления, возникающие в результате пере-
мешивания сухих и жестких смесей, лопатки испытывают при вращении в 
диапазоне от 30

0
 до 75

0
.  

 

Табл. 1. Физико-механические характеристики  бетонных смесей 
 

 
Тип  

жесткой 
смеси 

Физико-механические характеристики смеси 

Плотность 
ядра уп-
лотнения,

1
, кг/м

3
 

Плотность 
рыхлой 

смеси,  2

, кг/м
3
 

Коэффици-
ент трения 
смеси по 
обечайке,

f
1
 

Внутренний  
коэффици-
ент  
трения сме-

си, f
2

 

Значение ко-
эффициента 
сопротивле-
ния при  =0, 

K s0 , кПа 

Сухая 
смесь 

1740 1600 0,7 0,8 28,5 

Ж=120 с 1860 1700 0,6 0,8 23 

Ж=90 с 1980 1800 0,55 0,75 21 
Ж=60 с 2030 1850 0,5 0,7 18,5 

Ж=30 с 2090 1900 0,45 0,7 17,5 
 

ВЫВОДЫ. Предложена новая конструкция одновального лопастного 
смесителя, имеющего переменную форму лопастей, создающих в переме-
шиваемой цементобетонной смеси дополнительные эффекты, интенсифи-
цирующие процесс перемешивания и повышающие качество смеси за счет 
разрушения агрегатов из слипшихся частиц. Выявлена закономерность из-
менения коэффициента сопротивления K s  бетонной смеси в зависимости 

от угла поворота лопастного вала. Это позволяет точнее определить мощ-
ность привода бетоносмесителей принудительного действия, а также раз-
работать их принципиально новые конструкции, повысив при этом качест-
во приготавливаемых смесей и уменьшив мощность привода в 1,5…1,8 
раза.   

 
СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 

 

1. Маслов, О. Г. Исследование взаимодействия лопатки бетоносмесителя 
принудительного действия с цементобетонной смесью / О. Г. Маслов, Ю. С. Са-
ленко // Вісник КДПУ. – 2006. – Вип.2/2006 (35). – С. 20–23. 

2. Маслов А. Г. Определение сил сопротивления перемешиванию и мощ-
ности привода одновального бетоносмесителя принудительного действия / А. Г. 
Маслов, Ю. С. Саленко // Вісник Кременчуцького державного політехнічного 
університету. – 2005. – Вип. 5/2005 (34). Ч. 2. – С. 22–24.  

253 
 

Учитывая, что температура воспламенения равна 140 , то в зоне контакта 

с термоэлементом необходимо осуществлять циркуляцию рабочей жидко-
сти. Кроме этого, применение электрического подогрева, требует установ-
ки на машину достаточно мощного электрогенератора. 

Подогрев рабочей жидкости при помощи выхлопных газов двигателя 
внутреннего сгорания дешевый метод, так как не требует дополнительных 
затрат энергии. Забор выхлопных газов осуществляется от коллектора дви-
гателя машины и далее направляется на теплообменник (рис. 3). 

 
Рис. 3.  Устройство подогрева рабочей жидкости гидросистемы выхлопны-

ми газами ДВС 1,5 – трубопровод; 2 – заслонка перекрытия; 3 – теплообменник; 
4 – металлическая емкость; 5 – гидронасос; 6 – насоса; 7 – двухпозиционный 
распределитель; 8 приемным патрубком; 9 – выходной патрубок; 10 – гидробак; 
11 – тепловое реле 

 

Недостатком такой системы является необходимость изменения кон-
струкции гидробака, что затрудняет его обслуживание в процессе эксплуа-
тации. Из-за высокой температуры выхлопных газов данный способ по-
догрева требует наличия внешнего теплообменника, так как при его отсут-
ствии у поверхности раздела сред происходит нагрев рабочей жидкости 
гидросистемы до температур выше 140 ºС. При высокой температуре ра-
бочей жидкости, она ускоренно окисляется. Кроме этого периодически не-
обходимо производить периодическую очистку трубопроводов и теплооб-
менника, через который проходят выхлопные газы. 

Подогрев рабочей жидкости может проводиться при помощи охлаж-
дающей жидкости двигателя внутреннего сгорания (рис. 4). 

Недостатком такой системы является необходимость первоначального 
нагрева охлаждающей жидкости ДВС, а только потом рабочей жидкости  
гидросистемы. 


