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ТОРМОЖЕНИЯ 

 
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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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-



258 
 

тельно-дорожных и подъемно-транспортных машин рассчитано на рабочие 
давления 15–25 МПа, можно сделать вывод, что для погрузчиков ДЗ-133, 
УН-050, ТО-6А, ТО-25, ТО-18 наиболее рациональным будет выбор гид-
родвигателя с рабочим объемом от 100 до 200 см

3
. Погрузчики марок 

ПК-60, ТО-11, L-34 будут наиболее эффективно сберегать кинетическую 
энергию при помощи ГСРТ, построенными на основе гидродвигателей с 
рабочим объемом от 250 до 350 см

3
. 

Что касается более тяжелых погрузчиков, таких как МоАЗ-4048, то 
рациональным выбором для него будет гидродвигатель с рабочим объемом 
от 400 до 500 см

3
, что соответствует величине давления зарядки гидроак-

кумулятора в 12–17 МПа. 
График, отображающий зависимость минимально необходимого ра-

бочего объема гидродвигателя для ГСРТ от коэффициента сопротивления 
перекатыванию машины как тележки, приведен на рисунке 2. График со-
ставлен для ГСРТ с использованием гидроаккумулятора пружинного типа 
и с давлением зарядки 16 МПа. 

 
Рис. 2. Зависимость объема гидродвигателя от коэффициента 

сопротивления перекатыванию 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 графика показывает, что для того, чтобы остановить, напри-
мер, погрузчик МоАЗ-4048, оборудованный ГСРТ и движущийся со скоро-
стью 13 км/ч по сухому асфальту (коэффициент сопротивления перекаты-
ванию 0,015) в соответствии с требованиями стандарта по торможению, 
потребуется гидродвигатель с рабочим объемом 400 см

3
. 

Минимальный объем гидравлического аккумулирующего устройства 
целесообразно выбирать таким образом, чтобы он равнялся объему жидко-
сти, поданной гидродвигателем за один цикл экстренного торможения от 
максимальной рабочей скорости до полной остановки. Таким образом, га-
бариты ГСРТ будут минимальными. Также возможно применение гидро-
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ваемого бетона, м (рис. 1); В  – магнитная индукция, магнитного активато-

ра, Тл  или 
мА

Н


. 

Мощность, расходуемая на преодоление скорости заглаживания (по-
ступательное движение портала) с учетом сил сопротивления колес, тре-
ния в подшипниках, перемещения машины: 

1

ЗK
3

P
N




 ,      (7) 

где 1  – КПД трансмиссии; KP  – сопротивление качению колес и трения 

в подшипниках. 
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, 

где мG  – масса машины, Н;  – коэффициент трения качения (0,03..0,05); 

d – диаметр подшипника ходового колеса, м; РK  – коэффициент трения 

скольжения в ребордах колес (1,45...2,20); 2f  – коэффициент трения в 

подшипниках (0,015...0,1); КD  – диаметр ходового колеса, м; ИK  – коэф-

фициент инерции покоя (3,0...4,0). 
Теперь, подставив (3), (4), (7) в выражение (1), можно записать ее в 

общем виде: 
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Таким образом, выражение (8) учитывает влияние магнитного поля, 
создаваемого магнитным активатором, на реологические характеристики 
заглаживаемых смесей и позволяет обоснованно рассчитывать энергоем-
кость заглаживающих машин с дисковыми рабочими органами с магнит-
ным активатором и дополнительными круговыми движениями диска. 
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2

дВтр

3

1   ,                      (3) 

где R – радиус диска, м; трf  – коэффициент трения табличное значение [1]; 

P  – удельное давление рабочего органа, Па; Вk  – коэффициент, учиты-

вающий сопротивление волны бетонной смеси 1,1kВ  ;   – КПД привода; 

д  – угловая скорость диска, 1с ; кр  – угловая скорость дополнительного 

кругового движения диска, 1с ; 

 
Рис. 2. Распределение скоростей в градиентном слое бетонной смеси в ус-

ловиях намагничивания 
 

Мощность, расходуемая на сопротивление массива бетонной смеси 
предельному напряжению сдвига, определяется по формуле 

RFN д02      ,      (4) 

где F  – площадь сечения бетонной смеси слоя, которая может быть опре-
делена из условий технологического режима машины (рис. 2): 

LhF 0  ,      (5) 

где L  – ширина заглаживаемой полосы бетонной поверхности, м. 
Так же [3], что предельное напряжение сдвига 0 , с учетом влияния 

магнитного поля, равно  
 

tgexpВJ 3h

0 
 ,      (6) 

где J  – намагниченность бетона, 
м

А
;   – угол под которым магнитная ин-

дукция проникает в заглаживаемый бетон;   – коэффициент затухания 
магнитного поля; 3h  – расстояние от магнитного активатора до обрабаты-
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аккумулирующих устройств и большего объема, что обеспечит возмож-
ность утилизации энергии от других холостых процессов гидравлического 
привода машины с последующим ее использованием при разгоне или, на-
пример, на кондиционирование воздуха в кабине оператора. 

Давление зарядки гидроаккумулятора должно подбираться из условия 
обеспечения необходимого тормозного момента на гидродвигателе, обес-
печивающем рекуперативное торможение и регламентированного требо-
ваниями стандарта по торможению. 

В частности, задавшись рациональным рабочим объемом гидродвига-
теля для ГСРТ и воспользовавшись рисунком 1, можно определить давле-
ние зарядки гидроаккумулятора, необходимого для этой системы. А для 
того, чтобы узнать и рациональный объем гидроаккумулятора, можно вос-
пользоваться графиком, приведенным на рисунке 3.  

 

 
Рис. 3. Зависимость объема гидроаккумулятора от рабочего объема 

выбранного гидродвигателя 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 

 

Кроме того, при построении графика вначале для каждого из погруз-
чиков был произведен расчет по выбору основных параметров ГСРТ при 
условии установки блока гидроаккумуляторов, настроенных на давление 
зарядки равное 16 МПа, а затем для каждой машины был высчитан объем 
блока гидроаккумуляторов при определенном значении объема гидродви-
гателя, который варьировался от 50

 
до 550 см

3
. 

Используя график, приведенный на рисунке 3, можно определить, что, 
например, для погрузчика ДЗ-133, использующего для ГСРТ гидродвига-
тель с рабочим объемом 200 см

3
, наиболее рациональным будет выбор 

гидроаккумулятора с рабочим объемом 6 литров. 
Анализ использования гидродвигателей с различными рабочими объ-

емами в составе ГСРТ применительно к одноковшовым фронтальным по-
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грузчикам (ДЗ-133, УН-050, ТО-6А, ТО-25, ТО-18, ПК-60, ТО-11, L-34, 
МоАЗ-4048) позволил построить графические зависимости наглядно де-
монстрирующие рациональность выбора той или иной величины рабочего 
объема гидромашины. Полученные графики также дают возможность при 
выборе гидродвигателя оценить и такие немаловажные параметры, как ми-
нимальное и максимальное давления на выходе и входе гидромашины, 
оценить влияние коэффициента сопротивления перекатыванию и силового 
радиуса колеса на рабочий объем гидродвигателя. 

Проанализирована зависимость необходимого объема гидроаккумуля-
тора от выбранного рабочего объема гидродвигателя для различных марок 
одноковшовых фронтальных погрузчиков, позволяющая определять объем 
гидроаккумулятора необходимый для осуществления одного цикла тормо-
жения согласно требованиям стандартов. Проведен анализ влияния коэф-
фициента сопротивления перекатыванию на величину рационального объ-
ема гидроаккумулятора, использование данных которого позволяет оце-
нить степень воздействия дорожных условий на выбор объема гидроакку-
мулятора. 
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вающую машину [4, 5]. В связи с этим, задача - дать упрощенные, но вме-
сте с тем, и достаточно точные методы расчета мощности, затрачиваемой 
на привод дискового рабочего органа с магнитным активатором и допол-
нительным круговым движением диска, является актуальной. 

 
 

Рис. 1. Кинематическая схема дискового рабочего органа бетоноотделочной 
машины 

 

Приведем расчет мощности привода диска и заглаживающей машины, 
используя методику А.В. Болотного [4]. Суммарная мощность двигателей 
заглаживающей машины запишется в следующем виде: 

,NNNN 321       (1) 

где  1N  – мощность, расходуемая на вращение диска и дополнительного 

кругового движения; 3N  – мощность, расходуемая на сопротивление мас-

сива бетонной смеси начальному напряжению сдвига 0 ; 2N  – мощность, 

расходуемая на преодоление скорости заглаживания (поступательное дви-
жение портала). 

Мощность, расходуемая на вращение диска, в общем виде, определя-
ется по формуле 

дтр1 МN 
,
      (2) 

где д  – угловая скорость диска, м/с; трМ  – момент трения диска [4], оп-

ределяется 

PfR1,2RfRP
3

2
PRf

3

2
M тр

3

тр

2

тртр  
    .

 

Однако рабочий орган в процессе заглаживания трется о бетонную 
смесь не только своей нижней плоскостью, но еще и передней кромкой о 
волну, движущуюся перед ним. Поэтому необходимо расчетную площадь 
трения принимать на 10–15 % больше геометрической площади трения       

( 15,11,1kВ  ). Тогда выражение для определения мощности привода с уче-

том его КПД в случае сухого трения при сообщении диску дополнительно-
го кругового движения с угловой скоростью кр  будет иметь вид [4]:  


