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PREFATA

Lucrarea de fata se adreseaza in special studentilor din anii II §i III ai sectiei de Centrale
Termoelectrice dar si studentilor din anul II ai sectiei de Electroenergetica care studiaza disciplinele de
“Mecanica fluidelor” si “Masini si actionari hidraulice”.

Structura cartii constd in 13 capitole, care poartd numele capitolelor din cursurile de specialitate
si cuprinde 48 de probleme rezolvate, alese astfel Incat sa exemplifice cat mai bine notiunile predate la
curs si probleme propuse studentilor spre rezolvare.

Astfel, in lucrare sunt cuprinse aplicatii privind proprietétile fizice ale fluidelor, statica fluidelor,
cinematica fluidelor, dinamica fluidelor ideale, dinamica fluidelor reale in miscare laminara, dinamica
fluidelor reale in miscare turbulentd, miscarea permanenta in conducte sub presiune, miscari efluente
permanente, teoria turbomasinilor, pompe si ventilatoare, turbine hidraulice, pompe volumice si
actiondri hidraulice.

In cadrul fiecdrui capitol s-a facut o prezentare de notiuni teoretice si relatii de calcul, necesare
intelegerii si rezolvarii problemelor.

Problemele au fost alcatuite pe baza consultarii unor materiale documentare moderne.

Pornind de la aceste considerente, sperdam ca prin prezenta lucrare sa facilitim munca de
pregdtire a studentilor, crednd o legaturd mai strdnsd intre cunostintele predate la curs si aplicatiile
practice.

Autoarele
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CAPITOLUL 1

PROPRIETATILE FLUIDELOR

Notiuni teoretice

Prin fluid se intelege un mediu material continuu, care ia forma recipientului care il contine. Prin
urmare, fluidele se caracterizeazi printr-o slaba coeziune intre molecule. In categoria fluidelor intra
lichidele si gazele.

Dintre cele mai importante proprietati ale fluidelor fac parte:
Densitatea, care se defineste cu relatia:

. Am dm
p=lim —=——
AVSOAYV  dV
unde Am este o0 masa elementara de fluid, iar AV este volumul acesteia.

Se mai utilizeaza si notiunea de densitate relativa, adica raportul dintre densitatea absolutd a
unui fluid, datd de relatia (1.1) si densitatea absoluta a unui fluid de referintd, aflat in aceleasi conditii
de presiune si temperaturd, sau 1n conditii standard. Ca fluid de referintd se alege de obicei apa pentru
lichide si aerul pentru gaze.

Greutatea specifica, definita cu relatia:

y=p-g (1.2)

unde g este acceleratia gravitationala.
Pentru lichide, greutatea specifica relativa se calculeazd prin raportarea la greutatea specificd a apei
aflati la 4 °C. (De obicei, in calculele tehnice se considerd pentru apa y=9810 N/m’).
In general, pentru fluid, valorile densittii si greutitii specifice depind de presiune, temperatura si punct.
Presiunea, a carei relatie de definitie este:
. AF dF
p=Ilm—=—
M=>0A4 dA
unde AF reprezinta forta care actioneaza asupra elementului de arie AA.
Deformabilitatea, reprezinta proprietatea fluidului de a se deforma sub actiunea unor forte exterioare
sau a temperaturii. Aprecierea deformabilitatii se face, de obicei, cu coeficientul de compresibilitate 3,
definit cu relatia:

(1.1)

(1.3)

AV
—==0"-A 1.4
A 4 (1.4)
sau cu coeficientul de dilatatie o, definit cu relatia:
A _aar (1.5)
14

unde AV reprezinta variatia volumului V, Ap este variatia presiunii, iar AT este variatia temperaturii
absolute.
Inversul coeficientului de compresibilitate se numeste modul de elasticitate:

e=1/B (1.6)
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Viscozitatea, care reprezinta proprietatea fluidelor de a se opune deplasarii particulelor care il compun.
Daca se considerd miscarea a doua straturi de fluid aflate la distanta infinit mica dy si care aluneca unul

fatd de altul cu viteza relativd dv , valoarea tensiunii tangentiale care ia nastere intre cele doua straturi
este:
dv
T=-n—o (1.7)
dy
unde n poartd numele de coeficient de vascozitate dinamica.
Se mai defineste coeficientul de vascozitate cinematica:

v=n/p (1.8)

Coeficientii de vascozitate variaza cu temperatura in mod diferit la lichide si la gaze. Variatia lui
v este ilustratd in figura 1.1, pentru apa si aer uscat. La lichide, v scade odata cu cresterea temperaturii,
iar la gaze creste cu temperatura. De aceastd comportare trebuie sd se tind seama in problemele de
lubrificatie, ca si in alte aplicatii practice.
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Fig. 1.1 Variatia coeficientului cinematic de vascozitate, in functie de temperatura
In practica, este uneori posibila neglijarea vascozitatii prin introducerea modelului de fluid

perfect. Adoptarea acestei ipoteze simplificatoare depinde, insa, de indeplinirea unor conditii speciale.
In tabelul 1.1 se prezinta unitatile de masura pentru marimile definite anterior.

Tabelul 1.1 Unitati de mdsura ale marimilor caracteristice proprietatilor fluidelor

Nr. | Marimea Unitatea de masura Relatia de transformare

ert Fundamentald | Suplimentara

1 Densitatea, p Kg/m’

2 Greutatea specifica, y N/m’

3 Presiunea, p Pa=N/m’ Bar 1bar=10" Pa
Atmosfera tehnica 1at=9,81-10" Pa
Atmosfera fizica 1At=101325 Pa
mm coloand de apa 1mmH,0=9,80665 Pa
mm coloand de mercur | Imm Hg=133,322 Pa
Pounds square inch 1p.s.i=6,89-10° Pa

4 Coeficientul de m’/N

compresibilitate, B

5 Coeficientul de dilatare, o | K''

6 | Vascozitatea dinamici,n | Ns/m’ Poise 1P=0,1 Ns/m’

7 Vascozitatea cinematica, v | m’/s Stokes 1St=10" m?/s

8 Modulul de elasticitate, € N/m’
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In mod curent, o relatie de forma:

f(p,V,T)=0 (1.9)
unde p, V, T reprezintd presiunea, volumul si respectiv temperatura masei m de fluid studiat, poarta
numele de ecuatie de stare. Aceasta relatie Tmbracd forme diferite pentru lichide si pentru gaze. Astfel,
ecuatia de stare a lichidelor este:

P =p o[l +PB(P-Ppo)- (T - To)] (1.10)
unde p o, po, To reprezintd densitatea, presiunea si temperatura fluidului, in stare initiala.
In cazul gazelor, ecuatia de stare este:

P _Rr (1.11)

Yo,
sau

m
V =—NRT 1.12
Y=o (1.12)

unde R este constanta specifica a gazului, R este constanta universald a gazelor (R =8314 J/kmol K) si
M este masa kilomolarad a gazului. Aceasta ecuatie, in forma (1.11) sau (1.12), poartd numele de ecuatia
Clapeyron-Mendeleev.

In continuare, in tabelele 1.2 — 1.6 se prezinti valorile densititii, coeficientului de
compresibilitate, modulului de elasticitate, coeficientului de dilatare, constanta specifica a gazului si
coeficientului cinematic de vascozitate, pentru cateva fluide uzuale.

Tabelul 1.2. Densitatea unor fluide la presiunea normaldi (760 mm Hg)

Lichid Densitate, p [kg/m’] | Gaz Densitate, p [kg/m’]
12 20 °C 1a 20 °C
Acetona 791 Acetilena 1,1709
Acid acetilic 1049 Aer 1,293
Acid sulfuric 1834 Amoniac 0,7714
Alcool etilic 789,5 Argon 1,7839
Alcool metilic 792 Azot 1,2505
Anilina 1022 Bioxid de carbon | 1,9748
Apa 998,2 Bioxid de sulf 2,9263
Benzen 879 Clor 3,22
Cloroform 1489 Clorura de metil 2,307
Eter etilic 714 Etan 1,356
Glicerina 1260 Heliu 0,1785
Lapte 1200 ... 1050 Hidrogen 0,09887
Mercur 13546 Metan 0,7168
Nitroglicerina 1600 Neon 0,8999
Toluen 866 Oxid de carbon 1,25
Ulei de ungere 871 Oxigen 1,42895
Ulei de transformator | 866 Propan 2,019

Tabelul 1.3. Coeficientul de compresibilitate si modulul de elasticitate pentru lichide uzuale

Lichid Coeficient de compresibilitate Modul de elasticitate
B-10"[m?*/N] €+10" [N/m’]
Apa 5,120 0,195
Glicerina 2,550 0,392
Mercur 0,296 3,378
Petrol 8,660 0,115
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Tabelul 1.4. Coeficientul de dilatare volumica (izobara) pentru céteva lichide
la presiune normali (760 mm Hg) si la temperatura 18 °C

Lichid Coeficient de dilatare volumica Lichid Coeficient de dilatare volumica
a-10° [K] a-10° [K]
Acetona 1,43 Benzen 1,06
Alcool etilic 1,10 Cloroform 1,28
Alcool metilic 1,19 Glicerina 0,50
Anilina 0,85 Mercur 0,18
Apa 0,301 Petrol 0,92 ...1,00
Tabelul 1.5. Constanta specificd a gazului, R
Gaz Constanta gazului Gaz Constanta gazului
R [J/kgK] R [J/kgK]
Acetilena 319,7 Heliu 2079,7
Aer uscat 29,27 Hidrogen 4123,1
Amoniac 49,78 Hidrogen sulfurat 2443
Argon 21,23 Kripton 100,4
Azot 30,26 Metan 518.9
Bioxid de carbon 19,25 Neon 411,8
Bioxid de sulf 13,24 Oxid de carbon 2772
Clor 11,96 Oxigen 2599
Clorura de metil 16,80 Ozon 173,4
Etan 28,22 Propan 188.8
Etilena 30,25 Propilena 198,1
Fluor 22,30 Xenon 63,9
Tabelul 1.6. Coeficientul de viscozitate cinematicd la presiune normala (760 mm Hg)
Lichid Coeficient cinematic de Gaz Coeficient cinematic de
véscozitate la 20 °C vascozitate la 0 °C
v-10° [m*/s] v-10° [m*/s]
Acetona 0,418 Acetilena 8,711
Acid sulfuric 13,850 Aer uscat 13,0
Apa pura 1,01 Amoniac 12,056
Alcool etilic 1,520 Argon 11,884
Alcool metilic 0,737 Azot 13,275
Anilina 4,335 Bioxid de carbon 6,998
Benzen 0,739 Bioxid de sulf 3,957
Cloroform 0,390 Etan 6,305
Eter etilic 0,340 Heliu 104,202
Glicerina 1,175 Hidrogen 93,548
Mercur 0,115 Metan 14,439
Toluen 0,677 Neon 33,126
Ulei de ungere 14,986 Oxigen 13,436
Ulei de transformator 36,486 Propan 3,717
Aplicatii

Probleme rezolvate
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1.1.  Si se calculeze densitatea bioxidului de carbon (CO,), la temperatura 6 = 50 °C si presiunea

p=920 mmHg.
Solutie
Densitatea se obtine din ecuatia de stare (1.12):
m pM
IO = = —
V. RT
unde:
p =920 mmHg = 920 - 133,322 = 1,23 10° Pa
Mco,=12+2 - 16 =44 kg/Kmol
R = 8314 J/KmolK
T=273,15+6=273,15+50=323,15K
Rezulta:
5
= M =201 I{g/rn3
8314-323,15

1.2.  Presiunea partiald a vaporilor de apa in atmosfera este presiunea pe care acestia ar exercita-o
dacd nu ar exista aer, in timp ce presiunea barometricd corespunde sumei presiunilor partiale ale
vaporilor si aerului. Daca presiunea partiald a vaporilor este p = 0,05 at, la temperatura 6 = 30
%C, si se determine greutatea lor specifica.

Solutie
Se determind densitatea, din relatia (1.12):
m pM
p = = —
Vo RT
apoi greutatea specifica cu relatia (1.2):

M
T
unde:
g=9,81 m/s’
p=0,05-9,8110*=4905 Pa
M, =2-1+16 =18 kg/Kmol
R = 8314 J/KmolK
T =273,15+6=273,15+30=303,15K
Rezulta:

~9,81-4905-18

_ ~ 0,34 N/m’
8314 -303,15

/4

1.3. Sa se calculeze cresterea presiunii dintr-o autoclava plind cu apa, inchisd ermetic, daca se
mareste temperatura cu AT = 55 K. Coeficientul de dilatare volumica izobarda al apei este
a=1,810" K, iar coeficientul de compresibilitate izotermicd f=4,19-10"° m?N. Se neglijeazi
deformatia elastica a autoclavei.

Solutie
Se utilizeaza, pentru rezolvare, relatia (1.10):

p=p,[1+B(p-p,)-al-T,)
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m m

si se scrie sub forma: — = —[1 + ﬂ(p - D, )— a(T -7, )]
Vv,

Daca se imparte ultima relatie cu m (masa apei din autoclava), rezulta:

1 1
—=—[1+p(p-p,)-a(T-T,)
Vo,
Dar, deoarece autoclava se considerd nedeformabilda, V = V, si, in urma Inmultirii cu aceasta cantitate,
relatia devine:

I=1+p(p-p,)-al-T,)
sau  PAp =oAT
de unde:
_aAT 18-107-55

5 419107 =23,62-10°Pa

Ap

1.4.  Distributia vitezelor la miscarea unui fluid intr-o conducta dreapta este data de legea
V=(1-r2/r02)vmax, ca in figura 1.2, unde r( este raza conductei, r este o raza oarecare, re[0,r¢], iar
Vmax €Ste viteza in axa conductel.

i
1ty
= 1.p2
Vi¥ag 1T .-‘rg
axa conductei ) e e e . . . .
0 ; - Figura 1.2. Distributia parabolica a vitezei la miscarea
¥ ¥ax laminari a unui fluid intr-o conducti circulara

peretele conductei

n . . n . . .o . . 2 o
Cunoscand rp=4 cm, v,x=0,2 m/s si coeficientul de vascozitate dinamica al fluidului n=0,5 Ns/m”, sa
se determine distributia tensiunilor tangentiale t §i valoarea maxima a acestora.

Solutie
Tensiunile tangentiale sunt date de legea lui Newton, exprimata prin relatia (1.7)

S —
ndy ndr

semnul “-* aratd faptul ca viteza v scade, cand raza r creste (conform figurii 1.2)

Rezulta:
2
d [1 — szmax :|
o

Dacar=0, atuncit=0

o o

2r 5 r
__zvmax - 77vmax_2

5 . 2nv,... 2-0,5-0,2
Daciar=rg,atunci 7=7__ = = =5Pa

7, 0,04

0
Prin urmare, distributia tensiunilor 1n interiorul conductei este:
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T r s r

—:277Vmax S,
> 2nv r

Tmax rO max 0

Reprezentarea grafica a acestei relatii s-a facut in figura 1.3.

g

1.5.

1.6.

1.7.

—

T..'r"[-max = I"frfg

Figura 1.3. Distributia liniard a tensiunilor tangentiale in
interiorul fluidului la miscarea in conducta circulara
axa conductet

f—_— e — e — - — - —=
T-.'“Emax_
[l —
peretele conducted
Probleme propuse

Sa se determine volumul AV ocupat, la presiunea p,=1 at, de aerul evacuat dintr-un recipient de
capacitate V=500 I, daca presiunea in recipient scade de la p;=150 at la p,=110 at, iar
temperatura T ramane neschimbata.

Un amestec cu compozitia masicd de 30% hidrogen si 70% azot are greutatea G=15 N si
presiunea p=1,5 at. Sa se determine masele gazelor componente si presiunile lor partiale.

O butelie cu capacitatea de 25 dm’ contine hidrogen la presiunea p;=5,9 MN/m’ si temperatura
T,=295 K. Masa kilomolara a hidrogenului este M=2, iar constanta universala a gazelor R=8314
J/Kmol-K. Sa se determine:
a) presiunea indicatd de manometrul montat pe butelie, la temperatura T>=260 K;
b) masa hidrogenului din butelie;
c) temperatura la care exista pericol de explozie, daca butelie rezista pana la cel mult
p3=7,5MN/m”.
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CAPITOLUL 2

STATICA FLUIDELOR

Notiuni teoretice

Statica fluidelor este partea mecanicii fluidelor care studiaza echilibrul acestora, precum si
interactiunea lor cu alte fluide sau corpuri solide cu care acestea vin in contact. Fluidul isi pastreaza
starea de repaus atunci cand asupra sa actioneaza forte de tip masic sau forte de suprafata. Fortele de tip
masic apar datoritd existentei unor campuri exterioare fluidului, cum ar fi de exemplu, campul
gravitational, si intensitatea lor este proportionald cu masa fluidului asupra caruia actioneaza (de
exemplu forta de greutate si forta de inertie). Fortele de suprafatd sunt reprezentate de fortele de
presiune si intensitatea lor este proportionald cu suprafata fluidului asupra caruia actioneaza.

Ecuatiile generale ale staticii fluidelor, numite si ecuatiile lui Euler, se scriu, in forma vectoriala:

Lvp-7, 2.1)
Yo,

unde p este densitatea fluidului, p — presiunea iar fm reprezintd forta masica unitard (rezultanta fortelor

masice pe unitatea de masa).
Pornind de la sistemul ecuatiilor generale si considerand fortele masice conservative se obtine
ecuatia fundamentala a staticii fluidelor:

ldp—i—dU=0 (2.2)
Yo,
unde U reprezintd potentialul fortelor masice.
In campul gravitational, unde doud din componentele fortelor masice unitare sunt nule, iar a
treia este egala cu valoarea acceleratiei gravitationale, ecuatia fundamentala (2.2) capatd forma:

dp
_[— + gz = const (2.3)
yo,
unde z este cota punctului considerat, fata de nivelul de referinta.
Aceasta relatie exprima de fapt, principiul conservarii energiei, care spune cd in orice punct al unui fluid
aflat in repaus absolut, suma dintre energia de presiune si energia de pozitie este constantd.
Relatia (2.3) imbraca forme diferite pentru lichide si pentru gaze.
In cazul fluidelor incompresibile (lichide), deoarece densitatea p poate fi consideratd constanti
si iese de sub integrald, relatia (2.3) capata forma:
P +yz = const. (2.4)
Aceasta relatia determind legea de distributie a presiunilor, in interiorul unui lichid in repaus si se mai
poate scrie ca:
p=potvyh (2.5)
Adica, presiunea intr-un punct din interiorul unui lichid aflat in repaus absolut este egald cu suma dintre
presiunea atmosfericd, po si presiunea exercitatd de coloana de lichid de inaltime h, aflata deasupra
punctului considerat.
In cazul gazelor, densitatea nu mai poate fi considerati constanti. Se poate eventual lucra cu
valori medii pe intervale de presiune.
In cazul echilibrului relativ al fluidelor, adicd atunci cand fluidul se afli in repaus intr-un
rezervor care este in miscare, ecuatia fundamentala capata forma:
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2g
daca vasul este cilindric, de razd R si se afld in miscare de rotatie cu viteza unghiulard o (r este raza
punctului in care se calculeaza presiunea), sau:

b
P=D,+ p{a(g - yj +g(h, - 2)} (2.7)

daca vasul este prismatic, de latime b si se afla in miscare de translatie cu acceleratia a (hy este nivelul
initial al lichidului din rezervor, y si z sunt coordonatele punctului in care se calculeaza presiunea).

Cea mai importantd consecinta a relatiei (2.3) este aceea ca intr-un lichid in repaus, planele
orizontale sunt plane izobare si reciproc, aceasta constituind lema fundamentald a staticii, care std la
baza rezolvarii a numeroase aplicatii practice.

p=p, +tylh—z+ (2.6)

Aplicatii
Probleme rezolvate

2.1  Sa se determine deniveldrile Ah; si Ah, ale pistoanelor rezervorului plin cu apa din figura 2.1,
daca sectiunile transversale ale acestora sunt: S;=0,5 mz, S,=0,2 m’ si S5=0,05 m2, iar fortele
aplicate sunt P1=300 N, P,=250 N, P;=100 N.

I

¥ 51
e
|33

ﬂhl
f‘**_____v_________.Eh%___ A

Figura 2.1.

Solutie

Conform lemei fundamentale a staticii, planul orizontal A — A este un plan izobar, adicd in orice
punct al sdu presiunea este aceeasi. Prin urmare, tinand cont de relatia (2.4) putem scrie sirul de
egalitati:

&+7Ahl :&+7/Ah2 ye)
1 SZ S3
Considerand aceste egalitati doua cate doua, rezulta:
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Ahl:[&_ﬂ}{mo_woj L 01427m

S, S )y \005 059810
Ab, = 2o Pa|L_[100 250} 1 _, 0565,
s, s, )7 005 02)9810

2.2. Pana la ce Tndltime h se poate ridica benzina, prin migcarea lenta a pistonului din figura 2.2, daca
presiunea vaporilor de benzind este p,=0,12 at, densitatea benzinei este p,=742 kg/m’, iar
presiunea atmosferica este po=750 mmHg.

—_
—_— -
—_

*‘K
Figura 2.2.

Solutie

Prin ridicarea pistonului, in spatele sau se creeazd o depresiune (o presiune mai micd decét
presiunea atmosfericd) care conduce la intrarea benzinei in cilindru. Teoretic, benzina ar trebui sa urce
in cilindru pana cand presiunea exercitatd de coloana de lichid, adicd pygh devine egald cu presiunea
atmosferica. In realitate insa, in zona de contact benzini-piston se formeaza un interstitiu fin de vapori
de benzina, cu presiunea py. Prin urmare, benzina urca in cilindru pana cand este indeplinita relatia:

Po=pv+ porgh
adica:

h'=(po-pv)/pvg
unde:

po="750 mmHg = 750 -133,322 = 99991,5 Pa

pv=0,12at=0,12:9,81-10*= 11772 Pa
Rezulta:

h=(99991,5 - 11772)/742-9,81 = 12,11 m

2.3.  Unui rezervor cu alcool i se atageaza doua tuburi piezometrice inchise, unul cu alcool, celilalt cu
mercur, ca in figura 2.3. Cunoscand denivelarea mercurului Ah=0,4 m si presiunea vaporilor
saturati de alcool p,=0,12 at, sd se determine deniveldrile x si y, dacd presiunea indicatd de
manometrul M este py=0,35 at, iar densitatile relative ale alcoolului si mercurului sunt 0,9 si
13,596. Se neglijeaza presiunea vaporilor de mercur.
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Figura 2.3.
Solutie

Planul orizontal A — A fiind izobar, putem scrie conform relatiei (2.4)
PM = Pal T Ya'X

Rezulta:
X = (pPM - Pal)/ya = (34335 - 11772)/8829 = 2,55 m

unde:
pm=0,35at=0,35-9,81 - 10*=34335 Pa
pa=0,12at=0,12-9,81 - 10*=11772 Pa
Ya = Par- =900 - 9,81 = 8829 N/m’
Pa/PH20=0,9;
pa=0,9-1000=900 kg/m’

Planul orizontal B — B fiind izobar, putem scrie, conform relatiei (2.4):
pm * Ya(y + Ah) = yugAh

Rezulta:
oAy 13337676:0.4 234335

Y 8829

-0,4=175m

unde:
YHg = PHg - & = 13596 - 9,81 = 133376,76 N/m?
pHe/PH20 = 13,596;  pug= 13,596 - 1000 = 13596 kg/m3

2.4. Rezervorul tronconic din figura 2.4, cu dimensiunile D=Im, H=1,5m si 0=35" este umplut cu
apa pand la indltimea h¢y=0,4m, apoi este rotit uniform, in jurul axei sale verticale. Sa se
determine turatia maxima n;, pentru care lichidul nu curge din rezervor, precum si turatia
maxima n, pentru care lichidul paraseste in intregime rezervorul.
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Figura 2.4.

Solutie

In timpul miscarii de rotatie a recipientului, suprafata lichidului capata forma unui paraboloid de
rotatie, de ecuatie:

zZ- (mzrz)/2g =C
Pentru determinarea constantei de integrare, C, se pun conditiile la limita in punctele A si B si anume:
- Inpunctul A,r=0siz=h, adica C=h;
- Inpunctul B,r=R;siz=H,adicaC=H - (mszz)/2g
unde:

R,=D/2+y;=D/2 +Hetgo = 1/2 + 1,5¢tg35= 2,642 m
Rezulta:

C=h=15-(2,642°0")/2-9,81 =1,5-0,3560
Pentru a determina turatia maxima n;, pentru care lichidul nu curge din rezervor, se observa ca volumul
gol BAB, marginit de paraboloid, este egal cu volumul gol initial (volumul lichidului rdmane acelasi)
adica:

%ER;(H —h)z%(H—hO XR> - R,R, + R?)

unde:
R, = b +y,= b + hyctga = 1 +0,4ctg35=1,07m
2 2 2
Rezulta:
. 2(H —hy \R3 ~R,R, + R} )
3R}
p— 2 —_— . 2
5o 2(1,5 - 0,4)2.642 2,6242 1,07 +1,07°) _055m
3.2,642

Se obtine deci: C=h=1,5-0,3560,"=0,55m
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de unde

o, = 15095 =1,63 rad/s
0,356

Turatia ny, la care lichidul nu curge din rezervor este:

n; = 30w/t =30"1,63/m= 15,59 rot/min
Pentru a determina turatia n,, pentru care lichidul paraseste complet rezervorul, se face observatia ca,
atunci cand vasul se goleste complet, paraboloidul suprafetei libere trece prin C si C’ si este tangent la
suprafata laterala a rezervorului tronconic, adica:

dz|  a,r
— = =lga
dric g |,
Prin urmare
®, = g tga _ |981-1g35 =3,7 rad/sec
R, 0,5
Rezulta:

n, =30w,/mt =30 - 3,7/t = 35,39 rot/min
2.5.  Un rezervor prismatic, de latime b, contine pana la cota hy, un lichid cu densitatea p ca in figura

2.5. Considerand ca rezervorul are o miscare de translatie, cu acceleratia a, sa se determine
ecuatia suprafetei libere.

E

4
}\A{bfi,hg} —

i <

h.:. a £ = -
L
I
¥ -
Ol b - ¥
X
Figura 2.5.

Solutie

Se considerad sistemul de axe mobil Qxyz, legat de rezervor. Componentele fortei masice si
fortei de inertie unitare sunt:
X=0;Y=0,Z2=-g; X;=0;Y;=-a;Z;=0.
Diferentiala functiei potential este, in acest caz:
dU =-[(X+ Xj)dx + (Y + Y;)dy + (Z + Z;)dz = -[-ady - gdz]
Prin integrare se obtine:
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U:—f(—ady—gdz): ay +gz+C

Deoarece suprafata liberd este suprafata echipotentiald, adica U=const. in orice punct al ei (o alta
consecinta a ecuatiei fundamentale a staticii), rezulta
ay + gz=C;
Constanta C; se determind observand cd punctul A (y=b/2, z=h;) rdmane 1n aceeasi pozitie atat in
timpul repausului, cat si In timpul miscarii rectilinii a rezervorului, adica:
Ci=ab/2 + ghy
Rezulta ecuatia suprafetei libere a lichidului, in timpul deplasarii rezervorului, de forma:
ay + gz = ab/2 + ghy
sau
ay + g(z—hg)—ab/2=0
Aceasta este ecuatia unei drepte cu panta:

.+ 8hy —ay
d 2
g
ga=®_ __8
y dy g
Probleme propuse

2.6.  Doui vase deschise, continand lichide nemiscibile cu greutiti specifice diferite (y,=7000 N/m’ si
v,=12000 N/m’), sunt puse in legitura ca in figura 2.6. Si se determine inatimile h, si hy, daci
denivelarea dintre suprafetele libere ale celor doud vase este Ah=40 cm.

T

Figura 2.6.

2.7.  Un clopot cilindric de diametru D=10 m si Tndltime H=5 m, ca in fig. 2.7, se scufunda in apa. Sa
se determine cota x la care se ridicd apa in interiorul clopotului si adancimea y, dacd masa
acestuia este m=27 t. Presiunea atmosferica se admite p,=1 at.
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Figura 2.7.

2.8.  Un rezervor cilindric, avand masa m;=120 kg, contine o cantitate de apd de masa m,=150 kg, in
care pluteste un corp de masa m3=30 m (Fig. 2.8). Sa se determine adancimea x; la care se
afunda rezervorul, cand acesta este scufundat n apa, daca nivelul apei in rezervor este x,=4 m.

Figura 2.8.
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CAPITOLUL 3
CINEMATICA FLUIDELOR

Notiuni teoretice

Pentru descrierea miscarii fluidelor sunt necesare unele notiuni utilizate atat in conceperea
modelelor matematice, cat si pentru intelegerea sensului lor fizic. Prezentarea acestor notiuni incepe, in
mod necesar, cu elemente de cinematicd deoarece la fluide, mai mult decat in cazul altor corpuri,
caracteristica generald este deformatia, ca forma a miscdrii, iar exprimarea vitezei §i acceleratiei 1n
diferite puncte caracteristice din fluid reprezinta un interes cu totul special.

Miscarea particulelor fluide se exprima cu ajutorul unor sisteme de reprezentare. In hidraulica se
folosesc sistemul Lagrange si sistemul Euler.

La sistemul Lagrange, variabilele sunt atasate particulelor fluide, in timp ce la sistemul Euler
variabilele sunt atasate punctelor din domeniul de miscare.

] in cazul miscarii fluidelor rdmane valabila, in particular, teorema Cauchy — Helmholtz din
mecanica clasica, care se enunta astfel:

Fie un punct A(x;, X2, X3), apartinand unui domeniu de fluid D(t) si un punct M, dintr-o
vecinatate mica a lui A, de coordonate:

M(Xl + X, X + X5, X3 + X3)

Viteza punctului M este:

Vy=V,+0,xAM +V ¢ (3.1)
unde: V, este viteza de translatie a punctului A; @ x AM este viteza de rotatie a lui M in jurul lui A;

Vgeste viteza de deformatie; @, reprezintd vectorul vartej in A, iar @ este o functie scalard sau
vectoriala care reprezintd proprietdtile miscarii si se calculeaza cu relatia:
1 S 2 2 2
O=—>">"a, XX, = a,X] +a,X; +a, X; +2(a, X, X, + a, X, X, + 4, X, X,) (3.2)
i=1 j=1
. ~ . . - . ing ~ . A :
Functia @ se atageaza tensorului viteza de deformatie D, , ale carui componente, in cartezian,
reprezinta vitezele de deformatie unghiulara:

v,
. ) ij=1,2,3 (3.3)
) ox; O,

1

=
Tensorul D, este simetric, adica:

app=asy, a13=4asy, a3=4asp

Vectorul vartej o, reprezintd viteza unghiulara medie de rotatie a unei particule in jurul centrului ei de
greutate si este:

— -

® = —rotv 34
5 (3.4)

unde v este viteza de translatie a centrului de greutate al particulei.

=
Tensorul vartej Q, are componentele, in cartezian:

o,
o, =L % ij=1,2,3 (3.5)
b2\ ox, o
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si este asimetric, adica:

021=-012; ®3=T-02; ©3=-073

Clasificarea miscarii fluidelor se poate face dupa mai multe criterii si anume: a) dupa
desfasurarea in spatiu a miscdrii, pot fi miscari spatiale (tridimensionale), miscari plane
(bidimensionale) sau miscari liniare (unidimensionale); b) dupa variatia in timp a parametrilor miscarii,
pot fi miscdri permanente (stationare), In care viteza nu variaza in timp sau miscari nepermanente
(nestationare), cu cazul particular al miscarii cvasipermanente (cvasistationare), in care viteza variaza in
timp numai ca marime, nu $i ca directie; ¢) dupa tipul cdmpului vitezelor, pot fi miscari potentiale,
pentru care existd o functie scalard ¢, numitd potentialul vitezelor, astfel incat v=grad ¢, sau miscari
nepotentiale.

In mecanica fluidelor, expresia matematica a principiului conservirii masei, poarti numele de
ecuatie de continuitate, a carei forma vectoriala este:

g—i’ + div(p§)= 0 (3.6)

Aplicatii
Probleme rezolvate

3.1.  Inraport cu un reper cartezian, viteza unui fluid este:
N 2 7 27 N
V=X, X0+ X, X5 1, + X, X0

In punctul A(1,1,1) ca varf, se considera un cub cu muchia a, ca in figura 3.1.
Se cere sa se determine viteza in varful opus M al cubului, in doua variante:

a) folosind relatia: V=V V0, + V05

b) folosind relatia: Vit = vat+@ax AM + V¢

'y
X3
I —
YA
AI [
P %
—.""'i'
1%
= -
12 XE
-
1]

|
Figura 3.1.

Solutie

a) Se identificd componentele v, v,, vs ale vitezei, in relatia data. Rezulta:
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— 2y . — 2, _
V1=X1 X2; Vo=X1X2 V3=X2X3.
Se calculeaza viteza punctului M(1+a, 1+ a, 1+ a) cu relatia din enunt:

by =(+a)(+a)i +(1+a)i+a), +(1+a)l+a),=(1+a)i+(1+a)i, + (1 +a)i
b) Se evalueaza fiecare termen al relatiei Cauchy-Helmholtz
V= X0 X0k + X0 =
Wb
1~ 118 0 0| 17 + (2 ov1 1 =+ 1, o 1=
O, =—rotv, =—|— — —|=—|xi+xj—x =—-1lii+=-(1-1)i; =—i
A 2 A 2 axl axz ax3 2[31 (2 1);3] 2 1 2( )3 21
XX, xx X,

171 L L
- - 1 a- o o~ =<
XAMZE 0 0 ——5124-—13_—(13—12)
a a «a
@, se calculeaza cu relatiile (3.2) si (3.3), unde:
1{ov, oOv 1
A _ 1 1 —
a, = E(G_xl+ ﬁxlj 5 (2x1x2 + 2x1x2) 2x1x2|A =2
ov, Ov 1
A 2 2 —
ay, = (ze + ﬁ_xj = E(lex2 + 2x1x2) 2xlx2|A =2

4 L[ 0Ov, Ov, 1
ap=—|—+—=|==x,+x,)=x,|, =1
33 2 6x3 8x3 2( 2 2) 2|A

ox, Ox
1
al=aj =— %+av3 =0
2( ox; Ox,
A g L[y Ov ) 1 1
23 3 X3 =
2\ ox;  ox, 2 7, 2
X1:X2:X3:OC

P, = a11X12 + a22X22 + a33X32 + z(alzXle +a, X, X5 + a23X2X3) =
1
=20 +2a° +a’ + 2(052 +Ea2j = 8a’

op,~ O0¢,- 0,
Vo, = 8xf i+ 8xj I, + 8x: (a“X +aiX, +ai X, +)z +

(a2.X, + aih X, + ap X, +F, + (@i X, + ah X, + af, X, +, = 3ai +3,5ai, +1,50d,
Rezulta:

- _, - I 2 2 L e e s
vM=vA+a)A><AM+V¢=ll+12+l3+5(13—12)+3a11+3,5a12+1,5a13=

= (1+3a)i +(1+3a)i, + (1 +2)i,
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3.2.  Se da campul stationar de viteze, din migcarea unui fluid, prin relatia:
- 27 2 7 2 2\
V = X, X,0 + X, X,0, + )63(x1 + X, )13
unde X1, X2, X3 sunt coordonatele carteziene.

Se cere:

=
a) Determinarea tensorului viteza de deformatie, D, ;
=
b) Determinarea vectorului vartej, @ si a tensorului vartej, Q ;
. T
c) Verificarea relatiei: @ = Erotv ;

d) Viteza si acceleratia fluidului in punctul A(1,2,2).
Solutie

a) Din relatia campului vitezelor, rezulta:
_ 2, _. 2 _ 2,2
Vi=X1X2 , Vo2=X1 X2 V3—X3(X1 +X2 )

=
Componentele tensorului D, se calculeaza cu relatia (3.3)

_ l(a(xlx§)+ 8(x1x§)j 1 (x22 . x22)= 22

a, =—
2\ ox ox,
2 2
ay _1 6(x1 xz)+ 8(x1 xz) :l(xlz +x12)=x12
20 ox ox, 2
ay = 1 8(x12x3 +x§x3)+ 8(x12x3 +x§x3) _
2 ox, ox,
1{olxxs) olx’x 1
Ay =4y = 5( (6;22 ) + (a;l 2>j = E(lexz + lexz) =2x,X,
1 2 2 2 1
a3 =0y == a(xlxz ) + a(xl % x2x3) =—-2x,X; = XX,
20 ox, ox, 2
2 2 2
ayy =45 = L a(XI x2)+ a(xl 5T x2x3) = 1 12Xy = X, X,
2(  ox, Ox, 2

Deci, tensorul viteza de deformatie este:
2
X 2x,X XX
- 2 12 2 173
D, —|2xx, x Xy X5

2
X1 X5 Xy X3 x| + X,

b) Componentele tensorului Q se calculeaza cu relatia (3.5)
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o = 1 a(xle) B 8(x1x§) _0
11 -
2 ox ox,
1 ﬁ(xl2 X, ) ﬁ(xlz X, )
Wy == - =0
2( ox, 0ox,
o — 1 a(xfx3 +x22x3)_ G(Xfx3 +x22x3) _o
B Oox, [N
2 2
o, =l 8(x1x2)_8(x1x2) =l(2x1x2_2x1x2)=0
2\ ox, ox, 2
o, = 1 ﬁ(xlxzz)_ a(xfx3 +x22x3) _ l~2x1x3 = XX,
2 ox, ox, 2
2 2 2
o, = 1 a(xlxz)_ a(xl X3 + x2x3) _ l~2x2x3 =X,
20 ox, ox, 2
®21=- ® 270; ®317- O 37-X1X3;  ® 37 O 237-X2X3.
Deci, tensorul vartej este:
0 0 XX,
Q- 0 0 XX,

-xx; —X,x; 0

c¢) Vectorul vartej este:
- - - -

W= +0,i2+tw0;i3

unde:
- oy _ov_1 6(x12x3+x§x3)_a(xlx22) — e
Y2 ox, Ox, 2 ox, o, 23
o o fon o) 1(olen) olixran))
) Ox;  Ox 20 ox ox, s
oo Mfov_on) _1foldn)_aluid))_
o2ley, ox,) 20 oy ox,
Rezulta

O = X,X; 1, — X, X5 1,

Dar, conform definitiei,

il i2 i3
> 1 = 1|0 0 0
w=—rotv=—l—  — —
2 2|0x,  Ox, Oox;

2 2 2 2
XXy XX, x3(x1 + X,

- - - - -
=5 2X,%5 1, — 2X,X; 1, + (2x1x2 -2xx, )13 = XX, [, — X, X3 I,

d) Viteza in punctul A(1,2,2) este:
v, =122 i+ 12205, 2(12 + 2)iy = 4i,+ 24, + 104,

In norma, se obtine:
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=4 +27+10° =+/120 =10,95m/s

Acceleratia in punctul A(1,2,2) este:

a=ai+a,i,+a,i,

N
V4

unde:
ov ov ov
al =v, =Ly, Sy, Tl =y i +2x13x22‘ =1-2*+2.1°-22 =24
ox, 0x, 0X4 4
ov Ov ov
al =v, =% +v, —*+v, —2=2x7x] +x14x2‘ =2-1"-2°+1*.2=18
X, ox, Ox, 4
ov ov ov
ajl =v, —3 — 3 = 2XI XTIy + 2X]XI Ny X xy XXy + 22X XX, =

X, : 0x, ’ Ox;
=2-17.2%.2+2-17-2% . 2+1*.2+2% . 2+2:1° .27 .2=82
Deci, acceleratia in punctul A este:
- - - -
a =24i+18i,+82i,

In norma, rezulta:

=242 +18> +822 =87,31m/s’

N
a

3.3.  Se da campul de viteze, in miscarea unui fluid:
- - - -

2 . 2 . 2 2.

V= XX, 4+ XX, I+ x3(x1 + X, )13
X1, X2, X3, fiind coordonatele carteziene.

Se cere sa se determine tubul de curent care trece prin cercul:

2 2_g_
(C):{x1+x2 9=0

x-3=0
Solutie

Fie F(x1,x2,x3,t)=0, ecuatia carteziana a tubului de curent cautat.
2 ) ) 2 . . . . .
Deoarece v;=xX,"; V2=X| X2; V3=X3(X| +X2"), ecuatia diferentiala a tubului devine:
oF oF oF

—+v,—+v,— =0
ox, ox, Ox,

Adica:

x1x226_F + xfxza—F + x3(x12 + xzz)a—F =0
1 0x, X3
Aceasta este o ecuatie diferentiala liniard, omogena, cu derivate partiale de ordinul I. Solutionarea ei cu
problema Cauchy datd in enunt se face astfel:
Se formeaza sistemul caracteristic asociat ecuatiei:
dx, dx, dx,

vl(xl’x29x3’t) vl(xl’x2’x3’t) vl(xl’XZ’x37t)
Adica
dx,  dx, dx,

2 2 2 2
x1x2 xl xz x3(x1 +x2)
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Se observa ca acesta este chiar sistemul de ecuatii asociat liniilor de curent care formeaza tubul.
Se cautd integrale prime independente ale sistemului caracteristic si anume:

dx, dx,
Q) —5 =7
XXy XX
Rezulta
x,dx, — x,dx, = 0, de unde prin integrare: ~ x; —x; = C,
b x,dx,  x,dx, dx,
) 3T 3 T 2 2
XX, xx, Xl +x,
Rezulta:

X, (xl2 +x; szdx1 + x,dx, ) - XX, (xl2 +x; )dx3 =0
sau, mai simplu:
d(x],xz) _ dx,
X1 X, X3
Prin integrare, obtinem
In C,x1Xx-,=In X3, adicd C,xX>=X3.
Se rezolva sistemul format din cele doua integrale prime si problema Cauchy data in enunt, adica:
2 2 _
X, +x5 =9
x; =3
2 2 _
x; —x, =C,
xy = Cyxx,
Rezulta:

cf+3—62—81=0
C

2
Se inlocuiesc expresiile pentru C; si C, extrase din integralele prime, adica
C1:X12-X22
Cr=x3/X1X2
Rezulta, ecuatia carteziana a tubului de curent:

2.2
F(x,x,,x,) = (xlz _x22)2 + 36x12x2 -81=0

3

Probleme propuse

3.4. Campul de viteze al unei migcari plane permanente este dat de expresiile:

V1:3X2; V2=2
Sa se determine viteza si acceleratia in punctul A (x;=3, x,=5) si sa se scrie ecuatia liniei de curent care
trece prin acest punct.

3.5. Admitand aceeasi viteza medie in toate cele trei ramificatii din Fig. 3.2. sd se determine aria A, si
debitele Q; si Qo cunoscandu-se A(=0,8 mz; A1=0,45 m2; Q=80 Is.
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Figura 3.2.

3.6. O conductd cu diametrul D=200 mm are o zona de strangulare de diametru d=30 mm (figura 3.3).
Prin conductd curge un debit Q=30 /s de petrol (pp,=810 kg/m’). Si se determine debitul masic Qyy,
viteza medie v In conducta si viteza vs in sectiunea strangulata.

PLferar 11

v Vs\

Figura 3.3.
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CAPITOLUL 4

DINAMICA FLUIDELOR IDEALE

Notiuni teoretice

Dinamica fluidelor este partea mecanicii fluidelor care studiazd miscarea acestora, precum si
interactiunea mecanici a fluidelor in miscare, cu corpurile solide cu care acestea vin in contact. In acest
capitol se considera numai fluide ideale, adica fluide a ciror vascozitate este neglijabila. In realitate, nu
exista fluide ideale, insa fluidele cu vascozitate redusa pot fi incadrate in aceasta categorie, modelul
matematic fiind mai simplu.

Rezultatele obtinute in studiul fluidului ideal (perfect) pot fi folosite, cu ajutorul unor coeficienti
de corectie, in rezolvarea unor importante aplicatii practice.

Ecuatiile de miscare ale fluidului ideal, numite si ecuatiile lui Euler, sunt, in forma vectoriala:

-
a-ﬁ(?v)? _ Ly, 4.1)
ot o,

Dezvoltand termenul sting al relatiei, acesta reprezentand de fapt acceleratia centrului de masa
al elementului de fluid, relatia (4.1) se mai poate scrie sub forma vectoriald cunoscutd sub numele de
ecuatiile Gromeka-Lamb:

- 2
o, V(V—J + Oy = f-Lvp 4.2)
ot 2 Yo,

In cartezian, ecuatiile de miscare, att in forma (4.1) cét si in forma (4.2) formeaza un sistem de
trei ecuatii cu cinci necunoscute: vy, Vy, V, p si p. Prin urmare, pentru rezolvare mai sunt necesare doud
ecuatii. O prima ecuatie se considera ecuatia de continuitate scrisa sub forma (3.6). O a doua relatie se
obtine admitand cd miscarea este barotropa, adica p=p(p).

Integrarea sistemului format astfel este 1insd dificila, datoritd neliniaritatii ecuatiilor.
Presupunand ca fortele masice sunt conservative si miscarea fluidului este barotropa si permanenta se
obtine solutia:

2
d

d(V—J L gy (43)

2) p
Integrand pentru lichide, unde p=const. si functia potential are forma U=gz+const, rezulta:
2
Y 2y gz = const (4.4)
2 p

Aceasta relatie poartd numele de relatia lui Bernoulli pentru lichide aflate Tn miscare permanenta
si exprima, din punct de vedere energetic, principiul conservarii energiei unitatii de masa fluida.
Daca relatia (4.4) se imparte prin g, rezulta:
2
Y P const 4.5)
28 7
unde v?/2g reprezinti energia cineticd raportata la unitatea de greutate; p/y reprezinti energia potentiala
a fortelor de presiune, raportata la unitatea de greutate, iar z este energia potentiald a fortelor exterioare
(sau energia de pozitie) raportatd la unitatea de greutate.
In general, ecuatia lui Bernoulli se aplicd intre doua puncte aflate pe o linie de curent:
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+&+ +&+ z, (4.6)
20 7 2 7
In cazul gazelor, functia potential U este constanta, derivata ei este nuld, iar ecuatia lui

Bernoulli pentru gaze este:
2
v
Y v P const 4.7)
2 p
In multe cazuri practice, domeniul ocupat de un fluid in miscare poate fi asimilat cu un tub de
curent. In asemenea cazuri se utilizeazé relatia lui Bernoulli generalizata, adica:

2

v

L+&+zl_ +&+z2 (4.8)
2g 7 2g 7

unde a1, o, sunt coeficientii Coriolis introdusi pentru a tine seama de neuniformitatea vitezelor medii

vy §1 v In sectiunile 1 si 2 ale tubului de curent. Relatia (4.8) se utilizeazd numai pentru lichide,

deoarece in cazul gazelor marimile care caracterizeazd miscarea sunt uniform distribuite pe sectiune.

Aplicatii

Probleme rezolvate

4.1. O conducta tronconica, cu diametrul sectiunii initiale d=25 mm, lungimea L=0,1 m si unghiul
conului o=5", ca in figura 4.1, transporti debitul de apa Q=2 I/s. Cunoscand iniltimea coloanei
de apa din tubul piezometric conectat la sectiunea initiald, h;=100 mm, sd se determine
indltimea coloanei de apa din tubul piezometric plasat in sectiunea finalda a conductei. Se
neglijeaza pierderile de sarcina.

L
K
2K S
| hy
= V I
_E ',,-ll"'"
_— [ 1
- - g
- . ¥ . |
e 2 1 d 2 D
—-— - i
¥
Figura 4.1.

Solutie

Se aplica relatia lui Bernoulli, in forma (4.6), intre punctele 1 si 2 pe linia de curent care
coincide cu axa conductei. In acest caz, z;=z,=0
Rezulta:



Mecanica fluidelor si masini hidraulice - PROBLEME 30

R 3
28 v 228 7
Tinand cont de relatia (2.5), se poate scrie:
V_12+p0+7hl =V_§+p0+7hz
2g Y 2g y
Rezulta
v Vs
2g
Vitezele v, si v, se determind tinadnd cont de relatia de definitie a debitului volumic si ecuatia de
continuitate:

hy, =h +

d? 7D?
0= ST
Rezulta:
4 4.2.107
v, = sz 0 =4,07m/s
wd®  7(25-107f
unde:

Q=2 I/s=2 dm’/s=2 -10™ m’/s
d=25 mm=25- 10> m

4 4.2.107
b0 2w
D’ z(34.10°f
unde:
a d o .
D=2 L+ tg—=2 L+— |—=La+d =100-0,087 +25 = 34mm =34-10"m
a |®2 a |2
2tg — 2—
2 2
=5 =% _0,087rad
180
Rezulta:
2 2
h, :O,1+MEO,7m:7OOmm
2-9.81

4.2. Sa se determine debitul Q si presiunea p in sectiunea A, necesare pentru ca apa care iese din

ajutajul conic din figura 4.2, cu d=8 mm, D=40 mm, h=0,45 m sa atinga inaltimea H=7,4 m.

s

—
v

N

A
Iﬁflb

|

Iarl

Figura 4.2.
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Solutie
Pentru determinarea debitului, se scrie relatia lui Bernoulli, intre punctele B si C pe linia de
curent care coincide cu axa conductei.

2 2
v v
_B+&—_C+&

2¢ 7 2¢ 7
Tinand cont ca: vg=v; vc=0 (dacd ar fi diferitd de zero, apa ar urca mai sus); pg=po (presiunea

atmosfericd); pc=po+yH, rezulta:
2

VPPt

2g 7y /4
de unde
v=42gH =+2-981-7,4 =12,05m/s
Rezulta debitul:
2 2
0= v”’% - 12,05% = 6,05-10*m’/s

Pentru determinarea presiunii p se scrie relatia lui Bernoulli Intre punctele A si B pe linia de curent care
coincide cu axa conductei:

2
Vi P Y Dot
2¢ vy 28 7
Rezulta:
2 2 2 2
pi=r Yy b+ h=9810 12,057 —0.4827 101325 +9810- 0,45 = 178224.5 N/m’
2g 2-9,81
unde v, se determind din ecuatia de continuitate:
7D* 7’ .
= -y, =——-v, adica
Q 4 ' 4
d’? 8’
v =—v=—-12,05=0,482m/s
D 40

4.3. Lace presiune p;, in conducta orizontald de diametru D=150 mm, din figura 4.3, prin care curge
debitul Q=20 1/s, de lichid cu densitatea p=900 kg/m’, apare pericolul de cavitatie Tn zona
ingustatd de diametru d=30 mm, daca presiunea de vaporizare este p,/y=0,3 m? Se neglijeaza
pierderile de sarcina.

1
1

Figura 4.3.

Solutie
Se admite ca in zona strangulatd apare presiunea de vaporizare py si se scrie relatia lui Bernoulli
intre sectiunile A si B, considerand ca nivel de referinta, axa conductei.
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2 2
v, 1%
_1+&— +&

2¢ ¥ 28 vy

Rezulta:
2 _ 2 2 _ 2
p = y(ﬁ + ﬂj - 9810[M 4 0,3} — 402466,6 N/m’
2g /4 ‘9,
unde v, si v, se determind din ecuatia de continuitate:
2 2
0= D = i -v, adica:
4
4 4.20-107°
v, = Q2 = 0 02 =1,13m/s
7D 7-0,15
-3
vy o 4Q2 420007 o
7d 7-0,03

Q=20 1/s=20 dm*/s=20-10" m’/s

4.4. Sa se determine debitul care curge prin sifonul din figura 4.4. si presiunea din punctul B, in

h2= Jtn

¥

Figura 4.4.

Solutie

Se scrie relatia lui Bernoulli intre un punct de pe suprafata libera a lichidului din rezervor (a
carui viteza de coborare este practic nuld, datoritd dimensiunilor mari ale rezervorului in comparatie cu
diametrul sifonului) si un punct la iesirea din sifon, unde presiunea este egala cu presiunea atmosferica

Po.
2
&4_}12 :V_+&

4 2¢ vy

Rezulta, viteza v a apei in tubul sifon:
v=12gh, =+/2-9.81-5=9,9m/s
Debitul sifonat este:
7d? 7-0,15°
= V =
Q 4
Pentru determinarea presiunii In punctul B, se scrie relatia lui Bernoulli intre acest punct si iesirea
sifonului:

9,9=0,175m’/s

v? +PB+7(h1+hz) i+ﬂ

2g /4 2g 7y
Rezulta:
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pe=po-y(h;+hy)=101325-9810(1+5)=42465 N/m*

4.5. Sa se stabileascd viteza maxima pe care o are apa la iesirea prin sectiunea 3 a tubului din figura
4.5, determinandu-se 1n prealabil indltimea H a acestuia, astfel incat in sectiunea 2 presiunea sa
nu scada sub presiunea de vaporizare a apei. Se cunosc diametrele D=0,5 m, d=0,05 m,
presiunea de vaporizare a apei la 20°C, p,/y=0,24 mH,O, presiunea atmosfericd, po/y=10 mH,0
si inaltimea rezervorului, h=1 m.

I p

= P, -
1
___ i___ :
—| - ¥
:'2 [
_ -
d._ —!_ - H
— L3 ¥
Pg*
Figura 4.5

Solutie
Se scrie relatia lui Bernoulli inte punctele 1 si 3, pe linia de curent care coincide cu axa
conductei:

Vi potr(HAR)_vopy

2g y 2g g

Din ecuatia de continuitate:

D? id?
0="" =T,

4 4

rezulta:
2

v, =V, o7 care se Inlocuieste in relatia lui Bernoulli scrisa anterior. Obtinem:

deoarece d*/D*=10", adici neglijabil.
Se observa ca viteza vimax s€ obtine pentru indltimea Hyax a tubului. Pentru determinarea acesteia se
aplica relatia lui Bernoulli Intre punctele 2 si 3:

2
Vi PV by
2g Y 28 7
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si se observa, din ecuatia de continuitate ca v,=vs.
Rezulta:
H=(po-p2)/y
Valoarea maxima a lui H se obtine in cazul limita in care p»/ y=p/ y.
Deci:

H, =2"P _10-024=9,76m
v
Cu aceasta valoare, viteza maxima este:

Vowe = A/ 28(H o + 1) = 4/2-9,81(9,76 +1) = 14,53 m/s.

Probleme propuse

4.6. Intr-un tub orizontal de sectiune variabila (figura 4.6), curge un lichid ideal avand greutatea
specifica y=0,98ymo si1 debitul Q=20 I/s. Care sunt Indltimile piezometrice pi/y, p2/y, ps/y si
pa/y, daca se cunosc diametrele sectiunilor respective: d;=d;=115 mm, d,=88 mm, d4=125 mm
si presiunea p;=3 at?

Figura 4.6.

4.7. Sa se determine forta de solicitare axiald a flansei din figura 4.7, considerand greutatea apei si
pierderile de sarcind ca fiind neglijabile. Se cunosc: H=2 m; d;=50 mm; d,=100 mm; d;=30
mm; vyi=8000 N/m’.

A / i \
vy ¥ ke Py L
— - — =y ==
dq d 3 —
Y 2 e
[
Pa
\ Y /
i [
d |H
H ¥

.

TTe1

Figura 4.7.
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CAPITOLUL 5
DINAMICA FLUIDELOR REALE IN MISCARE LAMINARA

Notiuni teoretice

Curgerea fluidelor reale se poate produce in doud regimuri de miscare, diferite din punct de
vedere al structurii acestora si anume regimul laminar si regimul turbulent.

Factorii care determina aparitia unuia din cele doud regimuri, la curgerea unui fluid printr-o
conducta, sunt viteza medie de curgere a fluidului, v, diametrul conductei, d si vascozitatea cinematica a
fluidului, v. Pentru caracterizarea regimului de curgere al fluidului se introduce marimea adimensionala
Re, numitd numarul lui Reynolds si definita ca:

Re=vd/v (5.1)

Daca miscarea fluidului se realizeaza pentru o valoare a numarului lui Reynolds mai micd decat
o valoare critica, Re<Re,, regimul de miscare este totdeauna laminar. Daca miscarea fluidului are loc in
conditiile In care Re>Re,;, regimul de curgere este turbulent. La curgerea in conducte, Re,,=2300.

Ecuatiile de miscare si metodele de studiu pentru cele doud regimuri sunt esential diferite.

In cazul cel mai general, miscarea fluidelor reale, in regim laminar, este descrisa de ecuatiile
Navier-Stokes:

-
a v - - - 1 -
—+(ijv:f——Vp+vAv (5.2)
ot P
Aceasta relatie reprezintd, in cartezian, un sistem de trei ecuatii cu 4 necunoscute: componentele vy, vy,
v, ale vitezei si presiunea p.
Pentru rezolvarea lui, se atageaza ecuatia de continuitate, scrisa sub forma:

v vy v (5.3)
ox 0oy oz

Rezolvarea exactd a sistemului este, in cele mai multe cazuri, imposibila datoritd neliniaritétii
ecuatiilor, de aceea se folosesc metode aproximative cum ar fi metoda stratului limitd, metoda
diferentelor finite sau metoda similitudinii.

Solutii exacte se pot obtine numai in cazul miscarilor unidimensionale ale fluidelor newtoniene
si incompresibile, in miscare laminara, cum ar fi migcarea intre doua plici plane paralele, situate la
distanta 2h una fatd de alta si inclinate cu unchiul o fata de un plan orizontal, cand se obtine solutia de
forma:

v(y)= —(A—p — ppsin Otj(h2 -5 (5.4)
2n\ 1

care poartd numele de miscarea Hagen si Poisseuille, sau miscarea intr-o conducta cilindrica circulara, a

carei sectiune dreapta este un cerc de raza Ry si a carei axa este inclinata cu un unghi a fata de un plan

orizontal, cand se obtine solutia de forma:

v(x,y) = %(ATP — ppsin a](Rg —~ Rz) (5.5)
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Aplicatii

Probleme rezolvate

5.1.  Pentru amortizarea socului provocat de forta de recul, un tun este prevazut cu frana cataract, care
consta dintr-un cilindru cu ulei si un piston prevazut cu orificii circulare, de diametru do, ca n
figura 5.1. Cunoscand vascozitatea uleiului, n, diametrul pistonului, Dy, forta de recul, F si
viteza v, cu care se deplaseazd pistonul, sd se determine numarul N al orificiilor circulare din
pistonul cataractului, daca pe fata superioara a pistonului presiunea este cea atmosferica.

I

P Y
1 do

Dy

Figura 5.1.

Solutie
Forta F creeaza pe fata inferioara a pistonului presiunea:
_F
pl - 7Z'D2 + pO
4
Prin urmare, variatia presiunii pe cele doua fete ale pistonului este:
4F
Ap=p—py=—7
LY ap?
Aceasta variatie de presiune produce o curgere laminard a uleiului, prin orificiile circulare, cu viteza
datd de relatia (5.5), in care o=0, adica:
1 A
v=—2L(R2-R?)
4n 1
Pentru R=0, se obtine viteza maxima:
1 A
vmax = __pROZ
4n 1
iar pentru R=R, se obtine viteza minima v yin=0.
Rezulta viteza medie
LAp o 1 4F d> Fd’
V=—— = — —_— —
8n | " S8paDY 4 8Dl
Datorita faptului ca p;>po, prin orificii urca o anumita cantitate de ulei care face ca pistonul sa coboare
cu viteza vy, care este legata de v prin ecuatia de continuitate:
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id? 7D?
V- N —_—y - —
4 P4 Q
Rezultd numarul N al orificiilor:
7D? , )
Yooy v (D d\ 82Dl
N = 2 = —] — = vp _ 2
E v\ d D Fd
4
deci
! D*
N = Sﬂﬂg?vp

5.2.  Pistonul din figura 5.2. impinge cu o fortd utila F uleiul in cilindrul de raza R, si mai departe,
printr-o conducta de lungime 1 si razd ry uleiul este golit intr-un rezervor. Presupunand ca
miscarea in cilindru si in conductd este laminard, sd se determine timpul in care pistonul
parcurge cursa L.

Figura 5.2.

Solutie
Din relatia vitezei medii la miscarea laminara intr-o conducta circulard determinata la problema
precedenta:
1 Ap 2
y =—2LpR
med 87] I 0

rezulta debitul mediu:

1 Ap 7T Ap
Q=vaR; =——"R 7R, =——"R]

&n [ 8n [
De aici rezulta variatia de presiune:
&L 8nL
Incilindru:  Ap,=p,—-p, = L4Q
7R,

. 8nl
In conducta: Ap, = p,—p, = ié‘Q
Ty
Adunand cele doud variatii de presiune, se obtine:
8no( L 1
A = —_ = —| — + —_
p pl pO P (Rg 1’04 J

Aceasta variatie de presiune este produsa prin actiunea fortei F pe suprafata sectiunii cilindrului, adica:
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Ap=p1-po=F/nR,*
Egaland cele doua relatii pentru Ap, se obtine debitul:

F
0= >
8 L + &l
7 Rg I o4
Volumul de lichid scurs in timpul dt este:
dv=Qdt,
de unde:
2
, SnaR; (LZ +—1 J
d = dv _ 7RydL _ Ry 1, L
F F
2
8n Lz + R—gl
Ry 1

Timpul in care pistonul parcurge intreaga cursd L se obtine prin integrare:

8naR2 oo L R2 spar?( 1 2|" R |
T=[ar="T"0 [ o S0 lap =20 2 S
F 2\R; 7 Fo\R 2|, n |,

SyaRs (2 R\ _spaL(Ry\'( Lt ) swai(RY'|, L(n)
F (2R, n) F \r, )\ 2R} F r 21\ R,

5.3.  Un fluid incompresibil, de densitate p si vascozitate n cunoscute, se afla in miscare plana
laminara intr-un difuzor plan cu un unghi de evazare foarte mic, ca in figura 5.3. Debitul de fluid
pe unitatea de anvergurd este q. Cunoscand h;, h, si 1 sd se determine variatia de presiune
Ap=pi-p2, intre capetele difuzorului. Ce conditii trebuie sa satisfacd unghiul B pentru ca

rezultatul obtinut sa fie corect?

Figura 5.3.

Solutie
Debitul q Intre cei doi pereti paraleli este:

q= J;)h vdz
unde v se inlocuieste din relatia (5.4), in care Ap/I=dp/dx si a=0. Rezulta:
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3 h
q= hid—p(hz —Zz)dz _Ld hzz‘h _Z
0 2n dx 2n dx o 3

_Ld_p /& _h_3 _h_3d_p
2n dx 3 3n dx

Extinzand aplicabilitatea acestei relatii la difuzorul plan, marimile h si dp/dx sunt dependente de x
deoarece:

h,—h
h(x)=h +2 ; Lx
Din relatia debitului, variatia presiunii este:
dp= 314 dx = 314 dx

h3 _ 3
(x) [hl N h, Z hy xj

Prin integrare se obtine:

! dx
P =P =3774J0 RS
(hl yo2 xj
/
' ' ) o 5 . (ax + b)"+l
Pentru rezolvarea integralei, notim (h,-h;)/I=k si tinem cont ci I(ax +b) dx = (n+1) te.
n+1a
Obtinem:

i

Uy + kx)
~2k

[ d / N
P~ P> :377(]J‘0m= 377(]_[0 (hl + kx) > dx =3nq

gl R =k 3ngl(h +hy)
2hy —hy)  h2h? 2h7h3
Daca fluidul ar fi ideal, cresterea sectiunii ar duce la micsorarea vitezei, deci la cresterea presiunii.

Scriind relatia lui Bernoulli pentru acest caz si inlocuind vitezele, din relatia de continuitate cu v;=q/h;
si vo=q/h,, obtinem:

2
P4
pl,ideal +Eh_12 = pz,ideal +Eh_22
De aici:
(5= 1)) o (11 _pr-h)
2 1 Jideal 2 h12 h22 2 h12 h22

Se observa astfel, comportarea diferitd a fluidului ideal de cel real. Scaderea presiunii la miscarea
laminara a fluidului vascos, obtinutd cu prima formula este corecta dacd aceasta este cu mult mai mare
decat cresterea presiunii obtinutd cu a doua formula, ca urmare a cresterii sectiunii. Pentru a verifica
acest lucru, facem raportul membrilor din dreapta ai celor doua relatii:
3g1(h, + )
2h’h; 31 3v 1

pqz(hzz _hlz) p(](h2 _hl) _;hz —h
2h’h;
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Dar ﬁ; tgﬁ = h—h
2 2 21
Prin urmare, f=2tg—= Bk << v
2 [ q

Asadar, relatia gasita este corecta.

5.4. Care este puterea disipatd pentru invingerea fortelor de vascozitate in filmul de ulei al lagarului
axial din figura 5.4? Cu cat creste puterea disipatd, in cazul in care deschiderea este uniforma?
Se admite un regim laminar de curgere.

dr
r
i Pl
C
Pl
L
| B ]
hi2 Q{"—'—A'l—-—' “Y h

Figura 5.4.

Solutie

Pentru o fasie elementara circulard, de raza r si latime dr, variatia de viteza intre placa inferioara
fixa (vo=0) si cea superioard mobila (v) este:

Av=v-vo=or
Conform legii lui Newton, intre placi se dezvolta tensiunea de frecare

L Av _ 2nar
2
Prin urmare, cuplul elementar de frecare este:

2 4
dM = F,r = wAr = %2727’2611’ = %ﬁdi’
Puterea elementara disipata este:
dP=de:F£:Frd—0=Fra)=a)dM
dt dt

Prin integrare, rezulta:
R

5 2 45 2 4
PAB:sz“”ﬂ,ﬁd,,:“”%% :%%

0
Pe portiunea divergentda BC a lagarului, tensiunea de frecare este t=nmAv/y, unde y este de forma
y=ar+f. Constantele a si § rezulta din conditiile la limitd, adica pentru r=R/2, y=h/2=aR/2+f si pentru
=R, y=h=aR+p. Rezolvand sistemul dat de cele doua relatii pentru y se obtin: a=h/R si =0.
Prin urmare, y=hr/R si t=nwoR/h.
Rezulta cuplul elementar:
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dM y. = tdAr = %-mzdr

Considerand, ca si anterior, puterea elementara dPgc=wdMspc §i integrand, obtinem:
R
_ 270’R [R3 R3j ~

R ho\ 3 24
2

nw’R 5 r

3

RNoR
P.=w 2ardr =
we I’j h 3 24

_14znw’R* _ Tzne’R*
24h 12h
Puterea disipata totala este:
znw’R* . Tneo’R* _ 3lzno’R’
16h 12h 48h
Pentru fanta uniforma, puterea disipata este:
e’ r|R _ mnw’R*

P=P,+ P =

Pr
h 0 h
Deci:
5 = ﬁ =1,55
P 31

Prin urmare, constructia unui lagar uniform conduce la o sporire cu 55% a puterii disipate, ceea ce
justificd geometria initiala a lagarului.

Probleme propuse

5.5. In circuitul de ricire din figura 5.5 se introduce uleiul de lucru in motor la temperatura t;=55 °C,
printr-o conductd de diametru d;=45 mm, evacuandu-se dupad aceea, cdtre radiator, la
temperatura t,=100 °C, printr-o conducti de diametru d,=25 mm. Daci debitul de circulatie este
Q=1,3 /s, sd se determine regimul hidraulic de curgere la intrarea si iesirea din motor. Pentru
determinarea vascozitatii cinematice a uleiului, functie de temperatura, se utilizeazd diagrama
din figura 5.6.

2
- & ¥[cmefs]
Eadiator 32
2.4
[ Eezervor ] [Motor] 1.6
0,8
—= -4
—
Fig. 5.5 ] 40 80 120 t[oC]
Fig. 5.6

5.6. Dupa iesirea din conducta de raza r; a unui schimbator de cédldura, debitul Q de lichid de
densitate p ajunge Intr-un colector de sectiune A,, in care repartitia vitezelor se uniformizeaza.
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Sa se determine cresterea de presiuni p2-p; $i puterea disipata Intre sectiunile 1 si 2 (figura 5.7)
in ipoteza cd miscarea lichidului in conducta este laminara.

Figura 5.7.
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CAPITOLUL 6

DINAMICA FLUIDELOR REALE IN MISCARE TURBULENTA

Notiuni teoretice

In cazul miscarii turbulente, intre straturile de fluid adiacente existd un puternic schimb de
substantd, adicd, pe langad miscarea principala existd si componente transversale ale vitezei. Prin urmare,

d —_ —
viteza se calculeaza cu relatia: v =v'+V', unde v este viteza instantanee, v'este viteza medie iar V'
este pulsatia (fluctuatia) vitezei. Aceasta relatia aratd cd miscarea turbulentd este o miscare medie in
timp, peste care se suprapune o migcare fluctuantd. Analog vitezei, pentru orice marime care
caracterizeaza miscarea turbulentd se pot defini o valoare instantanee si o valoare medie intr-un interval
de timp. Ca urmare ecuatiile miscarii turbulente folosesc marimi mediate in timp §i sunt, in forma
vectoriala, date de ecuatia lui Reynolds:
D GV = Llvp i ovin 6.1)
ot P
La miscarea turbulenta intr-o conducta cilindrica circulard, distributia de viteze este diferitd de
cea parabolicd, gasitd la miscarea laminard, 1n acest caz existand, fatd de axa conductei, doud zone
diferite si anume un substrat vascos si un nucleu turbulent, caracterizate prin profiluri de viteze diferite.
La curgerea in conducte pot apare doua tipuri de pierderi hidraulice si anume pierderi liniare si pierderi
locale.
Pierderile hidraulice liniare sunt cele care se produc in orice conducta de sectiune constanta si
sunt date de relatia:

[ v

d2g
unde A este coeficientul de pierderi liniare (coeficientul lui Darcy), 1 si d reprezintd lungimea si
respectiv diametrul conductei, v este viteza medie de curgere in conductd iar g este acceleratia
gravitationala.

Pierderile hidraulice locale sunt cele datorate existentei rezistentelor hidraulice locale, pe care au
loc disipdri bruste ale energiei hidraulice a curentului de fluid, reprezentate prin coturi, reductii,
confuzoare, difuzoare, robineti, ventile, vane, teuri, etc.

In cazul rezistentelor locale, pierderea hidraulici se scrie sub forma propusa de Weisbach:

VZ V2
h =¢ - =¢ -2 6.3
loc é,l 2g 42 2g ( )

h

unde ¢, C» sunt coeficienti de pierderi locale (coeficienti Weisbach) iar v, v, sunt vitezele medii in
sectiunile respective.

Problema fundamentald a calculului conductelor este determinarea coeficientului lui Darcy, A.
Din experientele efectuate de Nikuradse, acesta a demonstrat ca A depinde de numarul lui Reynolds si
de rugozitatea relativa a peretelui conductei, k/d, adica A=A(Re, k/d). De asemenea, in urma acestor
experiente, Nikuradse a introdus notiunile de conducta hidraulic neteda, pentru care indiferent de
rugozitatea conductei, A depinde numai de numarul lui Reynolds, A=A (Re) si conducta hidraulic
rugoasa, pentru care de la o anumitd valoare a numarului Reynolds, A rdméne constant si depinde
numai de rugozitatea relativa a conductei, A = A (k/d).
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Daca se presupun cunoscute: diametrul interior al conductei,d; rugozitatea echivalenta a
peretelui conductei, k; viteza medie de curgere in sectiunea conductei, v si vascozitatea cinematica a
fluidului, v, metodologia de calcul a lui A este urmatoarea:

a) Se calculeazd numarul lui Reynolds cu relatia (5.1).
b) Se compara valoarea obtinuta cu valoarea critica.

Daca Re<2300, migcarea este laminara si A se calculeaza cu relatia:
64
A= Re (6.4)
Daca Re>2300, miscarea este turbulenta.
c) Se calculeaza criteriul Re Jakid, alegand pentru A o valoare initiald cuprinsa in intervalul (0,02 ...
0,04).
Daci Re+ik/d <9,4 conducta este hidraulic rugoasa si A se calculeaza cu formula lui
Karman:
L oigRevZ)-08 (6.5)
N )
Daca 9,4<Re \/Zk/ d <200, conducta este semirugoasa si A se calculeaza cu formula Colebrook
si White:

1 2,51 k
—=-21 N (6.6
Ji g( Re/A4 3,71dj )
Dacid Re+/Ak/d>200, conducta este hidraulic rugoasa si A se calculeaza cu formula Karman
si Nikuradse:
L—ZIgi—|-114 (6.7)
Ji ko '

d) Cu valoarea obtinutd pentru A se recalculeaza criteriul Re Nak/d si, daca este cazul, se recalculeaza
A.

Aplicatii

Probleme rezolvate

6.1 Sa se determine pierderea de sarcind pe un tronson de conductd cu diametrul d=200 mm si
lungimea 1=2500 m, daci aceasta transport debitul de apa Q=25 I/s, la temperatura de 10 °C, la
care viscozitatea cinematica a apei este v=1,31- 10° m%s. Rugozitatea echivalenti a conductei
este k=0,5 mm.

Solutie

Pierderea de sarcina pe tronsonul de conductd considerat este o pierdere liniard (nu exista
rezistente locale), care se calculeaza cu relatia (6.2), unde viteza se determina din relatia de definitie a
debitului

40 4-25-10°
_Q_%0 .~ 0,796 m/s,

A d 7-0,2
iar A se calculeaza dupa metodologia prezentata anterior.
_vd _0,796-0,2
v 131-10°

b) Rezulta Re>2300, prin urmare miscarea este turbulenta;

a) Se calculeaza numarul lui Reynolds: Re =121527
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c) Se calculeaza criteriul Re Jakid, adoptand valoarea initiala A=0,03. Rezulta:

ReAk/d =1212527,/0,03 - ;(’)f)

= 52,62

Deci 9,4<Re Jak/d <200, adica conducta este semirugoasa si A se calculeaza cu relatia (6.6), folosind

un procedeu iterativ, In care se ia ca valoare initiald pentru A, valoarea calculata cu relatia (6.7), adica:
2 2

1 1

Ay = = = 0,024846
20?1114 216220 4 114

k 0,5

2

Introducand aceasta valoare 1n relatia (6.4), obtinem:

2 2
A= ! - ! =0,02611
251 &k 2,51 0,5
-2lg + g +
Re /2, 3.71d 121527,/0,024846  3,71-200

Rezultatul fiind mult diferit de valoarea initiald, A, #A¢, se aplicd din nou formula (6.4), Ao devenind
A1, adica:

2 2
1
A = = 1 =0,026082
2,51 k 2,51 0,5
—-2lg + —2lg +
Re /4, 3.71d 1215274/0,026111 * 3,71-200
Dupa inca un ciclu de aproximatie, se obtine:
2 2
1 1
A = =0,026082
2,51 k 2,51 0,5
—-2lg + —2lg +
Re./2, 3,71d 121527,/0,026082  3,71-200

Deoarece A 3= A », se opreste calculul la acest pas si se considera A=0,026082.
d) Se recalculeaza criteriul Re JAk/d cu valoarea obtinuta:

Re/Ak/d=121527+0,026082 - 0,5/200=49

Deoarece 9,4<49<200, rezulta ca domeniul admis initial, adica cel al utilizarii relatiei (6.6) este corect.

Rezulta pierderea de sarcina:
2 2
= 1LY 00060822220 %70
d2g 0,2 2-9,81

h =10,533m

lin

6.2.  Printr-o conducta cu lungimea =200 m si diametrul d=150 mm, curge un debit de petrol Q=5,3
I/s, avand densitatea p=0,9-10" kg/m’ si véscozitatea cinematici v=0,28-10" m%s. Si se
calculeze pierderea de sarcina n conducta.

Solutie
Calculul pierderilor de sarcind se face cu relatia (6.2) unde viteza se determina din relatia
debitului



Mecanica fluidelor si masini hidraulice — PROBLEME 46

4 4-53-107
V= Q2 = >3 (Z =0,3m/s
d 7-0,15
iar A, dupa metodologia deja cunoscuta.
a) Se calculeazd numarul lui Reynolds:
Re=2 - 030 4500
v 0,28-10"
b) Se compard valoarea obtinutd cu valoarea critica Re=1608<2300, prin urmare curgerea este
laminara si A se calculeaza cu relatia (6.4)

2=0_ % 0308
Re 1608
Pierderea de sarcina este, prin urmare:
2 2
heo= ALY 0039820003 5 35em
d2g 0,15

Caderea de presiune corespunzatoare este:
Ap=yh;;=900 - 2,388=2149,2 N/m’

unde:

09107

o 10=900 N/m’

V=P8

6.3.  Printr-o conducta cu variatie bruscad de sectiune, de la diametrul d;=80 mm la diametrul d,=250
m, ca in figura 6.1, curge debitul de apd Q=250 m’/h. Cunoscand coeficientul lui Weisbach
€=0,45, sa se determine denivelarile manometrului diferential cu mercur, pentru cele doua
sensuri de curgere. Greutitile specifice pentru cele doud fluide sunt: yp0=9810 N/m’ si
Yrg=13600 N/m”.

Figura 6.1.

Solutie
a) Cand sensul de curgere este de la stinga la dreapta, pierderea locala de sarcina la largirea brusca a
conductei se calculeaza cu relatia (6.3), particularizata in forma denumita formula Borda si Carnot:

h_, = (Vl _V2)2 :V_lzil_ﬁlz

2g 2g 12

Vitezele v, si v, se calculeaza din ecuatia de continuitate:
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2 2
ud, id,

de unde:
40 4 70

T’ 7-008 3600

2 2
v, = vl(%j = 3,86[%) =0,395m/s

2

3,86 m/s

g

Rezulta:

386 — 0,395
T 2.9810 386
Din ecuatia lui Bernoulli intre sectiunile 1 i 2:

2 2
&4_% =&+m+hl_2
y 28 y 2g
cu a;=a,=1, in cazul curgerii turbulente, rezulta:

P~ P _ V12 _sz h = 3,862 —0,3952

2
} =0,611m

|y = —-0,611=0,141m
Y0 2g 2-9,81
denivelarea manometrului, in acest caz, este:
4
H= P~ P _ P~ P _ 01141 10 —0.01119m ~ 11,2mm
Vg = Vi,0 Ve = Vo 10°(13,6-1)
Voo
V0
b) Céand curgerea este de la dreapta la stanga, pierderile locale se calculeaza cu relatia (6.3):
2 2
ho=c 2045289 0340 m
2g 2-9.81
Rezulta:
D,—p,  Vi—Vi 3,86> - 0,395°
2 -l Z24p =2 +0,342=1,094 m
y 2g 2-981
Denivelarea manometrului este, in acest caz:
4
H = w =0,0868m ~ 87 mm
10*(13,6 - 1)
Probleme propuse

6.4. Gazele arse intr-un cazan ies prin cosul de fum cu diametrul D=2 m si inaltimea H=60 m la
temperatura de 450 °C. Debitul de gaz este Q=81000 m’/h, iar ciderea de presiune datoriti
frecarii este Ap=9,81 N/m”. Cunoscand densitatea p=0,5 kg/m’ si vascozitatea v=0,6:10"* m’/s,
corespunzatoare temperaturii date, sd se determine viteza gazelor la distanta y=300 mm de
perete si viteza gazelor in axa cosului (viteza maxima).

Sa se rezolve problema 5.6 in ipoteza cd miscarea lichidului in conducta este turbulentd, repartitia

1/7
. c A . r w A =
vitezei in raport cu raza fiind u,(r)=U, [1 - —J cu valoarea maxima U In axa.
i



Mecanica fluidelor si masini hidraulice — PROBLEME 48

CAPITOLUL 7
MISCAREA PERMANENTA iN CONDUCTE SUB PRESIUNE

Notiuni teoretice

Conductele sub presiune sunt elemente cu pondere importantd in instalatiile de transport si
distributie a fluidelor cétre consumator.

Dupa configuratie, retelele de conducte pot fi monofilare, ramificate sau buclate si compuse din
conducte scurte (cu numeroase rezistente locale) si din conducte lungi (1/d>200), la care pierderile
locale sunt neglijabile.

La calculul conductelor sub presiune, destinate transportului lichidelor se aplicad urmatoarele
ipoteze de calcul: miscarea se considerda permanentd, iar temperatura, densitatea, vascozitatea si
procentul de gaz dizolvat in lichid se considera constante.

Existd doud probleme tipice de calcul al conductelor §i anume:

a) probleme de proiectare, in care se cere diametrul conductei;
b) probleme de exploatare, in care diametrul conductei este cunoscut.

Bilantul energetic al unei conducte sub presiune se obtine aplicand relatia generalizatd a lui
Bernoulli, intre sectiunile initialé 1 si finald 2 ale conductei studiate, adica:

2
an B, S p2+zz+2h12 (7.1)
28 7 2g Y
unde:
o, o reprezintd coeficientii Coriolis, avand valoarea 1 pentru migcarea turbulenta si 2 pentru
miscarea laminara;
>h., - suma pierderilor liniare si locale Intre cele doua sectiuni.
Sarcina H a sistemului sub presiune se calculeaza ca diferenta inaltimilor piezometrice dintre
intrare si iesire:
2
H=(zl+ﬁj—(zz+&]:ﬂ v +Sh, (7.2)
/4 Y 2g
In calculul sarcinii H, una dintre viteze se substltule prin cealalta, din ecuatia de continuitate. De
obicel, ca viteza de referintd se considera viteza v,. Pentru o conductd scurtd, cuprinzand n tronsoane

inseriate, de lungime l; si diametru d; si m rezistente locale, pierderile totale de sarcind, Xh;, se
calculeaza cu relatia:

Zhlz—(z/’t —i+Z§U] (2/1

unde:

. Z@j 207 Z M,Q? (7.3)

z i=1

1 n l n .
Saeyyr (Z A d—’ + Z ¢ I.J poartd numele de modul de rezistenta al tronsonului 1.
&4; \i=i

La conductele lungi simple se neglijeaza atat termenii cinetici cat si pierderile locale de sarcina.
In acest caz, sarcina sistemului este:

2 2

unde M reprezintd modulul de rezistenta liniar.

i =l
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Retelele de conducte ramificate se caracterizeaza prin faptul cd fiecare consumator este
alimentat dintr-o singurd directie si oferd avantajul unui consum redus de material, dezavantajul
principal fiind acela al unei fiabilitati mici. Calculul acestui tip de retea se face alegdnd un traseu
principal al retelei, intre punctul de alimentare §i consumatorul cel mai indepartat si dimensionand
acest traseu, tronson cu tronson, incepind de la consumator, cu relatia (7.2), apoi calculand
ramificatiile, cu indltimile piezometrice la capete impuse atat de consumator, cat si de traseul principal.

Retelele de conducte inelare (buclate) asigura fiecarui consumator o alimentare din cel putin
doua directii, oferind astfel o fiabilitate si o stabilitate hidraulicd mai mare.

Calculul acestui tip de retea se face admitand initial o distributie de debite (ca marime si sens) pe
fiecare inel si calculand apoi eroarea de inchidere a pierderilor de sarcind Ah,, pe fiecare inel, care
trebuie sa fie cuprinsa in intervalul 0,3 ... 0,5 m H,O. In caz contrar, se reiau calculele pentru o noud
distributie a debitelor, operatie care poartd numele de compensarea retelei.

Aplicatii
Probleme rezolvate

7.1.  In reteaua de conducte din figura 7.1, curgerea apei are loc de la rezervorul de presiune A, prin
magistrala ABCDE si ramurile BF, CM si CN. Sa se aleaga diametrele (standardizate), pentru
tronsoanele de conducte si sa se reprezinte linia piezometrica, admitand debitele la consumatori
si lungimile tronsoanelor conform figurii. In punctele terminale, presiunea nu trebuie si scadi
sub 8 mH,O. Cotele z; ale nodurilor sunt incadrate in chenare.

g Gl .
. =1
250 M
25 6
1e4 180 161/ 9 5l/s
o425 315 520 [ 390 Z
A B C D E
28,3
27,8 272 : 242 259 26,5
141fz
27 8
Figura 7.1.

Solutie
Se alege ca traseu principal (magistrald), traseul ABCDE. Debitele pe tronsoanele acestui traseu
se calculeaza pornind de la nodul terminal E, spre nodul de alimentare, A.
Qep=Qg=9,6l/s; Qpc=Qr+Qp=16+9,6=25,61/s; Qcp=QpctQcntQcm=25,6+14+5,2=44.8 1/s;
QBa=Qcs+Qpr=50,8 I/s.
Diametrele standard ale tronsoanelor se aleg din tabelul 7.1, in functie de debitele calculate
anterior. Intre doud valori standardizate se alege, de reguld, diametrul cel mai mare.
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Tabelul 7.1. Valorile standardizate ale diametrului, functie de viteza limitid sau debitul recomandat

diametrele 50 75 100 125 150 | 200 | 250 | 300 | 350 | 400
standard [mm)]
viteza limita 0,75 0,75 | 0,76 | 0,82 | 0,85 | 0,95 | 1,02 | 1,05 1,1 1,15
recomandata
[m/s]
debitul limita 1,5 3,3 6 10 15 30 50 74 106 146
recomandat [1/s]

Din tabel, rezulta:
dep=125 mm; dpc=200 mm; dcg=250 mm; dga=250 mm.

Cu aceste diametre se determind vitezele reale de curgere pe tronsoane, folosind relatia de
definitie a debitului, adica v=4Q/nd”.

Se obtine
4.96-107 4.256-107
= =0,78m/s; =————=0,82m/s;
01257 e T T 0
-3 -3
v = BAOT o1y, = 2080 gy,
7-0,25 7-0,25

Cu aceste viteze se calculeazd pierderile de sarcind pe tronsoane, utilizand relatia h=Q’l/m?,
unde m este modulul de debit care se alege din tabelul 7.2.

Tabelul 7.2 Modulul de debit si viteza minimd pdtraticd, functie de diametrul conductei

d [mm] m [1/s] Viteza minima patratica
conducte normale | conducte noi conducte normale conducte noi
50 8,313 10,10 0,8 2,8
100 53,61 63,73 0,9 3,2
200 340,8 398 1,0 3,5
300 999,3 1157 1,1 3,7
400 2140 2463 1,1 3.8

Considerand conductele normale (vechi), prin interpolare, rezultd: mgp=97,39 I/s; mpc=340,8 1/s;
me,=616.4 1/s; my,=616.4 1s.

Deoarece, pe tronsoanele ED, DC si CB, viteza reala de curgere, calculatd anterior, este mai
mica decat viteza minima patratica specificatd in tabelul 7.2, pe aceste tronsoane modulul de debit se
corecteaza cu relatia m,=0;m, unde factorul de corectie 0, se alege din tabelul 7.3.

Tabelul 7.3. Factorul de corectie 6,, functie de viteza reali de curgere

viteza 0,
[m/s] conducte normale conducte noi
0,2 0,84 0,86
0,4 0,92 0,91
0,6 0,95 0,93
0,8 0,97 0,95
1,2 0,99 0,96

Rezulta:

OIED:O,97; 61DC=0,97; 91CB:0,97 Si

mpep=0,97x97,39=94,461/s; mppc=0,97x340,8=330,51/s; mpc=0,97x597,9 Us.
Prin urmare, pierderile de sarcina pe tronsoane sunt:
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9,6 -390 25,6520
=2 " —402m; h, =" =312m;
P94 46> pe 330,5°
44.8% .315 50,8% - 425
=—2" "~ 173m; h, =" ""=-288m
¢ 59797 B4 616,4>

Nodurile liniei piezometrice se obtin observand cd in punctul E, cota piezometrica este
Zptpr=26,5+8=34,5 m. Se observa ca s-a luat pp=8 m, deoarece in enuntul problemei s-a impus ca
presiunea sa nu scada sub 8§ m H,O.

Se adauga, 1n continuare, pierderile de sarcind pe tronsoane:

ZD+pD:ZE+pE+hDE:34,5+4,02:38,52 m

Zc+pC:ZD+pD+th:38,52+3,12:41,64 m

Zptps=Zctpcthcg=41,64+1,73=43,37 m

ZA+pA:ZB+pB+hBA:43,37+2,88:46,25 m
Rezultd, cota suprafetei libere, fata de fundul rezervorului, in nodul A:

46,25-27,8=18,45 m

In continuare, se efectueazi calculul ramurilor BF, CM si CN. In nodurile B si C se cunoaste
cota piezometrica, rezultand pierderile.

Din:  Zp+pp=Zp+ps-hsr, rezulta:

hgp=Zg-Zr+tpp-pr=41,64-25+1,73-8=10,37 m
Din:  Zytpm=Zctpc-hewm, rezulta:

hem=Zc-Zvtpce-pm=38,52-25,6+3,12-8=8,04 m
Prin urmare:

Zp+pr=43,37-10,37=33 m

Zyvtpv=41,6-8,04=33,6 m

Modulul de debit, pentru tronsoanele BF si CM se calculeazd cu relatia m=Q/j
panta hidraulicd, calculatd cu relatia j=h/l. Rezulta:

172 .
2 unde j este

-]BF = hﬂ = ﬁ = 09063 ; mBF = QBF = 6 = 23,9 l/S;
L, 164 Vig /0,063
jCM = hﬂ = —8,04 = 0’044; = QCM = 5,2 = 24,6 l/S.

low 180 T T 70,044

Din tabelul 7.2. pentru aceste valori ale modulelor se aleg diametrele dgr=75 mm si dcy=75

mm.
Vitezele reale de curgere sunt:
4.-6-107 4.52-107°
Vo = ————— = 1,36 m/s; Veoy =—————— =1,18m/s.
" 0,075 M 20,075

Se constata cd ambele viteze sunt mai mari decat viteza minima patratica specificata in tabelul
7.2, deci nu mai este necesard aplicarea corectiei 0.

Pe tronsonul CN, cu debit uniform distribuit, pierderea de sarcina se calculeaza din relatia:

ZNx+pN=Zctpc-hen, de unde:

hCN:ZC-ZN+pc-pN:41,64-(27,8"‘8):5,8 m
Rezulta:

ZN+pN:41,64-5,8:35,8 m.

in cazul debitului distribuit, modulul de debit se calculeaza cu relatia: mZQle/Z, unde Qr este
debitul de consum echivalent, determinat cu relatia Q=Q/ 32 adica:

Qr=Qcn/3"7=14/3"7=8,1 I/s.
Rezulta panta si modulul de debit:
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h 5,8 8,1
Joy =55 =—"-=0024; Mey = Or ==
Iy 242 Jiev 0,024
Din tabelul 7.2, cu aceasta valoare a modulului se alege diametrul standardizat dcy=100 mm.
Viteza reald de curgere este:
_4-81-107
7-0,12
mai mare decét viteza minima patratica din tabel, deci nu mai este necesara corectia 0;. In figura 7.2. s-
a reprezentat linia piezometrica obtinuta din calcul.

=5221/s

=1,04m/s,

Vew

4525

Figura 7.2.

7.2.  Pentru reteaua din figura 7.3. se cunosc urmatoarele date: diametrul d=35 mm si lungimea
L=14,4 m; suprapresiunea in rezervorul A, p1=32,3-103 N/mz; nivelele in rezervoare Hy=2,3 m,
Hp=6,65 m, coeficientii pierderilor locale de sarcina &;=0,5 (intrare), & ,=8,3 (robinet), &
3=0,22 (cot), & s=1 (iesire) si coeficientul de pierderi liniare de sarcinda A=0,033 (conducta). Se
cere debitul transportat prin conducta.

§-3 r 7 11
al
v e
- - N po v
=z M T —
— & f-ﬂ
f2
0 Pl Hp
A §']
¥ E ¥
Figura 7.3.
Solutie
Debitul se determina din relatia de definitie, adica
2 2
O=v- T 4700 70035 4 611107 ms

unde viteza in conducta se obtine scriind relatia lui Bernoulli intre punctele M si N, aflate pe suprafetele
libere ale celor doua rezervoare.
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2

Pthy +H, =&+HB +[/1£+§1 +¢5 +5¢; +§4jv—
¥ 7 d 2g
g
4 2
2300 53665+ 00331 +05+83+5-02241|—o— = v=4792m/s
9810 0,035 2-9,81
Probleme propuse

7.3.  Ce lungime L trebuie sa aiba conducta din figura 7.4, pentru a se mentine nivelul constant in
rezervor. Se dau: d=80 mm, rugozitatea k.=0,16 mm, &,;=0,5 (intrare), x,=0,2 (cot), v=0,1 107
2
m°/s.

Figura 7.4.

7.4. Pe o conductid de diametru d=65 mm care transporti apa (v=10" m?%/s) cu debitul Q=410 m?/s
este conectatd o derivatie de lungime 1,=19 m avand acelasi diametru (figura 7.5). Dacé 1,=13,5

m iar £=12,3, conductele avand rugozitatea echivalentd k.=0,24 mm, sa se determine debitele in
cele doud ramuri in paralel.

e 15.d

dy T Q2 1.4

— A e B

QO

Figura 7.5.
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CAPITOLUL 8
MISCARI EFLUENTE PERMENENTE

Notiuni teoretice

Miscarile efluente permanente ale fluidelor sunt miscarile care se produc la trecerea unui fluid,
dintr-un recipient, printr-o sectiune de curgere relativ micd, intr-un spatiu ocupat, in general, de alt
fluid.

Studiul acestui tip de miscare se face Intr-o zona restransa, in jurul sectiunii de trecere si
neglijand in calculul parametrilor curgerii, pierderile de sarcind. Exemple ale miscarii efluente sunt
curgerea lichidelor sau gazelor prin orificii, ajutaje sau peste deversoare.

Orificiul este o deschizaturd in peretele unui rezervor care contine gaz sau lichid. Daca se
considera curgerea unui lichid printr-un orificiu miec, practicat in peretele subtire al unui rezervor
inchis, viteza de curgere prin orificiul mic este datd de formula lui Torricelli:

v:¢\/2g(h+&—&j (8.1)
y o

unde ¢ este coeficientul de viteza.
Daca rezervorul este deschis, po=p;=presiunea atmosferica, rezulta:

vV =@\2gh (8.2)
Debitul prin orificiu se calculeaza cu relatia:
0 = uyA\2gh (8.3)

unde po=¢e@ este coeficientul de debit al orificiului (e=A/A; A, este aria sectiunii contractate a jetului,
masurata la distanta 1p=0,5d, de la orificiu, iar A este aria sectiunii orificiului)

Daca se considera curgerea unui lichid printr-un orificiu mare, de forma oarecare, practicat in
peretele subtire al unui rezervor, debitul prin orificiul mare este:

0 = 2 [ 17 4

unde b(z) este o functie care da latimea orificiului pentru fiecare adancime z, variind intre h; si h,.

Ajutajul este un tub relativ scurt, montat in dreptul unui orificiu, in scopul maririi debitului si
obtinerii unui jet dirijat. Calculul debitului printr-un ajutaj atasat unui orificiu se face cu relatiile (8.3)
sau (8.4), inlocuind coeficientul de debit al orificiului, po cu coeficientul de debit al ajutajului, p,, care
are, in general, valori mai mari ca L.

Deversorul este un orificiu de dimensiuni relativ mari, deschis la partea superioara, practicat in
peretele vertical al unui rezervor, curgerea facandu-se cu suprafata libera. Debitul prin deversor se
calculeaza cu relatia:

0= ,u@-“ b(Z)\/;dZ (8.5)

unde H este 1ndltimea lamei deversoare.
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Aplicatii

Probleme rezolvate

8.1. Neglijand pierderile de sarcina, sa se determine debitul evacuat prin orificiul din figura 8.1. Se
stie ca yu1ei=0,8Vapa. Sa se determine apoi debitul in cazul in care rezervorul ar fi plin cu apa.

— Patm
e b
hy=1m
ulei 1
apa * ]
% ho=13m d=10cm
, P
_ - — - — —n
Batm

Figura 8.1.

Solutie
a) Pentru cazul in care, in rezervor se gasesc apa si ulei, se scrie ecuatia lui Bernoulli intre un
punct situat pe suprafata de separatie apa-ulei si altul de pe axa orificiului.

2 2
v_0+patm+7uleihl+h2=v_+patm
2g Y apa 28 7 apa
Daca se admite ca sectiunea rezervorului este foarte mare, se poate neglija viteza vy, de coborare a

suprafetei de separatie. Rezulta:

h h
V2 — zg(hz + patm + 7ulel 1 _ patmj — zg[}/ulet 1 + hzj
7apa 7apa yapa

de unde:

v\/2g(h2+MhlJ = /2-9.81(1,3+0,8-1) = y2-9,81-2,1 = 6,42 /s

apa

Debitul teoretic prin orificiu este:
z-d®> 70l

0= v
4
b) In cazul in care in rezervor se afla numai apa, calculul se face in mod analog, inlocuind valoarea
Yulei/Yapé:Oag cu Yapé/Yapézla adica:

v = 2g(h, + 1) =/2-981(13+1) =/2-9,81-23 = 6,72 m/s

6,42 =50,4-10> m>/s=50,4141/s

7id? B 7-0,1°

6,72 =52,76-10" m/s=52,76 1/s
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8.2.  Printr-un ajutaj cu diametrul d,=3 cm, tasneste vertical ascendent un jet circular, ca in figura 8.2.
Admitand ca pierderile de sarcind sunt neglijabile, sa se determine diametrul d; al jetului, la 5 m
deasupra ajutajului, daca viteza de iesire este vi=15 m/s.

Cy
Vb .
bl o

|I||I|I|l
]y
L T T N T A
l1||+||1a
Voroy  Fegadl o

1 Hﬁllull',frpan_nl

ul

Figura 8.2.

Solutie

Se scrie relatia lui Bernoulli, intre punctele 1 si 2, in axa ajutajului:

V_lz + M — v_22 + M +

26 v 28 7
Rezulta:

2 2

v, = v —2gz, = /15> —2-9,81-5 = 11,265 m/s
Diametrul d, rezultd din ecuatia de continuitate:

0=y, md} _ nd;

V)
4 4
de unde:

d= [Ya = |- 3-3462em
v 11,265

8.3.  Ce debit trece prin deversorul trapezoidal din figura 8.3 cu a=60°, p=0,62 si b=2m, daci lamela
deversoare are inaltimea H=1,5m?

Z

Tdz
1

Figura 8.3.

Solutie

Calculul debitului se face cu relatia 8.5, in care functia b(z) este data de relatia:
b(z)=b+2(H-z)ctga
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Rezulta:

0= ﬂ@[i[b + Z(H - Z)ctga}\/;dz =

H
= y\/EJ. [(b + 2Hctgoz)z”2 — 223/zctga}1 =
0

= ,uw/2g[§(b + 2Hctg0()z3/2 —%-2 . zmctga}

2b

H

0

=u ZgK?Hm +§H5/2ctga—§H5/zctga] =

- ﬂq/ng“(%%% - 1,50tg600) =

=2,74-1,83(1,33+0,57) = 10m> / s

Probleme propuse

8.4.

Printr-un orificiu circular cu muchie ascutitd, de diametru d=5 cm, curge un debit Q=12-10"

m’/s, sub sarcina H=5 m (figura 8.4). Si se determine coeficientul de debit. Daci suprapresiunea
medie in jet in planul orificiului este Ap=p;-p>=2,9-10"* N/m? sa se determine coeficientul de

contractie (aria jetului/aria orificiului).

o

L

—H

1Py

N

T

|
N

|
I
-l

=

Figura 8.4.

8.5.

Dintr-un rezervor cu nivel constant, apa curge printr-un ajutaj cu diametrul d=4 cm (figura 8.5).

Pierderea de sarcind in ajutaj este h,=1,5 m. Sa se determine indltimea H a apei in rezervor si sa
se calculeze debitul Q, cunoscand coeficientul de debit py=0,82.



Mecanica fluidelor si masini hidraulice - PROBLEME 58

8.6.

dl

—t |- 4pa
——H|—_
— | = yd
e =z 2
- — T -
_ — — L
= b
= - | —Apa
Figura 8.5.

Pentru un deversor dreptunghiular de latime B, avand pragul la cota P deasupra fundului si
inaltimea lamei deversante H (figura 8.6), debitul deversat se poate calcula cu relatia:

Q=§Cd31/2gH%

unde C4 este coeficientul de debit, variabil cu sarcina H si care se poate determina fie cu formula
lui Bazin:

2
C,=|0,607+ 0,0045 1+0,55 H s
H P+H

fie cu formula lui Rehbock,
1 0,08H

+
1050H -3 P
Dacda B=12 m, H=40 cm si P=2 m, sa se determine debitul deversat, calculul facandu-se prin

ambele metode.

C, =0,605+

~~F
____ ::_/ —_
E7 AN
- T :g
-~ r: //
777777

Figura 8.6.
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CAPITOLUL 9
TEORIA TURBOMASINILOR

Notiuni teoretice

Turbomasinile sunt masini hidraulice de fortd, la care existd un curent continuu de fluid intre
sectiunea de intrare si iesire, transferul energetic realizdndu-se prin interactiunea hidrodinamica dintre
curent si un rotor previzut cu palete profilate. In categoria turbomasinilor intrd pompele si ventilatoarele
centrifuge si axiale, turbinele hidraulice, etc.

Parametrii energetici ai turbomasinilor sunt debitul - Q, energia specificd totald primita
(generatoare) sau cedatd (motoare) de fluid la trecerea sa prin masind, raportatd la unitatea de greutate -
H, sau raportatd la unitatea de masd Y, puterea utila -P,, puterea absorbita - P si randamentul n.

Ecuatia fundamentala a turbomasinilor este, in cazul generatoarelor hidraulice:

gt =1, ~(u7) ()
sau, in cazul motoarelor hidraulice:
gH, =, =(uV,) = (7). 9:2)

i

(9.1)

i

2

unde indicele ,,t” aratd ca valorile sunt teoretice, indicii ,,i” si ,,e” desemneaza intrarea si respectiv

iesirea din masind, iar marimea (u Vu) reprezinta valoarea medie a produsului dintre viteza de transport

s1 componenta tangentiald a vitezei absolute.

Daca se considera doua turbomasini asemenea din punct de vedere geometric, care functioneaza
astfel Tncat miscarea fluidului in interiorul lor genereaza un grup de similitudine, relatiile care leaga
parametrii energetici ai celor doud masini sunt (in ipoteza randamentelor constante):

AGH
.1 (o))
£

unde Q este debitul de fluid, p este densitatea fluidului §i n este turatia masinii. Semnul prim (')
afecteazd marimile corespunzatoare masinii model (ai carei parametri sunt cunoscuti) iar fard acest
semn sunt notate marimile pentru masina prototip (pentru care se doreste calcularea parametrilor).

Daca se considera cazul aceleiasi masini functionand la douad turatii diferite, cu acelasi fluid de
lucru, relatiile (9.3), (9.4) si (9.5) devin:

o _w, H_Y (v P_(z) ©.6)
O n’ H Y n)’ P n '
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Aplicatii
Probleme rezolvate

9.1. Fiind datd o pompa cu caracteristicile Q'=50 l/s si H'=30 m, la turatia n'=960 rot/min, sd se
determine debitul si inaltimea de pompare la turatia n=1450 rot/min. Admitand ca randamentul
este constant si egal cu 70%, sa se determine puterea necesara pentru antrenare, in cele doua
cazuri.

Solutie
Pentru determinarea debitului si inaltimii de pompare la turatia n se utilizeaza relatiile (9.6).
Rezulta:

n 1450
=0'—=50-——="72,5211/s
0=0 n' 960

N 2 2
H= H'("—j - 30(@) — 68,441 m
n 960

Pentru determinarea puterii absorbite in cele doua cazuri, se utilizeaza relatia:

p_ ot

n

Astfel, la turatia n', puterea absorbita este:

P 1000-9,81-0,05-30 _ 21014 W

0,7
La turatia n, puterea absorbita este:
1000-9,81-0,07521- 68,441
0,7

P= =72441W

9.2. Laincercarea modelului la scara 1/5 al unei pompe centrifuge, se masoara parametrii: Qu=101/s;
Hym=1,02m si ny=590rot/min. Sa se determine parametrii pompei la regimul similar, cu turatia
n=730rot/min, considerand ca randamentele modelului si prototipului sunt egale.

Solutie
Debitul pompei, la turatia n, se determina cu relatia (9.3):
3
0=0, i(ﬂj 210- 2% 5 Z 1547 1s = 1,547 ms
n, \D,, 590

Inaltimea de pompare, la turatia n, se determini cu relatia (9.4):

2 2 2 2
H=m,| [ L] - 1,02(@] (EJ =39,04m
n, ) \ D, 590 ) (1

9.3. Pentru un regim de functionare la turatia n'=2980 rot/min, o pompa centrifugd are urmatorii
parametrii: Q'=140m’/h; H'=254m, P'=18,45kW. Care sunt valorile parametrilor pompei
laturatia n=2500 rot/min, intr-un regim similar de functionare?

Solutie
Performantele pompei la turatia n, in regim de functionare similar cu cel dat se obtin cu relatiile
(9.6):
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n 2500 3
=0'—=140-——=117,46m’/h
0=0 n' 2980

2 2
e ) 2254 2%V _18161m
' 2980

n
3 3
P= P'(ﬁj - 18,45(@) —10,896 kW
n' 2980
9.4. O pompi centrifugd realizeazi la turatia n'=960 rot/min, debitul Q'=935 m’/h, sarcina H'=25,9
m, puterea P'=76,726 kW si randamentul h'=0,86. Sa se calculeze performantele pompei la
turatia n=1450 rot/min, in regim de functionare similar cu cel initial.
Solutie
Neglijand variatia randamentelor, la turatia n=1450 rot/min, utilizand relatiile (9.6) se obtin
parametrii:
0=0 =23 103003 m3s-1412mh
n' 3600 960
2 2
f{:fffﬁ- =259[EE9] —59,087m
n' 960
n)’ 1450’
P= P’(—j = 76,726(—) =264,383 kW
n' 960
Probleme propuse
9.5. O pompa 12 NDS, avind diametrul rotorului D,=460 mm, realizeaza la turatia n=960 rot/min,
debitul Q=935 m’/h, sarcina H=25,9 m, puterea P=76,726 kW si randamentul n=0,86. Se cere:
a) sa se afle debitul, sarcina si puterea acestei pompe la turatia data, daca rotorul este strunjit la
diametrul D",=430 mm. Se considerd ca randamentul scade cu 1% pentru fiecare 4%
.. D-D'
procente de strunjire ( 5 j;
b) Sa se calculeze performantele pompei cu rotorul normal, la turatia n;=1450 rot/min, n regim
de functionare similar cu cel dat initial.
9.6. Curbele caracteristice H(Q), P(Q) si n(Q) ale unei pompe centrifuge de tipul 12 NDS, cu
diametrul D=460 mm, la turatia n=960 rot/min, sunt date in tabelul 9.1.
Tabelul 9.1
Q [Vs] 0 40 80 120 160 200 | 240 280
H [m] 32,5 33 33 32,5 31,5 30 27 24,5
P [kW] |32 38 44 52 58 65 | 72 79
(%] |0 34 59 74 85 91 |88 85
Se cere:
a) Sa se recalculeze curbele date la turatia n;=1100 rot/min;
b) Sa se recalculeze curbele date la turatia n;, dacad rotorul pompei se strunjeste la diametrul
D'=430 mm.
9.7.  Rotorul unei pompe centrifuge 10 D-9 are diametrul exterior D=366 mm si realizeaza parametrii

Q=156,7 I/s si H=38,21 m. Sa se determine procentul de strunjire a rotorului astfel incat pompa
sa realizeze parametrii Q" A=150 /s si H'=35 m.
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CAPITOLUL 10

TURBOPOMPE SI VENTILATOARE

Notiuni teoretice

Atat turbopompele cét si ventilatoarele fac parte din categoria generatoarelor hidraulice la care
transferul energetic se efectueaza prin intermediul unui rotor paletat. Ambele tipuri de masini exista atat
in varianta centrifugd, la care fluidul existent in rotor este impins spre periferia acestuia sub actiunea
fortei centrifuge, cat si in varianta axiald la care paletele rotorice se realizeazd sub forma unei ingiruiri
de palete hidrodinamice, dispuse sub unghiuri de agezare diferite, de la butuc spre periferie.

Parametrii energetici ai turbopompelor sunt:

- indltimea de pompare, care conform definitiei se calculeaza cu relatia:

2 2
H:(z+£+ﬂ] —(z+£+mj (10.1)
ry 28/, y 28/,
- puterea utila dezvoltata de turbopompa:
Pu=pgQH (10.2)
- puterea absorbitd de la motorul de antrenare:
P=Mo (10.3)

(unde M este cuplul la arbore, iar ® este viteza unghiulard)
- randamentul pompei:

n=P/P=nnnmny (10.4)
(unde M n, M m, M v reprezintd respectiv randamentul hidraulic, randamentul mecanic si randamentul
volumic)

- rezerva energetica anticavitationala a pompei:
2

NPSH, =Lo Yo _ Py (10.5)
y 28 v
unde presiunea p, §i viteza v, sunt determinate In gura de aspiratie a pompei.
Curbele caracteristice ale turbopompelor sunt H(Q), P(Q) si n(Q).
Parametrii energetici ai ventilatoarelor sunt:
- presiunea totala reala a ventilatorului:

2 2
Ap, = (pw + Lt ’V’j - (pm +La¥ "V“j (10.6)
‘ 2 ‘ 2

(unde pg, psa sunt presiunile statice In refulare si respectiv aspiratie, iar v,, v, sunt vitezele
corespunzatoare);
- puterea utila dezvoltata de ventilator:

P.=QAp; (10.7)
- puterea absorbita de la motorul de antrenare:

P=M®=P+P, (10.8)

(unde Py, este puterea aerodinamica utilizatd de ventilator pentru vehicularea gazului si Py, este puterea
consumata pentru acoperirea frecarilor);
- randamentul ventilatorului:
= L = Qhp, (10.9)
P P
Curbele caracteristice ventilatoarelor sunt Ap:(Q), P(Q) si n(Q).
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Aplicatii
Probleme rezolvate

10.1. La incercarea unei pompe centrifuge care are racordurile de intrare (aspiratie) si de iesire
(refulare) egale cu d;=80mm si d.=60mm (figura 10.1) s-au obtinut urmatoarele date: indicatia
manometrului de la iesirea din pompa: p,=1,3 bar; indicatia vacuummetrului de la intrarea in
pompa: p;=-0,3 bar; cota sectiunii de iesire fatd de axa pompei: h=100mm; cota manometrului
de iesire fatd de sectiunea de iesire din pompa: a=500mm; debitul pompei: Q=101/s; cuplul la
arborele pompei: M=15Nm si turatia pompei: n=1450rot/min.

Sa se determine ndltimea de pompare, puterea absorbita de la motor si randamentul pompei.
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Figura 10.1.

Solutie

Calculul 1naltimii de pompare se face cu relatia (10.1), unde presiunile in racorduri se obtin in
functie de indicatiile corespunzatoare ale manometrului si vacuummetrului si de indltimea si natura
coloanei de lichid de pe conducta de legatura:

Pe=P2TPapaga

pi=pit+p aerg(a+h)a
vitezele medii pe sectiune, corespunzatoare celor doua racorduri se exprima in functie de debit si aria
sectiunii

_0_ 40 L _0_ 40

e - 2 i - 2
A, 7-d; A, rm-d;
coeficientii de neuniformitate ai vitezelor pe sectiune se considerd o.=oi=1, iar Intre cotele z; si z. se
observa ca exista relatia ze-zi=h.

Facand aceste inlocuiri in relatia (10.1), rezulta:

2 2
H=pe pi+aeve ayv; +z,—z, =
y 2g
_ 80° (1 1
:p2 pl+a+paer'(a+h)+ g (_4__4j+h
Y apa Papa g d@ di

Deoarece paer/papa =1/800, termenul respectiv se neglijeaza, ceea ce conduce la:



Mecanica fluidelor si masini hidraulice — PROBLEME 64

B 2
H:—p2 p1+a+h+8Q (1 —Lj=

7 apa re\d! df
5 5 2

1,3-10° +0,3-10 +0,5+0’1+820,01 ( 1 - 1 4):17’351’%
9810 7*-9,8110,06" 0,08

Puterea absorbita de pompa de la motorul de antrenare se calculeaza cu relatia (10.3), unde
o=1tn/30=14501/30=151,84 rad/s

Rezulta:
P=Mw=15,151,84=2277,7 W

Puterea utila dezvoltata de pompa se calculeaza cu relatia (10.2), adica:
P,=pgQH=1000,9,81,0,01,17,351=1701,6 W

Randamentul pompei are valoarea:
n=P./P=1701,6/2277,7=0,7471, adica n=74,71%.

10.2. La incercarea unei pompe centrifuge, intr-o instalatie ca cea din figura 10.2, se obtine un regim
de functionare caruia ii corespund urmatoarele valori masurate: Q=140 m’/h; n=2980 rot/min;
Pma=-0,17 kgf/cmz; Pmr=2,22 kgf/cmz, diferenta de nivel dintre refulare si aspiratie z,-z,=0,2 m;
diferenta de nivel dintre manometrele de masurd a celor doud presiuni §i axa pompei aq-
a,=0,5m; puterea electrica absorbitd de motorul de antrenare P.=21,2 kW, iar curba
randamentului motorului electric este datd in figura 10.3. Temperatura apei din circuit este de 18
OC, iar presiunea barometricd p,=748 mm Hg. Se mai dau diametrele stuturilor de aspiratie si
refulare d,=100 mm si d,=80 mm. Sa se determine sarcina, puterea, randamentul si NPSH-ul
pompei, pentru regimul de functionare dat.

Ihidmfor

MEEZErYor |— 7

Figura 10.2.
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Solutie
Vitezele in sectiunile de intrare si de iesire sunt:
v, = 4Q2 _ 4-140 _—495m/s
m-d; 3600-7-0,1
4 4-14
0 _ 0 =17,74m/s

y = =
" z-d> 3600-7-0,08°
Sarcina pompei este:
H=z,-z,H(p:p a)/y+(Vr2‘Va2)/2g
unde:
Pr-Pa=PartPmr-(ParTPma) +PE(ar-2a)=Pmr-PmatPE=Pmr-PmatPE(ar-aa)=
=2,22+0,17-0,5=2,34kgf/cm’=2,34,9,81 ,10"N/m"=229554 N/m’
Rezulta:
H=0,2+229554/9810+(7,74*-4,95%)/2 9,81=25,4 m
Pentru P.=21,2kW, pe curba de tarare a motorului se gaseste randamentul n,.=0,87, cu care se
afla puterea mecanica absorbita de pompa:
P=P.nme=21,2,0,87=18,45 kW
si randamentul acesteia in punctul de functionare:
pgOH 1000-9,81-140-25,4
= = 3 =0,533
P 18,45-10" - 3600
Valoarea NPSH;, pentru pompa, in punctul de functionare se calculeaza cu relatia (10.5), unde:
Pa=Pmatpa=-0,17,10°+99,72,10°=99,55 10°N/m’

cu

po=748 mmHg=748,133,322N/m*=99,72 ,10°N/m*

Pma=-0,17kgf/cm®=-0,17,10°N/m*

pvleis c=0,21mH,0=0,21,9,80665,10°N/m*=2,059,10°N/m’
Rezulta

2 3 2
NPSH = Pe=Pe Ve _ (99,55 -2,059)10 L 495 1L17m
7 2g 9810 29,81

10.3. La incercarea unui ventilator centrifugal, cu datele nominale: Qn=9900m3/h, Ap+=36 mmHg,
n,=930 rot/min, P=1,985kW, presiunea si temperatura aerului atmosferic au fost po=775 mmHg
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si t,=24 OC. Pentru misurarea debitului s-a utilizat un set de diafragme, cu diametrele deschiderii
d=0; 125; 200; 280; 375; 425 mm. Conducta de masura (de aspiratie) a avut diametrul D,=500
mm, iar sectiunea stutului de refulare a fost egald cu cea a conductei de aspiratie. Bratul balantei
de masurd a cuplului la arbore a fost r=50 cm. Valorile masurate in timpul incercarii
ventilatorului sunt date in tabelul 10.1. S& se calculeze si sd se reprezinte grafic curbele Ap(Q),

P(Q) si n(Q).
Tabelul 10.1.

Nr. Diametrul Presiunea statica Depresiunea Forta la bratul
crt. diafragmei, d[mm] Ap;, [mmH, 0] Po-Pa, [MmmH, 0] balantei, F[N]

1 0 74 74 14,617

2 125 85 77 20,012

3 200 95 81 28,06

4 280 97 70 36,40

5 375 90 52 43,16

6 425 80 43 46,60

Solutie

Debitul se calculeaza cu relatia:

0=001252-a-&-d? /ﬂ [m®/h]
Y2

unde: Ap se ia din tabelul 10.1,

0=0,6 - coeficientul de debit al diagramei,

E=APmedin/P0=0,00825 - coeficientul de expansiune,

d - se ia din tabelul 10.1,

p=po/RT=(10530,9,81)/(287,297)=1,21 kg/m’ - densitatea aerului atmosferic.

Cuplul la arborele motorului, se determina cu relatia M=F r [N, m], unde F se ia din tabelul 10.1.
Puterea utild, puterea absorbitd si randamentul ventilatorului se determind cu relatiile (10.7), (10.8) si
(10.9). Rezultatele au fost trecute 1n tabelul 10.2.

Tabelul 10.2.
Nr. crt. Q, [m’/s] | Ap,, [N/m?] | P, [kW] | n, [%]
1 0 725,69 0,735 0
2 0,272 755,11 0,974 21
3 0,738 794,33 1,365 429
4 1,462 686,46 1,771 56,2
5 2,525 509,94 2,257 61,2
6 3,053 421,68 2,265 56,8
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In figura 10.4 s-au reprezentat curbele caracteristice ale ventilatorului studiat.
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Figura 10.4.

10.4. Un ventilator axial, avand datele nominale Q,=4 m’/s, Ap=160mmH,0, n,=3000 rot/min si
P,=8 kW se incearca lucrand cu aer umed la temperatura tumZISOC. Sa se calculeze debitul Q,
sarcina Y, puterea P si randamentul 7, intr-un punct de functionare pentru care se citesc valorile:
Ap1=po-p.=27,888 Pa, Ap,=p:-po=709,15 Pa, M=39,19 kgfm, po=750 mmHg, t,=21 °c
(pus=2490 Pa). Intrarea aerului in ventilator se face printr-o duza, avand diametrul de intrare
D=496 mm, diametrul de iesire d=146 mm si coeficientul de debit p=0,99.

Solutie.
Debitul ventilatorului se calculeaza cu relatia

_ (D) [P
Q—,u4(D2 dz) pl

unde p se determind cu relatia:
pO pus
==111-0377p—%
P RT( Y po]
Umiditatea ¢ se ia din tabele, functie de temperatura t=t,s-tym=21-15=6 °C. Rezulta ¢ =0,54.
R=R/M=8315/28=287 J/kgK
T=2734+21=294 K
Prin urmare:
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5
p= L(l -0,377-0,54 - 242()) =1179 kg/m3
287-294 0
Rezulta debitul:

0=0997 (0,496 — 0,146% ) |2 27588 + 3 76 ms
4 1179

Sarcina Y se calculeaza din relatia:

Ap, P27 o Ap, 1 160* 70915  8-376
y=gH ="t 2 P o DX T B 95822,03)/kg
Yol P p 2 n°d L179  z°.0,146
Puterea absorbitad de ventilator este:
P:Mw:M-;Z"—O=39,19-10-”'3000 =123119 W
Rezulta, randamentul ventilatorului:
_pOY _1179-376-25822,03 _
P 123119 ’
Probleme propuse

10.5. Doua ventilatoare centrifuge identice avand caracteristicile H(Q), P(Q) si n(Q) date in figura
10.5 sunt inseriate. Curba caracteristica a conductei fiind Hc(Q), sa se determine parametrii la

functionarea unui singur ventilator pe conducta.
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Figura 10.5.

10.6. Doua ventilatoare centrifuge identice, cu caracteristicile H(Q), P(Q) si n(Q) date in figura 10.6
sunt montate in paralel. Pe conductd este montatd o vand. La deschiderea completa a vanei,
curba caracteristica este Hc(Q), iar in cazul inchiderii partiale a vanei, caracteristica este
H’¢(Q). Sa se determine debitul, sarcina, puterea si randamentul fiecarui ventilator la
functionarea in paralel pe conducta cu vana deschisa si cu vana inchisa partial.
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CAPITOLUL 11

TURBINE HIDRAULICE

Notiuni teoretice

Valorificarea potentialului hidroenergetic al unei tari se realizeaza in cadrul unei amenajari
hidroenergetice, respectiv in centralele hidroelectrice, care utilizeazd ca sursd primard energia
hidraulica, potentiald si cinetica a caderilor de apa naturale sau artificiale.

Principalele elemente componente ale unei amenajdri hidroenergetice sunt: barajul (care poate
fi de indltime mica si latime mare - baraj fluvial, sau de inaltime mare si latime mica, caracteristic
zonelor montane), aductiunea apei (care asigurd circulatia acesteia Intre captare si castelul de
echilibru), castelul de echilibru (care are rolul de reducere a efectelor loviturii de berbec datorata
regimului tranzitoriu al apei in conducta de aductiune), conducta fortata si distribuitorul (care
realizeaza legatura pe linia de cea mai mare panta si traseul cel mai scurt intre castelul de echilibru si
turbine) si turbinele hidraulice (care pot fi cu actiune - tip Pelton, sau cu reactiune - tip Francisc,
Kaplan, etc).

Calculul parametrilor principali ai turbinelor hidraulice se face dupd cum urmeaza.

Puterea hidraulica a unei turbine este:
P=pgQHn (1L.1)
unde p este densitatea apei

g- acceleratia gravitationala;

Q - debitul de apa care trece prin turbind;

H - caderea la turbina;

n - randamentul turbinei.

Deoarece functionarea obisnuita a turbinei se face cu apa rece si curatd, se poate scrie:
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P=13,33 QHn;P [CP], Q [m®/s], H [m] (11.2)
P=9,81 QHn; P [kW], Q [m’/s], H [m] (11.3)
Cel mai important criteriu de clasificare a turbinelor este rapiditatea, care se determina cu
relatia:

n P .
n, = 7 /ﬁ n [rot/min], H [m], P [CP] (11.4)

Pentru constructia caracteristicilor universale (topograme), se utilizeaza debitul dublu unitar si
turatia dublu unitara, care se calculeaza cu relatiile:

0 nD,
= n'=— 11.5
N T (11.5)
unde D; este diametrul maxim de intrare al rotorului.

Dacad se dau puterea nominald (instalatd) P[kW] si caderea netd de calcul H.[m] a turbinei,
diametrul nominal al rotorului se determina din relatia (11.5)

P
0 9.81H 71 \/ P
_ - el _ [m] (11.6)
" VoWH, | oWH.  \981n0iH, H,

Cunoscand de pe topogramd randamentul optim mMmep: al modelului cu diametrul Dy,
randamentul optim al prototipului se calculeaza cu formula lui Moody:

DIM

R = 1= (1= M) (11.7)

Inaltimea de aspiratie, H,, a unei turbine reprezintd cota deasupra nivelului aval a inelului
inferior al aparatului director la turbina Francis verticala, a fusurilor paletelor rotorice, la turbina Kaplan

si a axei de rotatie la toate turbinele cu reactiune orizontale. Cand H,<0, turbina functioneaza cu
contrapresiune.

In tabelul 11.1 sunt prezentate caracteristicile de rapiditate, pentru cateva tipuri de turbine.

Tabelul 11.1. Caracteristicile de rapiditate ale turbinelor hidraulice

Turbine Pelton Francis Deriaz Kaplan Bulb

n, 1-60 50-400 200-350 300-950 800-2000
lente 1-10 51-150 200-240 300-600 800-1000
normale 11-25 151-250 241-280 601-800 1001-1400
rapide 26-60 251-400 281-350 801-950 1401-2000
Aplicatii

Probleme rezolvate

11.1. Sa se dimensioneze o turbind Pelton, cunoscand caderea de calcul H.=630 m si puterea instalata
P=65 kW.

Solutie
Fiind o turbind de mare putere, se adoptd ax vertical si numarul de injectoare zp=4. Estimand
randamentul global n=0,87, se obtine debitul de calcul al turbinei, din relatia (11.1):

o= P 000 5088 s
981H.7n  9.81-630-087
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si debitul pe fiecare injector:
Q:=Q/z¢=12,088/4=3,022 m’/s

Dar debitul pe un injector este dat de relatia:

md]

O =Y 2gH

de unde, considerand coeficientul vitezei W=0,97, rezultd diametrul jetului la iesirea din ajutajul
injectorului:

d, \/ 40, _ \/ 13022 _0,0944m = 94m

¥\ 2gH  \ 7-097,/2-9,81-630

Diametrul de iesire al ajutajului este:
d=(1,15 ... 1,25)d¢=108 ... 117,5 mm
Se adoptda d=115 mm
Turbina are randamentul maxim atunci cand raportul dintre diametrul rotorului, socotit la intersectia
axului jetului cu cupa si diametrul jetului este D;/dp=13 ... 18, deci:
D;=(13 ... 18)94=1222 ... 1692 mm
Valoarea finala a diametrului D; se adoptd dupa alegerea turatiei. Turatia dublu unitard se alege 1n
functie de caderea la turbina, din tabelul 11.2.

Tabelul 11.2. Caracteristicile turbinelor Pelton, functie de cdderea la turbinda

Caderea H, [m] | Dy/d, n'y, [rot/min] Q' [Vs] ng numairul de cupe
300 8-11 36,5-38,5 53-28,2 29,2-20,6 17-20
400 9,4-12,5 37-39 37,7-21,7 25,5-18.4 18-21
500 1-14 37,5-39,5 28,2-17,3 22,4-16,5 19-23
750 16-19 38-40 13,2-9,35 15,5-12,45 24-28
1000 23 39,5 6,38 16,65 27-31

Pentru H.=630m, se ia n'=38,5, valoare cu care se determina turatia:
. niyJH, 3854630
D, 1,222...1,692

Se adoptd cea mai mare turatie sincrond din acest interval, adicd n=600 rot/min, careia 1ii
corespunde diametrul:

JH, 385630
n 600

=790,8 ... 571 rot/min

p, =" ~1,611m = 1610mm

Rapiditatea turbinei este:

n | P 6004136-65000
n,=— = 7 =56,52
H\JH 630
Prin urmare, conform tabelului 11.1, turbina este de tip Pelton rapid.
Turatia de ambalare este:
n,=1,8n=1,8x600=1080 rot/min

11.2. La incercarea modelului unei turbine Francis, presiunea la intrare, p; este creatd de o pompa
centrifugd, iar la iesirea din aspirator, apa curge Intr-un canal dreptunghiular, prevdzut cu
deversor pentru misurarea debitului (figura 11.1). Iniltimea de aspiratie, H, a turbinei se
determina pe baza masuririi nivelului suprafetei libere a apei in canal, in amonte de deversor. In
timpul variatiei debitului turbinat, turatia se mentine constantd n=800rot/min, prin reglarea fortei
de strangere F, a franei Prony. Sarcina turbinei se mentine constantd cu ajutorul robinetului
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montat pe by-passul pompei centrifuge. Sa se determine sarcina, debitul, puterea si randamentul
turbinei, in cazul aparatului director complet deschis, dacd valorile masurate sunt urmatoarele:
pi=0,037 MPa; y=0,77 m; H,=1,45 m; Az=0,35 m; d;=0,2 m; sectiunea de iesire a aspiratorului
A=0,672 m%; inaltimea lamei deversante h=0,122 m si forta de franare F=6,29 N. in figura 11.2
s-a reprezentat curba debitului, functie de inaltimea lamelei deversante.

Figura 11.1.

Q[Lie]

il

20 >

o024 6 F10121416 18 20
— h[cim]

Figura 11.2. Debitul, functie de iniltimea lamelei deversoare

Solutie
Corespunzator inaltimii h=0,122 m a lamelei deversante, din fig. 11.2 rezulta debitul Q=92 1/s
Vitezele la intrarea Tn camera spirald si la iesirea aspiratorului turbinei, rezultd din ecuatia de

continuitate:

) 0,092
i=4_Q2=L’0922=2,93m/s ; ve=2=—:0,137m/s
wd;  7-0,2 A4, 0,672
Caderea la turbind, in punctul de functionare, este:
2.2 2 2
H=Piy i H —nc+ Y _3710774145-035+ 225 0BT ¢
% 2g 2-9,81

Puterea la arborele turbinei este:

p_ F-n - 6,29-800 3Tk
1,36-10 1360

Randamentul in punctul de functionare este:
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P 3,7

= = = 0,682
9,810H 9,81-0,092-6,1

n

adica 68,2%.

11.3.

Probleme propuse

O zona |ABJ, situatd pe cursul unui rau ca in figura 11.3, are urmatoarele caracteristici:
- lungimea zonei (masurata pe cursul aparent al raului): [ag=2 km;
panta longitudinald medie a zonei: iAg=2%;
- Pantele medii ale malurilor, la extremitatile zonei AB: iA=i5=10%);
- Viteza medie a raului in punctul de afluentd (A): v4=0,4 m/s.
Intr-o perioadd de seceta (cand debitul de apa al raului a fost minim) s-au obtinut prin masurare
urmatoarele rezultate:
- latimea raului: ba min=5 m;
- adancimea medie: ha meg=0,2 m.
Cresterea cotelor anuale ale raului in punctul de afluenta este:
- AhA med. an:0,4 m;
- AhA max. an:1 m.

Se cere sa se determine:

a) Care ar fi puterea estimatd minimd a CHE?

b) Care ar fi diametrul turbinei hidraulice, daca ea ar fi cuplatd cu un generator sincron cu
frecventa f=50 Hz si p=6 perechi de poli si ar evacua apa turbinata cu viteza v.=4,8 m/s?

c) Care ar fi puterea electrica medie anuala a CHE (corespunzatoare debitului mediu anual si
inaltimii nete normale)?

d) Cu cate grupuri (T-G) trebuie echipatd CHE, pentru a fi posibila turbinarea debitului maxim
anual de apa, de la inaltimea netd normala, daca in perioadele de seceta, cand este un singur
generator in functiune la putere minima P1.g min=1/3 Pr1.G nom S€ turbineaza tot debitul de apa
afluent de la Tndltimea netd minima Hy, min=Hn norma1-2 [m];

e) Care este potentialul hidroenergetic maxim al acumularii de apa, avand in vedere ca lacul de
acumulare din zona |AB| se umple cu apa in 20 de zile, in perioada secetoasa.
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i I aspiratie a turbine

Figura 11.3.
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CAPITOLUL 12
POMPE VOLUMICE

Notiuni teoretice

Masinile hidraulice volumice se caracterizeaza printr-un proces discontinuu de aspiratie-refulare,
proces care se realizeaza printr-un transfer al lichidului, in interiorul masinii, intre sectiunile de intrare
si iesire, volum cu volum. Din categoria pompelor volumice fac parte: pompa monocilindrica cu piston
(cu simplu sau cu dublu efect), pompa cu pistoane radiale, pompa cu pistoane axiale, pompa cu roti
dintate, pompa cu surub, pompa cu palete glisante, pompa cu membrana, etc.

Caracteristicile energetice ale pompelor volumice sunt aceleasi ca ale turbopompelor; difera
numai relatiile de calcul ale debitului i anume:

- pentru pompa monocilindrica cu piston cu simplu efect, debitul mediu teoretic este:
— (12.1)

0 =9 60 4 60
unde v este cilindreea, n este turatia pompei, h este cursa pistonului si D este diametrul pistonului.
Debitul mediu efectiv este:

Q=n.Q: (12.2)
unde 1, este randamentul volumic al pompei.

Debitul instantaneu este:

q=Av (12.3)

unde A=nD?/4 este aria sectiunii pistonului, iar v este viteza acestuia.
- pentru pompa monocilindrica cu dublu efect, relatiile de calcul ale debitului sunt aceleasi ca la pompa
cu simplu efect, cu deosebirea ca refularea este asiguratd atit de fata dreaptd a pistonului, de arie
A=nD%/4, cit si de fata stinga a pistonului, de arie A'=n(D*-d”)/4, unde d este diametrul tijei pistonului.
- pentru pompa cu pistoane radiale, debitul mediu teoretic este:
2
0 =" g ing (12.5)
2 60

unde R este raza discului de antrenare, z este numarul de pistoane axiale, iar a este unghiul de inclinare
al discului de antrenare.
- pentru pompa cu roti dintate, debitul mediu teoretic este:

_mbn( , tgj
0, P (re r, =& 17 (12.6)
unde b este latimea unui dinte, 8:4-61/t0+3(1/t0)2, cu I- lungimea liniei de angrenare §i ty=2mry/2 - pasul
pe cercul de baza, r, este jumatatea distantei dintre centrele celor doua roti si r. este raza la varful
dintilor.

- pentru pompa cu surub, debitul mediu teoretic este:

Q=4-edt'n (12.7)
unde e reprezinta excentricitatea dintre axa surubului si axa de rotatie, d este diametrul rotorului, t este
pasul surubului si n este turatia arborelui de antrenare.

Randamentul volumic al acestor pompe se defineste ca:

N=Q/Q; (12.8)

2
n 7D n
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Aplicatii
Probleme rezolvate

12.1. O pompa monocilindrica cu piston cu simplu efect are diametrul pistonului D=300 mm, cursa
h=350 mm si turatia n=150 rot/min. La functionarea pompei, sarcina este H=200 m, puterea este
P=148kW si presiunea indicatd este p;=20,535 bar. Sa se determine debitul mediu teoretic,
debitul mediu efectiv si randamentul global al pompei, dacd randamentul volumic este n,=0,9.

Solutie
Debitul mediu efectiv se determind cu relatia (12.2), unde debitul mediu teoretic este calculat cu
relatia (12.1):
2 2
0 ="y _ 703 35150 g 0618m° /s
4 60 4 60
Rezulta, debitul mediu efectiv:
Q=Q,,1,=0,0618,0,9=0,05567 m’/s
Randamentul global al pompei este:
N=NvNhMNm
unde randamentul hidraulic este:
Nn=Ni/Mv=0,86/0,9=0,956

Ccu:
_ P pgOH 1000-9,81-0,05567 200
P po, 20,535-10°-0,0618

l

n, = 0,86

iar randamentul mecanic este:
B p.O, 20,535-10°-0,0618

= = 0,858
T P P 148-10°

Rezulta:
Nn=0,9 - 0,956 - 0,858=0,738

12.2. O pompa monocilindricd cu piston, cu dublu efect, avand randamentul volumic 1,=0,96;
diametrul cilindrului D=125 mm; cursa pistonului h=115 mm; diametrul tijei d=25mm; turatia
arborelui n=60 rot/min, lucreaza cu o conductd de aspiratie de diametru d,=70mm, lungime
1,=8m, coeficientul de pierderi liniare A=0,029, pe care sunt montate un sorb cu clapeta de
retinere si un cot, cu coeficientii de pierderi locale {;=2.5 si {.=0,33. Pierderea maxima de
sarcina in supapa de aspiratie, la deschidere, este hga"*=1,2 mH,O. Sa se determine indltimea
geometricd de aspiratie maxima posibild, daca presiunea atmosfericd este po=760 mmHg, iar
presiunea de vaporizare a apei la 20 °C este p,=0,235 mH,O.

Solutie
Indltimea geometricd maxima de aspiratie se calculeaza cu relatia:

_ 2
Ha,max =M_[;{’Cll_a+§s +é/c]

Va
7 apa

— h™ =10,09 —0,05—1,2 = 8,84m
2g
unde:
po=760 mmHg=101325 N/m’
p+v=0,235 mH,0=0,0235 at=0,0235-9,81-10* N/m*=2305,35 N/m’
40 4-2,65-107
Vo =7 % 2
i, 7-0,07

=0,6m/s
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Q=1,"Q=0,96-2,38-10°=2,28-10> m?/s

Q:{”DZ H(Dzdz)}ln 7r(2D2—d2) no_

- —= —=
4 4 60 4 60
7(2-0,125* - 0,07°
( ).0,115-@:2,38-10‘3m3/s
4 60
2 2
[zl—ﬂ+gg+gc] L =(0,029§+2,5+0,23j 00 _ 0,05
d, 2¢ 70 2-9,81

po—p, 101325-2305,55

=10,09m
Y apa 9810
12.3. O pompa cu z=9 pistonase radiale, de diametru d=20mm i cu excentricitatea e=8mm are turatia
n=1450rot/min si realizeaza o crestere a presiunii Ap=250 bar.
Se cere:
a) Sa se afle randamentul volumic al pompei, dacd debitul masurat este Q=63 1/min;
b) Sa se calculeze randamentul total si randamentul mecano-hidraulic al pompei, dacad la
arborele pompei s-a masurat cuplul M=19 daNm.

Solutie
a) Randamentul volumic al pompei se calculeaza cu relatia (12.8), in care debitul mediu teoretic
se gaseste cu relatia (12.4), adica:
2 2
. 0.2
0 - 7z2d oz — 70,

Rezulta:
Nv=Q/Q=63/65,6=0,96

b) Randamentul total al pompei este:
Nn=P./P=26250/28850=0,91

-0,08-9-1450 = 65,6/ / min

unde:

~63-107°

P, =QAp .250-10° =26250W

71450 _Heesom

P=Mo=MZ=190.
30

Randamentul mecano-hidraulic al pompei este:
Nmh=1/M+v=0,91/0,96=0,948

12.4. O pompa cu z=7 pistonase axiale, de diametru d=30 mm, ale caror axe sunt situate pe un cilindru
de diametru D=100mm, are discul inclinat cu unghiul 0=20". turatia pompei fiind n=970rot/min
si cresterea presiunii lichidului Ap=150bar, sa se determine debitul si puterea pompei. Se
estimeaza 1n,=0,95 si n=0,90.

Solutie
Debitul mediu efectiv este:
Q=1vQ=0,95-2,9-10°=2,7-10~ m/s.
unde Q; se calculeaza cu relatia (12.5), adica

2 2
0 =" Rz M ging =7 00% 015 970 00 = 2.9.10% ms
2 60 )
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Puterea pompei este:
_OAp  2,7-107-150-10°
n 0,9

P = 45000 W

12.5. O pompa cu roti dintate, cu angrenare exterioard, avand turatia n=1450 rot/min, realizeazad o
crestere a presiunii uleiului Ap=110 bar. Cunoscand diametrul exterior D.=44 m, distanta dintre
centrele celor doud roti D,=36 mm, latimea dintilor b=15 mm, numadrul de dinti z=9, precum si
unghiul de angrenare 0=20" si estimand randamentul 1,=0,9 si N;=0,85 si se calculeze debitul
si puterea de antrenare a pompei.

Solutie

Debitul pompei este:

Q=1vQ=0.,9 - 0,167 - 10°=0,15-10> m’/s.
unde Q; se calculeaza cu relatia (12.6), adica

w-b-n t2
0, = [ -7, = «9% =

60 12
2
i 0’02(6) 1450 (0,0222 -0,018% - 1,69Mj =0,167-10"m’ / s
unde:

r=D./2=44/2=22 mm
r,=Dp/2=36/2=18 mm
2
e=4- 6% + 3(%] =4-6-6,55/12,56+3(6,55/12,56)*=1,69
0 0
I=r,tga=18tg20°=6,55 mm
to=2mr,/z=2m-18/9=12,56 mm
Puterea de antrenare a pompei este:
po 90 _ 0,15-107°-110-10°
7,7 0,9-0,85

=2156,8 W

Probleme propuse

12.6. O pompa cu z=9 pistoane radiale de diametru d=0,025 m si cu excentricitatea e=0,010 m, are
turatia n=960 rot/min si realizeazi cresterea presiunii Ap=210 - 10> N/m?,
a) Sa se afle randamentul volumic al pompei, daca debitul masurat este Q=80 1/min;
b) Sa se calculeze randamentul total §i randamentul mecanic al pompei, dacd momentul
masurat la arborele pompei este M=320 Nm..

12.7. Sa se determine randamentul volumic, mecanic si total al unei pompe cu pistoane axiale cu corp
inclinat, stiind ca: pompa este antrenatd la turatia n=1450 rot/min; presiunea maxima
Ap=300-10° N/m?; volumul geometric (cilindreea, pentru un unghi de inclinare a blocului cu

cilindri a=25) V=31,1 cm3/r0t; debitul nominal Q,=42,5 1/min si cuplul nominal la arbore
M,=164,4 Nm.
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12.8. Sa se determine puterea de antrenare si randamentul total al unei pompe cu pistoane axiale
antrenati la turatia n=1450 rot/min, pentru presiunea de lucru p=210-10° N/m” si debitul Q=82
1/min. Se estimeaza randametul volumic nv=0,95.

CAPITOLUL 13
ACTIONARI HIDRAULICE

Notiuni teoretice

Actionarea hidraulicd presupune o conversie de energie de tip mecano-hidro-mecanicd, pentru
invingerea unor forte sau cupluri rezistente, conform unui program dat.
In principiu, un sistem de actionare hidraulici contine o pompa hidrostatica, un element de executie,
care este motorul hidraulic cu migcare de rotatie sau translatie si instalatii auxiliare In care intrd
aparatura de distributie, reglare si control, conductele de legdtura, rezervoarele de lichid,
acumulatoarele, filtrele, etc.
Aparatajul de distributie asigura dirijarea lichidului de lucru catre elementele sistemului, determinand
succesiunea fazelor de lucru. Cele mai utilizate in acest sens sunt distribuitoarele cu sertar, a caror
caracteristica se calculeaza cu relatia:

0 = umdx /2gAp =G\Ap (13.1)
v

unde p este coeficientul de debit (u=0,6 ... 0,65), d este diametrul sertdrasului distribuitorului, x este

lungimea de deschidere, Ap este caderea de presiune pe distribuitor, iar G = umdx\/2g/y este

conductivitatea hidraulica.

Aparatajul de reglare este destinat reglajului de viteza sau de presiune in sistemul de actionare
hidraulica. Reglarea vitezei se poate face pe cale volumica, cu ajutorul unei pompe cu debit reglabil sau
pe cale rezistiva, cu ajutorul unei rezistente hidraulice reglabila, numita drosel. Reglarea presiunii se
face cu supape care pot fi normal inchise (ex. supape de sigurantd, supape de deversare) sau normal
deschise (ex. supape de retinere, supape de reductie, etc.).
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Relatia debitului prin supapa, Intr-un regim stationar, este identica cu relatia debitului prin drosel:

0= |28p (13.2)
P

unde A este sectiunea de trecere prin supapa, pentru o anumita pozitie a ventilului, in raport cu scaunul
supapei.

Aplicatii
Probleme rezolvate

13.1. Cilindrul diferential 1, din figura 13.1. are diametrul pistonului D=110mm si diametrul tijei
d=80mm. Se conecteaza, pe rind, fiecare fatd a pistonului la presiunea data de pompa 2,
p=100bar. Pe fata opusa, conectatd prin droselul reglabil 5 la rezervorul 6, se exercita presiunea
po=10bar. Debitul dat de pompa este Q=11/s. Sa se determine vitezele si fortele dezvoltate de
piston la cursa spre dreapta (v, F;) si la cursa spre stdnga (v,, F,) cunoscand randamentul
volumic al celor doud sensuri myi=my2=1, randamentul mecano-hidraulic al fetei fard tija
Nmn1=0,92 si al celei cu tija 1 pn2=0,9.

1 Fg, V2

|—u[—):' I Ld: :

F'I,V-l

Figura 13.1. Schema de lucru

1 — cilindru hidraulic;

& VLV NS 2 — pompd;
R Y 3 — supapa de descarcare,

: 1 k| 4 — distribuitor cu sertar tip 4/2;
3 . 5 —drosel;
] -.—l ' 6 — rezervor.
¥ o= ¥
2
| |—¢

Solutie
Ariile fetelor care refuleaza ale pistonului sunt:
- aria fara tija:
2 2
A="2 7 95033 e
4 4

- aria cu tija:
n(D*-d*)  #(11> —8%)

A==— = 44,768 cm’
La deplasarea spre dreapta, viteza si forta se determind cu relatiile:
3
p =L 101 16 55 emis=0,1052 mis

A4 95033
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10-10° - 44,768 -10~*

A!
F = pAn,, -2 =100-10° -95,033-107 0,92 - % =82456N
mh?2 ’
La deplasarea spre stanga, viteza si forta se determina cu relatiile:
On,, _10°-1
v, = = =22.3 cm/s=0,223 m/s
A 44,768
A .10 - .10™*
Fy=pa'y,, P2 _100.10° 4476810 .09 - 1010 95033107 _ 1596,y

mhl 0,92

13.2. Sa se determine intdrzierea cu care servomotorul din figura 13.2, aflat sub sarcind, incepe
migcarea dupa ce distribuitorul cu sertar pune in comunicatic pompa cu servomotorul. Se
cunosc: cresterea necesara a presiunii de la valoarea initiald po la valoarea finald p, respectiv
Ap=p-po=100 bar; debitul pompei Q=61/min; modulul de elasticitate al uleiului e=14 MPa;
volumul de ulei de la pompa péana la pistonul servomotorului v=28-10" m”.

N L
B [

v
E

Figura 13.2.

Solutie

Pomparea trebuie sd compenseze acumularea de ulei datoritd comprimarii §i apoi pune in
migcare pistonul servomotorului. Volumul suplimentar introdus in circuit, pana la deschiderea drumului
de la pompa la servomotor, datoritd comprimarii este:

ngooAp _28-107-100-10° ~0,0002 m?
) € 14-10°
Intarzierea cu care servomotorul incepe miscarea este:
—AviQ=210" 5
0,1-107

unde Q=61/min=6/60 dm? /s=0,1 dm? /s=0,1'10'3 m’/s.
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13.3. Cilindrul de fortd cu simplu efect din figura 13.3. are modulul de elasticitate E=2-10° MPa,
diametrul D=100 mm, lungimea 1=Im si grosimea peretelui 6=6mm. Asupra pistonului
actioneaza o fortd F, uniform crescatoare in timpul At=0,6 s, de la valoarea Fy=35000 N, la
valoarea F;=45000 N. Forta de frecare a pistonului cu cilindrul fiind 0,01F, se cere viteza
pistonului 1n timpul cresterii presiunii, daca valoarea sa initiald este vy=0,002 m/s si debitul
pompei care alimenteaza cilindrul este independent de presiune. Modulul de elasticitate al
uleiului este €=1,333-10" MPa.

vl
1‘l\

Figura 13.3.

Solutie

Sectiunea cilindrului este:
A=nD*/4=7-0,1*/4=0,007854 m’=78,54 cm’=78,5410* m’
Presiunea produsa de piston, la inceputul si sfarsitul intervalului At, tinand seama de frecarea cu
cilindrul, este:
0,99-F, 0,99-35000

y 953107 =44,118-10°MPa

po=Error! Bookmark not defined.

_099-F 0,99-45000

A 7854107
Rezulta cresterea de presiune:

Ap=p1-po=(56,725-44,118) -10°=12,605-10° MPa

=56,725-10° MPa

p1

Aceasta crestere de presiune produce o crestere a diametrului cilindrului:

2 3 2

AD=DAC _D Ap:D _ApD” 12605107 0.1

E 26 26E 2-0,006-2-10

Aceastd crestere a diametrului (fara modificarea lungimii 1), conduce la o crestere a volumului
cilindrului:

=0,525-10" cm

-5
Av, ZﬂD%l =7-0, -%:0,825-106 m’

In volumul  v,=A-1=78,54-10*=78,54-10"* m’,
datorita cresterii presiunii, incape un volum suplimentar de ulei:
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_Apyy _ 12,605-10° - 78,54-107* 742310
£ 1,333-10"
Prin urmare, cresterea totald a volumului de ulei este:
Av=Av,+Av,=(0,825+7,427) -10°=8,252:10° m’
Rezultd o pierdere aparenta de debit:
0, =E=M=13,753 107 cm’/s
At 0,6
Debitul Q al pompei trebuie sa compenseze aceastd pierdere aparentd si sa producd viteza cerutd, v, a
pistonului, adica: Q=Q.,*tvA
Pe de alta parte, debitul este:
Q=vA=0,002-78,54-10=15,708-10"° m’/s
Rezulta:
v=2-9, _ (15,708 —13,753)-10°°
A 78,54-107"
Asadar, viteza pistonului scade foarte mult in timpul cresterii rezistentei F, invinsa de piston, deoarece
cea mai parte a debitului dat de pompa serveste pentru acoperirea variatiei Av a volumului.

Av,

=0,025-10*m/s

13.4. In pozitia deschis a sertarului distribuitorului din figura 13.4, pistonul servomotorului, incircat
cu o sarcini avand masa totald M=800 kg, coboara cu viteza v=0,4 m/s. In momentul in care
volumul de ulei din cilindru si din conductd pana la sertar este vo=1000 cm3, sertarul este
comandat brusc 1n pozitia inchis. Cunoscand modulul de elasticitate al uleiului e=14 MPa,
masa lichidului din cilindru m=0,63 kg, masa lichidului din conducta pana la sertar m'=0,27 kg
si raportul dintre sectiunea servomotorului i cea a conductei A/A' =20, sd se determine
suprapresiunea uleiului produsa de inchiderea sertarului.

—»
fn *v

5

A

\"v{,
A ETT =

-

Figura 13.4.

Solutie
Odata cu pistonul, se misca cu viteza v si lichidul din cilindru in conducta de descarcare, de arie
A'<A, viteza fiind v' =A-v/A'. Prin inchiderea bruscd a sertarului este necesar ca masa M a pistonului si
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sarcinii pe de o parte si cea a lichidului pand la sertar, pe de altd parte sa fie franate pand la repaus.
Deceleratia ar fi infinitd daca lichidul ar fi incompresibil, ceea ce ar da nastere la o crestere infinita a
finitd Ap, care se determind din egalarea energiei cinetice totale, corespunzatoare pozitiei deschis a
sertarului, cu suma dintre lucrul mecanic de comprimare a uleiului si lucrul mecanic de deformare a
peretilor metalici.

Energia cinetica este:

2 2 112 2 2 2
E :M v my o my :%{M+m+m’(ij }=0’;

g (800 +0,63+0,27-20%) = 72,69J

2 2 2 '
Lucrul mecanic necesar cresterii Ap a presiunii uleiului se determina observand ca pistonul si sarcina
care-l apasd comprima perna de ulei ca pe un resort. Energia inmagazinatd de resort este cf?/2, unde
constanta elastica este:

L_AF _Aped _Mp £ _Mp £ e A

Al Av/A  Av vAl Vo
" ¢
) A A
iar sageata este: f :Al:—v:u
A - A

Prin urmare, lucrul mecanic cheltuit pentru comprimarea uleiului este:

[
Lcomp:ECf =5

2 v, 2-¢
Se stie ca lucrul mecanic necesar pentru deformarea peretilor cilindrului are expresia:
A-D-1-Ap?
Ldef =T A~ o
2-E-0

Deoarece modulul de elasticitate E, al peretilor cilindrului este mult mai mare decat modulul de
elasticitate ¢ al uleiului, rezultd Leomp™>>Lger, adicd, Ec~ Leomp. Din aceastd egalitate rezulta cresterea
presiunii uleiului

. . . . 6 .
ap= |25 =\/2 14 ;83 7259 _142.66:10° N/m”
Vo

Aceastd suprapresiune mare poate fi diminuatd substantial prin montarea unui acumulator
hidropneumatic in circuitul uleiului.

Probleme propuse

13.5. O pompa hidraulicd alimenteaza un cilindru hidraulic ca in montajul fin din figura 13.5.
Cunoscand debitul pompei Q,=80 I/min, diametrul pistonului D=100 mm, forta statica la tija
elementului de executie F=12000 N si cursa maxima a acestuia x=1 m, sa se determine:

a) Care este presiunea in camera activa a cilindrului la cursa utild a acestuia, daca n,=0,9?

b) Care este viteza v de deplasare a tijei cilindrului si cat timp se efectueaza miscarea?

c) Care este valoarea py a presiunii de reglaj a supapei de diguranta daca distanta Intre pompa si
cilindru este de 10 m, diametrul conductei d.=10 mm, iar lichidul de lucru este ulei mineral
cu densitatea p=0,87 g/cm’ si véscozitatea cinematici v=34 cSt?
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-

Figura 13.5.

13.6. Se considerd circuitul hidraulic din figura 13.6. La momentul initial (t=0), distribuitorul D 4/3
este comandat de pozitia din stanga. Sa se determine valoarea po min @ presiunii de reglaj a
supapei de sigurantd pentru a se obtine viteza maxima Intr-un timp to. Randamentul cilindrului
hidraulic este 1 si acceleratia a.

Aplicatie numerica: F=20-10° daN; M=20-10° kg; p>=2 bar; 1=0,9; vimx=0,2 m/s; t,=0,1 sec;
D=160 mm; d=100 mm.

31 i 521 § 4 F
: 71

b T T >< gz
r

Figura 13.6.

13.7. Se considera circuitul din figura 13.7. Sa se determine puterea motorului electric de antrenare a
pompei pentru a asigura cursa maxima de avans a cilindrilor C; si C, dacd Q,=60 l/min;
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Nt pompa=0,82; D1=100 mm; dI=63 mm; D,=80 mm; dz=50 mm; F1=1245 daN; F,=3000 daN. Se
neglijeazd pierderile de presiune din circuit.
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Figura 13.7.
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