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PREFAŢĂ 
 
 

 
Lucrarea de faţă se adresează în special studenţilor din anii II şi III ai secţiei de Centrale 

Termoelectrice dar şi studenţilor din anul II ai secţiei de Electroenergetică care studiază disciplinele de 
“Mecanica fluidelor” şi “Maşini si acţionări hidraulice”.  
 Structura cărţii constă în 13 capitole, care poartă numele capitolelor din cursurile de specialitate 
şi cuprinde 48 de probleme rezolvate, alese astfel încât să exemplifice cât mai bine noţiunile predate la 
curs şi probleme propuse studenţilor spre rezolvare. 
 Astfel, în lucrare sunt cuprinse aplicaţii privind proprietăţile fizice ale fluidelor, statica fluidelor, 
cinematica fluidelor, dinamica fluidelor ideale, dinamica fluidelor reale în mişcare laminară, dinamica 
fluidelor reale în mişcare turbulentă, mişcarea permanentă în conducte sub presiune, mişcări efluente 
permanente, teoria turbomaşinilor, pompe şi ventilatoare, turbine hidraulice, pompe volumice şi 
acţionări hidraulice. 
 În cadrul fiecărui capitol s-a făcut o prezentare de noţiuni teoretice şi relaţii de calcul, necesare 
înţelegerii şi rezolvării problemelor. 
  

Problemele au fost alcătuite pe baza consultării unor materiale documentare moderne. 
 Pornind de la aceste considerente, sperăm ca prin prezenta lucrare să facilităm munca de 
pregătire a studenţilor, creând o legătură mai strânsă între cunoştinţele predate la curs şi aplicaţiile 
practice. 
 

 
Autoarele 
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CAPITOLUL 1 
 

PROPRIETĂŢILE FLUIDELOR 
 
 

Noţiuni teoretice 
 
 Prin fluid se înţelege un mediu material continuu, care ia forma recipientului care îl conţine. Prin 
urmare, fluidele se caracterizează printr-o slabă coeziune între molecule. În categoria fluidelor intră 
lichidele şi gazele. 
 Dintre cele mai importante proprietăţi ale fluidelor fac parte: 
Densitatea, care se defineşte cu relaţia: 

 
dV
dm

V
m

V
=

Δ
Δ

=
→Δ 0

limρ           (1.1) 

unde Δm este o masă elementară de fluid, iar ΔV este volumul acesteia. 
 Se mai utilizează şi noţiunea de densitate relativă, adică raportul dintre densitatea absolută a 
unui fluid, dată de relaţia (1.1) şi densitatea absolută a unui fluid de referinţă, aflat în aceleaşi condiţii 
de presiune şi temperatură, sau în condiţii standard. Ca fluid de referinţă se alege de obicei apa pentru 
lichide şi aerul pentru gaze. 
Greutatea specifică, definită cu relaţia: 
 g⋅= ργ            (1.2) 
unde g este acceleraţia gravitaţională. 
Pentru lichide, greutatea specifică relativă se calculează prin raportarea la greutatea specifică a apei 
aflată la 4 0C. (De obicei, în calculele tehnice se consideră pentru apă γ=9810 N/m3). 
În general, pentru fluid, valorile densităţii şi greutăţii specifice depind de presiune, temperatură şi punct. 
Presiunea, a cărei relaţie de definiţie este: 

 
dA
dF

A
Fp

A
=

Δ
Δ

=
→Δ 0

lim           (1.3) 

unde ΔF reprezintă forţa care acţionează asupra elementului de arie ΔA. 
Deformabilitatea,  reprezintă proprietatea fluidului de a se deforma sub acţiunea unor forţe exterioare 
sau a temperaturii. Aprecierea deformabilităţii se face, de obicei, cu coeficientul de compresibilitate β, 
definit cu relaţia: 

 p
V
V

Δ⋅−=
Δ β            (1.4) 

sau cu coeficientul de dilataţie α, definit cu relaţia: 

 T
V
V

Δ⋅=
Δ α            (1.5) 

unde ΔV reprezintă variaţia volumului V, Δp este variaţia presiunii, iar ΔT este variaţia temperaturii 
absolute. 
Inversul coeficientului de compresibilitate se numeşte modul de elasticitate: 

 ε=1/β            (1.6) 
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Vâscozitatea, care reprezintă proprietatea fluidelor de a se opune deplasării particulelor care îl compun. 
Dacă se consideră mişcarea a două straturi de fluid aflate la distanţa infinit mică dy şi care alunecă unul 
faţă de altul cu viteza relativă vd  , valoarea tensiunii tangenţiale care ia naştere între cele două straturi 
este: 

 
dy

vdητ −=            (1.7) 

unde η poartă numele de coeficient de vâscozitate dinamică. 
Se mai defineşte coeficientul de vâscozitate cinematică: 

 ν=η/ρ            (1.8) 
 
 Coeficienţii de vâscozitate variază cu temperatura în mod diferit la lichide şi la gaze. Variaţia lui 
ν este ilustrată în figura 1.1, pentru apă şi aer uscat. La lichide, ν scade odată cu creşterea temperaturii, 
iar la gaze creşte cu temperatura. De această comportare trebuie să se ţină seama în problemele de 
lubrificaţie, ca şi în alte aplicaţii practice. 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Fig. 1.1 Variaţia coeficientului cinematic de vâscozitate, în funcţie de temperatură 

 
În practică, este uneori posibilă neglijarea vâscozităţii prin introducerea modelului de fluid 

perfect. Adoptarea acestei ipoteze simplificatoare depinde, însă, de îndeplinirea unor condiţii speciale. 
În tabelul 1.1 se prezintă unităţile de măsură pentru mărimile definite anterior. 
 

Tabelul 1.1 Unităţi de măsură ale mărimilor caracteristice proprietăţilor fluidelor 
Unitatea de măsură Nr. 

crt. 
Mărimea 

Fundamentală Suplimentară 

Relaţia de transformare 

1 Densitatea, ρ Kg/m3
   

2 Greutatea specifică, γ N/m3
   

Bar 1bar=10-5 Pa 
Atmosferă tehnică 1at=9,81·104 Pa 
Atmosferă fizică 1At=101325 Pa 
mm coloană de apă 1mmH2O=9,80665 Pa 
mm coloană de mercur 1mm Hg=133,322 Pa 

3 Presiunea, p Pa=N/m2
 

Pounds square inch 1p.s.i=6,89·103 Pa 
4 Coeficientul de 

compresibilitate, β 
m2/N   

5 Coeficientul de dilatare, α K-1
   

6 Vâscozitatea dinamică, η Ns/m2
  Poise 1P=0,1 Ns/m2

7 Vâscozitatea cinematică, ν m2/s Stokes 1St=10-4 m2/s 
8 Modulul de elasticitate, ε N/m2

   



Mecanica fluidelor şi maşini hidraulice – PROBLEME 
 
 

7

 
În mod curent, o relaţie de forma: 

 f(p,V,T) = 0           (1.9) 
unde p, V, T reprezintă presiunea, volumul şi respectiv temperatura masei m de fluid studiat, poartă 
numele de ecuaţie de stare. Această relaţie îmbracă forme diferite pentru lichide şi pentru gaze. Astfel, 
ecuaţia de stare a lichidelor este: 
 ρ = ρ 0[1 + β(p - p0) - α(T - T0)]        (1.10) 

unde ρ 0, p0, T0 reprezintă densitatea, presiunea şi temperatura fluidului, în stare iniţială. 
În cazul gazelor, ecuaţia de stare este: 

 RTp
=

ρ
           (1.11) 

sau 

 T
M
mpV ℜ=            (1.12) 

unde R este constanta specifică a gazului, ℜ este constanta universală a gazelor (ℜ =8314 J/kmol K) şi 
M este masa kilomolară a gazului. Această ecuaţie, în forma (1.11) sau (1.12), poartă numele de ecuaţia 
Clapeyron-Mendeleev. 
 În continuare, în tabelele 1.2 – 1.6 se prezintă valorile densităţii, coeficientului de 
compresibilitate, modulului de elasticitate, coeficientului de dilatare, constanta specifică a gazului şi 
coeficientului cinematic de vâscozitate, pentru câteva fluide uzuale. 
 

Tabelul 1.2. Densitatea unor fluide la presiunea normală (760 mm Hg) 
Lichid Densitate, ρ [kg/m3] 

la 20 0C 
Gaz Densitate, ρ [kg/m3] 

la 20 0C 
Acetonă 791 Acetilenă 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 
Anilină 1022 Bioxid de carbon 1,9748 
Apă 998,2 Bioxid de sulf 2,9263 
Benzen 879 Clor 3,22 
Cloroform 1489 Clorură de metil 2,307 
Eter etilic 714 Etan 1,356 
Glicerină 1260 Heliu 0,1785 
Lapte 1200 … 1050 Hidrogen 0,09887 
Mercur 13546 Metan 0,7168 
Nitroglicerină 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 şi modulul de elasticitate pentru lichide uzuale 
Lichid Coeficient de compresibilitate 

β·1010[m2/N] 
Modul de elasticitate 

 ε ·1010 [N/m2] 
Apă 5,120 0,195 
Glicerină 2,550 0,392 
Mercur 0,296 3,378 
Petrol 8,660 0,115 
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Tabelul 1.4. Coeficientul de dilatare volumică (izobară) pentru câteva lichide  

la presiune normală (760 mm Hg) şi la temperatura 18 0C 
Lichid Coeficient de dilatare volumică 

α·103 [K-1] 
Lichid Coeficient de dilatare volumică 

α·103 [K-1] 
Acetonă 1,43 Benzen 1,06 
Alcool etilic 1,10 Cloroform 1,28 
Alcool metilic 1,19 Glicerină 0,50 
Anilină 0,85 Mercur 0,18 
Apă 0,301 Petrol 0,92 … 1,00 

 
Tabelul 1.5. Constanta specifică a gazului, R 

Gaz Constanta gazului 
R [J/kgK] 

Gaz Constanta gazului 
R [J/kgK] 

Acetilenă 319,7 Heliu 2079,7 
Aer uscat 29,27 Hidrogen 4123,1 
Amoniac 49,78 Hidrogen sulfurat 244,3 
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 277,2 
Clor 11,96 Oxigen 259,9 
Clorură de metil 16,80 Ozon 173,4 
Etan 28,22 Propan 188,8 
Etilenă 30,25 Propilenă 198,1 
Fluor 22,30 Xenon 63,9 

 
Tabelul 1.6. Coeficientul de vâscozitate cinematică la presiune normală (760 mm Hg) 

Lichid Coeficient cinematic de 
vâscozitate la 20 0C 

ν·106 [m2/s] 

Gaz Coeficient cinematic de 
vâscozitate la 0 0C 

ν·106 [m2/s] 
Acetonă 0,418 Acetilenă 8,711 
Acid sulfuric 13,850 Aer uscat 13,0 
Apă pură 1,01 Amoniac 12,056 
Alcool etilic 1,520 Argon 11,884 
Alcool metilic 0,737 Azot 13,275 
Anilină 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 
Glicerină 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 

 
 

Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
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1.1. Să se calculeze densitatea bioxidului de carbon (CO2), la temperatura θ = 50 0C şi presiunea 
p=920 mmHg. 

 
Soluţie 
Densitatea se obţine din ecuaţia de stare (1.12): 

 
T

pM
V
m

ℜ
==ρ  

unde: 
 p = 920 mmHg = 920 · 133,322 ≅ 1,23 105 Pa 
 MCO2 = 12 + 2 · 16 = 44 kg/Kmol 
 ℜ = 8314 J/KmolK 
 T = 273,15 + θ = 273,15 + 50 = 323,15 K 
Rezultă: 

 01,2
15,3238314
441023,1 5

=
⋅

⋅⋅
=ρ  Kg/m3 

 
1.2. Presiunea parţială a vaporilor de apă în atmosferă este presiunea pe care aceştia ar exercita-o 

dacă nu ar exista aer, în timp ce presiunea barometrică corespunde sumei presiunilor parţiale ale 
vaporilor şi aerului. Dacă presiunea parţială a vaporilor este p = 0,05 at, la temperatura θ = 30 
0C, să se determine greutatea lor specifică. 

 
Soluţie 
Se determină densitatea, din relaţia (1.12): 

 
T

pM
V
m

ℜ
==ρ  

apoi greutatea specifică cu relaţia (1.2): 

 
T

gpMg
ℜ

=⋅= ργ  

unde: 
 g = 9,81 m/s2 
 p = 0,05 · 9,81 · 104 = 4905 Pa 
 181612

2
=+⋅=OHM kg/Kmol 

 ℜ = 8314 J/KmolK 
 T = 273,15 + θ = 273,15 + 30 = 303,15 K 
Rezultă: 

 34,0
15,3038314
18490581,9

≅
⋅

⋅⋅
=γ N/m3 

 
1.3. Să se calculeze creşterea presiunii dintr-o autoclavă plină cu apă, închisă ermetic, dacă se 

măreşte temperatura cu ΔT = 55 K. Coeficientul de dilatare volumică izobară al apei este 
α =1,8·10-4 K-1, iar coeficientul de compresibilitate izotermică β=4,19·10-10 m2/N. Se neglijează 
deformaţia elastică a autoclavei. 

 
Soluţie 
Se utilizează, pentru rezolvare, relaţia (1.10): 
 ( ) ([ ]000 1 TTpp )−−−+= αβρρ  
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şi se scrie sub forma:  ( ) ([ ]00
0

1 TTpp
V
m

V
m

−−−+= αβ )  

Dacă se împarte ultima relaţie cu m (masa apei din autoclavă), rezultă: 

 ( ) ([ ]00
0

111 TTpp
VV

−−−+= αβ )

)

 

Dar, deoarece autoclava se consideră nedeformabilă, V = V0 şi, în urma înmulţirii cu această cantitate, 
relaţia devine: 
 ( ) ( 0011 TTpp −−−+/=/ αβ  
sau Tp Δ=Δ αβ  
de unde: 

 6
10

4

1062,23
1019,4

55108,1
⋅=

⋅
⋅⋅

=
Δ

=Δ −

−

β
α Tp Pa 

 
1.4. Distribuţia vitezelor la mişcarea unui fluid într-o conductă dreaptă este dată de legea  

v=(1-r2/r0
2)vmax, ca în figura 1.2, unde r0 este raza conductei, r este o rază oarecare, r∈[0,r0], iar 

vmax este viteza în axa conductei. 
 

 
 
 
 
Figura 1.2. Distribuţia parabolică a vitezei la mişcarea 
laminară a unui fluid într-o conductă circulară 
 
 
 
 
 

Cunoscând r0=4 cm, vmax=0,2 m/s şi coeficientul de vâscozitate dinamică al fluidului η=0,5 Ns/m2, să 
se determine distribuţia tensiunilor tangenţiale τ şi valoarea maximă a acestora. 
 
Soluţie 
Tensiunile tangenţiale sunt date de legea lui Newton, exprimată prin relaţia (1.7) 

 
dr
dv

dy
dv ηητ −=−=  

semnul “-“ arată faptul că viteza v scade, când raza r creşte (conform figurii 1.2) 
Rezultă: 
 

 2
0

maxmax2
0

max2
0

2

22
1

r
rvv

r
r

dr

v
r
rd

ηηητ =⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−−=

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

−=  

Dacă r = 0, atunci τ = 0 

Dacă r = r0, atunci 5
04,0

2,05,022

0

max
max =

⋅⋅
===

r
vη

ττ Pa 

Prin urmare, distribuţia tensiunilor în interiorul conductei este: 
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0max

0
2

0
max

max 2
2

r
r

v
r

r
rv =⋅=

η
η

τ
τ

 

Reprezentarea grafică a acestei relaţii s-a făcut în figura 1.3. 
 

 
 
 
 
Figura 1.3. Distribuţia liniară a tensiunilor tangenţiale în 
interiorul fluidului la mişcarea în conducta circulară 
 
 
 
 
 
 
 
 

Probleme propuse 
 
1.5. Să se determine volumul ΔV ocupat, la presiunea pa=1 at, de aerul evacuat dintr-un recipient de 

capacitate V=500 l, dacă presiunea în recipient scade de la p1=150 at la p2=110 at, iar 
temperatura T rămâne neschimbată. 

 
1.6. Un amestec cu compoziţia masică de 30% hidrogen şi 70% azot are greutatea G=15 N şi 

presiunea p=1,5 at. Să se determine masele gazelor componente şi presiunile lor parţiale. 
 
1.7. O butelie cu capacitatea de 25 dm3 conţine hidrogen la presiunea p1=5,9 MN/m2 şi temperatura 

T1=295 K. Masa kilomolară a hidrogenului este M=2, iar constanta universală a gazelor R=8314 
J/Kmol·K. Să se determine:  

a) presiunea indicată de manometrul montat pe butelie, la temperatura T2=260 K;  
b) masa hidrogenului din butelie;  
c) temperatura la care există pericol de explozie, dacă butelie rezistă până la cel mult 

p3=7,5MN/m2. 
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CAPITOLUL 2 

 
STATICA FLUIDELOR 

 
Noţiuni teoretice 

 
 Statica fluidelor este partea mecanicii fluidelor care studiază echilibrul acestora, precum şi 
interacţiunea lor cu alte fluide sau corpuri solide cu care acestea vin în contact. Fluidul îşi păstrează 
starea de repaus atunci când asupra sa acţionează forţe de tip masic sau forţe de suprafaţă. Forţele de tip 
masic apar datorită existenţei unor câmpuri exterioare fluidului, cum ar fi de exemplu, câmpul 
gravitaţional, şi intensitatea lor este proporţională cu masa fluidului asupra căruia acţionează (de 
exemplu forţa de greutate şi forţa de inerţie). Forţele de suprafaţă sunt reprezentate de forţele de 
presiune şi intensitatea lor este proporţională cu suprafaţa fluidului asupra căruia acţionează. 
 Ecuaţiile generale ale staticii fluidelor, numite şi ecuaţiile lui Euler, se scriu, în forma vectorială: 

 mfp
r

=∇
ρ
1            (2.1) 

unde ρ este densitatea fluidului, p – presiunea iar mf
r

reprezintă forţa masică unitară (rezultanta forţelor 
masice pe unitatea de masă). 
 Pornind de la sistemul ecuaţiilor generale şi considerând forţele masice conservative se obţine 
ecuaţia fundamentală a staticii fluidelor: 

 01
=+ dUdp

ρ
          (2.2) 

unde U reprezintă potenţialul forţelor masice. 
 În câmpul gravitaţional, unde două din componentele forţelor masice unitare sunt nule, iar a 
treia este egală cu valoarea acceleraţiei gravitaţionale, ecuaţia fundamentală (2.2) capătă forma: 

 ∫ =+ constgzdp
ρ

          (2.3) 

unde z este cota punctului considerat, faţă de nivelul de referinţă. 
Această relaţie exprimă de fapt, principiul conservării energiei, care spune că în orice punct al unui fluid 
aflat în repaus absolut, suma dintre energia de presiune şi energia de poziţie este constantă.
 Relaţia (2.3) îmbracă forme diferite pentru lichide şi pentru gaze. 
 În cazul fluidelor incompresibile (lichide), deoarece densitatea ρ poate fi considerată constantă 
şi iese de sub integrală, relaţia (2.3) capătă forma: 

 P  + γz = const.          (2.4) 
Această relaţia determină legea de distribuţie a presiunilor, în interiorul unui lichid în repaus şi se mai 
poate scrie ca: 

 p = p0 + γh           (2.5) 
Adică, presiunea într-un punct din interiorul unui lichid aflat în repaus absolut este egală cu suma dintre 
presiunea atmosferică, p0 şi presiunea exercitată de coloana de lichid de înălţime h, aflată deasupra 
punctului considerat. 
 În cazul gazelor, densitatea nu mai poate fi considerată constantă. Se poate eventual lucra cu 
valori medii pe intervale de presiune. 
 În cazul echilibrului relativ al fluidelor, adică atunci când fluidul se află în repaus într-un 
rezervor care este în mişcare, ecuaţia fundamentală capătă forma: 
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 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+−+=

g
rzhpp

2

22

0

ωγ         (2.6) 

dacă vasul este cilindric, de rază R şi se află în mişcare de rotaţie cu viteza unghiulară ω (r este raza 
punctului în care se calculează presiunea), sau: 

 ( ⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −+= zhgybapp 00 2

ρ )        (2.7) 

dacă vasul este prismatic, de lăţime b şi se află în mişcare de translaţie cu acceleraţia a (h0 este nivelul 
iniţial al lichidului din rezervor, y şi z sunt coordonatele punctului în care se calculează presiunea). 
 Cea mai importantă consecinţă a relaţiei (2.3) este aceea că într-un lichid în repaus, planele 
orizontale sunt plane izobare şi reciproc, aceasta constituind lema fundamentală a staticii, care stă la 
baza rezolvării a numeroase aplicaţii practice. 
 

 
Aplicaţii 

 
Probleme rezolvate 

 
2.1 Să se determine denivelările Δh1 şi Δh2 ale pistoanelor rezervorului plin cu apă din figura 2.1, 

dacă secţiunile transversale ale acestora sunt: S1=0,5 m2, S2=0,2 m2 şi S3=0,05 m2, iar forţele 
aplicate sunt P1=300 N, P2=250 N, P3=100 N. 

 
 

Figura 2.1. 
 
Soluţie 

Conform lemei fundamentale a staticii, planul orizontal A – A este un plan izobar, adică în orice 
punct al său presiunea este aceeaşi. Prin urmare, ţinând cont de relaţia (2.4) putem scrie şirul de 
egalităţi: 

 
3

3
2

2

2
1

1

1

S
p

h
S
p

h
S
p

=Δ+=Δ+ γγ  

Considerând aceste egalităţi două câte două, rezultă: 
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2.2. Până la ce înălţime h se poate ridica benzina, prin mişcarea lentă a pistonului din figura 2.2, dacă 

presiunea vaporilor de benzină este pv=0,12 at, densitatea benzinei este ρb=742 kg/m3, iar 
presiunea atmosferică este p0=750 mmHg. 

 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 2.2. 
 
Soluţie 
 

Prin ridicarea pistonului, în spatele său se creează o depresiune (o presiune mai mică decât 
presiunea atmosferică) care conduce la intrarea benzinei în cilindru. Teoretic, benzina ar trebui să urce 
în cilindru până când presiunea exercitată de coloana de lichid, adică ρbgh devine egală cu presiunea 
atmosferică. În realitate însă, în zona de contact benzină-piston se formează un interstiţiu fin de vapori 
de benzină, cu presiunea pv. Prin urmare, benzina urcă în cilindru până când este îndeplinită relaţia: 
 p0 = pv + ρbgh 
adică: 

h = (p0 - pv)/ρbg 
unde: 
 p0 = 750 mmHg = 750 ·133,322 = 99991,5 Pa 
 pv = 0,12 at = 0,12·9,81·104 = 11772 Pa 
Rezultă: 
 h = (99991,5 - 11772)/742·9,81 = 12,11 m 
 
2.3. Unui rezervor cu alcool i se ataşează două tuburi piezometrice închise, unul cu alcool, celălalt cu 

mercur, ca în figura 2.3. Cunoscând denivelarea mercurului Δh=0,4 m şi presiunea vaporilor 
saturaţi de alcool pal=0,12 at, să se determine denivelările x şi y, dacă presiunea indicată de 
manometrul M este pM=0,35 at, iar densităţile relative ale alcoolului şi mercurului sunt 0,9 şi 
13,596. Se neglijează presiunea vaporilor de mercur. 
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Figura 2.3. 
 
Soluţie 
 
Planul orizontal A – A fiind izobar, putem scrie conform relaţiei (2.4) 
 pM = pal + γal·x 
Rezultă: 
 x = (pM - pal)/γal = (34335 - 11772)/8829 = 2,55 m 
unde: 
 pM = 0,35 at = 0,35 · 9,81 · 104 = 34335 Pa 
 pal = 0,12 at = 0,12 · 9,81 · 104 = 11772 Pa 
 γal = ρal · g = 900 · 9,81 = 8829 N/m2 
 ρal/ρH2O=0,9; 
 ρal=0,9·1000=900 kg/m3 
Planul orizontal B – B fiind izobar, putem scrie, conform relaţiei (2.4): 
 pM + γal(y + Δh) = γHgΔh 
Rezultă: 

 75,14,0
8829

343354,076,133376
=−

−⋅
=Δ−

−Δ
= h

ph
y

al

MHg

γ
γ

m 

unde: 
 γHg = ρHg · g = 13596 · 9,81 = 133376,76 N/m3 
 ρHg/ρH2O = 13,596; ρHg = 13,596 · 1000 = 13596 kg/m3 
 
2.4. Rezervorul tronconic din figura 2.4, cu dimensiunile D=1m, H=1,5m şi α=350 este umplut cu 

apă până la înălţimea h0=0,4m, apoi este rotit uniform, în jurul axei sale verticale. Să se 
determine turaţia maximă n1, pentru care lichidul nu curge din rezervor, precum şi turaţia 
maximă n2 pentru care lichidul părăseşte în întregime rezervorul. 
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Figura 2.4. 
 
Soluţie 
 

În timpul mişcării de rotaţie a recipientului, suprafaţa lichidului capătă forma unui paraboloid de 
rotaţie, de ecuaţie: 
 z - (ω2r2)/2g = C 
Pentru determinarea constantei de integrare, C, se pun condiţiile la limită în punctele A şi B şi anume: 
- în punctul A, r = 0 şi z = h, adică C = h; 
- în punctul B, r = R2 şi z = H, adică C = H - (ω2R2R

2)/2g 
unde: 
 R2 = D/2 + y1 = D/2 + Hctgα = 1/2 + 1,5ctg35 = 2,642 m 
Rezultă: 
 C = h = 1,5 - (2,6422ω2)/2 · 9,81 = 1,5 - 0,356ω2 
Pentru a determina turaţia maximă n1, pentru care lichidul nu curge din rezervor, se observă că volumul 
gol BAB, mărginit de paraboloid, este egal cu volumul gol iniţial (volumul lichidului rămâne acelaşi) 
adică: 

 ( ) ( )( )2
002

2
20

2
2 32

1 RRRRhHhHR +−−=−
ππ  

unde: 

 07,1354,0
2
1

22 020 =+=+=+= ctgctghDyDR α m 

Rezultă: 

 

( )( )

( )( ) m

R
RRRRhH

Hh

55,0
642,23

07,107,1642,2642,24,05,125,1

3
2

2

22

2
2

2
002

2
20

=
⋅

+⋅−−
−

=
+−−

−=

 

Se obţine deci:  C = h = 1,5 - 0,356ω1
2 = 0,55 m 
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de unde 

 63,1
356,0

95,05,1
1 =

−
=ω  rad/s 

Turaţia n1, la care lichidul nu curge din rezervor este: 
 n1 = 30ω1/π = 30 · 1,63/π = 15,59 rot/min 
Pentru a determina turaţia n2, pentru care lichidul părăseşte complet rezervorul, se face observaţia că, 
atunci când vasul se goleşte complet, paraboloidul suprafeţei libere trece prin C şi C` şi este tangent la 
suprafaţa laterală a rezervorului tronconic, adică: 

 α
ω

tg
g

r
dr
dz

RrC

==
= 1

2
2  

Prin urmare 

 
5,0

3581,9

1
2

tg
R
tgg ⋅

=
⋅

=
αω =3,7 rad/sec 

Rezultă: 
 n2 = 30ω2/π = 30 · 3,7/π = 35,39  rot/min 
 
2.5. Un rezervor prismatic, de lăţime b, conţine până la cota h0, un lichid cu densitatea ρ ca în figura 

2.5. Considerând că rezervorul are o mişcare de translaţie, cu acceleraţia a, să se determine 
ecuaţia suprafeţei libere.  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 Figura 2.5. 
 

Soluţie 
 

Se consideră sistemul de axe mobil Qxyz, legat de rezervor. Componentele forţei masice şi 
forţei de inerţie unitare sunt: 
X = 0; Y = 0; Z = -g; Xi = 0; Yi = -a; Zi = 0. 
Diferenţiala funcţiei potenţial este, în acest caz: 
 dU = -[(X + Xi)dx + (Y + Yi)dy + (Z + Zi)dz = -[-ady - gdz] 
Prin integrare se obţine: 
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(∫ =−−−= gdzadyU )  ay + gz + C 
Deoarece suprafaţa liberă este suprafaţă echipotenţială, adică U=const. în orice punct al ei (o altă 
consecinţă a ecuaţiei fundamentale a staticii), rezultă 
 ay + gz = C1 
Constanta C1 se determină observând că punctul A (y=b/2, z=h0) rămâne în aceeaşi poziţie atât în 
timpul repausului, cât şi în timpul mişcării rectilinii a rezervorului, adică: 
 C1 = ab/2 + gh0 
Rezultă ecuaţia suprafeţei libere a lichidului, în timpul deplasării rezervorului, de forma: 
 ay + gz = ab/2 + gh0 
sau 
 ay + g(z – h0) – ab/2 = 0 
Aceasta este ecuaţia unei drepte cu panta: 

 
g
a

dy

g

ayghab

d

dy
dztg −=

⎟
⎟
⎟
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⎠

⎞

⎜
⎜
⎜
⎜

⎝

⎛ −+

==

02

α  

 
 
 

Probleme propuse 
 
2.6. Două vase deschise, conţinând lichide nemiscibile cu greutăţi specifice diferite (γa=7000 N/m3 şi 

γb=12000 N/m3), sunt puse în legătură ca în figura 2.6. Să se determine înăţimile ha şi hb, dacă 
denivelarea dintre suprafeţele libere ale celor două vase este Δh=40 cm. 

 

 
Figura 2.6. 

 
 

2.7. Un clopot cilindric de diametru D=10 m şi înălţime H=5 m, ca în fig. 2.7, se scufundă în apă. Să 
se determine cota x la care se ridică apa în interiorul clopotului şi adâncimea y, dacă masa 
acestuia este m=27 t. Presiunea atmosferică se admite pa=1 at. 
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Figura 2.7. 

 
2.8. Un rezervor cilindric, având masa m1=120 kg, conţine o cantitate de apă de masă m2=150 kg, în 

care pluteşte un corp de masă m3=30 m (Fig. 2.8). Să se determine adâncimea x1 la care se 
afundă rezervorul, când acesta este scufundat în apă, dacă nivelul apei în rezervor este x2=4 m. 

 

 
Figura 2.8. 
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CAPITOLUL 3 

 
CINEMATICA FLUIDELOR 

 
Noţiuni teoretice 

 
Pentru descrierea mişcării fluidelor sunt necesare unele noţiuni utilizate atât în conceperea 

modelelor matematice, cât şi pentru înţelegerea sensului lor fizic. Prezentarea acestor noţiuni începe, în 
mod necesar, cu elemente de cinematică deoarece la fluide, mai mult decât în cazul altor corpuri, 
caracteristica generală este deformaţia, ca formă a mişcării, iar exprimarea vitezei şi acceleraţiei în 
diferite puncte caracteristice din fluid reprezintă un interes cu totul special. 
 Mişcarea particulelor fluide se exprimă cu ajutorul unor sisteme de reprezentare. În hidraulică se 
folosesc sistemul Lagrange şi sistemul Euler. 
 La sistemul Lagrange, variabilele sunt ataşate particulelor fluide, în timp ce la sistemul Euler 
variabilele sunt ataşate punctelor din domeniul de mişcare. 
 ªI în cazul mişcării fluidelor rămâne valabilă, în particular, teorema Cauchy – Helmholtz din 
mecanica clasică, care se enunţă astfel: 
 Fie un punct A(x1, x2, x3), aparţinând unui domeniu de fluid D(t) şi un punct M, dintr-o 
vecinătate mică a lui A, de coordonate: 
 M(x1 + X1, x2 + X2, x3 + X3). 
Viteza punctului M este: 

 φω ∇+×+= AMVV AAM          (3.1) 

unde: AV este viteza de translaţie a punctului A; AM×ω este viteza de rotaţie a lui M în jurul lui A; 

φ∇ este viteza de deformaţie; Aω reprezintă vectorul vârtej în A, iar Φ este o funcţie scalară sau 
vectorială care reprezintă proprietăţile mişcării şi se calculează cu relaţia: 

 Φ= ( )∑∑
= =

+++++=
3

1

3

1
311332232112

2
333

2
222

2
111 2

2
1

i j
jiij XXaXXaXXaXaXaXaXXa   (3.2) 

 Funcţia Φ se ataşează tensorului viteză de deformaţie , ale cărui componente, în cartezian, 
reprezintă vitezele de deformaţie unghiulară: 

⇒
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Tensorul  este simetric, adică: 
⇒

VD
 a12=a21; a13=a31; a23=a32 
 
Vectorul vârtej ω , reprezintă viteza unghiulară medie de rotaţie a unei particule în jurul centrului ei de 
greutate şi este: 

 vrot
2
1

=ω            (3.4) 

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

Tensorul vârtej , are componentele, în cartezian: 
⇒
Ω
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şi este asimetric, adică: 
 ω21= - ω 12; ω 32= - ω 23; ω 31= - ω 13 
 Clasificarea mişcării fluidelor se poate face după mai multe criterii şi anume: a) după 
desfăşurarea în spaţiu a mişcării, pot fi mişcări spaţiale (tridimensionale), mişcări plane 
(bidimensionale) sau mişcări liniare (unidimensionale); b) după variaţia în timp a parametrilor mişcării, 
pot fi mişcări permanente (staţionare), în care viteza nu variază în timp sau mişcări nepermanente 
(nestaţionare), cu cazul particular al mişcării cvasipermanente (cvasistaţionare), în care viteza variază în 
timp numai ca mărime, nu şi ca direcţie; c) după tipul câmpului vitezelor, pot fi mişcări potenţiale, 
pentru care există o funcţie scalară φ, numită potenţialul vitezelor, astfel încât v =grad φ, sau mişcări 
nepotenţiale. 
 În mecanica fluidelor, expresia matematică a principiului conservării masei, poartă numele de 
ecuaţie de continuitate, a cărei formă vectorială este: 

 ( ) 0=+
∂
∂ vdiv

t
ρρ           (3.6) 

 
 

Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
 
3.1. În raport cu un reper cartezian, viteza unui fluid este: 
 3322

2
2112

2
1 ixxixxixxv ++=  

În punctul A(1,1,1) ca vârf, se consideră un cub cu muchia α, ca în figura 3.1. 
Se cere să se determine viteza în vârful opus M al cubului, în două variante: 
a) folosind relaţia: 332211 ivivivv ++= ; 

b) folosind relaţia: φω ∇+×+= AMvv AAM  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 3.1. 
 
Soluţie 
 
a) Se identifică componentele v1, v2, v3 ale vitezei, în relaţia dată. Rezultă: 
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v1=x1
2x2;  v2=x1x2

2;  v3=x2x3. 
Se calculează viteza punctului M(1+α, 1+ α, 1+ α) cu relaţia din enunţ: 
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b) Se evaluează fiecare termen al relaţiei Cauchy-Helmholtz 
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ΦA se calculează cu relaţiile (3.2) şi (3.3), unde: 
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Rezultă: 
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3.2. Se dă câmpul staţionar  de viteze, din mişcarea unui fluid, prin relaţia: 
 ( ) 3

2
2

2
1322

2
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2
21 ixxxixxixxv

rrrr
+++=  

unde x1, x2, x3 sunt coordonatele carteziene. 
Se cere: 

a) Determinarea tensorului viteză de deformaţie, ; 
⇒

VD

b) Determinarea vectorului vârtej,ωr  şi a tensorului vârtej,
⇒
Ω ; 

c) Verificarea relaţiei: vrotrr

2
1

=ω ; 

d) Viteza şi acceleraţia fluidului în punctul A(1,2,2). 
 
Soluţie 
 
a) Din relaţia câmpului vitezelor, rezultă: 

v1=x1x2
2;  v2=x1

2x2 v3=x3(x1
2+x2

2). 

Componentele tensorului  se calculează cu relaţia (3.3) vD
⇒

  

 

( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )

( ) ( )

( ) ( ) ( )

( ) ( )

( ) ( )
3232

2

3
2
23

2
1

3

2
2
1

3223

3131
1

3
2
23

2
1

3

2
21

3113

212121
1

2
2
1

2

2
21

2112

2
2

2
1

3

3
2
23

2
1

3

3
2
23

2
1

33

2
1

2
1

2
1

1

2
2
1

1

2
2
1

22

2
2

2
2

2
2

1

2
21

1

2
21

11

2
2
1

2
1

2
2
1

2
1

222
2
1

2
1

2
1

2
1

2
1

2
1

2
1

xxxx
x

xxxx
x
xxaa

xxxx
x

xxxx
x
xxaa

xxxxxx
x
xx

x
xxaa

xx
x

xxxx
x

xxxxa

xxx
x
xx

x
xxa

xxx
x
xx

x
xxa

=⋅=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂

+∂
+

∂
∂

==

=⋅=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂

+∂
+

∂
∂

==

=+=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂

∂
+

∂
∂

==

+=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂

+∂
+

∂
+∂

=

=+=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂

∂
+

∂
∂

=

=+=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂

∂
+

∂
∂

=

 

Deci, tensorul viteză de deformaţie este: 

  
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

+
→

⇒

2
2

2
13231
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2
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2
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2
2
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xxxxx

Dv

b) Componentele tensorului 
⇒

Ω  se calculează cu relaţia (3.5) 
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ω21=- ω 12=0; ω 31=- ω 13=-x1x3; ω 32=- ω 23=-x2x3. 
Deci, tensorul vârtej este: 

  
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
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→Ω

⇒
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c) Vectorul vârtej este: 

  332211
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++= iii ωωωω
unde: 
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Rezultă 

  
→→→

−= 231132 ixxixxω
Dar, conform definiţiei, 
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d) Viteza în punctul A(1,2,2) este: 

( ) →→→→→→→

++=++⋅⋅+⋅⋅= 3213
22

2
2

1
2 10242122121 iiiiiivA  

În normă, se obţine: 
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 95,101201024 222 ==++=
→

Av m/s 

Acceleraţia în punctul A(1,2,2) este: 

  
→→→→

++= 332211 iaiaiaa
unde: 
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Deci, acceleraţia în punctul A este: 

  
→→→→

++= 321 821824 iiia
În normă, rezultă: 

 31,87821824 222 =++=
→

a m/s2 

 
 
3.3. Se dă câmpul de viteze, în mişcarea unui fluid: 

( )→→→→

+++= 3
2
2

2
1322

2
11

2
21 ixxxixxixxv  

x1, x2, x3, fiind coordonatele carteziene. 
Se cere să se determine tubul de curent care trece prin cercul: 

( )
⎩
⎨
⎧

=−
=−+

03
09

:
3

2
2

2
1

x
xx

C  

 
Soluţie 
 
Fie F(x1,x2,x3,t)=0, ecuaţia carteziană a tubului de curent căutat. 
Deoarece v1=x1x2

2; v2=x1
2x2; v3=x3(x1

2+x2
2), ecuaţia diferenţială a tubului devine: 
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Adică: 
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Aceasta este o ecuaţie diferenţială liniară, omogenă, cu derivate parţiale de ordinul I. Soluţionarea ei cu 
problema Cauchy dată în enunţ se face astfel: 
Se formează sistemul caracteristic asociat ecuaţiei: 

 ( ) ( ) ( )txxxv
dx

txxxv
dx

txxxv
dx

,,,,,,,,, 3211

3
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1 ==  

Adică 
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+
==  
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Se observă că acesta este chiar sistemul de ecuaţii asociat liniilor de curent care formează tubul. 
Se caută integrale prime independente ale sistemului caracteristic şi anume: 

 a) 
2

2
1

2
2
21

1

xx
dx

xx
dx

=  

Rezultă 
 , de unde prin integrare:  02211 =− dxxdxx 1

2
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2
1 Cxx =−

 b) ( )2
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+
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Rezultă: 
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1212112

2
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2
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sau, mai simplu: 

 ( )
3
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21

21,
x

dx
xx

xxd
=  

Prin integrare, obţinem 
 ln C2x1x2=ln x3, adică C2x1x2=x3. 
Se rezolvă sistemul format din cele două integrale prime şi problema Cauchy dată în enunţ, adică: 
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Rezultă: 

 08136
2
2

2
1 =−+

C
C  

Se înlocuiesc expresiile pentru C1 şi C2 extrase din integralele prime, adică 
 C1=x1

2-x2
2 

 C2=x3/x1x2 
Rezultă, ecuaţia carteziană a tubului de curent: 

 ( ) ( ) 08136,, 2
3

2
2

2
122

2
2
1321 =−+−=

x
xxxxxxxF  

 
Probleme propuse 

 
3.4. Câmpul de viteze al unei mişcări plane permanente este dat de expresiile: 
 v1=3x2; v2=2 
Să se determine viteza şi acceleraţia în punctul A (x1=3, x2=5) şi să se scrie ecuaţia liniei de curent care 
trece prin acest punct. 

 
3.5. Admiţând aceeaşi viteză medie în toate cele trei ramificaţii din Fig. 3.2. să se determine aria A2 şi 
debitele Q1 şi Q0 cunoscându-se A0=0,8 m2; A1=0,45 m2; Q2=80 l/s. 
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Figura 3.2. 

 
3.6. O conductă cu diametrul D=200 mm are o zonă de strangulare de diametru d=30 mm (figura 3.3). 
Prin conductă curge un debit Q=30 l/s de petrol (ρp=810 kg/m3). Să se determine debitul masic QM, 
viteza medie v în conductă şi viteza vS în secţiunea strangulată. 

 
Figura 3.3. 
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CAPITOLUL 4 

 
DINAMICA FLUIDELOR IDEALE 

 
 

Noţiuni teoretice 
 
 Dinamica fluidelor este partea mecanicii fluidelor care studiază mişcarea acestora, precum şi 
interacţiunea mecanică a fluidelor în mişcare, cu corpurile solide cu care acestea vin în contact. În acest 
capitol se consideră numai fluide ideale, adică fluide a căror vâscozitate este neglijabilă. În realitate, nu 
există fluide ideale, însă fluidele cu vâscozitate redusă pot fi încadrate în această categorie, modelul 
matematic fiind mai simplu. 
 Rezultatele obţinute în studiul fluidului ideal (perfect) pot fi folosite, cu ajutorul unor coeficienţi 
de corecţie, în rezolvarea unor importante aplicaţii practice. 
 Ecuaţiile de mişcare ale fluidului ideal, numite şi ecuaţiile lui Euler, sunt, în formă vectorială: 

pfvv
t
v

∇−=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ∇+

∂
∂ →→→

→

ρ
1          (4.1) 

 Dezvoltând termenul stâng al relaţiei, acesta reprezentând de fapt acceleraţia centrului de masă 
al elementului de fluid, relaţia (4.1) se mai poate scrie sub forma vectorială cunoscută sub numele de 
ecuaţiile Gromeka-Lamb: 

 pfvv
t
v

∇−=×Ω+⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∇+

∂
∂ →→→

→

ρ
1

2

2

        (4.2) 

 În cartezian, ecuaţiile de mişcare, atât în forma (4.1) cât şi în forma (4.2) formează un sistem de 
trei ecuaţii cu cinci necunoscute: vx, vy, vz, p şi ρ. Prin urmare, pentru rezolvare mai sunt necesare două 
ecuaţii. O primă ecuaţie se consideră ecuaţia de continuitate scrisă sub forma (3.6). O a doua relaţie se 
obţine admiţând că mişcarea este barotropă, adică ρ=ρ(p). 
 Integrarea sistemului format astfel este însă dificilă, datorită neliniarităţii ecuaţiilor. 
Presupunând că forţele masice sunt conservative şi mişcarea fluidului este barotropă şi permanentă se 
obţine soluţia: 

 dUdpvd −=+⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
ρ2

2

          (4.3) 

 Integrând pentru lichide, unde ρ=const. şi funcţia potenţial are forma U=gz+const, rezultă: 

 constgzpv
=++

ρ2

2

          (4.4) 

 Această relaţie poartă numele de relaţia lui Bernoulli pentru lichide aflate în mişcare permanentă 
şi exprimă, din punct de vedere energetic, principiul conservării energiei unităţii de masă fluidă. 
 Dacă relaţia (4.4) se împarte prin g, rezultă: 

 constzp
g

v
=++

γ2

2

          (4.5) 

unde v2/2g reprezintă energia cinetică raportată la unitatea de greutate; p/γ reprezintă energia potenţială 
a forţelor de presiune, raportată la unitatea de greutate, iar z este energia potenţială a forţelor exterioare 
(sau energia de poziţie) raportată la unitatea de greutate. 
 În general, ecuaţia lui Bernoulli se aplică între două puncte aflate pe o linie de curent: 
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 2
2

2
2

1
1

2
1

22
zp

g
vzp

g
v

++=++
γγ

         (4.6) 

 În cazul gazelor, funcţia potenţial U este constantă, derivata ei este nulă, iar ecuaţia lui 
Bernoulli pentru gaze este: 

 constpv
=+

ρ2

2

          (4.7) 

 În multe cazuri practice, domeniul ocupat de un fluid în mişcare poate fi asimilat cu un tub de 
curent. În asemenea cazuri se utilizează relaţia lui Bernoulli generalizată, adică: 

 2
2

2
22

1
1

2
11

22
zp

g
vzp

g
v

++=++
γ

α
γ

α         (4.8) 

unde α1, α2 sunt coeficienţii Coriolis introduşi pentru a ţine seama de neuniformitatea vitezelor medii 
v1 şi v2 în secţiunile 1 şi 2 ale tubului de curent. Relaţia (4.8) se utilizează numai pentru lichide, 
deoarece în cazul gazelor mărimile care caracterizează mişcarea sunt uniform distribuite pe secţiune. 
 
 

Aplicaţii 
 

 Probleme rezolvate 
 
4.1. O conductă tronconică, cu diametrul secţiunii iniţiale d=25 mm, lungimea L=0,1 m şi unghiul 

conului α=50, ca în figura 4.1, transportă debitul de apă Q=2 l/s. Cunoscând înălţimea coloanei 
de apă din tubul piezometric conectat la secţiunea iniţială, h1=100 mm, să se determine 
înălţimea coloanei de apă din tubul piezometric plasat în secţiunea finală a conductei. Se 
neglijează pierderile de sarcină. 

  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 4.1. 
 
Soluţie 

Se aplică relaţia lui Bernoulli, în forma (4.6), între punctele 1 şi 2 pe linia de curent care 
coincide cu axa conductei. În acest caz, z1=z2=0 
Rezultă: 
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γγ
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g
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+=+   

Ţinând cont de relaţia (2.5), se  poate scrie: 

 
γ

γ
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Rezultă 

 
g
vvhh

2

2
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−

+=  

Vitezele v1 şi v2 se determină ţinând cont de relaţia de definiţie a debitului volumic şi ecuaţia de 
continuitate: 

2

2

1

2

44
vDvdQ ππ

==  

Rezultă: 
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unde: 
 Q=2 l/s=2 dm3/s=2 ·10-3 m3/s 
 d=25 mm=25· 10-3 m 
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unde: 
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Rezultă: 

 mmmh 7007,0
81,92

2,207,41,0
22

2 =≅
⋅

−
+=  

 
4.2. Să se determine debitul Q şi presiunea p în secţiunea 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 să atingă înălţimea H=7,4 m. 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 4.2. 
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Soluţie 

Pentru determinarea debitului, se scrie relaţia lui Bernoulli, între punctele B şi C pe linia de 
curent care coincide cu axa conductei. 

 
γγ

CCBB p
g

vp
g

v
+=+

22

22

  

Ţinând cont că: vB=v; vC=0 (dacă ar fi diferită de zero, apa ar urca mai sus); pB=p0 (presiunea 
atmosferică); pC=p0+γH, rezultă: 

 
γ

γ
γ

Hpp
g

v +
=+ 00

2

2
 

de unde 
 05,124,781,922 =⋅⋅== gHv m/s 
Rezultă debitul: 

 4
22

1005,6
4
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4
−⋅=

⋅
==

ππdvQ m3/s 

Pentru determinarea presiunii p se scrie  relaţia lui Bernoulli între punctele A şi B pe linia de curent care 
coincide cu axa conductei: 
 

γ
γ

γ
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g
vp

g
v A +

+=+ 0
22
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22
  

Rezultă: 

 5,17822445,09810101325
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2
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2
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⋅
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= hp
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unde v1 se determină din ecuaţia de continuitate: 

 vdvDQ ⋅=⋅=
44

2

1

2 ππ , adică 

 482,005,12
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8

2

2

2

2

1 =⋅== v
D
dv m/s 

 
4.3. La ce presiune p1, în conducta orizontală de diametru D=150 mm, din figura 4.3, prin care curge 

debitul Q=20 l/s, de lichid cu densitatea ρ=900 kg/m3, apare pericolul de cavitaţie în zona 
îngustată de diametru d=30 mm, dacă presiunea de vaporizare este pv/γ=0,3 m? Se neglijează 
pierderile de sarcină. 

  
 
 
 
 
 
 
 

Figura 4.3. 
 
Soluţie 

Se admite că în zona strangulată apare presiunea de vaporizare pv şi se scrie relaţia lui Bernoulli 
între secţiunile A şi B, considerând ca nivel de referinţă, axa conductei. 
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Rezultă: 
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13,129,289810
2

222
1

2

1 =⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+

⋅
−

=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+

−
=

γ
γ vp

g
vvp N/m2 

unde v1 şi v2 se determină din ecuaţia de continuitate: 

 vdvDQ ⋅=⋅=
44

2

1

2 ππ , adică: 

 13,1
15,0
102044

2

3

21 =
⋅

⋅⋅
==

−

ππD
Qv m/s 

 29,28
03,0
102044

2

3

22 =
⋅

⋅⋅
==

−

ππd
Qv m/s 

 Q=20 l/s=20 dm3/s=20·10-3 m3/s 
 
4.4. Să se determine debitul care curge prin sifonul din figura 4.4. şi presiunea din punctul B, în 

ipoteza neglijării pierderilor de sarcină. 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 4.4. 
 
Soluţie 

Se scrie relaţia lui Bernoulli între un punct de pe suprafaţa liberă a lichidului din rezervor (a 
cărui viteză de coborâre este practic nulă, datorită dimensiunilor mari ale rezervorului în comparaţie cu 
diametrul sifonului) şi un punct la ieşirea din sifon, unde presiunea este egală cu presiunea atmosferică 
p0. 

 
γγ

ap
g

vhp
+=+

2

2

2
0  

 
Rezultă, viteza v a apei în tubul sifon: 
 9,9581,922 2 =⋅⋅== ghv m/s 
Debitul sifonat este: 

 175,09,9
4
15,0

4

22

=⋅
⋅

==
ππ vdQ m3/s 

Pentru determinarea presiunii în punctul B, se scrie relaţia lui Bernoulli între acest punct şi ieşirea 
sifonului: 

 ( )
γγ

γ 0
2

21
2

22
p

g
vhhp

g
v B +=

++
+  

Rezultă: 
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 pB=p0-γ(h1+h2)=101325-9810(1+5)=42465 N/m2 
 
4.5. Să se stabilească viteza maximă pe care o are apa la ieşirea prin secţiunea 3 a tubului din figura 

4.5, determinându-se în prealabil înălţimea H a acestuia, astfel încât în secţiunea 2 presiunea să 
nu scadă sub presiunea de vaporizare a apei. Se cunosc diametrele D=0,5 m, d=0,05 m, 
presiunea de vaporizare a apei la 200C, pv/γ=0,24 mH2O, presiunea atmosferică, p0/γ=10 mH2O 
şi înălţimea rezervorului, h=1 m. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 4.5 
 
Soluţie 
 Se scrie relaţia lui Bernoulli înte punctele 1 şi 3, pe linia de curent care coincide cu axa 
conductei: 

 ( )
γγ

γ 0
2

0
2
1

22
3 p
g

vhHp
g

v
+=

++
+  

 
Din ecuaţia de continuitate: 

 3

2

1

2

44
vdvDQ ⋅=⋅=

ππ   

rezultă: 

2

2

31 D
dvv = , care se înlocuieşte în relaţia lui Bernoulli scrisă anterior. Obţinem: 

 hH
D
d

g
v

+=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
− 4

42
3 1

2
 

de unde: 

 ( ) ( )hHg

D
d

hHgv +≅
−

+
= 2

1

2

4

43  

deoarece d4/D4=10-4, adică neglijabil. 
Se observă că viteza v3max se obţine pentru înălţimea Hmax a tubului. Pentru determinarea acesteia se 
aplică relaţia lui Bernoulli între punctele 2 şi 3: 

 
γγ

γ 0
2

2
2
2

22
3 p
g

vHp
g

v
+=

+
+  
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şi se observă, din ecuaţia de continuitate că v2=v3. 
Rezultă: 
 H=(p0-p2)/γ 
Valoarea maximă a lui H se obţine în cazul limită în care p2/ γ=pv/ γ. 
Deci: 

 76,924,0100
max =−=

−
=

γ
vppH m 

Cu această valoare, viteza maximă este: 
 ( ) ( ) 53,14176,981,922 maxmax =+⋅=+= hHgv m/s. 
 
 

Probleme propuse 
 
4.6. Într-un tub orizontal de secţiune variabilă (figura 4.6), curge un lichid ideal având greutatea 

specifică γ=0,98γH2O şi debitul Q=20 l/s. Care sunt înălţimile piezometrice p1/γ, p2/γ, p3/γ şi 
p4/γ, dacă se cunosc diametrele secţiunilor respective: d1=d3=115 mm, d2=88 mm, d4=125 mm 
şi presiunea p1=3 at? 

 
Figura 4.6. 

 
4.7. Să se determine forţa de solicitare axială a flanşei din figura 4.7, considerând greutatea apei şi 

pierderile de sarcină ca fiind neglijabile. Se cunosc: H=2 m; d1=50 mm; d2=100 mm; d3=30 
mm; γulei=8000 N/m3. 

 
Figura 4.7. 
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CAPITOLUL 5 
 

DINAMICA FLUIDELOR REALE ÎN MIŞCARE LAMINARĂ 
 

Noţiuni teoretice 
 
 Curgerea fluidelor reale se poate produce în două regimuri de mişcare, diferite din punct de 
vedere al structurii acestora şi anume regimul laminar şi regimul turbulent. 
 Factorii care determină apariţia unuia din cele două regimuri, la curgerea unui fluid printr-o 
conductă, sunt viteza medie de curgere a fluidului, v, diametrul conductei, d şi vâscozitatea cinematică a 
fluidului, ν. Pentru caracterizarea regimului de curgere al fluidului se introduce mărimea adimensională 
Re, numită numărul lui Reynolds şi definită ca: 

 Re=vd/ν           (5.1) 
 Dacă mişcarea fluidului se realizează pentru o valoare a numărului lui Reynolds mai mică decât 
o valoare critică, Re<Recr, regimul de mişcare este totdeauna laminar. Dacă mişcarea fluidului are loc în 
condiţiile în care Re>Recr, regimul de curgere este turbulent. La curgerea în conducte, Recr=2300. 
 Ecuaţiile de mişcare şi metodele de studiu pentru cele două regimuri sunt esenţial diferite. 
 În cazul cel mai general, mişcarea fluidelor reale, în regim laminar, este descrisă de ecuaţiile 
Navier-Stokes: 

 
→→→→

→

Δ+∇−=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ∇+

∂
∂ vpfvv

t
v ν

ρ
1         (5.2) 

Această relaţie reprezintă, în cartezian, un sistem de trei ecuaţii cu 4 necunoscute: componentele vx, vy, 
vz ale vitezei şi presiunea p. 
Pentru rezolvarea lui, se ataşează ecuaţia de continuitate, scrisă sub forma: 

 0=
∂
∂

+
∂

∂
+

∂
∂

z
v

y
v

x
v zyx           (5.3) 

 Rezolvarea exactă a sistemului este, în cele mai multe cazuri, imposibilă datorită neliniarităţii 
ecuaţiilor, de aceea se folosesc metode aproximative cum ar fi metoda stratului limită, metoda 
diferenţelor finite sau metoda similitudinii. 
 Soluţii exacte se pot obţine numai în cazul mişcărilor unidimensionale ale fluidelor newtoniene 
şi incompresibile, în mişcare laminară, cum ar fi mişcarea între două plăci plane paralele, situate la 
distanţa 2h una faţă de alta şi înclinate cu unchiul α faţă de un plan orizontal, când se obţine soluţia de 
forma: 

 ( ) ( 22sin
2
1 yhp

l
pyv −⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −

Δ
= αρ

η
)        (5.4) 

care poartă numele de mişcarea Hagen şi Poisseuille, sau mişcarea într-o conductă cilindrică circulară, a 
cărei secţiune dreaptă este un cerc de rază R0 şi a cărei axă este înclinată cu un unghi α faţă de un plan 
orizontal, când se obţine soluţia de forma: 

 ( ) ( 22
0sin

4
1, RRp

l
pyxv −⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −

Δ
= αρ

η
)       (5.5) 
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Aplicaţii 

 
Probleme rezolvate 

 
5.1. Pentru amortizarea şocului provocat de forţa de recul, un tun este prevăzut cu frână cataract, care 

constă dintr-un cilindru cu ulei şi un piston prevăzut cu orificii circulare, de diametru d0, ca în 
figura 5.1. Cunoscând vâscozitatea uleiului, η, diametrul pistonului, D0, forţa de recul, F şi 
viteza vp cu care se deplasează pistonul, să se determine numărul N al orificiilor circulare din 
pistonul cataractului, dacă pe faţa superioară a pistonului presiunea este cea atmosferică. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 5.1. 
 
Soluţie 
 Forţa F creează pe faţa inferioară a pistonului presiunea: 

 021

4

p
D
Fp +=

π
 

Prin urmare, variaţia presiunii pe cele două feţe ale pistonului este: 

 201
4
D
Fppp

π
=−=Δ  

Această variaţie de presiune produce o curgere laminară a uleiului, prin orificiile circulare, cu viteza 
dată de relaţia (5.5), în care α=0, adică: 

 ( )22
04

1 RR
l
pv −

Δ
=

η
 

Pentru R=0, se obţine viteza maximă: 

 2
0max 4

1 R
l
pv Δ

=
η

 

iar pentru R=RR0, se obţine viteza minimă vmin=0. 
Rezultă viteza medie 

 
lD

Fdd
lD

FR
l
pv

ηππηη 2

22

2
2
0 84

4
8
1

8
1

==
Δ

=  

Datorită faptului că p1>p0, prin orificii urcă o anumită cantitate de ulei care face ca pistonul să coboare 
cu viteza vp, care este legată de v prin ecuaţia de continuitate: 
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 QDvdNv p =⋅=⋅⋅
44

22 ππ  

Rezultă numărul N al orificiilor: 

 2

222

2

2

8

4

4
Fd

lD
D
dv

d
D

v
v

dv

Dv
N p

p
p ηπ
π

π

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛==  

deci 

 pv
d
D

F
lN 4

4

8πη=  

 
5.2. Pistonul din figura 5.2. împinge cu o forţă utilă F uleiul în cilindrul de rază R0 şi mai departe, 

printr-o conductă de lungime l şi rază r0 uleiul este golit într-un rezervor. Presupunând că 
mişcarea în cilindru şi în conductă este laminară, să se determine timpul în care pistonul 
parcurge cursa L. 

 

Figura 5.2. 
 
Soluţie 
 Din relaţia vitezei medii la mişcarea laminară într-o conductă circulară determinată la problema 
precedentă: 

 2
08

1 R
l
pvmed

Δ
=

η
 

rezultă debitul mediu: 

 4
0

2
0

2
0

2
0 88

1 R
l
pRR

l
pRvQ Δ

=
Δ

==
η
ππ

η
π  

De aici rezultă variaţia de presiune: 

 În cilindru: Q
R
Lppp 4
0

211
8
π
η

=−=Δ  

 În conductă: Q
r

lppp 4
0

022
8
π
η

=−=Δ  

Adunând cele două variaţii de presiune, se obţine: 

 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+=−=Δ 4

0
4
0

01
8

r
l

R
LQppp

π
η  

Această variaţie de presiune este produsă prin acţiunea forţei F pe suprafaţa secţiunii cilindrului, adică: 
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 Δp=p1-p0=F/πRR0
2 

Egalând cele două relaţii pentru Δp, se obţine debitul: 
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⎛
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2
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8η
 

Volumul de lichid scurs în timpul dt este: 
 dv=Qdt, 
de unde: 

 dL
F

l
r
R

R
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l
r
R

R
L

F
dLR
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Timpul în care pistonul parcurge întreaga cursă L se obţine prin integrare: 
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5.3. Un fluid incompresibil, de densitate ρ şi vâscozitate η cunoscute, se află în mişcare plană 

laminară într-un difuzor plan cu un unghi de evazare foarte mic, ca în figura 5.3. Debitul de fluid 
pe unitatea de anvergură este q. Cunoscând h1, h2 şi l să se determine variaţia de presiune 
Δp=p1-p2, între capetele difuzorului. Ce condiţii trebuie să satisfacă unghiul β pentru ca 
rezultatul obţinut să fie corect? 

  
Figura 5.3. 

Soluţie 
 Debitul q între  cei doi pereţi paraleli este: 

  ∫=
h
vdzq

0

unde v se înlocuieşte din relaţia (5.4), în care Δp/l=dp/dx şi α=0. Rezultă: 
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h
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Extinzând aplicabilitatea acestei relaţii la difuzorul plan, mărimile h şi dp/dx sunt dependente de x 
deoarece: 

 ( ) x
l

hhhxh 12
1

−
+=  

Din relaţia debitului, variaţia presiunii este: 
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Prin integrare se obţine: 
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Pentru rezolvarea integralei, notăm (h2-h1)/l=k şi ţinem cont că ( ) ( )
( )∫ +

+
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=+
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c
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Obţinem: 
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Dacă fluidul ar fi ideal, creşterea secţiunii ar duce la micşorarea vitezei, deci la creşterea presiunii. 
Scriind relaţia lui Bernoulli pentru acest caz şi înlocuind vitezele, din relaţia de continuitate cu v1=q/h1 
şi v2=q/h2, obţinem: 
 

 2
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,22
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qp idealideal
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+=+   

De aici: 
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Se observă astfel, comportarea diferită a fluidului ideal de cel real.  Scăderea presiunii la mişcarea 
laminară a fluidului vâscos, obţinută cu prima formulă este corectă dacă aceasta este cu mult mai mare 
decât creşterea presiunii obţinută cu a doua formulă, ca urmare a creşterii secţiunii. Pentru a verifica 
acest lucru, facem raportul membrilor din dreapta ai celor două relaţii: 
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Dar 
l
hhtg

222
12 −

=≅
ββ  

Prin urmare, 
ql

hhtg ναβ 3
2

2 12 <<
−

=≅  

Aşadar, relaţia găsită este corectă. 
 
 
5.4. Care este puterea disipată pentru învingerea forţelor de vâscozitate în filmul de ulei al lagărului 

axial din figura 5.4? Cu cât creşte puterea disipată, în cazul în care deschiderea este uniformă? 
Se admite un regim laminar de curgere. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 5.4. 
 
Soluţie 
 Pentru o fâşie elementară circulară, de rază r şi lăţime dr, variaţia de viteză între placa inferioară 
fixă (v0=0) şi cea superioară mobilă (v) este: 
 Δv=v-v0=ωr 
Conform legii lui Newton, între plăci se dezvoltă tensiunea de frecare 

 
h

r
h
v ηωητ 2

2

=
Δ

=  

Prin urmare, cuplul elementar de frecare este: 

 drr
h

drr
h

rdArrFdM fr
32 422 πηωπηωτ ====  

Puterea elementară disipată este: 

 dMFr
dt
dFr

dt
drFFdvdP ωωθ

=====  

Prin integrare, rezultă: 

 
164

44 422

0

42
2

0

3 R
h

r
h

drr
h

P

R
R

AB
πηωπηωπηωω === ∫  

Pe porţiunea divergentă BC a lagărului, tensiunea de frecare este τ=ηΔv/y, unde y este de forma 
y=αr+β. Constantele α şi β rezultă din condiţiile la limită, adică pentru r=R/2, y=h/2=αR/2+β şi pentru 
r=R, y=h=αR+β. Rezolvând sistemul dat de cele două relaţii pentru y se obţin: α=h/R şi β=0. 
Prin urmare, y=hr/R şi τ=ηωR/h. 
Rezultă cuplul elementar: 
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 drr
h

RdArdM BC
22πηωτ ⋅==  

Considerând, ca şi anterior, puterea elementară dPBC=ωdMBC şi integrând, obţinem: 
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Puterea disipată totală este: 
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Pentru fanta uniformă, puterea disipată este: 
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Deci: 

 55,1
31
48

==
′

P
P  

Prin urmare, construcţia unui lagăr uniform conduce la o sporire cu 55% a puterii disipate, ceea ce 
justifică geometria iniţială a lagărului. 
 

Probleme propuse 
 
5.5. În circuitul de răcire din figura 5.5 se introduce uleiul de lucru în motor la temperatura t1=55 0C, 

printr-o conductă de diametru d1=45 mm, evacuându-se după aceea, către radiator, la 
temperatura t2=100 0C, printr-o conductă de diametru d2=25 mm. Dacă debitul de circulaţie este 
Q=1,3 l/s, să se determine regimul hidraulic de curgere la intrarea şi ieşirea din motor. Pentru 
determinarea vâscozităţii cinematice a uleiului, funcţie de temperatură, se utilizează diagrama 
din figura 5.6. 

 
 
5.6. După ieşirea din conducta de rază r1 a unui schimbător de căldură, debitul Q de lichid de 

densitate ρ ajunge într-un colector de secţiune A2, în care repartiţia vitezelor se uniformizează. 
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Să se determine creşterea de presiuni p2-p1 şi puterea disipată între secţiunile 1 şi 2 (figura 5.7) 
în ipoteza că mişcarea lichidului în conductă este laminară. 

 
Figura 5.7. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



Mecanica fluidelor şi maşini hidraulice – PROBLEME 
 
 

43

 
CAPITOLUL 6 

 
DINAMICA FLUIDELOR REALE ÎN MIŞCARE TURBULENTĂ 

 
 

Noţiuni teoretice 
 
 În cazul mişcării turbulente, între straturile de fluid adiacente există un puternic schimb de 
substanţă, adică, pe lângă mişcarea principală există şi componente transversale ale vitezei. Prin urmare, 

viteza se calculează cu relaţia: vvv ′+′=
→ rr , unde vr  este viteza instantanee, v ′r este viteza medie iar v′r  

este pulsaţia (fluctuaţia) vitezei. Această relaţia arată că mişcarea turbulentă este o mişcare medie în 
timp, peste care se suprapune o mişcare fluctuantă. Analog vitezei, pentru orice mărime care 
caracterizează mişcarea turbulentă se pot defini o valoare instantanee şi o valoare medie într-un interval 
de timp. Ca urmare ecuaţiile mişcării turbulente folosesc mărimi mediate în timp şi sunt, în forma 
vectorială, date de ecuaţia lui Reynolds: 
  

 ( ) 21 vvpfvv
t
v ′∇−Δ+∇−=∇+

∂
∂ rrrrr
r

ν
ρ

       (6.1) 

La mişcarea turbulentă într-o conductă cilindrică circulară, distribuţia de viteze este diferită de 
cea parabolică, găsită la mişcarea laminară, în acest caz existând, faţă de axa conductei, două zone 
diferite şi anume un substrat vâscos şi un nucleu turbulent, caracterizate prin profiluri de viteze diferite. 
La curgerea în conducte pot apare două tipuri de pierderi hidraulice şi anume pierderi liniare şi pierderi 
locale. 
 Pierderile hidraulice liniare sunt cele care se produc în orice conductă de secţiune constantă şi 
sunt date de relaţia: 

 
g

v
d
lhlin 2

2

λ=            (6.2) 

unde λ este coeficientul de pierderi liniare (coeficientul lui Darcy), l şi d reprezintă lungimea şi 
respectiv diametrul conductei, v este viteza medie de curgere în conductă iar g este acceleraţia 
gravitaţională.  
 Pierderile hidraulice locale sunt cele datorate existenţei rezistenţelor hidraulice locale, pe care au 
loc disipări bruşte ale energiei hidraulice a curentului de fluid, reprezentate prin coturi, reducţii, 
confuzoare, difuzoare, robineţi, ventile, vane, teuri, etc. 
 În cazul rezistenţelor locale, pierderea hidraulică se scrie sub forma propusă de Weisbach: 

 
g

v
g

vhloc 22

2
2

2

2
1

1 ζζ ==          (6.3) 

unde ζ1, ζ2 sunt coeficienţi de pierderi locale (coeficienţi Weisbach) iar v1, v2 sunt vitezele medii în 
secţiunile respective. 
 Problema fundamentală a calculului conductelor este determinarea coeficientului lui Darcy, λ. 
Din experienţele efectuate de Nikuradse, acesta a demonstrat că λ depinde de numărul lui Reynolds şi 
de rugozitatea relativă a peretelui conductei, k/d, adică λ=λ(Re, k/d). De asemenea, în urma acestor 
experienţe, Nikuradse a introdus noţiunile de conductă hidraulic netedă, pentru care indiferent de 
rugozitatea conductei, λ depinde numai de numărul lui Reynolds, λ= λ (Re) şi conductă hidraulic 
rugoasă, pentru care de la o anumită valoare a numărului Reynolds, λ rămâne constant şi depinde 
numai de rugozitatea relativă a conductei, λ = λ (k/d). 
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 Dacă se presupun cunoscute: diametrul interior al conductei,d; rugozitatea echivalentă a 
peretelui conductei, k; viteza medie de curgere în secţiunea conductei, v şi vâscozitatea cinematică a 
fluidului, ν, metodologia de calcul a lui λ este următoarea: 
a) Se calculează numărul lui Reynolds cu relaţia (5.1). 
b) Se compară valoarea obţinută cu valoarea critică.  

Dacă Re<2300, mişcarea este laminară şi λ se calculează cu relaţia:  

Re
64

=λ             (6.4)  

Dacă Re>2300, mişcarea este turbulentă. 
c) Se calculează criteriul dk /Re λ , alegând pentru λ o valoare iniţială cuprinsă în intervalul (0,02 ... 

0,04).  
Dacă dk /Re λ <9,4 conducta este hidraulic rugoasă şi λ se calculează cu formula lui 

Karman: 

 ( ) 8,0Relg21
−= λ

λ
         (6.5) 

Dacă 9,4< dk /Re λ <200, conducta este semirugoasă şi λ se calculează cu formula Colebrook 
şi White: 

 ⎟
⎠

⎞
⎜
⎝

⎛
+−=

d
k
71,3Re

51,2lg21
λλ

         (6.6) 

 Dacă dk /Re λ >200, conducta este hidraulic rugoasă şi λ se calculează cu formula Karman 
şi Nikuradse: 

 14,1lg21
+=

k
d

λ
          (6.7) 

d) Cu valoarea obţinută pentru λ se recalculează criteriul dk /Re λ  şi, dacă este cazul, se recalculează 
λ. 

 
 

Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
 
6.1 Să se determine pierderea de sarcină pe un tronson de conductă cu diametrul d=200 mm şi 

lungimea l=2500 m, dacă aceasta transportă debitul de apă Q=25 l/s, la temperatura de 10 0C, la 
care vâscozitatea cinematică a apei este ν=1,31· 10-6 m2/s. Rugozitatea echivalentă a conductei 
este k=0,5 mm. 

 
Soluţie 
 Pierderea de sarcină pe tronsonul de conductă considerat este o pierdere liniară (nu există 
rezistenţe locale), care se calculează cu relaţia (6.2), unde viteza se determină din relaţia de definiţie a 
debitului 

 796,0
2,0
102544

2

3

2 =
⋅

⋅⋅
===

−

ππd
Q

A
Qv m/s, 

iar λ se calculează după metodologia prezentată anterior. 

a) Se calculează numărul lui Reynolds: 121527
1031,1

2,0796,0Re 6 =
⋅

⋅
== −ν

vd  

b) Rezultă Re>2300, prin urmare mişcarea este turbulentă; 
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c) Se calculează criteriul dk /Re λ , adoptând valoarea iniţială λ=0,03. Rezultă: 

 62,52
200

5,003,01212527/Re =⋅=dkλ  

Deci 9,4< dk /Re λ <200, adică conducta este semirugoasă şi λ se calculează cu relaţia (6.6), folosind 
un procedeu iterativ, în care se ia ca valoare iniţială pentru λ, valoarea calculată cu relaţia (6.7), adică: 

 024846,0
14,1

5,0
200lg2

1

14,1lg2

1

22
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⎝

⎛

+
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k
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Introducând această valoare în relaţia (6.4), obţinem: 
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k
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λ =0,02611 

Rezultatul fiind mult diferit de valoarea iniţială, λ1 ≠λ0, se aplică din nou formula (6.4), λ0 devenind 
λ1, adică: 
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λ =0,026082 

După încă un ciclu de aproximaţie, se obţine: 
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Deoarece λ  3= λ  2, se opreşte calculul la acest pas şi se consideră λ=0,026082. 
d) Se recalculează criteriul dk /Re λ  cu valoarea obţinută: 

dk /Re λ =121527 026082,0 · 0,5/200=49 
Deoarece 9,4<49<200, rezultă că domeniul admis iniţial, adică cel al utilizării relaţiei (6.6) este corect. 
 Rezultă pierderea de sarcină: 

 533,10
81,92

796,0
2,0

2500026082,0
2

22

=
⋅

==
g

v
d
lhlin λ m 

 
6.2. Printr-o conductă cu lungimea l=200 m şi diametrul d=150 mm, curge un debit de petrol Q=5,3 

l/s, având densitatea ρ=0,9·10-3 kg/m3 şi vâscozitatea cinematică ν=0,28·10-4 m2/s. Să se 
calculeze pierderea de sarcină în conductă. 

 
Soluţie 
 Calculul pierderilor de sarcină se face cu relaţia (6.2) unde viteza se determină din relaţia 
debitului 
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 3,0
15,0
103,544

2

3

2 =
⋅

⋅⋅
==

−

ππd
Qv m/s 

iar λ, după metodologia deja cunoscută. 
a) Se calculează numărul lui Reynolds: 

1608
1028,0

15,03,0Re 4 =
⋅
⋅

== −ν
vd  

b) Se compară valoarea obţinută cu valoarea critică Re=1608<2300, prin urmare curgerea este 
laminară şi λ se calculează cu relaţia (6.4) 

 

0398,0
1608

64
Re
64

===λ  

Pierderea de sarcină este, prin urmare: 

 388,2
2
3,0

15,0
2000398,0

2

22

===
g

v
d
lhlin λ m 

Căderea de presiune corespunzătoare este: 
 Δp=γhlin=900 · 2,388=2149,2 N/m2 
unde: 

 90010
10

109,0
6

3

=
⋅

== −

−

gργ N/m3 

 
 
6.3. Printr-o conductă cu variaţie bruscă de secţiune, de la diametrul d1=80 mm la diametrul d2=250 

m, ca în figura 6.1, curge debitul de apă Q=250 m3/h. Cunoscând coeficientul lui Weisbach 
ζ=0,45, să se determine denivelările manometrului diferenţial cu mercur, pentru cele două 
sensuri de curgere. Greutăţile specifice pentru cele două fluide sunt: γH2O=9810 N/m3 şi 
γHg=13600 N/m3. 

Figura 6.1. 
 
Soluţie 
a) Când sensul de curgere este de la stânga la dreapta, pierderea locală de sarcină la lărgirea bruscă a 

conductei se calculează cu relaţia (6.3), particularizată în forma denumită formula Borda şi Carnot: 
( ) 2

1

2
2
1

2
21

21 1
22 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=

−
=− v

v
g

v
g
vvh  

Vitezele v1 şi v2 se calculează din ecuaţia de continuitate: 
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de unde: 
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Rezultă: 
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Din ecuaţia lui Bernoulli între secţiunile 1 şi 2: 

 21

2
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2
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22 −++=+ h
g
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g
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γ
 

cu α1=α2=1, în cazul curgerii turbulente, rezultă: 
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2

22

21

2
2

2
112

2

−
⋅
−

=−
−

=
−

−h
g
vvpp

OHγ
=0,141m 

denivelarea manometrului, în acest caz, este: 

 ( ) mmmppppH
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OHHg
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b) Când curgerea este de la dreapta la stânga, pierderile locale se calculează cu relaţia (6.3): 

342,0
81,92

86,345,0
2

22
1

112 =
⋅

==− g
vh ζ  m 

Rezultă: 

 094,1342,0
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395,086,3
2
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Denivelarea manometrului este, în acest caz: 

 ( ) 870868,0
16,1310

10094,1
4

4

≈=
−

⋅
= mH mm 

 
 

 Probleme propuse 
 
6.4. Gazele arse într-un cazan ies prin coşul de fum cu diametrul D=2 m şi înălţimea H=60 m la 

temperatura de 450 0C. Debitul de gaz este Q=81000 m3/h, iar căderea de presiune datorită 
frecării este Δp=9,81 N/m2. Cunoscând densitatea ρ=0,5 kg/m3 şi vâscozitatea ν=0,6·10-4 m3/s, 
corespunzătoare temperaturii date, să se determine viteza gazelor la distanţa y=300 mm de 
perete şi viteza gazelor în axa coşului (viteza maximă). 

 
 
Să se rezolve problema 5.6 în ipoteza că mişcarea lichidului în conductă este turbulentă, repartiţia 

vitezei în raport cu raza fiind ( )
7/1

1
11 1 ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=

r
rUru cu valoarea maximă U1 în axă. 
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CAPITOLUL 7 
 

MIŞCAREA PERMANENTĂ ÎN CONDUCTE SUB PRESIUNE 
 

Noţiuni teoretice 
 
 Conductele sub presiune sunt elemente cu pondere importantă în instalaţiile de transport şi 
distribuţie a fluidelor către consumator. 
 După configuraţie, reţelele de conducte pot fi monofilare, ramificate sau buclate şi compuse din 
conducte scurte (cu numeroase rezistenţe locale) şi din conducte lungi (l/d>200), la care pierderile 
locale sunt neglijabile. 
 La calculul conductelor sub presiune, destinate transportului lichidelor se aplică următoarele 
ipoteze de calcul: mişcarea se consideră permanentă, iar temperatura, densitatea, vâscozitatea şi 
procentul de gaz dizolvat în lichid se consideră constante. 
 Există două probleme tipice de calcul al conductelor  şi anume: 
a) probleme de proiectare, în care se cere diametrul conductei; 
b) probleme de exploatare, în care diametrul conductei este cunoscut. 
 Bilanţul energetic al unei conducte sub presiune se obţine aplicând relaţia generalizată a lui 
Bernoulli, între secţiunile iniţială 1 şi finală 2 ale conductei studiate, adică: 

 α
γ

α
γ

1 1
2

1
1

2 2
2

2
22 2

v
g

p z v
g

p z h+ + = + + + −∑ 1 2        (7.1) 

unde: 
 α1, α2 reprezintă coeficienţii Coriolis, având valoarea 1 pentru mişcarea turbulentă şi 2 pentru 
mişcarea laminară; 
 Σh1-2 - suma pierderilor liniare şi locale între cele două secţiuni. 
 Sarcina H a sistemului sub presiune se calculează ca diferenţa înălţimilor piezometrice dintre 
intrare şi ieşire: 

 H z p z p v
g
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h= +
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⎝
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⎠
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2

1 22 2γ γ
α α      (7.2) 

 În calculul sarcinii H, una dintre viteze se substituie prin cealaltă, din ecuaţia de continuitate. De 
obicei, ca viteză de referinţă se consideră viteza v2. Pentru o conductă scurtă, cuprinzând n tronsoane 
înseriate, de lungime li şi diametru di şi m rezistenţe locale, pierderile totale de sarcină, Σh1-2 se 
calculează cu relaţia: 
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unde: 
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λ ζ poartă numele de modul de rezistenţă al tronsonului i. 

 La conductele lungi simple se neglijează atât termenii cinetici cât şi pierderile locale de sarcină. 
În acest caz, sarcina sistemului este: 
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unde Ml reprezintă modulul de rezistenţă liniar. 
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 Reţelele de conducte ramificate se caracterizează prin faptul că fiecare consumator este 
alimentat dintr-o singură direcţie şi oferă avantajul unui consum redus de material, dezavantajul 
principal fiind acela al unei fiabilităţi mici. Calculul acestui tip de reţea se face alegând un traseu 
principal al reţelei, între punctul de alimentare şi consumatorul cel mai îndepărtat si dimensionând 
acest traseu, tronson cu tronson, începând de la consumator, cu relaţia (7.2), apoi calculând 
ramificaţiile, cu înălţimile piezometrice la capete impuse atât de consumator, cât şi de traseul principal. 
 Reţelele de conducte inelare (buclate) asigură fiecărui consumator o alimentare din cel puţin 
două direcţii, oferind astfel o fiabilitate şi o stabilitate hidraulică mai mare. 
 Calculul acestui tip de reţea se face admiţând iniţial o distribuţie de debite (ca mărime şi sens) pe 
fiecare inel şi calculând apoi eroarea de închidere a pierderilor de sarcină Δhr, pe fiecare inel, care 
trebuie să fie cuprinsă în intervalul 0,3 ... 0,5 m H2O. În caz contrar, se reiau calculele pentru o nouă 
distribuţie a debitelor, operaţie care poartă numele de compensarea reţelei. 
 
 

Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
  
7.1. În reţeaua de conducte din figura 7.1, curgerea apei are loc de la rezervorul de presiune A, prin 

magistrala ABCDE şi ramurile BF, CM şi CN. Să se aleagă diametrele (standardizate), pentru 
tronsoanele de conducte şi să se reprezinte linia piezometrică, admiţând debitele la consumatori 
şi lungimile tronsoanelor conform figurii. În punctele terminale, presiunea nu trebuie să scadă 
sub 8 mH2O. Cotele zi ale nodurilor sunt încadrate în chenare. 

 

Figura 7.1. 
 
Soluţie 
 Se alege ca traseu principal (magistrală), traseul ABCDE. Debitele pe tronsoanele acestui traseu 
se calculează pornind de la nodul terminal E, spre nodul de alimentare, A. 
QED=QE=9,6l/s; QDC=QE+QD=16+9,6=25,6l/s; QCB=QDC+QCN+QCM=25,6+14+5,2=44,8 l/s; 
 QBA=QCB+QBF=50,8 l/s. 
 Diametrele standard ale tronsoanelor se aleg din tabelul 7.1, în funcţie de debitele calculate 
anterior. Între două valori standardizate se alege, de regulă, diametrul cel mai mare. 
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Tabelul 7.1. Valorile standardizate ale diametrului, funcţie de viteza limită sau debitul recomandat 
diametrele 

standard [mm] 
50 75 100 125 150 200 250 300 350 400 

viteza limită 
recomandată 

[m/s] 

0,75 0,75 0,76 0,82 0,85 0,95 1,02 1,05 1,1 1,15 

debitul limită 
recomandat [l/s] 

1,5 3,3 6 10 15 30 50 74 106 146 

 
Din tabel, rezultă: 
dED=125 mm; dDC=200 mm; dCB=250 mm; dBA=250 mm. 
 Cu aceste diametre se determină vitezele reale de curgere pe tronsoane, folosind relaţia de 
definiţie a debitului, adică v=4Q/πd2. 
Se obţine 

vED =
⋅ ⋅
⋅

=
−4 9 6 10

0 125
0 78

3

2
,

,
,

π
m/s; vDC =

⋅ ⋅
⋅

=
−4 25 6 10

0 2
0 82

3

2
,

,
,

π
m/s; 

 

vCB =
⋅ ⋅

⋅
=

−4 44 8 10
0 25

0 91
3

2
,
,

,
π

m/s; vBA =
⋅ ⋅

⋅
=

−4 50 8 10
0 25

1 03
3

2
,
,

,
π

m/s. 

 Cu aceste viteze se calculează pierderile de sarcină pe tronsoane, utilizând relaţia h=Q2l/m2, 
unde m este modulul de debit care se alege din tabelul 7.2. 
 

 Tabelul 7.2 Modulul de debit şi viteza minimă pătratică, funcţie de diametrul conductei 
d [mm] m [l/s] Viteza minimă pătratică 

 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 

 
Considerând conductele normale (vechi), prin interpolare, rezultă: mED=97,39 l/s; mDC=340,8 l/s; 
mcb=616,4 l/s; mba=616,4 l/s. 
 Deoarece, pe tronsoanele ED, DC şi CB, viteza reală de curgere, calculată anterior, este mai 
mică decât viteza minimă pătratică specificată în tabelul 7.2, pe aceste tronsoane modulul de debit se 
corectează cu relaţia mp=θ1m, unde factorul de corecţie θ1 se alege din tabelul 7.3. 
 

 Tabelul 7.3. Factorul de corecţie θ1, funcţie de viteza reală de curgere 
viteza θ1  

[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 

 
Rezultă: 
θ1ED=0,97; θ1DC=0,97; θ1CB=0,97 şi 
mpED=0,97x97,39=94,46l/s; mpDC=0,97x340,8=330,5l/s; mpCB=0,97x597,9 l/s. 
 Prin urmare, pierderile de sarcină pe tronsoane sunt: 
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hED =
⋅

=
9 6 390

94 46
4 02

2

2
,

,
, m; hDC =

⋅
=

25 6 520
330 5

312
2

2
,

,
, m; 

 

hCB =
⋅

=
44 8 315

597 9
1 73

2

2
,

,
, m; hBA =

⋅
=

50 8 425
616 4

2 88
2

2
,

,
, m. 

 Nodurile liniei piezometrice se obţin observând că în punctul E, cota piezometrică este 
ZE+pE=26,5+8=34,5 m. Se observă că s-a luat pE=8 m, deoarece în enunţul problemei s-a impus că 
presiunea să nu scadă sub 8 m H2O. 
 Se adaugă, în continuare, pierderile de sarcină pe tronsoane: 
 ZD+pD=ZE+pE+hDE=34,5+4,02=38,52 m  
 ZC+pC=ZD+pD+hDC=38,52+3,12=41,64 m 
 ZB+pB=ZC+pC+hCB=41,64+1,73=43,37 m 
 ZA+pA=ZB+pB+hBA=43,37+2,88=46,25 m 
Rezultă, cota suprafeţei libere, faţă de fundul rezervorului, în nodul A: 
 46,25-27,8=18,45 m 
 În continuare, se efectuează calculul ramurilor BF, CM şi CN. În nodurile B şi C se cunoaşte 
cota piezometrică, rezultând pierderile. 
Din: ZF+pF=ZB+pB-hBF, rezultă: 
 hBF=ZB-ZF+pB-pF=41,64-25+1,73-8=10,37 m 
Din: ZM+pM=ZC+pC-hCM, rezultă: 
 hCM=ZC-ZM+pC-pM=38,52-25,6+3,12-8=8,04 m 
Prin urmare: 
 ZF+pF=43,37-10,37=33 m 
 ZM+pM=41,6-8,04=33,6 m 
 Modulul de debit, pentru tronsoanele BF şi CM se calculează cu relaţia m=Q/j1/2 unde j este 
panta hidraulică, calculată cu relaţia j=h/l. Rezultă: 

 j h
lBF

BF

BF

= = =
10 37
164

0 063, , ;  m Q
jBF
BF

BF

= = =
6

0 063
23 9

,
, l/s; 

 

 j h
lCM

CM

CM

= = =
8 04
180

0 044, , ;  m Q
jCM
CM

CM

= = =
5 2
0 044

24 6,
,

, l/s. 

 Din tabelul 7.2. pentru aceste valori ale modulelor se aleg diametrele dBF=75 mm şi dCM=75 
mm. 
 Vitezele reale de curgere sunt: 

 vBF =
⋅ ⋅
⋅

=
−4 6 10

0 075
1 36

3

2π ,
, m/s;  vCM =

⋅ ⋅
⋅

=
−4 5 2 10

0 075
118

3

2
,
,

,
π

m/s. 

 Se constată că ambele viteze sunt mai mari decât viteza minimă pătratică specificată în tabelul 
7.2, deci nu mai este necesară aplicarea corecţiei θ1.  
 Pe tronsonul CN, cu debit uniform distribuit, pierderea de sarcină se calculează din relaţia: 
 ZN+pN=ZC+pC-hCN, de unde: 
 hCN=ZC-ZN+pC-pN=41,64-(27,8+8)=5,8 m 
Rezultă: 
 ZN+pN=41,64-5,8=35,8 m. 
 În cazul debitului distribuit, modulul de debit se calculează cu relaţia: m=QTj1/2, unde QT este 
debitul de consum echivalent, determinat cu relaţia QT=Q/31/2, adică: 
 QT=QCN/31/2=14/31/2=8,1 l/s. 
Rezultă panta şi modulul de debit: 
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 j h
lCN

CN

CN

= = =
5 8
242

0 024, , ;  m Q
jCN

T

CN

= = =
8 1

0 024
52 2,

,
, l/s 

 Din tabelul 7.2, cu această valoare a modulului se alege diametrul standardizat dCN=100 mm. 
Viteza reală de curgere este: 

 vCN =
⋅ ⋅

⋅
=

−4 8 1 10
0 12

1 04
3,

,
,

π
m/s, 

mai mare decât viteza minimă pătratică din tabel, deci nu mai este necesară corecţia θ1. În figura 7.2. s-
a reprezentat linia piezometrică obţinută din calcul. 

Figura 7.2. 
 

 
7.2. Pentru reţeaua din figura 7.3. se cunosc următoarele date: diametrul d=35 mm şi lungimea 

L=14,4 m; suprapresiunea în rezervorul A, p1=32,3·103 N/m2; nivelele în rezervoare HA=2,3 m, 
HB=6,65 m, coeficienţii pierderilor locale de sarcină  ξ1=0,5  (intrare),  ξ  2=8,3  (robinet),  ξ  

3=0,22 (cot), ξ  4=1 (ieşire) şi coeficientul de pierderi liniare de sarcină λ=0,033 (conductă). Se 
cere debitul transportat prin conductă. 

 

 
 

Figura 7.3. 
Soluţie 

Debitul se determină din relaţia de definiţie, adică 
3

22

10611,4
4
035,0792,4

4
−⋅=

⋅
⋅=⋅=
ππdvQ m3/s 

unde viteza în conductă se obţine scriind relaţia lui Bernoulli între punctele M şi N, aflate pe suprafeţele 
libere ale celor două rezervoare. 



Mecanica fluidelor şi maşini hidraulice – PROBLEME 
 
 

53

 
g

v
d
LH

p
H

pp
BA 2

5
2

4321
001 ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ++++++=+

+
ζζζζλ

γγ
 

  c

81,92
122,053,85,0

035,0
4,14033,065,63,2

9810
103,32 24

⋅⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⋅++++=+

⋅ v   v=4,792 m/s ⇒

 
 
 
 
 

Probleme propuse 
 
 
7.3. Ce lungime L trebuie să aibă conducta din figura 7.4, pentru a se menţine nivelul constant în 

rezervor. Se dau: d=80 mm, rugozitatea ke=0,16 mm, ξ1=0,5 (intrare), x2=0,2 (cot), ν=0,110-5 
m2/s. 

 
Figura 7.4. 

 
 

7.4. Pe o conductă de diametru d=65 mm care transportă apă (ν=10-6 m2/s) cu debitul Q=410-2 m3/s 
este conectată o derivaţie de lungime l2=19 m având acelaşi diametru (figura 7.5). Dacă l1=13,5 
m iar ξ=12,3, conductele având rugozitatea echivalentă ke=0,24 mm, să se determine debitele în 
cele două ramuri în paralel. 

 
Figura 7.5. 
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CAPITOLUL 8 

 
MIŞCĂRI EFLUENTE PERMENENTE 

 
Noţiuni teoretice 

 
 Mişcările efluente permanente ale fluidelor sunt mişcările care se produc la trecerea unui fluid, 
dintr-un recipient, printr-o secţiune de curgere relativ mică, într-un spaţiu ocupat, în general, de alt 
fluid. 
 Studiul acestui tip de mişcare se face într-o zonă restrânsă, în jurul secţiunii de trecere şi 
neglijând în calculul parametrilor curgerii, pierderile de sarcină. Exemple ale mişcării efluente sunt 
curgerea lichidelor sau gazelor prin orificii, ajutaje sau peste deversoare. 
 Orificiul este o deschizătură în peretele unui rezervor care conţine gaz sau lichid. Dacă se 
consideră curgerea unui lichid printr-un orificiu mic, practicat în peretele subţire al unui rezervor 
închis, viteza de curgere prin orificiul mic este dată de formula lui Torricelli: 
 

 v g h p p
= + −

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟ϕ

γ γ
2 1 0          (8.1) 

unde ϕ este coeficientul de viteză. 
 Dacă rezervorul este deschis, p0=p1=presiunea atmosferică, rezultă: 

 v = ϕ 2gh            (8.2) 
Debitul prin orificiu se calculează cu relaţia: 

 Q A g= μ 0 2 h           (8.3) 
unde μ0=εϕ este coeficientul de debit al orificiului (ε=Ac/A; Ac este aria secţiunii contractate a jetului, 
măsurată la distanţa l0=0,5d, de la orificiu, iar A este aria secţiunii orificiului) 
 Dacă se consideră curgerea unui lichid printr-un orificiu mare, de formă oarecare, practicat în 
peretele subţire al unui rezervor, debitul prin orificiul mare este: 

 ( )[ ]Q gh b z z
h

h

= ∫μ 0 2
1

2

dz          (8.4) 

unde b(z) este o funcţie care dă lăţimea orificiului pentru fiecare adâncime z, variind între h1 şi h2. 
 Ajutajul este un tub relativ scurt, montat în dreptul unui orificiu, în scopul măririi debitului şi 
obţinerii unui jet dirijat. Calculul debitului printr-un ajutaj ataşat unui orificiu se face cu relaţiile (8.3) 
sau (8.4), înlocuind coeficientul de debit al orificiului, μ0 cu coeficientul de debit al ajutajului, μa, care 
are, în general, valori mai mari ca μ0. 
 Deversorul este un orificiu de dimensiuni relativ mari, deschis la partea superioară, practicat în 
peretele vertical al unui rezervor, curgerea făcându-se cu suprafaţa liberă. Debitul prin deversor se 
calculează cu relaţia: 

 ( )Q g b z z
H

= ∫μ 2
0

dz          (8.5) 

unde H este înălţimea lamei deversoare. 
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Aplicaţii 

 
Probleme rezolvate 

 
8.1. Neglijând pierderile de sarcină, să se determine debitul evacuat prin orificiul din figura 8.1. Se 

ştie că γulei=0,8γapă. Să se determine apoi debitul în cazul în care rezervorul ar fi plin cu apă. 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 8.1. 
 
Soluţie 

a) Pentru cazul în care, în rezervor se găsesc apă şi ulei, se scrie ecuaţia lui Bernoulli între un 
punct situat pe suprafaţa de separaţie apă-ulei şi altul de pe axa orificiului. 

 v
g

p h h v
g

patm ulei

apa

atm

apa

0
2

1
2

2

2 2
+

+
+ = +

γ
γ γ

 

Dacă se admite că secţiunea rezervorului este foarte mare, se poate neglija viteza v0, de coborâre a 
suprafeţei de separaţie. Rezultă: 

v g h p h p g h hatm ulei

apa

atm

apa

ulei

apa

2
2

1 1
22 2= +

+
−

⎛

⎝
⎜⎜

⎞

⎠
⎟⎟ = +

⎛

⎝
⎜⎜

⎞

⎠
⎟⎟

γ
γ γ

γ
γ

 

de unde: 

( )v g h hulei

apa

= +
⎛

⎝
⎜⎜

⎞

⎠
⎟⎟ = ⋅ + ⋅ = ⋅ ⋅ ≅2 2 9 81 1 3 0 8 1 2 9 81 22 1

γ
γ

, , , , , ,1 6 42 m/s 

Debitul teoretic prin orificiu este: 
3

22

104,5042,6
4

1,0
4

−⋅=⋅
⋅

=
⋅

=
ππ vdQ m3/s=50,414l/s 

b) În cazul în care în rezervor se află numai apă, calculul se face în mod analog, înlocuind valoarea 
γulei/γapă=0,8 cu γapă/γapă=1, adică: 
 
 ( ) ( )′ = + = ⋅ + = ⋅ ⋅ ≅v g h h2 2 9 81 13 1 2 9 81 2 32 1 , , , , ,6 72  m/s 
 

 ′ = ′ =
⋅

⋅ = ⋅ −Q d vπ π2 2
3

4
01
4

6 72 52 76 10, , , m/s=52,76 l/s 
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8.2. Printr-un ajutaj cu diametrul d1=3 cm, ţâşneşte vertical ascendent un jet circular, ca în figura 8.2. 
Admiţând că pierderile de sarcină sunt neglijabile, să se determine diametrul d2 al jetului, la 5 m 
deasupra ajutajului, dacă viteza de ieşire este v1=15 m/s. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 8.2. 
 
Soluţie  

Se scrie relaţia lui Bernoulli, între punctele 1 şi 2, în axa ajutajului: 

 v
g

p v
g

p zatm atm1
2

2
2

22 2
+ = + +

γ γ
 

Rezultă: 
 v v gz2 1

2
2

22 15 2 9 81 5 11= − = − ⋅ ⋅ =, ,265 m/s 
Diametrul d2 rezultă din ecuaţia de continuitate: 

 Q v d v d
= =1

1
2

2
2
2

4 4
π π  

de unde: 

 d v
v

d2
1

2
1

15
11

3 3= = ⋅ =
,265

,462 cm 

 
8.3. Ce debit trece prin deversorul trapezoidal din figura 8.3 cu α=600, μ=0,62 şi b=2m, dacă lamela 

deversoare are înălţimea H=1,5m? 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 8.3. 
 
Soluţie 

Calculul debitului se face cu relaţia 8.5, în care funcţia b(z) este dată de relaţia: 
 b(z)=b+2(H-z)ctgα 
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Rezultă: 

 

( )[ ]

( )[ ]

( )

( ) sm

ctgbHg

ctgHctgHHbg

ctgzzHctgbg

dzctgzzHctgbg

dzzctgzHbgQ

H

H

H

/1057,033,183,174,2
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15
8

3
22

5
4

3
4

3
22

2
5
22

3
22

222

22

3

02/3

2/52/52/3

0

2/52/3

0

2/32/1

0

≅+⋅=

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅+=

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −+=

=⎥⎦
⎤
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⎡ ⋅⋅−+=

=−+=

=−+=

∫

∫

μ

ααμ

ααμ

ααμ

αμ

 

 
  

Probleme propuse 
 
8.4. Printr-un orificiu circular cu muchie ascuţită, de diametru d=5 cm, curge un debit Q=12·10-3 

m3/s, sub sarcina H=5 m (figura 8.4). Să se determine coeficientul de debit. Dacă suprapresiunea 
medie în jet în planul orificiului este Δp=p1-p2=2,9·10-4 N/m2, să se determine coeficientul de 
contracţie (aria jetului/aria orificiului). 

 
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 sarcină în ajutaj este hv=1,5 m. Să se determine înălţimea H a apei în rezervor şi să 
se calculeze debitul Q, cunoscând coeficientul de debit μ0=0,82. 
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Figura 8.5. 

 
8.6. Pentru un deversor dreptunghiular de lăţime B, având pragul la cota P deasupra fundului şi 

înălţimea lamei deversante H (figura 8.6), debitul deversat se poate calcula cu relaţia: 
2

3
2

3
2 HgBCQ d=   

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

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

+
+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ +=

2

55,010045,0607,0
HP

H
H

Cd , 

fie cu formula lui Rehbock, 

P
H

H
Cd

08,0
31050

1605,0 +
−

+=  

Dacă B=12 m, H=40 cm şi P=2 m, să se determine debitul deversat, calculul făcându-se prin 
ambele metode. 

 
Figura 8.6. 
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CAPITOLUL 9 
 

TEORIA TURBOMAŞINILOR 
 

Noţiuni teoretice 
 
 Turbomaşinile sunt maşini hidraulice de forţă, la care există un curent continuu de fluid între 
secţiunea de intrare şi ieşire, transferul energetic realizându-se prin interacţiunea hidrodinamică dintre 
curent şi un rotor prevăzut cu palete profilate. În categoria turbomaşinilor intră pompele şi ventilatoarele 
centrifuge şi axiale, turbinele hidraulice, etc. 
 Parametrii energetici ai turbomaşinilor sunt debitul - Q, energia specifică totală primită 
(generatoare) sau cedată (motoare) de fluid la trecerea sa prin maşină, raportată la unitatea de greutate -
H, sau raportată la unitatea de masă Y, puterea utilă -Pu, puterea absorbită - P şi randamentul η. 
 Ecuaţia fundamentală a turbomaşinilor este, în cazul generatoarelor hidraulice: 

 ( ) ( )gH Y uV uVt t u e u i
= = −          (9.1) 

sau, în cazul motoarelor hidraulice: 
 ( ) ( )gH Y uV uVt t u i u e

= = −          (9.2) 

unde indicele „t” arată că valorile sunt teoretice, indicii „i” şi „e” desemnează intrarea şi respectiv 
ieşirea din maşină, iar mărimea (uVu ) reprezintă valoarea medie a produsului dintre viteza de transport 
şi componenta tangenţială a vitezei absolute. 
 Dacă se consideră două turbomaşini asemenea din punct de vedere geometric, care funcţionează 
astfel încât mişcarea fluidului în interiorul lor generează un grup de similitudine, relaţiile care leagă 
parametrii energetici ai celor două maşini sunt (în ipoteza randamentelor constante): 

 ′
=

′⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

′Q
Q

D
D

n
n

3

          (9.3) 

 gH
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⎠⎟
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         (9.4) 

 

 ′
=

′ ′⎛
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⎞
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′⎛
⎝⎜

⎞
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P
P

D
D

n
n

ρ
ρ

5 3

          (9.5) 

unde Q este debitul de fluid, ρ este densitatea fluidului şi n este turaţia maşinii. Semnul prim (') 
afectează mărimile corespunzătoare maşinii model (ai cărei parametri sunt cunoscuţi) iar fără acest 
semn sunt notate mărimile pentru maşina prototip (pentru care se doreşte calcularea parametrilor). 
 Dacă se consideră cazul aceleiaşi maşini funcţionând la două turaţii diferite, cu acelaşi fluid de 
lucru, relaţiile (9.3), (9.4) şi (9.5) devin: 

 ′
=

′Q
Q

n
n

; ′
=

′
=

′⎛
⎝⎜

⎞
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H
H

Y
Y
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P
P

n
n

3

      (9.6) 
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Aplicaţii 
Probleme rezolvate 

 
9.1. Fiind dată o pompă cu caracteristicile Q'=50 l/s şi H'=30 m, la turaţia n'=960 rot/min, să se 

determine debitul şi înălţimea de pompare la turaţia n=1450 rot/min. Admiţând că randamentul 
este constant şi egal cu 70%, să se determine puterea necesară pentru antrenare, în cele două 
cazuri. 

 
Soluţie 
 Pentru determinarea debitului şi înălţimii de pompare la turaţia n se utilizează relaţiile (9.6). 
Rezultă: 

 Q Q n
n

= ′
′

= ⋅ =50 1450
960

72 521, l/s 

 H H n
n

= ′
′⎛

⎝⎜
⎞
⎠⎟

= ⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

=
2 2

30 1450
960

68 441, m 

Pentru determinarea puterii absorbite în cele două cazuri, se utilizează relaţia: 

 P gQH
=

ρ
η

 

Astfel, la turaţia n', puterea absorbită este: 

 ′ =
⋅ ⋅ ⋅

=P 1000 9 81 0 05 30
0 7

21014, ,
,

W 

La turaţia n, puterea absorbită este: 

 P =
⋅ ⋅ ⋅

=
1000 9 81 0 07521 68 441

0 7
72441, , ,

,
W 

 
9.2. La încercarea modelului la scara 1/5 al unei pompe centrifuge, se măsoară parametrii: QM=10l/s; 

HM=1,02m şi nM=590rot/min. Să se determine parametrii pompei la regimul similar, cu turaţia 
n=730rot/min, considerând că randamentele modelului şi prototipului sunt egale. 

 
Soluţie 

Debitul pompei, la turaţia n, se determină cu relaţia (9.3): 

 Q Q n
n

D
DM

M M

=
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟ = ⋅ ⋅ =

3
310 730

590
5 1547 l/s = 1,547 m3/s 

Înălţimea de pompare, la turaţia n, se determină cu relaţia (9.4): 
 

 04,39
1
5

590
73002,1

2222

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

MM
M D

D
n
nHH m 

 
9.3. Pentru un regim de funcţionare la turaţia n'=2980 rot/min, o pompă centrifugă are următorii 

parametrii: Q'=140m3/h; H'=25,4m, P'=18,45kW. Care sunt valorile parametrilor pompei 
laturaţia n=2500 rot/min, într-un regim similar de funcţionare? 

 
Soluţie 

Performanţele pompei la turaţia n, în regim de funcţionare similar cu cel dat se obţin cu relaţiile 
(9.6): 
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 Q Q n
n

= ′
′

= ⋅ =140 2500
2980

117 46, m3/h 
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25004,25
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 P P n
n

= ′
′

⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

= ⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

=
3 3

18 45 2500
2980

10 896, , kW 

 
9.4. O pompă centrifugă realizează la turaţia n'=960 rot/min, debitul Q'=935 m3/h, sarcina H'=25,9 

m, puterea P'=76,726 kW şi randamentul h'=0,86. Să se calculeze performanţele pompei la 
turaţia n=1450 rot/min, în regim de funcţionare similar cu cel iniţial. 

 
Soluţie 

Neglijând variaţia randamentelor, la turaţia n=1450 rot/min, utilizând relaţiile (9.6) se obţin 
parametrii: 

 Q Q n
n

= ′
′

= ⋅
935

3600
1450
960

= 0,3923m3/s=1412m3h 

 H H n
n

= ′
′

⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

= ⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

=
2 2

25 9 1450
960

59 087, , m 

 P P n
n

= ′
′

⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

= ⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

=
3 3

76 726 1450
960

, 264,383 kW 

 
Probleme propuse 

 
9.5. O pompă 12 NDS, având diametrul rotorului D2=460 mm, realizează la turaţia n=960 rot/min, 

debitul Q=935 m3/h, sarcina H=25,9 m, puterea P=76,726 kW şi randamentul η=0,86. Se cere: 
a) să se afle debitul, sarcina şi puterea acestei pompe la turaţia dată, dacă rotorul este strunjit la 

diametrul D`2=430 mm. Se consideră că randamentul scade cu 1% pentru fiecare 4% 

procente de strunjire ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ′−

D
DD ; 

b) Să se calculeze performanţele pompei cu rotorul normal, la turaţia n1=1450 rot/min, în regim 
de funcţionare similar cu cel dat iniţial. 

 
9.6. Curbele caracteristice H(Q), P(Q) şi η(Q) ale unei pompe centrifuge de tipul 12 NDS, cu 

diametrul D=460 mm, la turaţia n=960 rot/min, sunt date în tabelul 9.1. 
Tabelul 9.1 

Q [l/s] 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 
η [%] 0 34 59 74 85 91 88 85 

Se cere: 
a) Să se recalculeze curbele date la turaţia n1=1100 rot/min; 
b) Să se recalculeze curbele date la turaţia n1, dacă rotorul pompei se strunjeşte la diametrul 

D`=430 mm. 
 
9.7. Rotorul unei pompe centrifuge 10 D-9 are diametrul exterior D=366 mm şi realizează parametrii 

Q=156,7 l/s şi H=38,21 m. Să se determine procentul de strunjire a rotorului astfel încât pompa 
să realizeze parametrii Q`A=150 l/s şi H`=35 m. 
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CAPITOLUL 10 
 

TURBOPOMPE ŞI VENTILATOARE 
 

Noţiuni teoretice 
 
 Atât turbopompele cât şi ventilatoarele fac parte din categoria generatoarelor hidraulice la care 
transferul energetic se efectuează prin intermediul unui rotor paletat. Ambele tipuri de maşini există atât 
în varianta centrifugă, la care fluidul existent în rotor este împins spre periferia acestuia sub acţiunea 
forţei centrifuge, cât şi în varianta axială la care paletele rotorice se realizează sub forma unei înşiruiri 
de palete hidrodinamice, dispuse sub unghiuri de aşezare diferite, de la butuc spre periferie. 
 Parametrii energetici ai turbopompelor sunt:  
- înălţimea de pompare, care conform definiţiei se calculează cu relaţia: 

 H z p v
g

z p v
ge i

= + +
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟ − + +

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

γ
α

γ
α2 2

2 2
       (10.1) 

- puterea utilă dezvoltată de turbopompă: 
 Pu=ρgQH           (10.2) 

- puterea absorbită de la motorul de antrenare:  
 P=Mω            (10.3) 

(unde M este cuplul la arbore, iar ω este viteza unghiulară) 
- randamentul pompei: 
 η=Pu/P= η h η m η v          (10.4) 

(unde η h, η m, η v reprezintă respectiv randamentul hidraulic, randamentul mecanic şi randamentul 
volumic) 
- rezerva energetică anticavitaţională a pompei: 

 NPSH p v
g

p
i

a a= + −
γ

2

2
v

γ
         (10.5) 

unde presiunea pa şi viteza va sunt determinate în gura de aspiraţie a pompei. 
 Curbele caracteristice ale turbopompelor sunt H(Q), P(Q) şi η(Q). 
 Parametrii energetici ai ventilatoarelor sunt: 
- presiunea totală reală a ventilatorului:  

 Δp p v p v
t sr

r r
sa

a a= +
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟ − +

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

ρ 2 2

2 2
ρ         (10.6) 

(unde psr, psa sunt presiunile statice în refulare şi respectiv aspiraţie, iar vr, va sunt vitezele 
corespunzătoare); 
- puterea utilă dezvoltată de ventilator:  
 Pu=QΔpt           (10.7) 

- puterea absorbită de la motorul de antrenare: 
 P=Mω=Ph+Pm           (10.8) 

(unde Ph este puterea aerodinamică utilizată de ventilator pentru vehicularea gazului şi Pm este puterea 
consumată pentru acoperirea frecărilor); 
- randamentul ventilatorului: 

 η = =
P
P

Q p
P

u Δ t           (10.9) 

Curbele caracteristice ventilatoarelor sunt Δpt(Q), P(Q) şi η(Q). 
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Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
 
10.1. La încercarea unei pompe centrifuge care are racordurile de intrare (aspiraţie) şi de ieşire 

(refulare) egale cu di=80mm şi de=60mm (figura 10.1) s-au obţinut următoarele date: indicaţia 
manometrului de la ieşirea din pompă: p2=1,3 bar; indicaţia vacuummetrului de la intrarea în 
pompă: p1=-0,3 bar; cota secţiunii de ieşire faţă de axa pompei: h=100mm; cota manometrului 
de ieşire faţă de secţiunea de ieşire din pompă: a=500mm; debitul pompei: Q=10l/s; cuplul la 
arborele pompei: M=15Nm şi turaţia pompei: n=1450rot/min. 

 Să se determine înălţimea de pompare, puterea absorbită de la motor şi randamentul pompei. 
 

Figura 10.1. 
 
Soluţie 
 Calculul înălţimii de pompare se face cu relaţia (10.1), unde presiunile în racorduri se obţin în 
funcţie de indicaţiile corespunzătoare ale manometrului şi vacuummetrului şi de înălţimea şi natura 
coloanei de lichid de pe conducta de legătură: 
 pe=p2+ρapăga 
 pi=p1+ρaerg(a+h),  
vitezele medii pe secţiune, corespunzătoare celor două racorduri se exprimă în funcţie de debit şi aria 
secţiunii 

 v Q
A

Q
de

e e

= =
⋅

4
2π

  v Q
A

Q
di

i i

= =
⋅

4
2π

 

coeficienţii de neuniformitate ai vitezelor pe secţiune se consideră αe=αi≅1, iar între cotele zi şi ze se 
observă că există relaţia ze-zi=h. 
 Făcând aceste înlocuiri în relaţia (10.1), rezultă: 

 
( )

H p p v v
g

z z

p p a a h Q
g d d
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e i e e i i
e i
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apa e i
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+ − =
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+ + + + −
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⎜

⎞
⎠
⎟ +
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α α
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ρ π

2 2

2 1
2

2 4 4

2

8 1 1
 

Deoarece ρaer/ρapă ≅1/800, termenul respectiv se neglijează, ceea ce conduce la: 
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 Puterea absorbită de pompă de la motorul de antrenare se calculează cu relaţia (10.3), unde  
 ω=πn/30=1450π/30=151,84 rad/s 
Rezultă: 
 P=Mω=15¸151,84≅2277,7 W 
Puterea utilă dezvoltată de pompă se calculează cu relaţia (10.2), adică: 
 Pu=ρgQH=1000¸9,81¸0,01¸17,351=1701,6 W 
Randamentul pompei are valoarea: 
 η=Pu/P=1701,6/2277,7=0,7471, adică η=74,71%. 
 
 
10.2. La încercarea unei pompe centrifuge, într-o instalaţie ca cea din figura 10.2, se obţine un regim 

de funcţionare căruia îi corespund următoarele valori măsurate: Q=140 m3/h; n=2980 rot/min; 
pma=-0,17 kgf/cm2; pmr=2,22 kgf/cm2, diferenţa de nivel dintre refulare şi aspiraţie zr-za=0,2 m; 
diferenţa de nivel dintre manometrele de măsură a celor două presiuni şi axa pompei aQ-
ar=0,5m; puterea electrică absorbită de motorul de antrenare Pe=21,2 kW, iar curba 
randamentului motorului electric este dată în figura 10.3. Temperatura apei din circuit este de 18 
0C, iar presiunea barometrică pat=748 mm Hg. Se mai dau diametrele ştuţurilor de aspiraţie şi 
refulare da=100 mm şi dr=80 mm. Să se determine sarcina, puterea, randamentul şi NPSH-ul 
pompei, pentru regimul de funcţionare dat. 

 

 
 

Figura 10.2. 
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Figura 10.3. 
 
Soluţie 

Vitezele în secţiunile de intrare şi de ieşire sunt: 

 v Q
da

a

=
⋅

=
⋅
⋅ ⋅

=
4 4 140

3600 0 1
4 952 2π π ,
, m/s 

 v Q
dr

r

=
⋅

=
⋅
⋅ ⋅

=
4 4 140

3600 0 08
7 742 2π π ,
, m/s 

Sarcina pompei este: 
 H=zr-za+(pr-pa)/γ+(vr

2-va
2)/2g 

unde: 
 pr-pa=pat+pmr-(pat+pma)+ρg(ar-aa)=pmr-pma+ρg=pmr-pma+ρg(ar-aa)= 
 =2,22+0,17-0,5=2,34kgf/cm2=2,34¸9,81¸104N/m2=229554 N/m2 
Rezultă: 
 H=0,2+229554/9810+(7,742-4,952)/2¸9,81=25,4 m 
 Pentru Pe=21,2kW, pe curba de tarare a motorului se găseşte randamentul ηme=0,87, cu care se 
află puterea mecanică absorbită de pompă: 
 P=Peηme=21,2¸0,87=18,45 kW 
şi randamentul acesteia în punctul de funcţionare: 

 η ρ
= =

⋅ ⋅ ⋅
⋅ ⋅

=
gQH
P

1000 9 81 140 25 4
18 45 10 3600

0 5333
, ,

,
,  

 Valoarea NPSHi, pentru pompă, în punctul de funcţionare se calculează cu relaţia (10.5), unde: 
 pa=pma+pat=-0,17¸103+99,72¸103=99,55¸103N/m2 
cu 
 pat=748 mmHg=748¸133,322N/m2=99,72¸103N/m2 
 pma=-0,17kgf/cm2=-0,17¸103N/m2 
 pv|t=18 C=0,21mH2O=0,21¸9,80665¸103N/m2=2,059¸103N/m2 
Rezultă 

 ( )NPSH p p v
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a v a=
−

+ =
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10.3. La încercarea unui ventilator centrifugal, cu datele nominale: Qn=9900m3/h, Δpt=36 mmHg, 

nn=930 rot/min, P=1,985kW, presiunea şi temperatura aerului atmosferic au fost p0=775 mmHg 
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şi ta=24 0C. Pentru măsurarea debitului s-a utilizat un set de diafragme, cu diametrele deschiderii 
d=0; 125; 200; 280; 375; 425 mm. Conducta de măsură (de aspiraţie) a avut diametrul Da=500 
mm, iar secţiunea ştuţului de refulare a fost egală cu cea a conductei de aspiraţie. Braţul balanţei 
de măsură a cuplului la arbore a fost r=50 cm. Valorile măsurate în timpul încercării 
ventilatorului sunt date în tabelul 10.1. Să se calculeze şi să se reprezinte grafic curbele Δpt(Q), 
P(Q) şi η(Q). 

 
 Tabelul 10.1. 

Nr. 
crt. 

Diametrul 
diafragmei, d[mm] 

Presiunea statică
Δpt, [mmH2O] 

Depresiunea  
p0-pa, [mmH2O] 

Forţa la braţul 
balanţei, 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 

 
Soluţie 

Debitul se calculează cu relaţia: 
 

 Q d p
= ⋅ ⋅ ⋅0 01252 2, α ε

ρ
Δ  [m3/h] 

unde: Δp se ia din tabelul 10.1, 
  α=0,6 - coeficientul de debit al diagramei, 
  ε=Δpmediu/p0=0,00825 - coeficientul de expansiune, 
 d - se ia din tabelul 10.1, 
 ρ=p0/RT=(10530¸9,81)/(287¸297)=1,21 kg/m3 - densitatea aerului atmosferic. 
 Cuplul la arborele motorului, se determină cu relaţia M=F¸r [N¸m], unde F se ia din tabelul 10.1. 
Puterea utilă, puterea absorbită şi randamentul ventilatorului se determină cu relaţiile (10.7), (10.8) şi 
(10.9). Rezultatele au fost trecute în tabelul 10.2. 
 

Tabelul 10.2. 
Nr. crt. Q, [m3/s] Δpt, [N/m2] P, [kW] η, [%] 
1 0 725,69 0,735 0 
2 0,272 755,11 0,974 21 
3 0,738 794,33 1,365 42,9 
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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 În figura 10.4 s-au reprezentat curbele caracteristice ale ventilatorului studiat. 
 
 

 
Figura 10.4. 

 
 
10.4. Un ventilator axial, având datele nominale Qn=4 m3/s, Δpt=160mmH2O, nn=3000 rot/min şi 

Pn=8 kW se încearcă lucrând cu aer umed la temperatura tum=150C. Să se calculeze debitul Q, 
sarcina Y, puterea P şi randamentul η, într-un punct de funcţionare pentru care se citesc valorile: 
Δp1=p0-pa=27,888 Pa, Δp2=pr-p0=709,15 Pa, M=39,19 kgfm, p0=750 mmHg, tus=21 0C 
(pus=2490 Pa). Intrarea aerului în ventilator se face printr-o duză, având diametrul de intrare 
D=496 mm, diametrul de ieşire d=146 mm şi coeficientul de debit μ=0,99. 

 
Soluţie. 

Debitul ventilatorului se calculează cu relaţia 

 ( )Q D d p
= −μ π

ρ4
22 2 1Δ  

unde ρ se determină cu relaţia: 

 ρ ϕ= −
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

p
RT

p
p

us0

0

1 0 377,   

Umiditatea ϕ se ia din tabele, funcţie de temperatura t=tus-tum=21-15=6 0C. Rezultă ϕ =0,54. 
R= ℜ /M=8315/28=287 J/kgK 
T=273+21=294 K 
Prin urmare: 
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Rezultă debitul: 

 ( ) 76,3
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888,272146,0496,0
4

99,0 22 ≅
⋅

−=
πQ  m3/s 

Sarcina Y se calculează din relaţia: 
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Puterea absorbită de ventilator este: 

 123119
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30001019,39

30
=
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ππϖ nMMP  W 

Rezultă, randamentul ventilatorului: 

 93,0
123119

03,2582276,3179,1
=

⋅⋅
==

P
QYρη  

 
 

Probleme propuse 
 
10.5. Două ventilatoare centrifuge identice având caracteristicile H(Q), P(Q) şi η(Q) date în figura 

10.5 sunt înseriate. Curba caracteristică a conductei fiind HC(Q), să se determine parametrii la 
funcţionarea unui singur ventilator pe conductă. 

 
Figura 10.5. 

 
10.6. Două ventilatoare centrifuge identice, cu caracteristicile H(Q), P(Q) şi η(Q) date în figura 10.6 

sunt montate în paralel. Pe conductă este montată o vană. La deschiderea completă a vanei, 
curba caracteristică este HC(Q), iar în cazul închiderii parţiale a vanei, caracteristica este 
H’C(Q). Să se determine debitul, sarcina, puterea şi randamentul fiecărui ventilator la 
funcţionarea în paralel pe conducta cu vana deschisă şi cu vana închisă parţial. 
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Figura 10.6. 

 
 
 
 
 
 
 
 

CAPITOLUL 11 
 

TURBINE HIDRAULICE 
 

Noţiuni teoretice 
 
 Valorificarea potenţialului hidroenergetic al unei ţări se realizează în cadrul unei amenajări 
hidroenergetice, respectiv în centralele hidroelectrice, care utilizează ca sursă primară energia 
hidraulică, potenţială şi cinetică a căderilor de apă naturale sau artificiale. 
 Principalele elemente componente ale unei amenajări hidroenergetice sunt: barajul (care poate 
fi de înălţime mică şi lăţime mare - baraj fluvial, sau de înălţime mare şi lăţime mică, caracteristic 
zonelor montane), aducţiunea apei (care asigură circulaţia acesteia între captare şi castelul de 
echilibru), castelul de echilibru (care are rolul de reducere a efectelor loviturii de berbec datorată 
regimului tranzitoriu al apei în conducta de aducţiune), conducta forţată şi distribuitorul (care 
realizează legătura pe linia de cea mai mare pantă şi traseul cel mai scurt între castelul de echilibru şi 
turbine) şi turbinele hidraulice (care pot fi cu acţiune - tip Pelton, sau cu reacţiune - tip Francisc, 
Kaplan, etc). 
 Calculul parametrilor principali ai turbinelor hidraulice se face după cum urmează. 
Puterea hidraulică a unei turbine este: 
 P=ρgQHη           (11.1) 

unde ρ este densitatea apei 
 g- acceleraţia gravitaţională; 
 Q - debitul de apă care trece prin turbină; 
 H - căderea la turbină; 
 η - randamentul turbinei. 
 Deoarece funcţionarea obişnuită a turbinei se face cu apă rece şi curată, se poate scrie: 
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 P=13,33 QHη; P [CP], Q [m3/s], H [m]      (11.2)  
 P=9,81 QHη; P [kW], Q [m3/s], H [m]       (11.3) 
 Cel mai important criteriu de clasificare a turbinelor este rapiditatea, care se determină cu 
relaţia: 

 n n
H

P
Hs =  n [rot/min], H [m], P [CP]      (11.4) 

 Pentru construcţia caracteristicilor universale (topograme), se utilizează debitul dublu unitar şi 
turaţia dublu unitară, care se calculează cu relaţiile: 

 ′ =Q Q
D H1

1
2

;  ′ =n nD
H1

1         (11.5) 

unde D1 este diametrul maxim de intrare al rotorului. 
 Dacă se dau puterea nominală (instalată) P[kW] şi căderea netă de calcul Hc[m] a turbinei, 
diametrul nominal al rotorului se determină din relaţia (11.5) 

 D Q
Q H

P
H

Q H
P

Q H Hc

c

c c
1

1 1 1

9 81
9 81

=
′

=
′

=
′

,
,

η
η c

 [m]     (11.6) 

 Cunoscând de pe topogramă randamentul optim ηM,opt al modelului cu diametrul D1M, 
randamentul optim al prototipului se calculează cu formula lui Moody: 

 ( )η ηopt M opt
MD

D
= − −1 1 1

1

5,          (11.7) 

 
 Înălţimea de aspiraţie, Ha, a unei turbine reprezintă cota deasupra nivelului aval a inelului 
inferior al aparatului director la turbina Francis verticală, a fusurilor paletelor rotorice, la turbina Kaplan 
şi a axei de rotaţie la toate turbinele cu reacţiune orizontale. Când Ha<0, turbina funcţionează cu 
contrapresiune. 
 În tabelul 11.1 sunt prezentate caracteristicile de rapiditate, pentru câteva tipuri de turbine. 
 

 Tabelul 11.1. Caracteristicile de rapiditate ale turbinelor hidraulice 
Turbine Pelton Francis Dęriaz Kaplan Bulb 
ns  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 

 
  

Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
 
11.1. Să se dimensioneze o turbină Pelton, cunoscând căderea de calcul Hc=630 m şi puterea instalată 

P=65 kW. 
 
Soluţie 
 Fiind o turbină de mare putere, se adoptă ax vertical şi numărul de injectoare z0=4. Estimând 
randamentul global η=0,87, se obţine debitul de calcul al turbinei, din relaţia (11.1): 

 Q P
Hc

= =
⋅ ⋅

=
9 81

65000
9 81 630 0 87

12 088
, , ,

,
η

 m3/s 
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şi debitul pe fiecare injector:  
 Q1=Q/z0=12,088/4=3,022 m3/s 
Dar debitul pe un injector este dat de relaţia: 

 Q gH d
1

0
2

2
4

= Ψ
π  

de unde, considerând coeficientul vitezei Ψ=0,97, rezultă diametrul jetului la ieşirea din ajutajul 
injectorului: 
 

 d Q
gH

m m0
14

2
4 3 022

0 97 2 9 81 630
0 0944 94= =

⋅
⋅ ⋅ ⋅

= ≅
π πΨ

,
, ,

,  

 
Diametrul de ieşire al ajutajului este: 
 d=(1,15 ... 1,25)d0=108 ... 117,5 mm 
Se adoptă d=115 mm 
Turbina are randamentul maxim atunci când raportul dintre diametrul rotorului, socotit la intersecţia 
axului jetului cu cupa şi diametrul jetului este D1/d0=13 ... 18, deci: 
D1=(13 ... 18)94=1222 ... 1692 mm 
Valoarea finală a diametrului D1 se adoptă după alegerea turaţiei. Turaţia dublu unitară se alege în 
funcţie de căderea la turbină, din tabelul 11.2. 

  
Tabelul 11.2. Caracteristicile turbinelor Pelton, funcţie de căderea la turbină 

Căderea H, [m] D1/d0   n'1, [rot/min] Q'1 [l/s] ns numărul 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 Hc=630m, se ia n'=38,5, valoare cu care se determină turaţia: 

 n
n H

D
c=

′
=1

1

38 5 630
1 222 1 692

,
, ... ,

= 790,8 ... 571 rot/min 

 Se adoptă cea mai mare turaţie sincronă din acest interval, adică n=600 rot/min, căreia îi 
corespunde diametrul: 

 D
n H

n
m mc

1
1 38 5 630

600
1 611 1610=

′
= = ≅

, , m  

Rapiditatea turbinei este: 

 n n
H

P
Hs = =

⋅
=

600 1 36 65000
630

56 525 4
, ,/  

Prin urmare, conform tabelului 11.1, turbina este de tip Pelton rapid. 
Turaţia de ambalare este: 
 na=1,8n=1,8x600=1080 rot/min 
 
11.2. La încercarea modelului unei turbine Francis, presiunea la intrare, pi este creată de o pompă 

centrifugă, iar la ieşirea din aspirator, apa curge într-un canal dreptunghiular, prevăzut cu 
deversor pentru măsurarea debitului (figura 11.1). Înălţimea de aspiraţie, Ha a turbinei se 
determină pe baza măsurării nivelului suprafeţei libere a apei în canal, în amonte de deversor. În 
timpul variaţiei debitului turbinat, turaţia se menţine constantă n=800rot/min, prin reglarea forţei 
de strângere F, a frânei Prony. Sarcina turbinei se menţine constantă cu ajutorul robinetului 
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montat pe by-passul pompei centrifuge. Să se determine sarcina, debitul, puterea şi randamentul 
turbinei, în cazul aparatului director complet deschis, dacă valorile măsurate sunt următoarele: 
pi=0,037 MPa; y=0,77 m; Ha=1,45 m; Δz=0,35 m; di=0,2 m; secţiunea de ieşire a aspiratorului 
Ae=0,672 m2; înălţimea lamei deversante h=0,122 m şi forţa de frânare F=6,29 N. În figura 11.2 
s-a reprezentat curba debitului, funcţie de înălţimea lamelei deversante. 

  
 
 

 
 
 
 
 

 
  

 
 
 
 

 
 
 

Figura 11.1. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 11.2. Debitul, funcţie de înălţimea lamelei deversoare 
 
Soluţie 
 Corespunzător înălţimii h=0,122 m a lamelei deversante, din fig. 11.2 rezultă debitul Q=92 l/s 
Vitezele la intrarea în camera spirală şi la ieşirea aspiratorului turbinei, rezultă din ecuaţia de 
continuitate: 

 sm
d
Qv

i
i /93,2

2,0
092,044

22 =
⋅

⋅
==

ππ
; v Q

A
m se

e

= = =
0 092
0 672

0 137,
,

, /  

Căderea la turbină, în punctul de funcţionare, este: 

 m
g
vv

zHy
p

H ei
a

i 1,6
81,92
137,093,235,045,177,07,3

2

2222

=
⋅
−

+−++=
−

+Δ−++=
γ

 

Puterea la arborele turbinei este: 

 kWnFP 7,3
1360

80029,6
1036,1 3 =

⋅
=

⋅
⋅

=  

Randamentul în punctul de funcţionare este: 
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 η = =
⋅ ⋅

=
P
QH9 81

3 7
9 81 0 092 6 1

0 682
,

,
, , ,

,  

adică 68,2%. 
 

Probleme propuse 
 
11.3. O zonă |AB|, situată pe cursul unui râu ca în figura 11.3, are următoarele caracteristici: 

- lungimea zonei (măsurată pe cursul aparent al râului): lAB=2 km; 
- panta longitudinală medie a zonei: iAB=2%; 
- Pantele medii ale malurilor, la extremităţile zonei AB: iA=iB=10%; 
- Viteza medie a râului în punctul de afluenţă (A): vA=0,4 m/s. 

Într-o perioadă de secetă (când debitul de apă al râului a fost minim) s-au obţinut prin măsurare 
următoarele rezultate: 

- lăţimea râului: bA min=5 m; 
- adâncimea medie: hA med=0,2 m. 

Creşterea cotelor anuale ale râului în punctul de afluenţă este: 
- ΔhA med. an=0,4 m; 
- ΔhA max. an=1 m. 

Se cere să se determine: 
a) Care ar fi puterea estimată minimă a CHE? 
b) Care ar fi diametrul turbinei hidraulice, dacă ea ar fi cuplată cu un generator sincron cu 

frecvenţa f=50 Hz şi p=6 perechi de poli şi ar evacua apa turbinată cu viteza ve=4,8 m/s? 
c) Care ar fi puterea electrică medie anuală a CHE (corespunzătoare debitului mediu anual şi 

înălţimii nete normale)? 
d) Cu câte grupuri (T-G) trebuie echipată CHE, pentru a fi posibilă turbinarea debitului maxim 

anual de apă, de la înălţimea netă normală, dacă în perioadele de secetă, când este un singur 
generator în funcţiune la putere minimă PT-G min=1/3 PT-G nom se turbinează tot debitul de apă 
afluent de la înălţimea netă minimă Hn,min=Hn,normal-2 [m]; 

e) Care este potenţialul hidroenergetic maxim al acumulării de apă, având în vedere că lacul de 
acumulare din zona |AB| se umple cu apă în 20 de zile, în perioada secetoasă. 

 
Figura 11.3. 
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CAPITOLUL 12 

 
POMPE VOLUMICE 

 
Noţiuni teoretice 

 
 Maşinile hidraulice volumice se caracterizează printr-un proces discontinuu de aspiraţie-refulare, 
proces care se realizează printr-un transfer al lichidului, în interiorul maşinii, între secţiunile de intrare 
şi ieşire, volum cu volum. Din categoria pompelor volumice fac parte: pompa monocilindrică cu piston 
(cu simplu sau cu dublu efect), pompa cu pistoane radiale, pompa cu pistoane axiale, pompa cu roţi 
dinţate, pompa cu şurub, pompa cu palete glisante, pompa cu membrană, etc. 
 Caracteristicile energetice ale pompelor volumice sunt aceleaşi ca ale turbopompelor; diferă 
numai relaţiile de calcul ale debitului şi anume: 
- pentru pompa monocilindrică cu piston cu simplu efect, debitul mediu teoretic este: 

 Q n D h n
t = =ϑ π

60 4 60

2

         (12.1) 

unde υ este cilindreea, n este turaţia pompei, h este cursa pistonului şi D este diametrul pistonului. 
Debitul mediu efectiv este: 
 Q=ηvQt           (12.2) 

unde ηv este randamentul volumic al pompei. 
Debitul instantaneu este: 
 q=Av            (12.3) 

unde A=πD2/4 este aria secţiunii pistonului, iar v este viteza acestuia. 
- pentru pompa monocilindrică cu dublu efect, relaţiile de calcul ale debitului sunt aceleaşi ca la pompa 
cu simplu efect, cu deosebirea că refularea este asigurată atât de faţa dreaptă a pistonului, de arie 
A=πD2/4, cât şi de faţa stângă a pistonului, de arie A'=π(D2-d2)/4, unde d este diametrul tijei pistonului. 
- pentru pompa cu pistoane radiale, debitul mediu teoretic este: 

 Q d Rz n
t =

π α
2

2 60
sin           (12.5) 

unde R este raza discului de antrenare, z este numărul de pistoane axiale, iar α este unghiul de înclinare 
al discului de antrenare. 
- pentru pompa cu roţi dinţate, debitul mediu teoretic este: 

 Q bn r r t
t e p= − −

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟

π ε
60 12

2 2 0
2

         (12.6) 

unde b este lăţimea unui dinte, ε=4-6l/t0+3(l/t0)2, cu l- lungimea liniei de angrenare şi t0=2πr0/2 - pasul 
pe cercul de bază, rp este jumătatea distanţei dintre centrele celor două roţi şi re este raza la vârful 
dinţilor. 
- pentru pompa cu şurub, debitul mediu teoretic este: 
 Qt=4·e·d·t·n           (12.7) 

unde e reprezintă excentricitatea dintre axa şurubului şi axa de rotaţie, d este diametrul rotorului, t este 
pasul şurubului şi n este turaţia arborelui de antrenare. 
Randamentul volumic al acestor pompe se defineşte ca: 
 ηt=Q/Qt           (12.8) 
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Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
 
12.1. O pompă monocilindrică cu piston cu simplu efect are diametrul pistonului D=300 mm, cursa 

h=350 mm şi turaţia n=150 rot/min. La funcţionarea pompei, sarcina este H=200 m, puterea este 
P=148kW şi presiunea indicată este pi=20,535 bar. Să se determine debitul mediu teoretic, 
debitul mediu efectiv şi randamentul global al pompei, dacă randamentul volumic este ηv=0,9. 

 
Soluţie 
 Debitul mediu efectiv se determină cu relaţia (12.2), unde debitul mediu teoretic este calculat cu 
relaţia (12.1): 

 Q D h n m st = =
⋅

⋅ ⋅ =
π π2 2

3

4 60
0 3
4

0 35 150
60

0 0618, , , /  

Rezultă, debitul mediu efectiv: 
 Q=Qt¸ηv=0,0618¸0,9=0,05567 m3/s 
Randamentul global al pompei este: 
 η=ηvηhηm 
unde randamentul hidraulic este: 
 ηh=ηi/ηv=0,86/0,9=0,956 
cu: 

 η ρ
i

u

i i t

P
P

gQH
p Q

= = =
⋅ ⋅ ⋅

⋅ ⋅
=

1000 9 81 0 05567 200
20 535 10 0 0618
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iar randamentul mecanic este: 

 ηm
i i tP

P
p Q

P
= = =

⋅ ⋅
⋅

=
20 535 10 0 0618

148 10
0 858

5

3
, , ,  

Rezultă: 
 η=0,9 · 0,956 · 0,858=0,738 
 
12.2. O pompă monocilindrică cu piston, cu dublu efect, având randamentul volumic ηv=0,96; 

diametrul cilindrului D=125 mm; cursa pistonului h=115 mm; diametrul tijei d=25mm; turaţia 
arborelui n=60 rot/min, lucrează cu o conductă de aspiraţie de diametru da=70mm, lungime 
la=8m, coeficientul de pierderi liniare λ=0,029, pe care sunt montate un sorb cu clapetă de 
reţinere şi un cot, cu coeficienţii de pierderi locale ζs=2,5 şi ζc=0,33. Pierderea maximă de 
sarcină în supapa de aspiraţie, la deschidere, este hSA

max=1,2 mH2O. Să se determine înălţimea 
geometrică de aspiraţie maximă posibilă, dacă presiunea atmosferică este p0=760 mmHg, iar 
presiunea de vaporizare a apei la 20 0C este pv=0,235 mH2O. 

 
Soluţie 
 Înălţimea geometrică maximă de aspiraţie se calculează cu relaţia: 

 H p p l
d

v
g

h ma
v

apa

a

a
s c

a
SA,max
max , , , ,=

−
− + +

⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟ − = − − =0

2

2
10 09 0 05 1 2 8 84

γ
λ ζ ζ  

unde: 
 p0=760 mmHg=101325 N/m2 
 pv=0,235 mH2O=0,0235 at=0,0235·9,81·104 N/m2=2305,35 N/m2 

 v Q
d

m sa
a

= =
⋅ ⋅

⋅
=

−4 4 2 65 10
0 07
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5

2π π
,
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, /  
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 Q=ηv·Qt=0,96·2,38·10-3=2,28·10-3 m3/s 
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12.3. O pompă cu z=9 pistonaşe radiale, de diametru d=20mm şi cu excentricitatea e=8mm are turaţia 

n=1450rot/min şi realizează o creştere a presiunii Δp=250 bar. 
Se cere: 
a) Să se afle randamentul volumic al pompei, dacă debitul măsurat este Q=63 l/min; 
b) Să se calculeze randamentul total şi randamentul mecano-hidraulic al pompei, dacă la 

arborele pompei s-a măsurat cuplul M=19 daNm. 
 
Soluţie 

a) Randamentul volumic al pompei se calculează cu relaţia (12.8), în care debitul mediu teoretic 
se găseşte cu relaţia (12.4), adică: 

 Q d ezn lt =
⋅

=
⋅

⋅ ⋅ ⋅ =
π π2 2

2
0 2
2

0 08 9 1450 65 6, , , / min  

Rezultă: 
 ηv=Q/Qt=63/65,6=0,96 
b) Randamentul total al pompei este: 
 η=Pu/P=26250/28850=0,91 
unde: 

 
WnMMP

WpQPu
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1450190
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2625010250
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=⋅⋅
⋅
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ππω
 

Randamentul mecano-hidraulic al pompei este: 
 ηmh=η/ηv=0,91/0,96=0,948 
 
12.4. O pompă cu z=7 pistonaşe axiale, de diametru d=30 mm, ale căror axe sunt situate pe un cilindru 

de diametru D=100mm, are discul înclinat cu unghiul α=200. turaţia pompei fiind n=970rot/min 
şi creşterea presiunii lichidului Δp=150bar, să se determine debitul şi puterea pompei. Se 
estimează ηv=0,95 şi η=0,90. 

 
Soluţie 
 Debitul mediu efectiv este: 
 Q=ηvQt=0,95·2,9·10-3=2,7·10-3 m3/s. 
unde Qt se calculează cu relaţia (12.5), adică 

 Q d R z n
t = ⋅ ⋅ =

⋅
⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ −π α π2 2

0 3

2 60
0 03
2

0 1
2

7 970
60

20 2 9 10sin , , sin ,  m3/s 
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Puterea pompei este: 

 P Q p
= =

⋅ ⋅ ⋅
=

−Δ
η

2 7 10 150 10
0 9

45000
3 5,
,

W 

 
12.5. O pompă cu roţi dinţate, cu angrenare exterioară, având turaţia n=1450 rot/min, realizează o 

creştere a presiunii uleiului Δp=110 bar. Cunoscând diametrul exterior De=44 m, distanţa dintre 
centrele celor două roţi Dp=36 mm, lăţimea dinţilor b=15 mm, numărul de dinţi z=9, precum şi 
unghiul de angrenare α=200 şi estimând randamentul ηv=0,9 şi ηmh=0,85 să se calculeze debitul 
şi puterea de antrenare a pompei. 

 
Soluţie 

Debitul pompei este: 
 Q=ηvQt=0,9 · 0,167 · 10-3=0,15·10-3 m3/s. 
unde Qt se calculează cu relaţia (12.6), adică 

Q b n r r t

m s
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⎠
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unde: 
 re=De/2=44/2=22 mm 
 rp=Dp/2=36/2=18 mm 

 ε = − +
⎛
⎝
⎜

⎞
⎠
⎟ = −4 6 3 4 6
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2
l
t

l
t

⋅6,55/12,56+3(6,55/12,56)2=1,69 

 l=rptgα=18tg200=6,55 mm 
 t0=2πrp/z=2π·18/9=12,56 mm 
Puterea de antrenare a pompei este: 
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Probleme propuse 
 
12.6. O pompă cu z=9 pistoane radiale de diametru d=0,025 m şi cu excentricitatea e=0,010 m, are 

turaţia n=960 rot/min şi realizează creşterea presiunii Δp=210 · 105 N/m2. 
a) Să se afle randamentul volumic al pompei, dacă debitul măsurat este Q=80 l/min; 
b) Să se calculeze randamentul total şi randamentul mecanic al pompei, dacă momentul 

măsurat la arborele pompei este M=320 Nm.. 
 
12.7. Să se determine randamentul volumic, mecanic şi total al unei pompe cu pistoane axiale cu corp 

înclinat, ştiind că: pompa este antrenată la turaţia n=1450 rot/min; presiunea maximă 
Δp=300·105 N/m2; volumul geometric (cilindreea, pentru un unghi de înclinare a blocului cu 
cilindri α=25) V=31,1 cm3/rot; debitul nominal Qn=42,5 l/min şi cuplul nominal la arbore 
Mn=164,4 Nm. 
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12.8. Să se determine puterea de antrenare şi randamentul total al unei pompe cu pistoane axiale 
antrenată la turaţia n=1450 rot/min, pentru presiunea de lucru p=210·105 N/m2 şi debitul Q=82 
l/min. Se estimează randametul volumic ηV=0,95. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

CAPITOLUL 13 
 

ACŢIONĂRI HIDRAULICE 
 

Noţiuni teoretice 
 

Acţionarea hidraulică presupune o conversie de energie de tip mecano-hidro-mecanică, pentru 
învingerea unor forţe sau cupluri rezistente, conform unui program dat. 
În principiu, un sistem de acţionare hidraulică conţine o pompă hidrostatică, un element de execuţie, 
care este motorul hidraulic cu mişcare de rotaţie sau translaţie şi instalaţii auxiliare în care intră 
aparatura de distribuţie, reglare şi control, conductele de legătură, rezervoarele de lichid, 
acumulatoarele, filtrele, etc. 
Aparatajul de distribuţie asigură dirijarea lichidului de lucru către elementele sistemului, determinând 
succesiunea fazelor de lucru. Cele mai utilizate în acest sens sunt distribuitoarele cu sertar, a căror 
caracteristică se calculează cu relaţia: 

 Q dx g p G p= =μπ
γ

2 Δ
Δ          (13.1) 

unde μ este coeficientul de debit (μ=0,6 ... 0,65), d este diametrul sertăraşului distribuitorului, x este 
lungimea de deschidere, Δp este căderea de presiune pe distribuitor, iar G dx g= μπ γ2 /  este 
conductivitatea hidraulică. 
Aparatajul de reglare este destinat reglajului de viteză sau de presiune în sistemul de acţionare 
hidraulică. Reglarea vitezei se poate face pe cale volumică, cu ajutorul unei pompe cu debit reglabil sau 
pe cale rezistivă, cu ajutorul unei rezistenţe hidraulice reglabilă, numită drosel. Reglarea presiunii se 
face cu supape care pot fi normal închise (ex. supape de siguranţă, supape de deversare) sau normal 
deschise (ex. supape de reţinere, supape de reducţie, etc.). 
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Relaţia debitului prin supapă, într-un regim staţionar, este identică cu relaţia debitului prin drosel: 

 Q A p
s= μ

ρ
2Δ           (13.2) 

unde As este secţiunea de trecere prin supapă, pentru o anumită poziţie a ventilului, în raport cu scaunul 
supapei. 
 

Aplicaţii 
 

Probleme rezolvate 
 
13.1. Cilindrul diferenţial 1, din figura 13.1. are diametrul pistonului D=110mm şi diametrul tijei 

d=80mm. Se conectează, pe rând, fiecare faţă a pistonului la presiunea dată de pompa 2, 
p=100bar. Pe faţa opusă, conectată prin droselul reglabil 5 la rezervorul 6, se exercită presiunea 
p0=10bar. Debitul dat de pompă este Q=1l/s. Să se determine vitezele şi forţele dezvoltate de 
piston la cursa spre dreapta (v1, F1) şi la cursa spre stânga (v2, F2) cunoscând randamentul 
volumic al celor două sensuri ηv1=ηv2=1, randamentul mecano-hidraulic al feţei fără tijă 
ηmh1=0,92 şi al celei cu tijă ηmh2=0,9. 

 
 

 
 
 
 
Figura 13.1. Schema de lucru  

 
1 – cilindru hidraulic; 
2 – pompă; 
3 – supapă de descărcare; 
4 – distribuitor cu sertar tip 4/2; 
5 – drosel; 
6 – rezervor. 
 
 
 
 
 
 
 

 
Soluţie 

Ariile feţelor care refulează ale pistonului sunt: 
- aria fără tijă: 

 A D
= =

⋅
=

π π2 2

4
11
4

95 033,  cm2 

- aria cu tijă: 

 A D d
=

−
=

−
=

π π( ) ( ) ,
2 2 2 2

4
11 8

4
44 768  cm2 

La deplasarea spre dreapta, viteza şi forţa se determină cu relaţiile: 

 v Q
A

v
1

1
310 1

95 033
= =

⋅η
,

=10,52 cm/s=0,1052 m/s 



Mecanica fluidelor şi maşini hidraulice – PROBLEME 
 
 

80

 N
Ap

pAF
mh

mh 82456
9,0

10768,44101092,010033,9510100
45

45

2

0
11 =

⋅⋅⋅
−⋅⋅⋅⋅=

′
−=

−
−

η
η  

La deplasarea spre stânga, viteza şi forţa se determină cu relaţiile: 

 v Q
A

v
2

2
310 1

44 768
=

′
=

⋅η
,

=22,3 cm/s=0,223 m/s 

 N
Ap

ApF
mh

mh 29962
92,0

10033,9510109,010768,4410100
45

45

1

0
22 =

⋅⋅⋅
−⋅⋅⋅⋅=−′=

−
−

η
η  

 
13.2. Să se determine întârzierea cu care servomotorul din figura 13.2, aflat sub sarcină, începe 

mişcarea după ce distribuitorul cu sertar pune în comunicaţie pompa cu servomotorul. Se 
cunosc: creşterea necesară a presiunii de la valoarea iniţială p0 la valoarea finală p, respectiv 
Δp=p-p0=100 bar; debitul pompei Q=6l/min; modulul de elasticitate al uleiului ε=14 MPa; 
volumul de ulei de la pompă până la pistonul servomotorului ν0=28·10-3 m3. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 13.2. 
 
Soluţie 
 Pomparea trebuie să compenseze acumularea de ulei datorită comprimării şi apoi pune în 
mişcare pistonul servomotorului. Volumul suplimentar introdus în circuit, până la deschiderea drumului 
de la pompă la servomotor, datorită comprimării este: 

 6

53
0

1014
101001028

⋅
⋅⋅⋅

=
Δ

=Δ
−

ε
ϑ

ϑ
p =0,0002 m3 

Întârzierea cu care servomotorul începe mişcarea este: 

 t=Δν/Q= 3

4

101,0
102

−

−

⋅
⋅ =2 s 

unde Q=6l/min=6/60 dm3/s=0,1 dm3/s=0,1·10-3 m3/s. 
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13.3. Cilindrul de forţă cu simplu efect din figura 13.3. are modulul de elasticitate E=2·109 MPa, 
diametrul D=100 mm, lungimea l=1m şi grosimea peretelui δ=6mm. Asupra pistonului 
acţionează o forţă F, uniform crescătoare în timpul Δt=0,6 s, de la valoarea F0=35000 N, la 
valoarea F1=45000 N. Forţa de frecare a pistonului cu cilindrul fiind 0,01F, se cere viteza 
pistonului în timpul creşterii presiunii, dacă valoarea sa iniţială este v0=0,002 m/s şi debitul 
pompei care alimentează cilindrul este independent de presiune. Modulul de elasticitate al 
uleiului este ε=1,333·107 MPa. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 13.3. 
 
Soluţie 
 Secţiunea cilindrului este: 
A=πD2/4=π·0,12/4=0,007854 m2=78,54 cm2=78,5410-4 m2 
Presiunea produsă de piston, la începutul şi sfârşitul intervalului Δt, ţinând seama de frecarea cu 
cilindrul, este: 

 p0=Error! Bookmark not defined. 3
4

0 10118,44
1054,78

3500099,099,0
⋅=

⋅
⋅

=
⋅

−A
F MPa 

 p1= 3
4

1 10725,56
1054,78

4500099,099,0
⋅=

⋅
⋅

=
⋅

−A
F MPa 

Rezultă creşterea de presiune: 
 Δp=p1-p0=(56,725-44,118) ·103=12,605·103 MPa 
 
Această creştere de presiune produce o creştere a diametrului cilindrului: 
 

 ΔD=D 5
9

232

10525,0
102006,02

1,010605,12
22

−⋅=
⋅⋅⋅
⋅⋅

=
Δ

=
⋅Δ

⋅=
Δ

E
pDDp

E
D

E δδ
σ cm 

Această creştere a diametrului (fără modificarea lungimii l), conduce la o creştere a volumului 
cilindrului: 

 6
5

1 10825,0
2

10525,01,0
2

−
−

⋅=
⋅

⋅⋅=
Δ

=Δ ππ lDDv  m3 
În volumul v0=A·l=78,54·10-4=78,54·10-4 m3, 
datorită creşterii presiunii, încape un volum suplimentar de ulei: 
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 6
13

49
0

2 10423,7
10333,1

1054,7810605,12 −
−

⋅=
⋅

⋅⋅⋅
=

Δ
=Δ

ε
pv

v  m3 

Prin urmare, creşterea totală a volumului de ulei este: 
 Δv=Δv1+Δv2=(0,825+7,427) ·10-6=8,252·10-6 m3 
Rezultă o pierdere aparentă de debit: 

 6
6

10753,13
6,0
10252,8 −

−

⋅=
⋅

=
Δ
Δ

=
t
vQa cm3/s 

Debitul Q al pompei trebuie să compenseze această pierdere aparentă şi să producă viteza cerută, v, a 
pistonului, adică:  Q=Qa+vA 
Pe de altă parte, debitul este: 
 Q=v0A=0,002·78,54·10-4=15,708·10-6 m3/s 
Rezultă: 

 v = ( ) 2
4

6

10025,0
1054,78

10753,13708,15 −
−

−

⋅=
⋅

⋅−
=

−
A
QQ a m/s 

Aşadar, viteza pistonului scade foarte mult în timpul creşterii rezistenţei F, învinsă de piston, deoarece 
cea mai parte a debitului dat de pompă serveşte pentru acoperirea variaţiei Δv a volumului. 
 
13.4.  În poziţia deschis a sertarului distribuitorului din figura 13.4, pistonul servomotorului, încărcat 

cu o sarcină având masa totală M=800 kg, coboară cu viteza v=0,4 m/s. În momentul în care 
volumul de ulei din cilindru şi din conductă până la sertar este v0=1000 cm3, sertarul este 
comandat brusc în poziţia închis. Cunoscând modulul de elasticitate al uleiului ε=14 MPa, 
masa lichidului din cilindru m=0,63 kg, masa lichidului din conductă până la sertar m'=0,27 kg 
şi raportul dintre secţiunea servomotorului şi cea a conductei A/A' =20, să se determine 
suprapresiunea uleiului produsă de închiderea sertarului. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figura 13.4. 
 
Soluţie 
 Odată cu pistonul, se mişcă cu viteza v şi lichidul din cilindru în conducta de descărcare, de arie 
A'<A, viteza fiind v' =A·v/A'. Prin închiderea bruscă a sertarului este necesar ca masa M a pistonului şi 
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sarcinii pe de o parte şi cea a lichidului până la sertar, pe de altă parte să fie frânate până la repaus. 
Deceleraţia ar fi infinită dacă lichidul ar fi incompresibil, ceea ce ar da naştere la o creştere infinită a 
presiunii. Datorită compresibilităţii uleiului şi elasticităţii pereţilor metalici, ia naştere o suprapresiune 
finită Δp, care se determină din egalarea energiei cinetice totale, corespunzătoare poziţiei deschis a 
sertarului, cu suma dintre lucrul mecanic de comprimare a uleiului şi lucrul mecanic de deformare a 
pereţilor metalici. 
Energia cinetică este: 

( )E M v m v m v v M m m A
Ac =

⋅
+

⋅
+

′ ′
= + + ′

′
⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

⎡

⎣
⎢
⎢

⎤

⎦
⎥
⎥

= + + ⋅ =
2 2 2 2 2 2

2

2 2 2 2
0 4

2
800 0 63 0 27 20 72 69, , , , J 

Lucrul mecanic necesar creşterii Δp a presiunii uleiului se determină observând că pistonul şi sarcina 
care-l apasă comprimă perna de ulei ca pe un resort. Energia înmagazinată de resort este cf2/2, unde 
constanta elastică este: 

 c F
l

p A
v A

p A
v

p A

v p
A

v
= =

⋅
=

⋅
=

⋅
=

⋅Δ
Δ

Δ
Δ

Δ
Δ

Δ
Δ/

2 2

0

2

0

ε

ε  

iar săgeata este:  f l v
A

v p
A

= = =
⋅

Δ
Δ Δ0

ε
  

Prin urmare, lucrul mecanic cheltuit pentru comprimarea uleiului este: 

 L cf A
v

v p
comp = = ⋅

⋅
⋅

⋅
1
2

1
2 2

2
2

0

0
2 2ε

ε
Δ  

Se ştie că lucrul mecanic necesar pentru deformarea pereţilor cilindrului are expresia: 

 L A D l p
Edef =

⋅ ⋅ ⋅
⋅ ⋅

Δ 2

2 δ
 

Deoarece modulul de elasticitate E, al pereţilor cilindrului este mult mai mare decât modulul de 
elasticitate ε al uleiului, rezultă Lcomp>>Ldef, adică, Ec~ Lcomp. Din această egalitate rezultă creşterea 
presiunii uleiului 

 3

6

0 10
69,72101422

−

⋅⋅⋅
=

⋅⋅
=Δ

v
E

p cε =142,66·105 N/m2 

Această suprapresiune mare poate fi diminuată substanţial prin montarea unui acumulator 
hidropneumatic în circuitul uleiului. 
 

Probleme propuse 
 
13.5. O pompă hidraulică alimentează un cilindru hidraulic ca în montajul fin din figura 13.5. 

Cunoscând debitul pompei Qp=80 l/min, diametrul pistonului D=100 mm, forţa statică la tija 
elementului de execuţie F=12000 N şi cursa maximă a acestuia x=1 m, să se determine: 
a) Care este presiunea în camera activă a cilindrului la cursa utilă a acestuia, dacă ηm=0,9? 
b) Care este viteza v de deplasare a tijei cilindrului şi cât timp se efectuează mişcarea? 
c) Care este valoarea p0 a presiunii de reglaj a supapei de diguranţă dacă distanţa între pompă şi 

cilindru este de 10 m, diametrul conductei dc=10 mm, iar lichidul de lucru este ulei mineral 
cu densitatea ρ=0,87 g/cm3 şi vâscozitatea cinematică ν=34 cSt? 
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Figura 13.5. 

 
13.6. Se consideră circuitul hidraulic din figura 13.6. La momentul iniţial (t=0), distribuitorul D 4/3 

este comandat de poziţia din stânga. Să se determine valoarea p0 min a presiunii de reglaj a 
supapei de siguranţă pentru a se obţine viteza maximă într-un timp t0. Randamentul cilindrului 
hidraulic este η şi acceleraţia a.  
Aplicaţie numerică: F=20·103 daN; M=20·103 kg; p2=2 bar; η=0,9; vmax=0,2 m/s; t0=0,1 sec; 
D=160 mm; d=100 mm. 

 
Figura 13.6. 

 
 

13.7. Se consideră circuitul din figura 13.7. Să se determine puterea motorului electric de antrenare a 
pompei pentru a asigura cursa maximă de avans a cilindrilor C1 şi C2 dacă Qp=60 l/min;  
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ηt pompă=0,82; D1=100 mm; dl=63 mm; D2=80 mm; dz=50 mm; F1=1245 daN; F2=3000 daN. Se 
neglijează pierderile de presiune din circuit. 
 

 
Figura 13.7. 
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