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Cuvant Tnainte

Cunoasterea constructiei, functionarii i exploatarii  masinilor
hidropneumatice utilizate la bordul navelor reprezinta obiectivul principal al
cursului nostru. De asemenea, insusirea deprinderilor ingineresti privind
proiectarea si functionarea masinilor hidraulice si pneumatice ca si pregatirea
cursantilor pentru indeplinirea sarcinilor de inginer sau ofiter de cart (masina)
atat la mal cat si pe mare, pot fi considerate deziderate majore ale acestui
curs.

Sistemele de actionare hidropneumatica transmit energia mecanica de
la un element conducator la unul condus prin intermediul fluidelor.

Fatda de sistemele mecanice sau electrice, sistemele de actionare
hidropneumatica prezinta o serie de avantaje:

- greutate si gabarit, raportate la putere reduse;

- fiabilitate si functionare silentioase;

- posibilitati importante de automatizare, tipizare, normalizare,

modulizare;

- reglarea continua a vitezei;

- intrare rapida in regimul normal de functionare;

- oprirea functionarii in timp scurt;

- posibilitatea realizarii unor forte si momente importante, ca si a unor
puteri mari in conditiile in care comanda si controlul se fac cu
usurinta;

Sistemele hidropneumatice prezinta si unele dezavantaje:

- grad inalt de precizie in executia elementelor componente ceea ce
presupune o tehnologie de fabricatie complexa;

- posibilitati de obliterare (infundare) a orificiilor;

- functionare la presiune cu pericolele care decurg din acest lucru;

- confectionarea elementelor din materiale de buna calitate, deci pret
de cost destul de ridicat.

Cartea este destinata inginerilor din domeniul naval si ofiterilor de
marina, de aceea s-a pus accent pe acele tipuri de echipamente
hidropneumatice utilizate la nave. Testele de autoevaluare de la sfarsitul
fiecarui capitol ii vor ajuta pe studenti sa-si verifice cunostintele acumulate.

Prezentarea se bazeaza pe insusirea cunogtintelor de mecanica
fluidelor n care, prin prisma interpretarii fenomene teoretice, s-a incercat
dezvoltarea gandirii tehnice Tn ceea ce priveste functionarea instalatjilor.



1. Generalitati

n functie de modul de transmitere al energiei, sistemele de actionare
hidropneumatice se pot clasifica in:

- sisteme hidropneumatice de tip hidrostatic;

- sisteme hidropneumatice de tip hidrodinamic;

- sisteme hidropneumatice de tip sonic.

La sistemele hidropneumatice de tip hidrostatic, prin intermediul
fluidelor se transmite energia potentiala.

In figura 1.1 este prezentat schematic un astfel de sistem. Generatorul
hidraulic Gn, de fapt o pompa volumica, preia energia mecanica transmisa de
motorul electric Mg, o transforma in energie hidraulica potentiala si o transmite
prin intermediul conductelor si a altor aparate de comanda, control, reglare la
motorul hidraulic My, care este tot de tip volumic. Acesta, la randul sau
transforma energia hidraulica in energie mecanica utilizata in organul de lucru
OL
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Fig.1.1.

Sistemele de actionare de tip hidrodinamic utilizeaza energia cinetica a
fluidului. Ele se mai numesc turbo-cuplaje sau turbo-transmisii. in figura 1.2
este prezentata schema unei turbo-transmisii. Energia mecanica primita de la
arborele 1 este transformatd de pompa hidrodinamica 2 in energie cinetica. in
turbina 3 este transformata energia cinetica in energie mecanica care este
preluata de arborele 4.

Acest sistem de actionare are in afara rolului de cuplare si un rol
variator de turatie. Inventata in 1904 de catre profesorul Fotinger, turbo-
transmisia era destinata sa cupleze arborele unui motor Diesel naval cu elicea
realizand si o reducere substantiala a turatiei.

Sistemele de actionare de tip hidrodinamic sunt sisteme de puteri mari.



Fig.1.2

Sisteme de actionare de tip sonic se bazeaza pe propagarea undelor
de presiune furnizate de un generator sonic mono sau trifazat (un cilindru
hidraulic la 120°), catre un receptor (motor) sonic mono sau trifazat.

Prin deplasarea pistonului in miscare alternativa se creeaza o zona de
inalta presiune care se transmite de-a lungul conductei pana la pistonul motor
3 (Fig. 1.3). Deci, la fel ca la sistemele precedente, energia mecanica se
transforma in energie hidraulica (de data aceasta hidro-sonica) si apoi in
energie mecanica.
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Fig. 1.3.

Transmisia de energie se face la presiuni foarte mari, 1000 - 2000

daN/cm?. Distanta dintre cele doua pistoane trebuie sa fie un multiplu intreg la
lungimii de unda, 4 . Daca notam cu v viteza de propagare a undei de presiune
si cu n turatia in rot/s a manivelei, atunci v=A4-n.

Trebuie sa subliniem faptul ca sonicitatea-transmiterea energiei prin
conducte cu ajutorul undelor de presiune — a fost fondata ca stiinta de
savantul roman Gheorghe Constantinescu.

Un sistem de actionare hidropneumatica reprezinta un ansamblu de
elemente cu ajutorul carora se produce si se dirijeaza controlat energia
hidraulica sau pneumatica inmagazinata intr-un fluid catre un motor care o
reconverteste in energie mecanica.



Pentru a indeplini funciile de generare a energiei hidraulice, de
reconversie a ei in energie mecanica, de dirijare a agentului fluid, de comanda
si control a parametrilor sai exista o mare varietate de elemente hidraulice pe
care le vom studia in cele ce urmeaza.

Pompele si compresoarele reprezinta elemente generatoare de energie
hidraulica sau pneumatica. Motoarele hidraulice sau pneumatice transforma
energia fluidului in energie mecanica. in cadrul elementelor de comand&
distingem elemente de dirijare (distribuitoare), de reglare a debitului (drosele),
de reglare a presiunii(supape). Sistemele de actionare hidropneumatica contin
elemente auxiliare care in ciuda denumirii prezinta o deosebita importanta in
buna functionare a ansamblului realizand conducerea fluidului (conducte),
filtrarea lui (filtre), inmagazinarea lui (rezervoare), etansarea, amortizarea
vibratiilor si a socurilor de debit. Nu trebuie sa omitem aparatura de masura a
parametrilor de functionare a instalatjei.

In tabelul 1.1 sunt prezentate cateva din simbolurile elementelor
sistemelor de actionare hidro-pneumatica.

Tabelul 1.1
Nr. . . .
ort Denumirea elementului Simbol
1. | POMPE
Pompa reglabila cu un sens
1.1.
de refulare
Pompa reglabila cu doua
1.2. )
sensuri de refulare
Pompa nereglabila cu un
1.3.
sens de refulare
Pompa nereglabila cu doua
1.4. .
sensuri de refulare




MOTOARE Sl UNITATI
POMPA-MOTOR

2.1

Motor hidrostatic circular
ireversibil cu capacitate
constanta

2.2.

Motor hidrostatic circular
reversibil cu capacitate
constanta

2.3.

Motor hidrostatic circular
ireversibil cu capacitate
reglabila

2.4.

Motor hidrostatic circular
reversibil  cu capacitate
reglabila

2.5.

Pompa-motor nereglabil cu
inversarea sensului
curentului

2.6.

Pompa-motor reglabil cu
inversarea sensului
curentului

2.7.

Motor liniar (cilindru) cu
piston cu simpla actiune

I @O GG

2.8.

Motor liniar (cilindru) cu
piston cu actiune dubla cu
tija uni si bilaterala

P
P

Th

2.9.

Motor liniar (cilindru)
diferential

TRANSMISII
HIDROSTATICE

3.1.

Transmisie hidrostatica
nereglabila cu un singur
sens de rotatie

;

3.2.

Transmisie hidrostatica
reglabila prin pompa cu un
singur sens de rotatie




DISTRIBUITOARE
HIDROSTATICE

Discrete

4.1.

Cu doua canale si doua
pozitii (2/2)

] ==

4.2.

Cu trei canale si doua pozitji
(3/2)

4.3.

Cu patru canale si doua
pozitii (4/2)

4.4.

Cu patru canale si trei pozitii
(4/3)

Continue
(servodistribuitoare)

4.5.

Distribuitoare
mecano - hidraulice cu o
muchie activa

4.6.

Distribuitoare
electro-hidraulice

L -
'-n-

-i‘
-H'

SUPAPE DE PRESIUNE

Normal inchisa

s,

SAU

Normal deschisa

) | =

SAU

_.J-_*wr.

Cu comanda diferentiala

4=
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De siguranta cu comanda
pilotata (externa)

r
=S
"

-4—1
¥

De reductie

REZISTENTE HIDRAULICE $I

6. REGULATOARE DE DEBIT
6.1 Rezistenta hidraulica fixa sau L — s,L
" | reglabila — 7'\
Regulator pentru mentinerea —
o . . I
6.0 | constanta a debitului (cu —. [ ]
rezistenta fixa), cu supapa .
normal deschisa cu doua cai Ltz &
6.3. | Drosel de cale fix sau reglabil —— ‘r[%—
T
6.4 Regulator de debit cu supapa de 14 — |
" | ocolire ; — 1] !
6.5 Rezistenta reglabila (drosel) cu
" | reglare manuala
7. | APARATURA AUXILIARA
7.1. | Acumulator hidraulic O
T
7.2. | Filtru -@-
7.3. | Racitor w@
7.4. | Manometru @
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7.5. | Debitmetru

Pompele si motoarele hidraulice — masginile hidraulice — reprezinta
elementele de baza ale unui sistem de actionare hidraulica. Masinile
hidraulice transforma energia mecanica in energie hidraulica sau invers fiind
caracterizate prin puterea mecanica Nm cu componentele sale: forta F, viteza
v sau momentul M si turatia n si prin puterea hidraulica Nn cu componentele
sale debitul Q si sarcina H.

Daca ne referim la transformare energetica putem grupa masinile
hidraulice dupa sensul acestei transformari in generatoare hidraulice (pompe)
care transforma energia mecanica in energie hidraulica si motoare hidraulice
care transforma energia hidraulica in energie mecanica. Mai exista o categorie
de masini hidraulice — transformatoare hidraulice — (cuple sau ambreiaje) —
care converteste energia mecanica tot in energie mecanica, la alti parametrii,
prin intermediul energiei hidraulice, sau energia hidraulica in energie
hidraulica, prin intermediul energie mecanice.

Pentru masinile hidraulice generatoare — MHG — putem scrie, referindu-
ne la puterile caracteristice, transformarea:

Nim (M, n) —==—> Ni (Q, H) (2.1)

Exista masini hidraulice generatoare la care puterea hidraulica

(secundara) este obtinuta tot dintr-o putere hidraulica (primara):
MHG

Nh (Qp, Hp) — > Nh (Qs, Hs) (22)
La motoare hidraulice — MHM — avem transformarea:
Nh (Q, H) — = Num (M, n). (2.3)

Transformatoarele hidraulice reprezinta de fapt o combinatie intre
masina hidraulica generatoare si una motoare. Dupa felul cum are loc
transformarea putem avea transformatoare hidraulice (MHT) in circuit Tnchis
(2.4) sau deschis (2.5):

Nim (Mp, Np) ———=> Nn (Q, H) — = Nm (Ms, ns) (2.4)

Nh (Qp, Hp) ——Nm (M, n) —="= Nh (Qs, Hs) (2.5)

Trebuie sa subliniem faptul ca exista o larga categorie de masini
hidraulice reversibile care pot functiona atat ca pompa céat si ca motor.

Intr-o masina hidraulicd are loc transformarea energiei (sarcinii) de
pozitie potentiale sau cinetice. Referindu-ne la tipul sarcinii transformate
putem clasifica masinile hidraulice in masini volumice si turbomasini.

12



Masinile volumice (hidrostatice) prelucreaza energia potentiala de
presiune. Turbomasinile (masinile hidrodinamice) prelucreaza energia
potentiala de presiune si energia cinetica. Mai exista o categorie de masgini
hidraulice care transforma energia potentiala de pozitie, intélnite acum foarte
rar, dar care in trecut au avut o larga raspandire. Este vorba de elevatoarele
hidraulice (MHG) si de rotile de apa (MHM). De asemenea, existda masgini
hidraulice motoare care transforma numai energia cinetica (turbine cu actiune
Pelton).

Masinile hidraulice volumice pot fi:

- liniare sau alternative (cu piston, cu plunger, cu piston si

membrana);

- rotative (cu pistoane radiale sau axiale, cu palete, cu roti dintate, cu

surub etc.).

Turboamasinile realizeaza transformarea de energie prin interactiune
hidrodinamica dintre rotorul cu palete profilate si fluid. Dupa turatia specifica
ele se pot clasifica in pompe cu canal lateral, pompe centrifuge, pompe axiale.

In prezentarea masinilor hidraulice vom tine cont de cele doud mari
criterii de clasificare.

Lucrare de verificare

1. Turbotransmisia Fotinger este un sistem hidropneumatic de tip:
a. hidrostatic;
b. hidrodinamic;
C. sonic;
d. manual.
2. Definiti sistemul de actionare hidropneumatica.
3. Sistemele de actionare de tip sonic se bazeaza pe:
a. propagarea undelor de presiune;
b. variatiile de volum;
c. centrifugarea fluidului;
d. energia potentiala a fluidului.

Raspunsuri la testele de autoevaluare

1 b
3 a

13



2. Pompe volumice

Pompele volumice transforma energia mecanica in energie hidraulica
care apare sun forma de energie potenfiala de presiune. Acest lucru se
realizeaza prin intermediul spatiilor inchise dintre organele fixe si cele mobile
ale pompei, procesul desfasurandu-se discontinuu. Pompele volumice sunt, in
marea lor majoritate, reversibile, putand functiona atat ca pompa cét si ca
motor, dupa cum lichidul intra cu subpresiune sau cu suprapresiune in corpul
agregatului.

Presiunea pompelor volumice este in general mare — 250 — 300 bar, iar
debitele sunt cuprinse intr-o gama foarte larga: 1 — 8000 I/min, puterea lor
poate atinge 3.500 kW. In cazul pompelor volumice rotative turatiile sunt
cuprinse intre 3.000 — 5.000 rot/min putand ajunge uneori si panala 15.000 —
30.000 rot/min.

2.1. Pompa cu piston
Pompa cu piston este o masina care realizeaza efectul de pompare

prin deplasarea rectilinie alternativa a unui piston in interiorul unui cilindru
(fig.2.1).

PS4
ek £ ) Z
— D

]

Fig. 2.1.

Pompele cu piston pot fi cu simplu efect (fig. 2.1) sau cu dublu efect
(fig. 2.2). Dupa cum se poate observa din principiul lor simplu de functionare,
la pompele cu simplu efect variatia debitului are un caracter discontinuu
pronuntat (fig.2.3), ameliorat in cazul pompelor cu dublu efect (fig.2.4).

- -

A\ | VA4 Ve aviii o
j /
_?__.._...,__. — |98 %ﬁh
"
5 o ]
- D

v, 8§ V4 VA VA, \ | A

Fig. 2.2.
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Vom calcula debitul mediu si debitul instantaneu al unei pompe cu
piston.

Volumul de lichid refulat la o cursa a pistonului (cilindree) va fi dat de
relatia:

7Z'D2
4

unde D este diametrul pistonului, iarh = 2r, cursa lui.

Noténd cu n turatia in rot /min a arborelui de antrenare, putem calcula
debitul mediu:

D% n
med 2 2r 50 (2.7)

Pentru a calcula debitul instantaneu, vom determina mai intai viteza

pistonului. Pornind de la valoarea distantei:

v=""h (2.6)

Xx=1cosa +rcos (r—y)=1cosa-rcosy (2.8)

si observand ca
r_ 1 2.9)

sina sin(z—-y)
sau

sina = Iisin y. (2.10)
deci

r’ .,
CoSa = 1—|—23|n y (2.11)

Care dezvoltat in serie cu retinerea primilor 2 termeni (eroarea este

redusa datorita faptului ca r/l este mult subunitar) se poate scrie:
2

cosa ;1—%:—2sin2y, (2.12)

si vom obfine:
1r? .,

x=1—rcos;/—5|—?_sm y (2.13)
Si

v—%—r sin —Lsinz (2.14)

dt Tt ) '
Debitul instantaneu va fi:
2 2
Q= ﬂi) V= L ra)[sin y—%sin 27/) (2.15)

15
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/
/ \ !
VL sing
A Z sin}
o R
DISCHARGE ADMISSION DISCHARGE
Fig. 2.3
Definim coeficientul de pulsatie a debitului raportul:
5% = Srex = Quin 1) (2.1-16)
med
Deoarece

Q.ex S€ Obtine atunci cand y = % lar Q,,, =0 (figura 2.3), vom avea

2

reo
5% = ﬂD24—100 = 314% (2.17)

2rE

4 760
La pompele cu piston cu simplu efect pulsatia debitului este foarte
mare. De aceea aceste pompe au prevazute prin constructie recipiente cu
saltea de aer amplasate in apropierea cilindrului de lucru.
Pompele cu piston cu dublu efect refuleaza si in zona de intoarcere a
pistonului cu debit ceva mai mic. Debitul instantaneu pe portiunea [7[,27Z]Va fi
(Fig. 2.4):

Q= %(D2 —dz)ra)(sin y—%sin 2;/) : (2.18)
Ql
T
Q Q*
L a¥ 3 g
Fig. 2.4
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Deoarece curbele Q si Q nu se intersecteaza decat pe axa

absciselor, coeficientul de pulsatie a debitului ramane aproximativ acelasi ca
la pompele cu simplu efect. Avantajul lor, deloc neglijabil, consta, in faptul ca
debiteaza si pe cursa de intoarcere a pistonului.

Pompele cu piston clasice se intalnesc din ce in ce mai rar in instalatiile
hidraulice, datorita, in special, coeficientului ridicat de pulsatie a debitului.

2.2. Pompe cu pistoane radiale

Pompele cu pistoane radiale sunt pompe volumice rotative, cu debit
variabil. Coeficientul de pulsatie a debitului este mult redus, cu efecte benefice
privind gradul de oscilatii hidraulice introdu-se in sistemul de actionare.

Ele se pot clasifica in pompe cu aspiratie exterioara si pompe cu
aspiratie interioara.

Pompele cu pistoane radiale cu aspiratie exterioara (fig.2.5) sunt
compuse in principal din : statorul 1, rotorul 2, pistoanele 3 cuplate prin
intermediul bielelor 4 de axul excentric 5 (cu excentricitatea variabild).
Excentricitatea axului pistoanelor face ca deplasarea acestora sa fie diferita,
unele pistoane aflandu-se in aspiratie, altele in refulare.

A
e
= )
// [
' 2
1 N AN Y, o
e
3 ) 3
b P
Fig. 2.5

Pompele cu pistoane radiale cu aspiratie interioara (fig.2.6) sunt
compuse din statorul 1, rotorul excentric 2, pistoanele 3, axul central 4 care
contine canalele de aspiratie 5 si de refulare 6. datorita excentricitatii e
rotorului, pistoanele executa o miscare alternativa de cursa 2e, aflandu-se pe
rand in aspiratie sau refulare. Pistoanele sunt presate pe peretii statorului de

17



forta unor arcuri sau numai de forta centrifuga. Modificand excentricitatea se
poate modifica debitul pompei.

Fig. 2.6

Cilindreea celor z cilindrii de diametru d sau volumul de lichid refulat Tn
timpul unei rotatji va fi :
7Zd2
V ZTZZE. (219)

La turatia n[rot/min | vom avea debitul mediu:

d? n md’>
=——726—="-7e—, 2.20
Qnes 4 60 4 x (2.20)
N
Y/
04

Fig. 2.7
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Pentru a calcula debitul instantaneu care variaza intre o valoare minima
si una maxima, sa stabilim mai intai viteza punctului A de contact a pistonului

cu statorul (Fig. 2.7). viteza absolutd v se compune din viteza \71 n raport cu
centrul O1 si viteza v_2 de deplasare a pistonului in interiorul cilindrului. Notam
distanta variabila AO:1 cu p.

Vom avea atunci :

v, = ap (2.21)
v, =%
dt
Din triunghiul O, O, A obtinem:
R? = p° +e* —2pecosg (2.22)
De unde :

p=ecospt,/e’cos’ p—e’ +R? =

e ) (2.23)
—ecosp*R 1—[5) sin® g

Deoarece %« 1, putem neglija al doilea termen al radicalului. Atunci :

p=ecosp+R. (2.24)

Viteza pistonului va fi :

v, =C:j—/f =—ew SN @ (2.25)

Pe intervalul [0,7[] cand ¢ creste, viteza v_2 descreste cum ne arata si
semnul - din relatia (2.1-25).

Vom considera viteza in modul si vom calcula debitul instantaneu al
celor j pistoane, aflate in refulare fiecare in pozitia ¢, [20]:

d? j
.=——ew ) Sing. 2.26
Q== 21: 9 (2.26)
Daca notam cu ¢ unghiul instantaneu al primului piston aflat in refulare
si cu 7:2—”, unghiul dintre cele doua pistoane, atunci unghiul de pozitie al
z

pistonului i fata de punctul M va fi:
o =p+(i-1). (2.27)
in cazul unui numar par de pistoane, z=2k, vom avea k pistoane in

refulare si k in aspiratie. Rescriem ecuatia (2.1-26) stiind ca j = k:
2

Q = ﬂ%ea){sin p+sin(p+y)+sin(p+2y)+..+sinfp+(k-1)r]}.
(2.28)
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Transformam suma dintre acolade in produs, vom obtine:
. ky
K sin ——
> sing, = 2_sin {go +(k —1)1} . (2.29)
= sin - 2

Valoarea maxima a acestei sume se obtine evident atunci cand

sin{go+(k—1)ﬂ=l sau ¢)+(k—1)g=%, deci

T Y
=——(k-1)=. 2.30
?=3 ( )2 (2.30)
Valoarea minimd s-ar obtine pentru sin [(o +(k —1)—72/ } =0, sau

o+ (K —1)% = 0. Dar, deoarece

0<op<y, (2.31)
rezulta

W—D§S¢+W—)§<W+D§- (2.32)

Deci valoarea minima a argumentului functiei sinus este (k —1)% sau:

o+ (+1)L = (c-1)L (2.33)

Valoarea minima a sumei din expresia (2.29) se obtine pentru ¢ =0.

Revenind la relatia (2.28) a carei suma se scrie sub forma (2.29) si
tinadnd cont de consideratiile privind unghiul instantaneu de pozitie a primului

piston refulat pentru valoarea maxima si minima a debitului, vom putea scrie:
2 Sin ky
Quux = ——e0—2-, (2.34)

4 sin 7
2

ﬂdz Sinkl
ew—2 sm(k—q)g. (2.35)

sin 7
2

Qmin = 4

Putem scrie acum coeficientul de pulsatie a debitului pentru pompele
cu numar par de pistoane radiale :
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Ky

sin —*~
S%="__2 [1—sin(k—l)%} 100 =
iy
SIn —
" (2.36)
L {1—sin(k—1)£ 100 = 2 tg - 100
2k . 7 2k 2k~ 4k

n cazul pompelor cu numar impar de pistoane radiale 2k+1, distingem
doua situa’gji: se afla in refulare, fie 2k+1 pistoane, deci :

0 0%) (2.37)
sau E( pistoane refuleaza si atunci :
pe %yj (2.38)

Vom face calculul debitelor maxime si minime in ambele ipoteze si vom
observa ca sunt identice.
Vom scrie expresiile lui Q,,, si Q,;, pentru cele doua situatii:

1. k+1 pistoane refulante

o sin(k +1)7
Quex = 2 (2.39)
4 sinZ
2
. V4
,  sin(k+1)%
Q.. =”j ew 2sinkZ. (2.40)
sinZ 2
2
2. k pistoane refulante
4
2 sin k &=
Q Mo 2 (2.41)
4 sin 7
2
4
2 sin k =
Q.. = d ew 25ink L (2.42)
4 sinZ 2
Dar
/4 /4 y_ 2%
k&-+(k+1)-=(2k+1)-=z2—=17r. 2.43
5+ k+)S = (k4o =2 =7 (2.43)

Unghiurile fiind suplimentare, rezulta ca:

21



sin kg =sin(k +1)g , (2.43)

deci si debitele maxime si minime in cele doua situatii intalnite in timpul
functionarii pompelor cu numar impar de pistoane radiale vor fi egale.

Consideram expresiile (2.41) si (2.42), ca si relatia (2.20) putem
calcula pulsatia debitului pentru acest tip de pompe:

ﬁ sm—JK K i sm—gfi— o
S=—"— 2(1—sin 7]100 - 2k+1[l—sin leO -
Kk+1 o7 K+l o 7 2k +1

2k +1

(2.45)

v A

= t 100.
2(2k +1) ! 42k +1)

In fig.2.8 este reprezentata variatia debitului instantaneu la o pompa cu
9 pistoane radiale.

Q!

0 w0 & 120 %0 200 240 280 320 360

-4

Fig.2.8

Studiind tabelul 2.1 se observa ca pompele cu mai multe pistonase au
un coeficient de pulsatie a debitului mai scazut si ca pompele cu numar impar
de pistonase sunt preferate, din acest punct de vedere, celor cu numar par
[20].

Tabelul 2.1
Z impar Z par
z % z %
3 14,022 2 15,7
5 4,973 4 32,515
7 2,527 6 14,022
9 1,526 8 7,807
11 1,020 10 4,973
12 3,444

22



Forta necesara miscarii (rotirii) rotorului pompei este o forta
perpendiculara pe directia AO,; o vom nota cu T. Forta T se descompune
dupa doua directii: AO, (componenta F- forta cu care lichidul, avand
presiunea p, actioneaza asupra pistonului de diametru d) si AO, (componenta
N care solicita lagarele pompei ) (fig.2.9).

N
q
Oq
- a
- ? 02
_ o R
~
e
e \

W
M

Fig. 2.9

Forta cu care lichidul actioneaza asupra pistonului este egala si de
sens contrar cu forta cu care pistonul actioneaza asupra lichidului.

E ﬂi b, (2.46)
T=Figp. (2.47)
Observam ca:

sin ﬁ=%sin 0. (2.48)
Deci:

T= ﬂ%z D tg [arc sin (%sin (oﬂ = f(p). (2.49)
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Valoarea maxima a lui T se obtine pentru ¢ =90°.
Momentul de rasucire corespunzator unui piston este:

2
p(R+e cosg)tg {arc sin (%sin (pﬂ . (2.50)

Mrsz=7Zd

Momentul de rasucire total va fi:
j

M, =>Tp. (2.1-51)
i=1

in care j este numarul pistoanelor refulante.
Puterea pompei va fi data de relatia :
P=M, o. (2.1-52)

2.3. Pompe cu palete

Pompele cu palete sunt pompe volumice la care spatiile variabile sunt
delimitate de palete, rotor, stator si capetele frontale.
Ele pot fi cu aspiratie exterioara (fig.2.10) si cu (fig.2.11).

/‘m N ™

A A IR R | ¥
@ o T I p

/ N

g ~
NEEL

Fig. 2.10 Fig. 2.11

Dupa numarul de aspiratii — refulari la o singura rotatie, pompele cu
palete pot fi cu simpla actiune (fig.2.10) si (fig.2.11) sau cu actiune multipla. Tn
Fig. 2.12 este prezentata o pompa cu palete cu dubla actiune.

Pompele cu palete cu simpla actiune sunt pompe cu debit variabil,
reglare acestuia efectudndu-se prin modificare excentricitati e. Pompele cu
actiune multipla au debitul constant.
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Fig.2.12

Pentru a calcula debitul utilizim schema din Fig. 2.13. in
care am facut urmatoarele notatji :

R, r — raza statorului, respectiv raza rotorului; b —
latimea unei palete; y- unghiul dintre doua palete consecutive; z-
numarul de palete [20].

In fig.2.13 avem cuplul de palete 1-2 in doua poziii: la inceputul
refulirii (- 6,,6,) si la sfarsitul refularii (-6,,6,).

Pentru a calcula volumul V dintre palete (de latime b si grosime
neglijabila) vom scrie mai intai volumul elementar :

dV = pb dp do. (2.53)
Stiind ca [O,M|=R+e cosé(v.cap.2.1.2) si ca 6, +0, =y, putem scrie
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0, R+ecosd b€z
v =bjd€ jpdsz H(R+e cosf)’ —rz]dez

-0, r -6,

bles . . el 1, .
:E{(R ~1?)y + 2R efsin 0, +sin 91)+?[7+§(sm 26, +sin 201)}}= (2.54)

_ 2
:%{(RZ —rz)y+4Re sin gCOS%JF%[?“rSiW cos(6, ‘91)]}'

Valoarea maxima a lui V se obtine atunci cand

cos% =1and cos(6, - 6,)=1. (2.55)
(ceea ce inseamna ca 6, =0,):
2
Vo =%{(R2—r2)y+4Re sin%+%(7+siny)] (2.56)

La sfarsitul refularii volumul dintre palete va fi calculat cu relatia :

7+6,  R+ecosd
V' =b jde jp dp=
e (2.57)
o 2
zg{(Rz _ r2>;/—4ReSin g 005¥+%[}/+Sin }/COS(Q& _61)]}

Calculdm extremul functjei v'(e; —6?1')

V. hesinZsin 2% Roe cosLoos 2% |- 0"
d(ez _91) 2 2 2 2
(2.58)
sin ;‘91 =0. (2.59)
0, =0, =g.*1 (2.60)
Pentru 9, 6, <0, dv este negativa, si pentru
2 de, -6, )

>0, —— este pozitivd , deci punctul de extrem 6, =0, =~
2 d(e, -6,) 2

reprezinta un minim.

0,6
* Termenul din paranteza nu se poate anula, deoarece R >> ecos%cos 22 1
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mi

2
V.n=2{(R2—rz)y—4Resing+%(y+siny)] (2.61)
Volumul refulat de cuplul de palete (1,2) va fi dat de relatia :

V,, =V, Vi, = 4bResin % (2.62)
Cele z spatii interpaletare vor refula, la o rotatie, volumul:
2V, = 4b Rezsin%. (2.63)

La o turatie de n [rot/s] debitul teoretic mediu la pompei se obtine cu
relatia:

Qeg :4bReznsing=4bReznsinz, (2.64)
z

2
deoarece y=—.
z

~ . T T
Cand z este mare, sin — —> —.
Z Z

Atunci:
Quea(®)=4bRezn” =27 Dneb. (2.65)
Z

Formula (2.65) este folosita pentru calculul debitului la pompele cu
numar finit de palete. Ea reprezinta evident o aproximatie, mai mare sau mai
mica, dupa cum numarul de palete este mai mic sau mai mare.

Pentru a determina debitul instantaneu al unei pompe cu palete,
calculam mai intai volumul de fluid existent in interstitiul ¢,,, — ¢, =y dintre
cele doua palete:

?in R+ecos 0

2
Vi=b [do [p dp=2{(R2—r2)y+4Resingcosq)‘Jrz(p‘“ez[7+Sin y 008 ((/)i+¢i+1)]}'

LA r

(2.66)
Debitul instantaneu al cuplului va fi:
dv.
C=1— 2.67

a4 = |4 (2.67)

Neglijand termenul care-l contine pe e? si tindnd cont ca
do . .
E = w, obtinem succesiv:

g, = 2Rebawsin L sin £ P (2.68)

2 2
g, =2Rebwsin %sin((pi +%j (2.69)
g, = Rebw[cos g —cos(g +7)] (2.70)
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g = Rebaw(cos g, —cos g, ) (2.71)

Debitul instantaneu total al unei pompe cu palete va fi egal cu suma
debitelor instantanee a celor j interstitii aflate in refulare:

J
Q =Rebw) (cosgp, —cosp,,, ). (2.72)
i=1
Vom studia pulsatia debitului mai intai pentru o pompa cu numar par de
palete : z=2k. vom avea atunci j=k interstitii aflate in refulare, pentru orice

_rry.
¢E[ 2’2]

k
Q =Rebw ) cos(p, —cosg,,,)=Reba(cosp, —cosg,,, )=
i=1

(2.73)

=Rebw|cos g, —cos(p, + ky)]=2Rebwsin k%sin(gol +k?7/}

Q, este maxim cand
. v
sinf o, +k= |=1,

[501 2}

sau (2.74)

y_ 7 4 Y
L e =2k
22 T

si este minim cand

sinf o +kZ |=0
((91 2]

sau (2.75)

o +k

K =+1 (2.76)

/4

= i—

fol 5
In aceste situatii:

me=2Rebwgnk% (2.77)
Si
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Qun = 2Reb sin k%sin(k ﬂ)g* (2.78)

Coeficientul de pulsatie al debitului pentru o pompa cu numar par de
palete — 2k — este dat de relatia :

2R ebsin kg{l—sin(k il)q

5% = 100 =
4Rebznsin z
z (2.79)
K
-2k [1—sin (k i1)£}100 =" 1g 2-100.
sin Ed 2k 2k 4k

2k
Pentru o pompa cu numar impar de palete — 2k+1 — avem doua situatii :

k+1 interstitii in refulare cand gole[—%,oj@ k interstitii in refulare cand

@, € {Ogj :

Efectuand calculul la fel ca pentru pompa cu numar par de palete , vom
obtine relatiile pentru Q,,, si Q

min *

1. k+1 interstitii de refulare
Q... =2Rebwsin(k +1)g . (2.80)

Q,,, = 2Rebawsin(k +1)%sin k%. (2.81)
3. kinterstitii de refulare

Q... = 2Rebwsin kg. (2.82)

Q,,, = 2Rebw sin’ k%. (2.83)

Valorile lui Q,,, si Q,,, sunt egale deoarece unghiurile (k +1)— Si

N R

kZ sunt suplimentare.

Avand in vedere demonstratia de mai sus rezulta ca pulsatia debitului
la o pompa cu numar par de palete este :

* Se observa ca (k +1)% si (k —1)% sunt unghiuri suplimentare, deci valoarea functiei sinus

ramane aceeasi.
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2Reb wsin k7(1—k7J

0% = 100 =
4Rebznsin§
z
T
k+1 g K7 (1—sin Kz leO: (2.84)
sin /4 2k +1 2k +1
2k +1

v/ T

t 100
2(2k +1) . 4(2k +1)

Comparand relatiile (2.79) cu (2.36) si (2.1-84) cu (2.45) observam
ca pulsatia debitului pentru pompele cu pistonase radiale este aceeasi cu cea
a debitului pompelor cu palete (cu neglijarea termenului e®), ceea ce ne
sugereaza o analogie intre aceste doua tipuri de pompe. Spatiul dintre palete
se comporta ca un cilindru radial cu pistonase in fazele de aspiratie si refulare.

Din egalarea puterii hidraulice cu puterea la axul motorului se poate
determina momentul teoretic necesar :

27M, n=pQ. (2.85)

n este exprimat in rotatii/secunda.

Tn (2.1-85) introducem valoarea debitului mediu dat de  (2.1-64):

. T
p4bReznsin — 2

M, = Z 2% hpResin 2. (2.86)
2z n T Z

Tindnd cont de frecarile mecanice si vascoase, cuplul dezvoltat de
motor va fi :

M =M,z = 22 pbRensin ~. (2.87)
T z

2.4. Pompe cu pistoane axiale

Pompele cu pistoane axiale realizeaza debitul de fluid prin miscarea
alternativa a unui numar de pistoane in interiorul unor cilindrii dispusi intr-un
rotor cu axele paralele cu axa de rotatie a cestuia. Acest mod de amplasare
confera pompelor un gabarit redus si un echilibru datorita simetriei maselor in
rotatie. Migcarea alternativa a pistoanelor este realizata prin intermediul unui
disc inclinat, a carui inclinare, reglabila, permite modificarea debitului
pompelor. La unele pompe, modificarea debitului se face prin inclinarea
blocurilor cilindrilor.

in fig.2.14 este prezentatd schema de principiu a unei pompe cu
pistonage axiale cu disc inclinabil:
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blocul cilindrilor (rotorul);

cilindrii;

pistoanele;

discul inclinabil;

ax cardanic;

biele cu articulatji sferice;

piesa fixa a canalelor de aspiratie si refulare (element de
distributie).

NogakwhE

iz
Zy
Ai [
o —
o X
w
Xq

Fig.2.14.

Motorul electric de antrenare transmite miscare de rotatie blocului
cilindrilor si, prin intermediul axului cardanic 5, discul inclinat pe care se
sprijina capetele bielelor cilindrilor.

Aspiratia si refularea se efectueaza prin elementul de distributie fix 7
care are practicate canale in zona in care pistoanele se afla in aspiratie sau
refulare.

Pentru a calcula debitul pompei cu pistonase axiale consideram doua
sisteme de axe (fig.2.14.) xOyz si x,0y,z, rotite intre ele cu unghiul « in jurul

axei comune Oy. Coordonatele unui punct oarecare M in sistemul de axe
nerotit pot fi scrise in functie de coordonatele aceluiasi punct in sistemul de
axe rotit astfel (Fig. 2.15.):

X=X, CoSa+Z,Sincx (2.88)

Y=W%

Z=12,C080— X Sinc.

31



Fig. 2.15.

In Fig. 2.16. sunt prezentate pozitiile articulatiei sferice A, solidara cu
discul si articulatjile sferice B, solidara cu pistonul, ale aceleasi biele, in timpul
rotatie cu un unghi ¢ .[20]

Q)

Fig.2.16.

Fata de sistemele de axe din figura 2.14, punctul A are urmatoarele
coordonate:
- fata x,0y,z,

X4 =0
Yia = SiNg (2.89)
Z,, =L COSe

- fata de xOyz (vezi relatiile 2.1-88)
X, = I, COS@Sin «
yy=rhsing (2.90)
Z, =r,Cos@pcosa.
Coordonatele y si z al punctului B fata de sistemul xOy sunt:
Yo =Fpsin¢ (2.91)
Z, =1,C0SQ,
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coordonata x, poate fi determinata cunoscéand lungimea constanta | a

bielei AB.
Vom scrie in continuare :

12 =(xg =X, F +(Yg = Ya ) +(z5 — 2, ). (2.92)
Relatia (2.1-92) reprezinta o ecuatie de gradul |l cu necunoscuta x;.

Rezolvand obtinem:
Xg =, COS@sSina —

—\/Iz—rj—rfsinz(p—rfc052(pcosza+2r2(sin2go+cosz¢co:3a).
(2.1-93)
Se observa ca x, este negativa. Acesta este motivul pentru care am

ales semnul - in fata radicalului.
Viteza pistonului se obtine derivand in raportul cu timpul marimea x;

V, =X =X, sin psin a -

—2r’wsin pcos g + 2 wsin pcos pcos? a + 2K, (2msin ¢ cos g — 2wsin pcospcosa)

JI2 =12 —r2sin? p— 2 cos? pcos? a + 21, (sin? o +cos? pcosa)
(2.94)
Cand unghiul de inclinare a discului este destul de mic, putem
considera cosa 1. Viteza pistonului in modul, devine:

‘vp‘ = rosin ¢sin «, (2.95)

Debitul instantaneu al unui piston avand diametrul d va fi:
2

q; = r.osin ¢sin o, (2.96)
iar debitul mstantaneu al celorj pistoane aflate in refulare este:
Q = Zq, ra)sm aZsm .. (2.95)

i=1
Debltul medlu al celor z pistoane de diametru d si cursa h=2r,sina ,
aflate in interiorul rotorului de turatie n va fi:

7d? ] n
= 2rsnaz—. 2.96
Qm 4 1 60 ( )

Pentru stabilirea debitului maxim si al celui minim, facem observatia ca
problema este asemanatoare cu cea din capitolul 2.1.2. este vorba tot de

J
maximum i de minimum sumei cu sinus ZSin @, , a celor j pistonase aflate in
i=l
refulare cu numar par z = 2k sau impar z = 2k + 1 de pistonase ale pompei.
Deci, putem scrie debitele maxime si minime pentru pompa cu numar
par de pistonase axiale :

33



2 sin k—y

rosin o 2 , (2.97)
4 sin”
2

anax =

. ky
2 SIn —
Quin =, hwsin 2 sin (K —1)%. (2.98)

sin 7
2

Pulsatia debitului, in acest caz, va fi:

. ky
7y y
5% =— {1—sin (k —1)—}100 =
2K sin Z 2

r 1 {1—sin (k —1)1}100 =2 tg 2 100
2k 4

2k sin =~ 2k k
2k
(2.99)
Pentru pompa cu numar impar de pistoane axiale vom avea:
: 4
o2 sink +1)E
Qux =—— hosinag ———=. (2.100)
4 sin ”
2 sin(k +1)~
Q,, = ——hwsin a—2sink 2, (2.101)
4 sin” 2
2
- sin ky
0% = 2 (1—S|n 7)100 =
2k +1 sin
. kx
sin
-7 2k+1[1—3|n kz ]10 =
2k+1Sin %3 k+1
2k +1
T T
= t 100
2(2k +1) J 4(2k +1)
(2.102)

Se observa ca pulsatia debitului la pompe cu pistonase axiale este
aceeasi cu pulsatia debitului la pompele cu pistonase radiale si la pompele cu
palete.

Pentru a crea presiunea p, pistonul actioneaza asupra lichidului cu
forta:
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2
F="p (2.103)

Forta F se descompune intr-o componenta tangentiala cu una normala
N (fig.2.17).

W

7777777 A

Fig.2.17

Forta tangentiala T are valoarea :
2

T=Fsinag=

psin a. (2.104)

Momentul rezistent al unui piston va fi:
2

M, =Tp=Fsinarsing=

pr, sin asin g. (2.105)

z pistoane Vor avea un moment rezistent:

2 z
M, = ﬂ% prsina) sing,. (2.106)
i=1
Puterea consumata de pompa va fi data de relatia:
P=M,o, (2.107)
b M, [9,81 I;I;nl;o[rot/mln] cp -
' 2.108
~ M,[9,81 Nm] n [rot/min | W (2.108)
97.310 '

2.5. Pompe cu roti dintate

Sunt pompe volumice cu o larga raspandire , datorita, in principal,
simplitatji lor constructive.

La iesirea dintilor din angrenare se creeaza in camera de aspiratie o
variatie de volum in sens excedentar. Golurile dintre din{i reprezinta cupele
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active care transporta fluidul. La intrarea in angrenare a dintilor, volumul se
micsoreaza si se creeaza o presiune hidrostatica. (fig.2.18).

Pompele cu roti dintate se clasifica dupa mai multe criterii: dupa tipul
angrenarii (cu angrenare exterioara si cu angrenare interioara — fig. 2.18 a si
b), dupa nivelul presiunii (joasa, medie si Tnaltd), dupa numarul rotoarelor (cu
doua sau mai multe fig.2,19), dupa profilul danturii (evolventic sau cicloidal),
dupa pozitia dintilor (drepti, inclinatj).

Fig.2.19

Calculul debitului acestui tip de pompe se poate face intr-un mod
simplificat, acceptand ipotezele ca sectiunea golurilor este egala cu cea a
plinurilor si ca gradul de acoperire este egal cu unitatea, ipoteza ce introduce
0 abatere destul de mare,

Deci:
Sg = Sp. (2.109)
Sectiunea tuturor cupelor pentru cele doua rofi aflate in angrenare va fi:
aD? D}
s, =2 e L _T(pe p). (2.110)
4 4 )2 4
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Considerand piciorul dintelui egal cu capul dintelui a, =a, =m (modulul
P

dintelui) si stiind ca modul dintelui este m=—, putem scrie (fig.2.20):
T
S, =272~ D De;Di —2zmz. (2.111)
Latimea rotii o notam cu b = Am. Volumul transportului de rotatie va fi:
V=27im’z, (2.112)
iar debitul:
Q=27Am*zn10°[1/min]. (2.113)

Pentru ca m se da in mm, iar turatia am gasit-o exprimata in rot/min.

Pentru un calcul mai exact al debitului se pot utiliza doua metode:
metoda geometrica (mai complicata) sau metoda echivalentei dintre energia
transmisa lichidului si lucrul mecanic consumat pentru antrenarea rotilor
dintate.

In continuare, folosindu-ne de fig. 2.20, vom prezenta cea de-a doua
metoda analitica de calcul a debitului pompelor cu roti dintate. [12,20].

DISCHARGE

/ A’S?@s\é (

ADMISSION

Fig.2.20

Lucrul mecanic consumat la rotatia rotilor dintate cu unghiul d¢
imprima lichidului energia pdV :

pdV = Mdeg. (2.114)

in relatia (2.1-114) M reprezintd momentul de résucire.

Presiunea p actioneaza asupra conturului danturii. Acest contur
complicat poate fi Tnlocuit cu unul mai simplu AO, CO, B,. Asupra dreptelor
acestui contur actioneaza 4 forte rezultante din presiune. Aceasta inlocuire a
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fost facutd conform teoriei din mecanica care precizeaza ca rezultanta
proiectiilor fortelor de presiune pe o suprafata oarecare este egala cu produsul
dintre presiune si proiectia suprafetei pe un plan perpendicular pe rezultanta.

Momentul total de rasucire va fi :
. : .,
M :Fl _e_Fl&+ F2 _e_FZ&:
; 2 2 2 2 (2.115)
02 e - o - )
Notand segmental PC cu x si observand ca O,0, =2r,, aplicam
teorema medianei n triunghiul 0,0,C :

2 2\ g2
X2 = 2l +'22) ar (2.116)
Rezulta:
,o1 +p? _2(x +rr2) (2.117)
Inlocumd in relatia (2.1-115),vom avea:
M = 5 (r —r; —xz) (2.118)

Stiind ca dV = Qdt, si ca dp=awdtsi utilizdnd relatjile (2.1-118) si
(2.1-114), putem scrie:

Q=bao(r? —r? —x?). (2.119)

Marimea x este variabila in timp:

x=KC—-KP=r8-rtge, =t (6, +ot-tga,).

(2.120)

In relatia (2.120) am folosit proprietatea evolventei K,C=K,C" si faptul
ca 0=6,+wt (segmental real de angrenare incepe in D si se termina in
E-K,D=K,D'=r,6,).

Notand cu |I=K,P=K,P lungimea jumatatii segmentului teoretic de
angrenare si cu |'=DP=EP lungimea jumatati segmentului real de
angrenare, vom avea:

r,6, =1-I". (2.121)
Deci :
x=l-1'+rot-1=rot-I". (2.122)

Putem scrie debitul instantaneu ca o functie de timp:
Qt)=h(r? —r? —r2wt? +2rwl't-1?).  (2.123)

e

Timpul in care se parcurge segmental real de angrenare se obfine,
folosind proprietatile evolventei:
2I' =1, wt, (2.124)

38



1
.2 (2.125)
r,@
Debitul Q(t) are o variatie periodica;t <[0,T].
Pentru a calcula pulsatia debitului va trebui sa stabilim mai intai debitul

mediu.
Volumul refulat de o pereche de dinti in timpul unei perioade T este:
21
V= jQ dt—bj [r —r? —(rot-1") ]dt (2.126)
Facand schlmbarea de variabila
y=tot-I', dy=rodt, (2.127)
obtinem :
v ——J -1’y )dy———[3( ?)-1°]
b 1
(2.128)

Stiind ca numarul de dinti este z si ca rotile se rotesc cu turatia n,
debitul mediu va fi :

Q, =V zn=22" [3( r2)-172]. (2.129)
1
Valoarea maxima a expresiei (2.1-123) se obtine pentru t = rb_a):
Qua =boo(r? —r2). (2.130)
Lat=0saut= % debitul are valoarea minimala:
b
Quin =bo(r? —r? —17). (2.131)

Suntem in masura acum sa stabilim pulsatia debitului la o pompa cu
roti dintate :

1
3zl

0% =
z[S(r -, ) I J
Cuplul aplicat rotii conducatoare se determina din relatiile (2.114):

100. (2.132)

m=PNV_PV_PQ_ 2 2 _x2), (2.133)
de Cwdt o

Cuplul va fi maxim pentru x=0:

M = pb{r2 —r2). (2.134)

Facand aceleasi aproximatii ca si in relatia (2.111) obtinem:

M, = pbm?(z+1).. (2.135)
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Forta maxima care se aplica asupra lichidului va fi:

Fo Mo (2.136)
I

Puterea exprimata in functie de moment si viteza unghiulara se
scrie cu formula cunoscuta :
P=Mo. (2.137)

2.6. Alte tipuri de pompe volumice

Pompe cu membrana (fig.2.21)

Acest tip de pompa se utilizeaza indeosebi atunci cand fluidul vehiculat
nu trebuie sa intre in contact cu piesele pompei sau nu trebuie sa fie
contaminat de uleiul de ungere.

Ea se compune din una sau mai multe membrane metalice 1, prinse
intre doua discuri concave 2.

Membranele se deplaseaza elastic sub actiunea pistonului 8 si a
lichdului de lucru 7(ulei).

Variatiile de volum din camera de lucru, superioara membranei, asigura
aspiratia (prin supapa 4) si refularea (prin supapa 3 ) a fluidului.




Pompa 5 realizeaza compensarea pierderilor de ulei din neetanseitatile
pistonului. Supapa 6 este o supapa de limitare a presiunii de refulare.

Pompa cu surub (fig.2.22)

Pompa cu surub poate fi clasificata dupa numarul de rotoare (doua sau
mai multe), dupa forma paletului (dreptunghiular, trapezoidal, cicloidal), dupa
numarul de inceputuri (unul, doua sau mai multe inceputuri).

In fig. 2.22 este prezentatd schema unei pompe cu surub cu dou3
rotoare (suruburi), dintre care unul este motor. Rotorul motor are un filet
dreapta si celalalt stanga.

s \

oy LT

Fig. 2.22

Prin rotirea relativa a celor doua rotoare lichidul patrunde Tm camera de
aspiratie A, si umple golurile dintre rotoare in zona neangrenata. Lichidul va fi
transportat in camera de refulare R pe o traiectorie liniara, fara pulsatii de
debit. Comportamentul acestei pompe este ca un piston fara sfarsit.

Pompa cu angrenaje cicloidale (fig.2.23)

ig.2.23
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Acest tip de pompa este compus din doua rotoare de forma cicloidala,
din care unul conducator, care se rotesc in sens invers.

Zona hasurata reprezinta sectiunea de lichid aspirat datorita rotatiei
angrenajului cicloidal ce urmeaza (in momentul imediat urmator celui
prezentat in figura) sa fie refulat.

Pompa cu role (fig.2.24)

Pompele cu role reprezinta un alt model de pompa volumica rotativa cu
rotor excentric. Aspiratia si refularea se realizeaza datorita variatiei volumului
in spatiul cuprins intre rotor, stator si role. Rolele sunt din material plastic
avand un miez metalic. Datorita rotatiei ele sunt impinse pe perefii statorului
de forta centrifuga, separand volumele variabile.

o< \@
—-—/--—— @ @ 7/7 J=
o/
Fig.2.24

2.7. Caracteristicile pompelor volumice

Una din principalele caracteristici ale pompelor volumice este
caracteristica debit presiune. Debitul real prezinta o scadere usoara de
presiune, datorita cresterii pierderilor volumice. Peste o anumita presiune p,;,,

scaderea debitului este pronuntatd (fig.2.25). Functia N=f(p), care
reprezinta variatia puterii, estre aproximativ liniara pana la valoarea p,;,,, dupa
care cresterea ei este mai pronuntata (fig.2.25). dupa aceeasi valoarea p,;,,,
curba randamentului, = f(p) are o alura descendent pronuntat&

In fig. 2.26 sunt prezentate caracteristicile Q = f(p) pentru o pompa cu

debit reglabil, la diferite excentricitati e (sau unghiuri cu basculare in cazul
pompelor cu pistoane axiale).

Figura 2.27 prezinta caracteristica mecanica moment —presiune —
turatie.
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0 o e .
Panta acestor curbe, P ne arata supletea caracteristicii mecanice.
n

x5 o

Qo

Fig. 2.26

ml
— “W

Fig. 2.27
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2.8. Ejectoare

Ejectoarele sunt elemente de pompare de o categorie speciala, fara
piese in miscare. Principiul de functionare este urmatorul (fig.2.28).

Fluidul motor, care poate fi abur, aer sau apa, intra in ejector prin
ajustajul 1. Intrand in camera de amestec 2, energia sa cinetica se transforma
partial in energie de presiune antrenand fluidul de pompat. Amestecul trece in
difuzorul convergent-divergent 3, unde energia sa cinetica se transforma in
energie de presiune.

Fig.2.28

Apoi fluidul poate fi separat de fluidul pompat. Cel mai usor de separat
fiind aburul (prin condensare).

Pentru a efectua calculul unui ejector apa-apa ne folosim de schema
din fig. 2.29.

=P =,
_Q'L, y-l ) So | ——= |
(= 5
' P1 EPQ
“’ 4 2

Qo

Fig.2.29

Debitul fluidului motor Q, trece cu viteza v, prin sectiunea S,. La
patrunderea in ejector antreneaza debitul Q, de fluid care trece cu viteza
v, prin sectiunea S —S,. Fluidul are presiunea p, in sectiunea 1.

In sectiunea 2, dupa efectuarea amestecului si a transferului de masa
si energie, debitul va fi Q, viteza v, si presiuneap,.

Din ecuatia de continuitate:

(S—=Sy V, +SyV, = SV,, (2.138)
rezulta:

S S
v, :(1—?°]v1 +?°vo. (2.139)

44



Aplicand teorema impulsului:

plSV = 5v; (S =S¢ |=(p— p.)S, (2.140)
obtinem presiunea p,:
P2 =P, +P{%V§ +£1—SS—OJV12 —V;] (2.141)

Puterea utila a ejectorului se obtine din relatja:

R =j[pg+ deQ=
Yo ool s in ol o¥e 0 |o
Q(p7+ sz Ql{p > + plj Qo(p > + pl]_

V2 S-S v? S, v V2
=SV2|:p?2+ P, _(—O)Vl(p_l"' plj_?() V_O(P_O"' pl]:l-

Sv, 2 72

(2.142)

Randamentul ejectoarelor este sub 0.35 , deci destul de redus,
avantajul lor constadnd in lipsa pieselor in miscare . acest lucru confera
ejectoarelor o fiabilitate ridicata.

Ejectoarele sunt folosite pentru raporturi de comprimare in jur de 5.
pentru a realiza un raport de comprimare mai mare se leaga mai multe
ejectoare n serie.

Ejectoarele cu apa folosesc ca fluid motor apa sub presiune. In
domeniul naval, se utilizeaza la instalatile de stins incendiu cu spuma , la
sistemele de drenare etc.

Revenindu-se la domeniul naval, ejectoarele aer-aer se folosesc la
ventilarea compartimentelor de dimensiuni reduse, iar cele abur-apa la
alimentarea caldarilor. Domeniul de utilizare al ejectoarelor este insa foarte
larg, ele fiind intalnite Tnsa in multe sectoare de activitate.

Lucrare de verificare — unitatea de invatare nr. 2

1. Tnaltimea maxima de aspiratie a unei pompe centrifuge nu depinde
de:
a. presiunea barometrica; b. presiunea de vaporizare a fluidului
vehiculat;
c. puterea pompei; d. pierderile hidraulice pe conducta.

2. Termenul care lipseste in relatia debitului pompelor cu pistoane
radiale
ad?_ n
=——2e— este:
Ones =74~ 28 g5

a.w;, b.z;, c.o; d p.

45



3. Una din urmatoarele pompe nu este volumica:
e. pompa cu surub; b. pompa cu membrana; c. pompa cu roti
dintate; d. pompa axiala.

4 .Prin ajutajul 1 al ejectorului din fig. 2.28 intra:
2.5. fluidul de pompat; b. fluidul motor; c. amestecul aer-apa; d.
amestecul abur-apa.

5.Puterea utila a ejectorului se obtine din relatia (fig.2.29):
2

a. p, =j(p§+ deQ; b. P, =£(%+ deQ; c. R, =j£§+ DJdQ?

1
2 2
o
d P =[2"4plo.
] !(Zgﬂo}Q

6. Momentul rezistent al unui piston dintr-o pompa axiala este dat de
expresia (fig.2.17):
a. Fsinar;sing:b. Tr;; c. Nr;; d. Fp.

7. La o pompa cu roti dinfate, aspiratia se creaza la:
a. intrarea dintilor in angranare; b. iesirea dintilor din
angrenare; c. depinde de tipul angrenarii (exterioara sau
interioara); d. depinde de profilul danturii.

8. Din punct de vedere al pulsatiei debitului:

sunt mai convenabile pompele cu numar par de pistoane;
sunt mai convenabile pompele cu numar impar de pistoane;
nu are importanta numarul de pistoane;

sunt mai convenabile pompele cu pistoane axiale decét cele
cu pistoane radiale.

coow

9. Momentul total de torsiune al unei pompe cu pistoane radiale nu
depinde de:
a. excentricitatea pompei; b. unghiul de pozitie al pistoanelor;
c. viteza unghiulara; d. forta tangentiala T.

10.Pulsatia debitului unei pompe cu pistoane radiale avand un numar
de 2k+1 pistoane:

este mai mare atunci cand avem k pistoane refulante;

este mai mare atunci cand avem k+1 pistoane refulante;

nu depinde de numarul par sau impar de pistoane refulante;

depinde de viteza unghiulara.

coow

46



11.Pulsatia debitului unei pompe cu pistoane radiale depinde de:
a. numarul de pistoane; b. viteza unghiulara; c. diametrul
pistoanelor; d. unghiul y dintre pistoane.

Raspunsuri |a testele de autoevaluare

e
RIB|o|o|~lo|a|swn|-
ovlo|o|o|o|y|e|o|alo|o
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3. Turbopompe

3.1. Constructie si clasificare

Pompele sau generatoarele hidrodinamice prelucreaza energia
potentiala de presiune si energia cinetica, prin intermediul unui rotor prevazut
cu palete.

Paletele rotorului sunt dispuse, de obicei, intre doua discuri paralele,
unul fixat pe arborele (coroana) si altul care contine orificiul de acces al
fluidului (inel). Fluidul trece prin conducta de aspiratie, intra in rotor unde | se
imprima o energie cinetica care se transforma ulterior in energie potentiala in
camera spirala si in conducta de refulare. Unele pompe centrifuge sunt
prevazute cu un stator cu palete cu rol de transformare a sarcinii cinetice in
sarcind de presiune si de dirijare a fluidului. In fig. 3.1 este prezentata
schematic o pompa centrifuga cu urmatoarele elemente componente:

2

3 9
4
4
8
5
6

1. Flanga de aspiratie care face legatura cu conducta de aspiratie.

2.Inel.

3. Reteaua de palete.

4. Coroana rotorului.

5. Axul pompei.

6. Sistemul de etansare a axului.

7.Camera spirala care colecteaza fluidul de pe periferia statorului si contribuie
la transformarea presiunii cinetice in presiune potentiala.

8. Statorul cu rol de dirijare a curentului si de transformare a energiei cinetice
in sarcina de presiune.

9. Difuzorul, care contribuie si el la transformarea energiei cinetice in sarcina
de presiune si care face legatura cu conducta de refulare.

Pompele hidrodinamice sau turbo-pompele se pot clasifica dupa turatia
specifica sau rapiditatea dinamica, care poate fi considerata ca turatia unei
pompe asemenea geometric cu cea data ce absoarbe o putere de 1 C.P. la o
sarcina de 1m:

JP
nSHP =N W

(3.1)
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Turatia specifica n, si turatia n masurata cu tahometrul nu pot avea

evident aceeasi dimensiune.
In tabelul 2.1 este prezentata clasificarea turbo-pompelor ca si forma
sectiunii meridiane a rotorului lor, in functie de turatia specifica.

Table 3.1
Tipul | Pompa Pompa centrifuga cu rotor
pompei cu Diagon Pompé
canal | Lent | Normal | Rapid al axiala
lateral
Forma
n
sectiu-
nea
meridia
dd< <
rotorulu
[
K 0,04- |0,2- (04— 08- |155- |26-6,2
0,2 0,4 0,8 155 (2,6
Ng 8-40 [40- |80- 150 — | 300 — 500 -
80 150 300 |500 1200
n, 2,2 - 11- [22-41 |41- |82- 135 -
11 22 82 135 380

Pentru clasificarea turbo-pompelor se mai poate utiliza turatia
caracteristica sau rapiditatea cinematica:

n,=n I-\I/g“ (3.2)

sau numarul caracteristic:

2/
K= (gH\)/S : (3.3
Intre aceste marimi exista relatiile :
ng, =365n, =193K. (3.4)
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3.2. Teoria turbo-pompelor

Particulele de lichid executa in interiorul rotorului turbo-pompei o
migcare complexa. Urmand conturul palei, particula parcurge o traiectorie
relativa 1-2, dar, in acelasi timp, rotorul se invarteste, miscarea particulei, fata
de un sistem de referinfa solidar cu sasiul pompei fiind 1-2 — traiectoria
absoluta (fig.2-29).
Ecuatiile teoretice de baza ale turbo-pompelor aplicate in cazul
pompelor centrifuge se obtin in urmatoarele ipoteze:
a)Intre doud pale consecutive ale rotorului pompei centrifuge curgerea
fluidului este stationara, sub forma unei linii de curent , care imprumuta
curbura palei.

b)In interiorul pompei nu avem pierderi hidrodinamice.

c) Rotorul este format dintrOun numar infinit de pale cu grosime neglijabila.

Deci, notand cu simbolul 1 intrarea in canalul inter-paletar, si cu 2
iesirea, vom avea (fig.3.2si fig.3.3):

- vitezele relative de intrare si de iesire din rotor w, s$i w, tangente in orice

punct la linia de curent, linie de curent care are forma palei;
- vitezele periferice datorate rotatiei cu viteza » a rotorului pe cercurile de
raza R, si R,, u, =wR, siu, =wR,; (3.4)
- vitezele absolute \/_l si v_2 rezultate din compunerea vitezelor relative si a
celor periferice :
v, =W, U,

ot b (3.5)
V, =W, +U,.
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Vs o Ve 4
Fig.3.3

Viteza absoluta se descompune intr-o componenta tangentiala —
componenta de sarcina:
vV, =V, Cosay,

u

3.6
V,, =V, Ccosa,. (3.6
si 0 componenta normala — componenta de debit:
Vo, =VySinay,
(3.7)

Vo, =V, SiNa, .

m

Debitul volumic teoretic de lichid la intrare, egal cu cel de la iegire, va fi:

Q, =22Rbyv, =2R,b,v, , (3.8)
In care b, si b, sunt latimile palelor la intrare, respectiv la iesire.

Ecuatia fundamentala a turbo-masinilor, aplicata in cazul pompelor
centrifuge se poate obtine in mai multe moduri:
a)aplicand teoria variatiei momentului cantitatii de miscare (impuls).

Vom considera in continuare o pompa centrifuga ideala (rotorul cu un
numar infinit de palete foarte subtiri).

Cantitatile de miscare in puncte de miscare si de iesire 1 si 2,
suntQ, v, si Q, v, , si momentele lor Q, v, R;si Q,v, R,.

Variatia momentului cantitatii de miscare intre aceste doua puncte va fi

AM =Q, (v, R, —V,R )= pQ, (V,,R, —V, R, ). (3.9)

Puterea, in cazul rotatiei unghiulare cu viteaza unghiulara w, va fi data
de relatia :

P=wAM = pQ, (Vuza) R, —v, @ Rl)z M, (vuZu2 —vu1u1).
(3.10)

Puterea pentru o pompa ideala cu un numar infinit de pale este
exprimata prin relatia:

P=pgQ, Hy,. (3.11)

Egaland ultimele doua relatii obtinem:

uZVu2 - uqul
Hy, == = (3.12)

51



expresie ce reprezinta ecuatia fundamentala a pompelor centrifuge ideale. Ea

a fost dedusa de Euler pentru rotile hidraulice cu mult inainte de aparitia

pompelor centrifuge.

b) aplicand ecuatia lui Bernoulli pentru miscarea relativa intre punctele 1 si 2.
In ecuatia lui Bernoulli pentru miscarea relativa

2 2

w, —u W, —u

i 1 P, —#*‘&‘*‘Zz"'hf (3.13)
Y

consideram z, =z,.

Sarcina de presiune creata in rotor va fi:

pz_plzwlz_wzz_,_uZZ_ulz_hf_ (3.14)

4 29 29
Sarcina H, va fi egala cu cresterea presiunii apei de la intrare la
iesirea din rotor plus cresterea energiei cinetice plus pierderile de sarcina:
2 2
Po =P V2 Wy (3.15)
Y 29

Din relatiile (3.14) si (3.15) obtinem expresia:

HToo =

2 2 2 2 2 2
W, —W u, —u V, =V
_ 2 4 72 1,72 1

H
T 29 29 29

(3.16)

care reprezinta ecuatia fundamentala a turbo-masinilor aplicata pompelor
centrifuge, in viteze.
Din triunghiul vitezelor avem:
le =v12 +u12 —2v,U, CoS (3.17)
W; =V, +U; —2V,U, Cosq, .
Tnlocuind (2.2-17) in (2.2-16) obtinem ecuatia fundamentald a turbo-
masinilor aplicata pompelor centrifuge, similara cu ecuatia (2.2-12):

u,v, —u,v
H,, = 1(uzv2 CoSa, —U,V, COSa, )= ——2— " (3.18)
g g
Ecuatia fundamentala mai poate fi scrisa sub forma:
Yr., =0gH., =u,v, —uv, (3.19)

unde Y;  reprezinta energia specifica, energia unitatii de masa.

3.3. Functionarea turbo-pompelor in retea

Sarcina pompei sau diferenta de presiune intre intrarea si iesirea
lichidului din pompa este independenta de reteaua in care functioneaza.
Parametrii de lucru, depind si sunt definiti de reteaua pe care pompa o
deserveste.
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in fig. 3.4 este prezentat schematic un sistem hidraulic simplu in care
pompa P aspira lichid din rezervorul R,, avand presiunea p,si la carui nivel
de lichid are cota z, fata de planul de referinta N-N si-I refuleaza in rezervorul
Rrin care este presiunea p, iar nivelul de lichid se afla la cota z, .

Vacuummetrul V masoara presiunea la intrare p;, iar manometrul M
presiunea la iesire din pompa p,. h, si h, sunt pierderile de sarcina pe
conductele de aspiratie , respectiv refulare. Vitezele fluidului pe aspiratie si pe

refulare sunt v, siv,.

Aplicand ecuatia lui Bernoulli pe traseul de aspiratie obtinem:
2 2

g4 PayVa o PV (3.20)
7 29 7 29
Pe traseul de refulare, vom avea:
2 2
zr+&+v—r+hr=ze+&+v—e=He. (3.21)
y 29 y 29

Sarcina pompei va fi:

e
\ — Vpn
R\—"r—
\—r
— hl"

Az

N
LTI TTT 7777777777777 IT17TTT

Fig. 3.4

_ 2_ 2
H:He_Hizzr_Za+pr pa+vr2 Va+ha+hl’:
4 g (3.22)

Ap  VZ—V?
YV 2 +>h,.
y 29
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Relatia (3.22) semnifica functiile unei pompe: ridicare lichidului pe
inaltimea Az, cresterea presiunii de la p,la p,, modificarea energiei cinetice a
lichidului prin cresterea vitezei acestui, invingerea pierderilor pe traseele de
aspiratie si de refulare.

Pierderile pe traseu sunt pierderile locale si liniare:

I v
Zhar:ha+hr=Z[AH+Z§JE. (3.23)

Traseele de aspiratie si refulare, avand conducte de diametre d, si d,
sunt strabatute de debitul Q:

I 16Q*
h,=)>|A— : 3.24
z a,r ;( d +Z§) 27[2 gd4 ( )
Si
2,2 2
Ve ova 8QTF L 1) (3.25)
29 nx’gld! d}
inlocuind (3.24) si (3.25) 1n (3.22) obtinem:
Ap 8 1 1 1 1 )
H=Az+—+ A—+ — | -
AR DDA R
(3.26)

Expresia:

8 1 1 1 1
Kr_ﬂ-zg|:;(ia+zgjd_4+[ﬁ_d_4j:| (327)

a

este constanta pentru o anumita retea.
Notam cu

A
H,=Az+ 2P, (3.28)
4
sarcina statica.

In acest caz expresia sarcinii devine:

H=H,+K Q% (3.29)

Functia (2.2-29) reprezinta caracteristica refelei si reprezinta dupa cum
se observa, o parabola. In cazul in care circulatia (golirea rezervorului prin
retea), expresia sarcinii devine:

H=H, —K. Q. (3.30)

In figura 3.5 sunt prezentate mai multe caracteristicile pentru retelele la
aceeasi sarcina statica dar cu unele modificari ale lui K, (diametre diferite ale
conductelor, coturi, robinete diferite etc.).

Pe cale analitica sau experimentala se determina functia H = f(Q) -

caracteristica interioara sau caracteristica masinii.
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Fig.3.5

In cazul numérului finit de pale, datoritd variatiei vitezei in canalul
interpaletar valoarea produsului u,v, se micsoreaza.

In consecinta, energia specifica transferata va fi mai mica. Putem scrie:
Y. H H
Too — g Too — Too :1_ p (331)
YT gHT HT
in care p = 0,2 — 0,45 conform modelului propus de Pfleiderer.
H,; reprezintd inaltimea teoretica pentru o pompa cu numar finit de

pale in cazul vehicularii unui lichid fara viscozitate. inaltimea reald poate fi
scrisa sub forma:

H=H;->h, (3.32)
undeZhr reprezinta disipatiile datorate vascozitatii . proportionale cu patratul
debitului

h, = K,Q* (3.33)
si pierderile prin soc h, datorate faptului ca la debite diferite de debitul nominal

Q,» unghiul de intrare a curentului de lichid g, difera de unghiul constructiv de
intrare al paletei.

h, = KZ[ —Q&] : (3.34)
Atunci:
> h =K,Q*+ KZ( —Qi ] : (3.35)

Revenind la ecuatia fundamentala a pompelor centrifuge observam ca
H .. este cu atat mai mare cu cat u,v, este mai mic, zero cand intrarea n rotor

se face normal (al :900):
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u,Vv

H,, =—=. (3.36)
g
Din fig. 3.3 observam ca :
V,, =U, =V, Ctgpf,. (3.37)
Dar componenta normala a vitezei la iesire are valoarea:
vV, = Q : (3.38)
’ ﬂDZbZ
Tinand seama de relatjile (3.36), (3.37) si (3.38) putem scrie:
u _Q
Ho, :Ez[uz D,b, cty ﬂzj (3.39)

Sarcina teoretica a unei pompe centrifuge cu un numar infinit de pale
are o variatie liniara in functie de debit. Inclinarea dreptei depinde de unghiul

B, (fig.3.6).

Inaltimea manometrica teoreticid este maxima atunci cand S, >90°,
astfel spus cand paletele rotorului sunt curbate inainte.

Pompele cu B3, >90° si cele cu B, =90° au un randament mai mic
decét cele cu S, <90°, datorita pierderilor mari de energie la intrarea lichidului
in canalul colector (acceleratie mare imprimata lichidului Tn canalul
interpaletar). Pompele centrifuge cu f, >90°prezintd si o instabilitate a
energiei. Aceste dezavantaje fac preferabile pompele cu p, <90°, desi
inaltimea lor manometrica este destul de mica.

@2 > 90°

Q

Fig.3.6
Avand in vedere relatiile (3.31), (3.35) si (3.39) putem scrie expresia
sarcinii reale :

_ oy, Q o [, QY
H_g(1+p)(u2 ﬂDbctgﬂzJ K,Q K[ QN] (3.40)

In figura fig.3.7 este reprezentatd caracteristica interioard a pompei
rezultata din suprapunerea variatiei liniare a sarcinii teoretice cu variatiile
parabolice a disipatiilor datorate vascozitatii si socurilor.

Punctul de intretinere a unei pompe intr-o anumita retea se gaseste la
intersectia caracteristicii retelei cu caracteristica interioara (fig.3.8).
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Functionarea optima a unui sistem de actionare hidraulic va fi atunci
cand punctul de functionare se va gasi in zona de randament maxim. Curba
1(Q) se obtine experimental, in urma determinarii dependentei P(Q).

in vederea imbunétéatirii performantelor pompei in cadrul sistemului de
actionare hidraulic se poate recurge la modificarea pozitiei punctului de
functionare prin modificarea caracteristicii retelei. Acest lucru se poate realiza
in mai multe moduri. Un procedeu simplu este acela modificarii constantei K,

prin variatia coeficientilor de rezistenta localac ai organelor de reglaj. Se

poate modifica de asemenea sarcina staticd a retelei. In fig.2.33 este
prezentata glisarea punctului de functionare al pompei in conditiile modificarii
caracteristicii retelei.

3.4 Legarea in serie si in paralel a pompelor centrifuge

Pentru marirea debitului sau a sarcinii unui sistem hidraulic se
utilizeaza legarea in serie sau in paralel a pompelor.

a) Legarea in paralel (fig.3.9)
In cazul legarii in paralel a doua sau mai multe pompe se realizeaza o
marire a debitului la sarcina constanta. Pentru doua pompe vom avea :
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Qc :Q1+Q21

Expresie ce reprezinta de fapt ecuatia de continuitate

H,=H,=H,.

semnifica autoechilibrarea sistemului pompa-retea.

La cuplarea in paralel a doua pompe identice (fig.3.10) caracteristica
interioara se obtine prin dublarea absciselor punctelor de pe caracteristica
interioara a unei pompe.

Punctul de functionarea a sistemului F, se va gasi la intersectia

caracteristicii interioare cu caracteristica retelei. Eficienta cuplarii in paralel a

Qe
He

Me

AOMGI
M g,z
= =)

Fig. 3.9

pompelor centrifuge depinde de caracteristica retelei.

H n=cons,
Rl
ANy '
. AR /R
/ 1 - _J.\.H

He

Fig.3.10
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Se observa ca in cazul refelei R cresterea de debit fata de sistemul cu
o singurd pompa este mai importantad decat cresterea AQ in cazul retelei. Se
observa ca in cazul cuplarii in paralel a pompelor apare si o crestere a
sarcinii, dependenta si de caracteristica retelei.

Randamentul celor doua pompe identice este n, =7, =7.

Randamentul reprezinta raportul dintre puterea utila si puterea
consumata:
7’QFHc :7'QFHC ) (3.43)

F)1 I:)2

77:

Tn regim cuplat fiecare pompa lucreaza in F, iar Q- :%QC. Deci:

H
P, =P, _1ARMH. (3.44)
2 7
Randamentul cuplarii va fi:
7QCHC QCHC
Mep = = n . (3.45)

P1+P2 1 7’QCHC +17'QCHC
2. n 2 7
in cazul legarii in paralel a doud sau mai multe pompe identice
randamentul general este egal cu randamentul fiecarei pompe.
La cuplarea in paralel a doua pompe cu caracteristici diferite, problema
este mai complexa. Caracteristica cuplajului se obtine ih mod asemanator
prin insumarea absciselor celor doua pompe la sarcina constanta,

H.(Q. =Q, +Q, )(fig.3.11).

Pe diagrama cuplajului apare punctul critic P, , aflat la cota sarcinii
critice H_, corespunzatoare intersectiei caracteristicii pompei mai mici cu
ordonata. Daca punctul de functionare al sistemului este sub P, , ca in cazul

caracteristicii retelei R, atunci legarea in paralel a doua se justifica. In cazul
caracteristicii R, punctul de functionare se afla situat deasupra Iui P, , pompa

cea mai mica functionand pe caracteristica de franare. in acest caz avem
situatia cand debitul cuplajului este mai mic decat debitul unei singure pompe
(cea mare) cuplarea devenind astfel nejustificabila.
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H.I n=c0nsi.
™, R'
N N
N,
~ Fo P Per
‘\:‘;L FZH Fe R
g P |
*l o LA \
+ o Qi \a:
< TP
[ W | -—
:ch Q
|
|
np d |
ZIERNN
Q
Fig.3.11.
Randamentul cuplajului a doua pompe diferite va fi dat de relatia [8]:
j,QCHC QC
Nep = = : (3.46)
°r 7Q1Hc +7Q2Hc &4_&
i , m 1,

b) Legarea in serie (fig.3.12)

Pentru marirea sarcinii se utilizeaza legarea in serie a doua sau
mai multe pompe centrifuge. Debitul care trece prin doua pompe legate in
serie este acelasi:

Q. =Q, =Q,, (3.47)
iar sarcina:
H,=H, +H,. (3.48)
a Qe
2 He
Qa Hz. e
Hi M2
l ’ V ]
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Pentru construirea caracteristicii ansamblului se insumeaza ordonatele
punctelor caracteristicilor fiecarei pompe. In fig. 3.13. este prezentata
caracteristica comuna a doua pompe identice cuplate in serie.

In functie de caracteristica retelei, punctul de functionare corespunde
mai mult sau mai putin scopului propus.

H aQ n=const
- R
Fe
o R'
B
g T ;
Q <
By | \
Qe Q
nm
Q
Fig. 3.13.

In fig. 3.13. se observa ca in cazul caracteristicii R se obtine o crestere
mai mare decat in cazul caracteristici R'. De asemenea, se observa ca la
cuplarea in serie se obtine o marire a debitului.

Randamentul cuplajului este egal cu randamentul fiecarei pompe luate
separat.

_ReH: _ R:H. _

R +P, 1/QH, L LRH, -
2. n 2 7

La cuplarea in serie a doua pompe diferite , caracteristica cuplajului se

obtine tot prin insumarea ordonatelor de pe caracteristicile celor doua pompe
(fig. 3.14).

Nep n. (3.49)
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Fig. 3.14

Exista si aici un punct critic corespunzator abscisei de sarcina O a
pompei mici. In retelele a caror caracteristici punctul de functionare este sub
P, nu este rational sa se utilizeze doua pompe a caror debit total este mai

mic decat al unei singure.
Randamentul cuplajului la legarea in serie a doua pompe diferite va fi
[8]:

7’QCHC HC
" TRMH, QM. H _H,
i 7, mo
Din motive de rezistenta materialelor, vitezele periferice ale rotoarelor
nu pot depasi anumite valori. Cum sarcina teoretica maxima depinde de
viteza periferica a rotorului, fiind astfel limitata de acesta , pentru marirea

sarcinii pe un singur agregat se utilizeaza pompe cu mai multe rotoare legate
in serie (fig. 3.15.)

(3.50)
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Fig.3.15

De asemenea, obtinerea debitelor mari este limitata de turatie si de
diametrul de iesire din rotor, ca si de viteza de circulatie a lichidului. Utilizarea
rotoarelor duble si legarea lor in paralel in cadrul unei pompe (fig. 3.16),

realizeaza marirea debitului dar si autoechilibrarea fortelor de impingere
axiala.

Fig. 3.16

Pentru obfinerea simultana de sarcini si debite mari pe o singura

pompa se pot utiliza mai multe rotoare intr-o dispunere axiala — serie si
paralel. (fig. 3.17)

Fig.3.17
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3.5 Aspiratia pompelor centrifuge

Aspiratia pompelor centrifuge se datoreaza depresiunii create in rotor,
de fapt diferentei de presiune dintre rotor si rezervorul de aspiratie. In cazul in
care pompa aspira presiune atmosferica (barometrica)p, =p,, iar

depresiunea din rotor ar atinge vidul, inaltimea maxima teoretica de aspiratie

ar fi :
_Py
asp -
Y Y
In fig. 3.18 este prezentata o pompa centrifuga care aspira de la
presiunea p,. Vom considera 3 puncte de reper: a — nivelul lichidului, O —
punctul cel mai inalt inainte de intrare in rotor, 1 — imediat dupa intrarea in
rotor. Vom considera ca plan de reper nivelul lichidului care urmeaza sa fie

aspirat gi care se afla in migcare cu viteza v, *
Aplicam relatia lui Bernoulli intre punctele considerate:

H ~10,33m. (3.51)

2 2
&+V—a=&+\2/—°+Hasp+Zhra =
g

yo29 (3.52)

P Vs
:_l+_1+Has + hra+hrir
y 29 p Z
unde Zhra reprezinta pierderile locale si liniare pe traseul de aspiratie, iar h,,

pierderea de sarcina la intrarea in canalele rotorului. Aceasta pierdere de
sarcina poate fi scrisa sub forma:

vy
hye = 45, (3.53)

unde ¢ este coeficientul de pierdere locala la intrarea in pompa.
Daca aspiratia se face dintr-un rezervor (va :O), sarcina de aspiratie va
fi:
P.—P
Hyp="—"—7 p L _(1+¢ ——Zhra. (3.54)
Sarcina maxima la asplratle s-ar obtine cand p, =0, dar se cunoaste

ca in mod real depresiunea maxima intr-un lichid in migcare corespunde
presiunii absolute de saturatie a lichidului la temperatura respectiva, momentul
aparitiei fenomenului de cavitatie:

P. =P,

Deci:

* Daca p, = p, atunci avem cazul unei pompe centrifuge care aspira dintr-un rau.
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P.— P, vy
Has = — 1+§ U hra . (355)
pmax }/ ( )29 Z

vy : . : -
Termenul (1+§)2—1 depinde de caracteristicile constructive ale masginii

hidraulice , el putand fi exprimat in functie de sarcina efectiva a pompei H prin
coeficientul de cavitatie de sarcina efectiva o :

W,

(74

Hasp

2

v
1 L =0oH. 3.56
1+9)5 (3.56)
Rescriem expresia (2.2-77):

Hyp =22 P oS (3.57)

as pmax
v

Coeficientul de cavitatie este dat de relatia experimentala [8]:
o =an{" (n, —specificrotation). (3.58)
Tn literatura de specialitate sunt date mai multe valori pentru coeficientul

2,29 10 *(Thoma); 2,20 10~*(Stepanoff);

2,16 10 *(Escher — Wyss).
Sa stabilit ca si coeficientul a depinde de turatia specifica
coeficientul o se mai poate scrie [8]:
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G:{”\/GJ 10 (3.59)

C H
unde C este coeficientul de cavitatie a lui Rudnev si are valorile:

C=600....800 forng =50....80 si

C =800.....1000 for ng =80.....150.

Relatia (3.57) ne prezinta o inaltime de aspiratie maxima care din
diferite motive nu corespunde cu inalfimea de aspiratie reala. Astfel, viteza v,
de intrare n rotor poate avea Tn unele puncte o valoare mai mare creand
conditii de aspiratie a cavitatiei.

De aceea, pentru stabilirea inaltimii de aspiratie utilizabile se opereaza
asupra coeficientului de cavitatie , considerandu-se un

im =12....14)0. (3.60)

Sau, mai simplu direct asupra sarcinii de aspiratie reducand-o la:

Haup =075H,, . (3.61)

asp
Conform relatiei (2.2-81) inaltimea de aspiratie va fi:
H,,, =22 P ; Py oH =Y h,, (3.62)

inaltimea de aspiratie a pompelor centrifuge este influentatd de o serie
de factori.

In cazul aspiratiei de la presiune atmosfericd p, = p,, Tnaltimea de
aspiratie depinde de variatia acestei presiuni cu situatia meteorologica,
latitudine si mai ales altitudinea locului. Daca notam cu p, presiunea la nivelul
marii, variatia de presiune cu altitudinea z[m] poate fi scrisa sub forma:

Py = Po (1-2,41072). (3.63)

inaltimea de aspiratie depinde prin p,, de natura fluidului vehiculat si

temperatura lui.
Se poate merge pana acolo incat inaltimea de aspiratie sa devina
negativa* atunci cand:

pv pO
PosPo G H_oSh. . (3.64)
y oy 2

in aceastd situatie presiunea din rezervorul de aspiratie trebuie marita
sau, in cazul cand rezervorul este deschis acesta trebuie montat deasupra
pompei, la o inaltime corespunzatoare.

in cazul vehiculari apei la temperaturi mai mari de 60°C. Pentru apad la
5—100,Hasp=6 ..... m.
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3.6 Pompe axiale

Conform clasificarii prezentate in capitolul 2.2.1, pompele axiale se afla
in extremitatea spectrului turatiilor specifice ale pompelor (nsCP =500..... 1200).

La acest tip de pompe, energia specifica se obtine printr-o transformare
parfiala a energiei cinetice in canalul interpaletar, deplasarea fluidului
facandu-se axial.

in fig. 3.19 este reprezentatd schematic o pompa axiald. Ea este
alcatuita in principal din : aparatul director 1, butucul cu palete 2 care
impreuna cu axul 7 constituie partea mobila a pompei, aparatul redresor 3,
carcasa 4 impreuna cu cotul 5 si presetupa 6, carenajul rotorului 8.

Fig. 3.19

In general pompele axiale au palete cu pas fix. La pompele axiale de
puteri mari se pot utiliza rotoare cu pas variabil pentru diferite situatii de
incarcare.

Constructia paletei este asemanatoare cu constructia elicei navale,
adica o insiruire de profile hidrodinamice dispuse sub unghiuri de asezare
diferite de la butuc spre periferie.

Aparatul director are rolul de a asigura o intrare fara soc a particulelor
fluide Tn rotor, iar aparatul redresor pe langa transformarea unei parti a
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energiei cinetice in energie de presiune este destinat orientarii jetului de fluid
in directie axiala.

in fig. 3.20 am considerat o sectiune cilindrica prin pompa , la distanta
r, sectiune din care am luat cate un singur profil din aparatul director, rotor si
aparatul redresor.

Aparat 1,
redresor, 1

. Aparat
d’f‘rec?or B

Fig. 3.20
Spre deosebire de pompele centrifuge, viteza periferica la intrarea in
rotor u, este egala cu viteza periferica de la iesirea din rotor, u,:

U =Uu,=Uu=rm. (3.65)
Viteza absoluta la intrarea in rotor, v, , rezultd din compunerea vitezei

relative, w,, tangenta la pala, cu viteza periferica, u, . Rolul profilului din
aparatul director este ca la iegirea sa rezulte o viteza absoluta pe cat posibil
pe directia vitezei v, . De asemenea, la intrarea in aparatul director viteza Va

trebuie sa aiba o directie axiald, a, =90°.
La iesirea din rotor viteza w_2 tangenta la bordul de fuga, compusa cu

viteza periferica, u, (egald cu u, ), va da viteza v, de intrare in rotor.

Profilele palelor se influenteaza reciproc. Problema este cea a unei
retele de profile cu pasul t. putem considera ca profilul rotorului din fig. 2.49
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este atacat cu viteza w.., o medie a vitezelor w, si w, . Observand triunghiul
vitezelor din aceeasi figura putem scrie:

2
vV, +V
sz\/vj+[u U12 UZ] )

Va
gp, =t

(3.66)

Daca notam cu 1 profunzimea profilelor si cu b anvergura lui, putem
scrie relatia forei portante si de rezistenta care actioneaza asupra acesteia:

P

F,=C,Z=1p,
(3.67)

2
F,=c, M= p,
2

Cu C, si C, am notat coeficientul fortei portante si al rezistentei la
Thaintare.

RezultantaF =,/F?> +F/ se poate descompune dupa directia axiala si
una tangentiala:

A=Fcos(f, +¢),

T=Fsin(8, +90).

Pentru o pompa axiala cu z pale vom avea o impingere axiala:

(3.68)

F,=zA=2Fcos(f, +¢), (3.69)
si o putere hidraulica:
P, =zTu=zuFsin(8, +¢). (3.70)

Puterea hidraulica elementara o putem scrie in mai multe moduri:

dP, =zudFsin(8, + ¢)=zu dF sin(8, + @)=
cos ¢

r (3.71)

=zuC, | drsin(B, +¢).
4

Printr-o sectiune cilindrica de anvergura dr situata la o distanta r, va
trece debitul elementar dQ=2~zrdrv,. Puterea hidraulicad elementara poate fi

scrisa sub forma:

dR, = pY,dQ=pY, 2z rdrv, = pY,ztdrv,. (3.72)
in care Y, este energia specifica transmisa de pompa a carei valoare o aflam
egaland relatiile (3.72) si (3.71):

ulC, )
=—=—W.sin +0). 3.73
=ty cosg e M2 +9) (3.73)
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Unghiul ¢ avand o valoare relativ mica 8-11°, putem face
aproximatiile cosp=1 si sin(f, +¢)=sin B,. Observdm de asemenea c&
w, sin g, =v,.

Energia specifica creata de pompa axiala va putea fi astfel exprimata
prin expresia:

Y, = gH, =C—22%uww. (3.74)

Se observa ca sarcina pompei sau energia ei specifica depind direct
proportional de turatie prin viteza periferica si de forma profilului prin
coeficientul de portanta C,. Daca se micgoreaza pasul t , deci se mareste
numarul de pale, creste sarcina pompei. Numarul de pale nu poate fi insa
marit datorita pierderilor hidraulice mari ce apar in reteaua de profile.

Aparitia fenomenului de cavitatie limiteaza cresterea vitezei w_ .
In fig. 3.21 sunt reprezentate caracteristicile pompelor axiale H = f(Q)

la diferite turatii ca si curbele de randament. Considerand infasuratoarea
curbelor de randament se poate stabili un randament maxim maximorum ce
corespunde unui regim optim de functionare a pompei axiale [8].

Caracteristicile pompelor axiale sunt destul de abrupte datorita profilului
palelor compus dintr-o succesiune de profile hidrodinamice.

HJ

Fig.3.21
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Se stie ca la p modificare a unghiului de incidentd , provocat de
modificare debitului in cazul nostru (mai precis al lui v,), coeficientul de

portanta poate scadea brusc.

Lucrare de verificare — unitatea de invatare nr. 3

1. La pompele centrifuge unghiul g, reprezinta:

a. unghiul dintre v> si uz ; b. unghiul dintre w2 si uz ;
c.suplementul unghiului dintre v2 si uz2 ; d. suplementul unghiului dintre
W2 Si U2.

2. Y, reprezina:
a. sarcina teoretica; b. presiunea teoretica; c. energia specifica
teoretica; d. puterea teoretica.

3. Deosebirea fundamentala intre ventilatoarele centrifuge si cele
axiale consta in faptul ca:
a. la cele centrifuge B, >90°, iar la cele axiale 3,<90°;

b. la cele centrifuge u, >u,, iar la cele axiale u, =u;;
c. lacele centrifuge v, =u, +w, , iar la cele axiale v, # u, +W, ;
d. la cele centrifuge o, =90°, iar la cele axiale «, #90°.

4.La o pompa cu pistoane axiale se noteaza: r1 — raza cercului pe care
sunt dispuse articulatiile sferice ale bielelor pe discul inclinabil; r> — raza
cercului pe care sunt dispusi cilindrii in bloc: « - unghiul de inclinare al
discului. Cursa pistoanelor va fi:
a.h=rsina;b. h=r,sina;c.h=2rsina;d.h=2r,sinc.

uZVu2

5.Sarcina teoretica a unei turbopompe H,, = cand:
g

a. a=90%b. a,=90°%c. o,=0;d. a,=0.

6.Energia specifica a unei pompe axiale este invers proportionala cu:
b. viteza medie la infinit w_;
c. viteza periferica u;
d. pasul elicei t;
e. coarda profilului palei elicei I.

7.La legarea in paralel a unor pompe centrifuge vom avea:
a.Q . =Q,+Q,;b. H ., =H,+H,;c. H.=H;;d. H . =H,.

8.Inaltimea de aspiratie a pompelor centrifuge nu este diminuata de
cresterea:
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e. altitudinii; b. temperaturii fluidului; c. lungimii conductei de
aspiratie; d. presiunii atmosferice.

9.In fig. 3.19, reperul 1 reprezinta:
a. aparatul redresor; b. aparatul director; c. elicea; d.
presetupa.

10.In fig. 3.19, reperul 3 reprezinta:
a. aparatul redresor; b. aparatul director; c. elicea; d.
presetupa.

11. Viteza relativa a unei particule din rotorul pompei centrifuge este

a. tangenta in orice punct la linia de current;

b. rezultanta vitezelor tangente la linia de curent si al vitezelor
periferice ;

c. identica cu viteza periferica,

d. egala cu a@R.

12. Ecuatia fundamentala a pompelor centrifuge este data de relatia :

u,v, —u,v

0 u u .
a. Hy, =g(u2vuZ —Uqul) ;b.H., :ﬁ C.
=IO(UZVu2 _ulvu1) ;
U,v,, =V,
d H, =—"—+
Yo,

Raspunsuri la testele de autoevaluare

PR
BlE|B|o|o|~|o|u| s w|r|-

T (| T|IQIo(O0(|O0|T|0
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4. Motoare hidraulice volumice si turbine

Cu modificari constructive minime marea majoritate a pompelor
hidraulice pot fi transformate in motoare hidraulice. Introducand lichidul sub
presiune masgina transforma energia hidraulica in energie mecanica.
Motoarele hidraulice volumice, pot fi clasificate la fel ca si pompele din care au
fost obtinute. Fara a mai intra in detalii constructive si de calcul, vom specifica
in continuare cateva elemente ce caracterizeaza functionare masginilor
hidraulice ca motor. Motoarele hidraulice volumice rotative pot avea o miscare
continua sau oscilanta. O categorie aparte de motoare hidraulice volumice
sunt motoarele liniare (cilindrii hidraulici).

4.1. Cilindrii hidraulici

Cilindrii hidraulici sunt motoare hidraulice volumice cu o larga
raspandire in sistemele de actionare hidraulica.

In fig.4.1 este prezentat schematic un cilindru hidraulic compus din
pistonul 1, tija pistonului 2 si cilindrul 3, ca in figura de mai jos.

- ]
} !
Fig. 4.1

Exista o mare varietate de cilindrii hidraulici, care pot fi clasificati dupa
mai multe criterii:
1. Dupa modul cum presiunea actioneaza asupra pistonului: cu simpla
actiune, in care readucerea pistonului nu se face pe cale hidraulica si cu
dubla actiune, cand presiunea actioneaza pe ambele fete ale pistonului.

2. Dupa sectiunea celor doua fete ale pistonului: cu tija unilaterala (S, #S,) si
cu tija bilaterala (S, =S,).

Motoarele hidraulice liniare pot fi mono sau multicilindrice. Cursa
pistoanelor poate fi constanta sau variabila, reglarea efectudndu-se mecanic
sau hidraulic.

Constructiv cilindrii hidraulici sunt de mai multe feluri in functie de
presiune de lucru, pozitia de utilizare gi scopul urmarit.

In fig. 4.2 sunt prezentate principalele elemente ale unui cilindru
hidraulic: 1 — cilindrul propriu-zis; 2 — capacul, 3 — surub de strédngere; 4 —
garnitura de etansare; iar in fig. 4.3 sunt prezentate elementele de etansare
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ale tijei pistonului (una di variantele constructive) : 1 — flansa de strangere; 2 —
surub; 3 — piesa de strangere; 4 — garnituri; 5 — tija pistonului.

1

/

/ 2
T NN
! /% 5

Fig.4.2 Fig.4.3

Pistoanele cilindrilor se prezinta si ele intr-o mare gama constructiva. In
fig.4.4 este prezentat un piston cu segmenti.

S

[{ L AN

4

+
r2 . //5/

Fig.4.4

Existd pistoane fira garnituri de etansare (pistoane cu canale circulare). in
acest caz suprafetele sunt foarte precise, realizdndu-se o rodare reciproca intre
cilindru gi piston. De asemenea, putem intalni pistoane cu garnituri circulare, cu
garnituri profilate etc.

Daca ne referim la cilindrii hidraulici unde etansarea realizeaza prin jocul
redus dintre suprafetele cilindrilor pistonului, o importanta deosebita in calcul o
are determinarea pierderilor hidraulice. Aceste pierderi hidraulice se determina
pornind de la ecuatiile de curgere prin fante cilindrice centrice. Pistonul de raza
r, se deplaseaza rectiliniu cu viteza constanta tu, in cilindrul de raza r,

(fig.4.5).
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Fig. 4.5

Integrand ecuatia lui Navier-Stokes scrisa in coordonate cilindrice, in
cazul migcarii permanente liniare, efectuata dupa directia axei z
(v, =0,v, =0) cu neglijarea fortelor masice si p = p(z), obtinem:
1dp,

v=——r"+C,Inr+C,. 4-1
47 dz 1 2 (4-1)
Pentru a determina contantele C, si C, scriem conditjile la limita:
r=r, , v=+u_ ;
1 " (4-2)
r=r, ,v=0.
In final obtinem relatja vitezei:
In 2
2 2 -
v:—jjp r22—r2+¥lnL tu, rr : (4-3)
9z h-e T In -2
rl rl

Debitul de fluid pierdut va fi dat de relatia:

2
Q:JV(r)Zﬂf dr:—g% (r24 _r14)_ (rzz _rr212) .
"o (4.4)

Caderea de presiune pe lungimea b o notam cu A p. Forta de frecare
vascoasa este data de relatia:

F=2zrbr, (4-5)
unde
T=n v . (4-6)
dr
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rZ2 - rl2 . 27Zf1b77up

Deci: F=2r rlbn%:ﬂrlAp r—
r

r r
2rin -2 rin-2
r-l r1

(4.7)
Forta de frecare hidraulica (2.4-7) maxima se obtine pentru r =r,:

ry —r’ | 2mbnu,
; F —

2In -2 In -2
r1 rl

O problema importanta este determinarea fortelor de frecare pe

cilindru a elementelor de etansare.
Aceasta forta este data de relatia:

F=2urr,p).s;, (4-9)

i=1
unde: p este presiunea activa, u - coeficientul de frecare (pentru garnituri din
piele 4 =0,006-0,008, 1 =0,01 pentru cauciuc), s, - latimea unei garnituri.
in cazul etanséri cu segmenti mai apare si apasarea elasticd a

segmentului pe cilindru, p.:
F=2urr,(p.+p)2s: (4-10)

i-1
unde x=0,07....0,15.

Pentru determinarea presiunii de lucru necesare la piston se determina
suma fortelor rezistente,ZR. In aceasta suma intra forta necesara la organul

F.. =7p| 2 — (4-8)

max

de lucru, fortele de frecare si fortele de inertie cu segmentul respectiv.
Presiunea de lucru p, se determina din relatia:

.S, —P.S, - > R=0. (4-11)
in care S, si S, sunt suprafetele pistonului pe cele doua fete, iar p, este

presiunea de evacuare.
Daca S, =S, si p, =0 (nuavem supapa de contrapresiune pe refulare)

atunci ecuatia de echilibru devine:
pS—-> R=0. (4-12)
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4.2. Motoare cu pistoane radiale

In cazul functionarii masinii hidraulice cu pistoane radiale ca motor,
fortele si momentele se determina utilizand schema din fig.4.6.

Fig.4.6

F reprezinta forta cu care lichidul cu presiunea p actioneaza asupra
2
pistonului de dimetru d(F = p%] T este forta normala pe directia AO, cea

care determina rotatia motorului hidraulic cu viteza unghiulara o:
T=Ftg p. (4-13)
Componenta N, avand directia AO,, solicita lagarele motorului.
Momentul de rasucire corespunzator unui piston este dat de relatia:
M. =Tp. (4-14)
iar momentul de rasucire total dat de cele j pistoane asupra carora se
actioneaza cu suprapresiune:

J
M, =>Tp . (4-15)
i=1

Valorile lui T si p sunt aceleasi ca la pompa cu pistoane radiale.

4.3. Motoare cu palete
Pentru calculul acestor tip de motoare se porneste de la M, si M,, de

semne contrare, datorita presiunii p care actioneaza asupra palelor (fig.4.7)
[12].
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Fig.4.7

M, = pb(pl—r{rerlT_rj:p?b(pf —rz). (4-16)

—r b
M, = pb(p, —r{r+psz:p7(p§ —rz). (4-17)

Momentul la axul motorului va fi:
b
M =M, =M, =22(o7 - p?). (4-18)

In relatia de mai sus
p,=ecos@+R and p, =ecos(@+w)+R ,unde w=x pentru un numar

par de palete z=2k si w= i pentru un numar impar de palete z=2k +1,
z

dupa cum 96[—§,oj—k+1 interstitii in refulare, respectiv 96(0, ﬁ] k
z

interstitii Tn refulare.
In primul caz, cand z =2k si v =z, vom avea:

M :%b(ecose+ R)* —(-ecosd+R)* =2pb Recos¥.

(4-19)

Mpmentul variaza in functie de unghiul 6. Domeniul de definitie al

fi
functiei M(9) este Ge{—%, ﬂ In care 7/=2—7[.
z
M, =2pbRe,
4-20
M., =2pbRe cos = ( )
z

In cazul in care avem un numér impar de palete z =2k +1, vom avea:
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M =pbe R{COS(D—COS((D—H//)—%—%[COSZ go—COSZ((0+l//)]} =
= pbeR|cos p—cos(p+ )]
(4-21)

Pentru k +1 interstitii refulante, v =+l
z

M =pbe R{cos o+ COS[(p + zﬂ , (4-22)
z

lar pentru k interstitii refulante, y = -2
z

M=pbe R{cos o+ COS[(D - ZH . (4-23)
z

Dupa cum se observa momentul la axul motorului nu este constant.
Variatia lui este caracterizata prin pulsatia momentului, a carui valoare este
egala cu pulsatia debitului calculata in capitolul 2.1.3 pentru pompele cu
palete.

Pornind de la un moment se pot determina fortele care actioneaza
asupra paletelor si lagarelor, putandu-se efectua dimensionarea acestor
elemente.

4.4. Motoare cu pistoane axiale

in cazul motoarelor cu pistoane axiale forta cu care lichidul de presiune
p actioneaza asupra unui piston de diametru d
2
F= p”i (4-24)

S descompune intr-o forta tangentiala si una normala (fig. 4.8).

T777777772

/%//

L Ll

N

'\\.‘{

79



Forta tangentiala

T=Fsina, (4-25)
creeaza momentul de rasucire.

Pentru un piston vom avea:

d? . .
Mr=Tp=p” sinar sing. (4-26)
Cele z pistoane vor crea un moment de rasucire total:
d? &=
M, = ”4 prsina) sing. (4-27)
i=1

Se observa ca momentul de rasucire are un caracter pulsatoriu.
Puterea la axul motorului va fi data de relatja:
P=M, o, (4-28)

incare @ depinde de debitul cu care este alimentat motorul.
4.5. Motoare rotative oscilante

Motoarele rotattive oscilante reprezinta o categorie aparte de motoare
hidraulice utilizate in actionarile ce nu necesita rotatii complete ale elementului
activ: servocomenzi, roboti industriali, masina carmei la nave etc.

Aceste motoare pot fi cu una sau mai multe pale (fig.4.9), circular
oscilante (fig.4.9 si fig.4.10) sau liniar oscilante (fig.4.11).

Considerand presiune din camera de evacuare egala cu 0, deci
Ap=p, putem scrie relatia momentului la arborele motorului cu o singura

paleta de latime b:

M -pFRr-P(O-db Dd _Po(pe _g2). (a-29)

2 4 8
'S

== N\

w
gl
|7

Fig. 4.9
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Viteza unghiulara va fi :

w:a%). (4-30)

Pentru motoare cu z palete relatiile momentului si a vitezei unghiulare
devin:

M :%fb(oz_dZ), (4-31)
and

8Q (4-32)

“"76(D?-a?)
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4.6. Turbine

Turbinele sunt masini hidraulice motoare care realizeaza transformarea
energiei prin actiune hidrodinamica a fluidului asupra rotorului. Turbinele fac
parte din categoria masginilor hidrodinamice (turbomasini) de multe ori putand
functiona atat ca pompa cat si ca motor.

Ele prelucreaza energia potentiala de presiune si energia cinetica.

in capitolul 3.2. am prezentat principiile generale de functionare a
turbomasinilor.

Un criteriu important de clasificare a turbinelor o reprezinta turatia

specifica.
ng = nH£=3,65n£ (4.33)

5/4 H3/4’

care de fapt determina forma cea mai potrivita de rotor.
Dupa turatia specifica, avem principalele tipuri de turbine:

- turbine Pelton ng =2-50;
- turbine Francis n, =40-550;
- turbine Kaplan ng =400 -1200.

4.6.1. Turbina Pelton

Turbina Pelton este o turbind cu actiune care prelucreaza energia
cinetica a fluidului (apa). Aceasta energie cinetica provine din transformarea
unei parti a energiei potentiale de presiune a apei in injectorul 1 (fig. 4.12).

Jetul de apa de la injector loveste palele curbate 2 (cupe) ale rotorului
3, provocand miscarea de rotatie a acestuia cu viteza unghiulara . Debitul
poate fi reglat prin deplasarea acului injector 4 cu ajutorul unui
servomecanism 5.

Acesta este principiul simplu de functionare al turbinei cu actiune
Pelton. Pentru stabilirea parametrilor functionali ai acestei masini hidraulice
motoare, consideram ca rotorul ei este conceput astfel incat sa preia intreaga
energie cinetica a jetului de fluid (energia cinetica a apei din rotor sa fie nula):
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n 29 '
H . - cadere hidraulica neta disponibila la intrarea in magina.

H (4-34)

Cupele rotorului sunt de obicei de forma elipsoidala. in fig.4.13 este
prezentata o sectiune printr-o cupa formata din doi elipsoizi lipiti pe axa
mare. Cupa este atacata simetric de jetul de apa cu viteza v_1 Jetul este
intors de cupa cu unghiul f,, valoare mai mica decat cea teoretica de

180°[2].

Fig.4.13

Viteza absoluta v, este compusa din viteza relativa w, si viteza
periferica u:

V, =W, +U. (4-35)

Jetul Tmpinge turbina imobila cu forta:

F = val(l_COS ,32)’ (4-36)
iar turbina in miscare cu forta:

F, = PQ(Vl —u)(l—cos ﬁz) (4-37)

Deci forta de impingere va fi maxima atunci cand S, =90°.

Puterea data de turbina va fi data de relatia:

P =F,u=pQu(v, —u)l—cos 4,). (4-38)

Puterea teoretica fiind P, =y QH, randamentul hidraulic al turbinei

Pelton va fi:
n =3:i(1—cosﬁ Xv, —u)u. (4-39)
h Pt gH 2 1
Pentru a stabili randamentul hidraulic maxim derivam expresia
(2.4-7) in raport cu viteza periferica u:
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on, (1—cos,82)(v1—2u):0. (4-40)

ou gH
Deci:
Vv
uoptim = El . (4'41)

De obicei u=(0,42-0,485)yv,.

4.6.2. Turbina Francis

Turbina Francis (fig.4.14) este o turbina cu reactiune partiala. Forta
care determina rotirea turbinei se produce prin actiunea jetului de apa, dar si
prin cresterea vitezei intre palete (reactiune).

Energia potentiala de pozitie a apei din camera de admisie 1 se
transforma partial in energia cinetica in distribuitorul 2. Rotorul cu palete
curbate, rasucite in spatiu, modifica directia apei producand cuplu si realizand
energie mecanica. Apa iese cu o importanta energie cinetica recuperata in
parte de difuzorul 5.

Camera de admisie, care poate fi de trei tipuri: deschisa (bazin),
inchisa (rezervor) sau spirala (ca in figura), face legatura intre conducta de
aductiune si distribuitor. Distribuitorul are rolul de a dirija apa catre rotor si de
a transforma o parte din energia potentiala a acesteia in energie cinetica.
Debitul admis in rotor poate fi modificat prin modificarea sectiunii de trecere
dintre paletele distribuitorului. Reglarea debitului se face cu ajutorul
dispozitivului 3. Rotorul poate avea axul orizontal sau vertical (la turbinele
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mijlocii si mari). Palele sale sunt in forma de cutit de plug si sunt de mukte ori
turnate impreuna cu corpul sau plafonul de care este fixat axul. Difuzorul,
numit si aspirator, este un tub cu sectiune variabila cu rol de recuperare a unei
parti din energia cinetica a apei la iesire si de conducere a acesteia spre
canalul de fuga.

Se observa asemanarea constructiva dintre o pompa centrifuga si o
turbind Francis. Amandoua sunt turbo-masgini a caror functionare difera prin
sensul transformarii energetice.

Ecuatia fundamentala a turbo-masinilor este aceeasi, indicele vitezelor
diferind evident datorita schimbarii sensului de circulatie al apei:

H.. :é(ulvul —U,V,, ) (4.42)

Aplicand ecuatia lui Bernoulli intre suprafata de iesire din rotor si
suprafata apei vom avea:

Vv Vv

&+Ha+—2:&+—4+hf, (4-43)
y 29 7y 29

n care h, reprezinta pierderea de sarcina in aspirator.
Rezulta:
2 2

Po _Pa Y27V gy i, <Pa (4-44)
Yo 29 4

in aspirator se creaza o sugere a apei, marind cdderea de presiune. Se
2

. . . e e v
recupereaza astfel o partea parte din sarcina cinetica la iesire, —=.
g

P2
/4
vaporizare la temperatura respectiva p,. Evitarea fenomenului de cavitatie se
obtine prin conditia ca inaltimea de aspiratie sa nu depaseasca valoarea:

) :pa_pV—sz_ijf. (4-45)
Ty 29

Totusi nu poate fi oricat de mic, fiind limitat de presiunea de

4.6.3.Turbina Kaplan

Corespondentul pompelor axiale in domeniul turbomasinilor
motoare o reprezinta turbinele Kaplan. In fig. 4.15 este reprezentat
schematic o turbina Kaplan.
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Fig. 4.15

Apa din conducta de aductiune patrunde in camera spirala 1, iar de aici
prin distribuitorul 2, dotat cu palete orientabile, cu ajutorul dispozitivului 3, la
rotorul 4.

Rotorul este de tip axial format dintr-un butuc pe care sunt fixate 2 — 6
pale elicoidale, cu capatul liber. Butucul se termina cu o ogiva parabolica.
Paletele rotorului pot fi fixe sau reglabile.

Aspiratorul 5 are un rol important la turbinele Kaplan deoarece trebuie
recuperata o mare cantitate de energie cinetica.

Turbinele Kaplan pot fi cu ax orizontal, vertical sau oblic. Sunt folosite
pentru debite mari si sarcini mici. Ca si turbinele Francis sunt turbine cu
reactiune partiala, forma rotorului fiind determinata de turatia specifica mai
mare.

Lucrare de verificare — unitatea de invatare nr. 4

1. Cilindrii hidraulici sunt:
a. pompe volumice; b. turbopompe; c. motoare hidraulice
volumice; d. motoare hidraulice dinamice.

2. Masinile hidrodinamice motoare se mai numesc:
a. pompe; b. turbine; c. ejectoare; d. compresoare.

3. Viteza unghiulara a motoarelor hidraulice oscilante nu depinde de:
a. presiune; b. debit; c. numarul de pale; latimea palelor.

Raspunsuri la testele de autoevaluare

1 c
2 b
3 a
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5. Masini pneumatice

Masinile pneumatice transforma energia mecanica in energia
pneumatica sau invers. Dupa sensul acestei transformari avem de-a face cu
ventilatoare, suflante sau compresoare atunci cand energia mecanica devine
energie pneumatica, sau cu motoare pneumatice atunci cand energia
pneumatica devine energie mecanica.

Deosebirile fata de masinile hidraulice deriva din caracteristicile diferite
ale fluidelor de lucru — gaze fata de lichide.

Gazele sunt fluide usoare, ale caror forte masice pot fi neglijate. De
asemenea ele sunt fluide compresibile, cu densitate variabila la diferite
presiuni. Fenomenele termice influenfeaza intr-o masura foarte mare
functionarea masinilor pneumatice. Uneori, in masinile pneumatice gazele pot
fi considerate perfecte — respecta ecuatia lui Clapeyron — Mendeleev ( pv=RT

sau p=pRT sau pV =mRT * ) — evoluand in cadrul unor procese izoterme,
adiabate si politrope sau la viteze mici, atunci cand densitatea lor are
modificari neglijabile.

Ecuatia lui Bernoulli pentru gaze usoare

jﬂ+— =const. (5.1)
p(p) 2
devine pentru procesele respective:
a) viteze si presiuni mici, p =const:
2

E+V—=const, (5.2)
p 2
b) proces izoterm, P_ const{ P_ poj
/O P Po
+ Doy o= + Doy 0o (5.3)
Po 2 Po
sau
2 p VZ p
+—°In&p:—°+—olnp0 (5.4)

Po Po 2 p

k

c) proces adiabatic, P _ cons{i = p_f;J

P P Po
(k — exponent adiabatic):
2 k1 2
Vi, kb _Vo K B (5.5)
2 k-1p, po 2 k-1p,

sau

* p — presiune; v — volum specific; P - densitate; T — temperatura absoluta; V — volumul; m — masa; R — constanta

gazelor perfecte
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2

k1,
v,k p(p) T %, kb 56)
2 k=1p,{ Py 2 k-1p,

d) proces politrop in = cons{in = p_?]J
P P Po
(n — exponent politropic):

2 12
V N PRfpr| Yo, N P (5.7)
2 n=1p,\ po 2 n-1p,
sau
vi oo W o
Vi, N P[P Yo, N P (5.8)
2 n=1p,\ p 2 n-1p,

Masinile pneumatice prelucreaza energia potentiala si cinetica. Dupa
felul energiei prelucrate putem grupa masinile pneumatice in masini volumice
si turbomasini.

Referindu-ne la masinile pneumatice generatoare, acestea difera
constructiv destul de mult in functie de gradul de compresie — raportul dintre
presiunea la iesire si cea de intrare:

g =Le (5.9)
P
In functie de ¢, avem:
- ventilatoare g, <11,

c

- suflante (compresoare neracite) 1l<g, <4;
- compresoare g >4.

Avand un grad de compresie ridicat, compresoarele necesita o racire a
gazului in vederea eliminarii caldurii create in procesul de comprimare.

Prezentarea masinilor pneumatice va fl facuta avand in vedere criteriile
de clasificare aratate mai sus.

5.1. Generatoare pneumatice volumice

Masinile pneumatice generatoare volumice transforma energia
mecanica in energie pneumatica prin variatia volumului din spatiu delimitat.
Ele prelucreaza energia potentiala de presiune.

Compresoarele volumice pot fi cu piston sau rotative (cu lame, cu lobi,
elicoidale). Ca orice masina volumica, aspiratia si refularea au o anumita
intermitenta (pulsatie).

Principiul de functionare al compresoarelor volumice este foarte bine
ilustrat de un compresor cu piston ideal (fig. 6.1).

Compresorul cu piston ideal vehiculeaza gaze perfecte, nu are spatiu
mort, pierderile de fluid sunt nule iar disiparile de energie datorita frecarilor,
neglijabile.
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Fig. 5.1

Pistonul aspira la presiunea atmosferica p, volumul specific marindu-
se de la 0 la v,. Comprimarea poate fi izoterma 2 — 3, politropa (n<k) 2 — 3,
adiabata 2 — 37, politropa 2 — 3"’(n>k). refularea se face la presiune constanta
P;-

Dupa refulare presiunea in compresorul cu piston ideal scade brusc de
la p, la p,.

Lucrul mecanic specific (lucrul mecanic raportat unitati de masa)
corespunde, la scara respectiva, ariei suprafetei interioare ciclului.

Se observa ca lucrul mecanic minim este in cazul comprimarii izoterme,
iar cel maxim in cazul comprimarii politrope, cu n>Kk.

Lucrul mecanic specific total este compus din lucrul mecanic al
comprimarii, refularii si aspiratiei:

I =leom + et —lasp - (5.10)
Pentru comprimarea izoterma avem:
pv=p,v, = p,V, =const (5.11)

deci:
F %dv V.
I = Icomp = j pdV: plvlJ._ =PV In %=

v v,

Y2 Y2 . (5.12)
p

=pV,In Fj
Pentru comprimarea adiabata avem:
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pv = p,v,“ = p,v,“ =const (5.13)

deci:
1 “dv pv oL _
Icomp:jpdvz plvlk V_k:%(val ‘ _Vll k):
V3 V3o . (514)
1
= 1(p2 - pY;)

Lucrul mecanic specific total se exprima prin relatia:

k
| =k—_1(sz3 —pVv,)=
k-1 k-1 . (5.15)

K P, O K P, *
L SEPAVA 1 ) L SN LN R
k— 1pl ! (pj k-1 (pl

Inlocuind k cu n, obtinem lucrul mecanic specific pentru comprimarea
politropa:
I—ﬁ(pzva plvl):
n1 ni : (5.16)

n P, )" P, )"
LIV | I P LS A
n—lp“[pJ n-1 [pJ

Daca notam cu Q, debitul masic si cu Q, debitul volumic al

compresorului, putem scrie puterea compresorului in cazul transformarii
adiabate:

poq. . pw{(iijk]pp {(Zﬂkli (5.17)

5.1.1. Compresoare cu piston

Compresoarele cu piston sunt foarte raspandite in multe domenii de
activitate. Datorita acestui fapt ele se prezinta intr-o larga gama constructiva si
functionala.

Clasificarea compresoarelor cu piston poate fi facuta dupa mai multe
criterii : numarul de cilindrii, numarul de etaje de compresie, dispunerea
cilindrilor, debit, presiunea de refulare etc.
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Fig. 5.2
Pentru debite mai importante compresoarele se construiesc cu doi sau
mai mulii cilindrii care functioneaza in paralel (fig. 5.2 a). Legarea cilindrilor
compresoarelor in serie se efectueaza pentru ridicarea presiunii. Intre etajele
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de compresie aerul este racit. Pana la 5 -8 bar compresoarele se construiesc
monoetajate.

Compresoarele cu doua etaje pot fi in doua trepte (fig. 5.2. b,e) sau cu
piston diferential (fig. 5.2. c). Pentru presiuni mari numarul de etaje poate fi
mai mare (pana la 5).

Exista compresoare cu cilindrii legati in serie si in paralel. Astfel putem
vorbi de compresoare cu 3 cilindrii si doua etaje de compresie (fig. 5.2. d) cu 4
cilindrii si doua etaje de compresie etc. Datorita compresibilitati gazelor si a
necesitatjii mentinerii constante a debitului masic, volumul etajelor inferioare
este mai mare decét cel al etajelor superioare.

Cilindrii compresoarelor pot fi dispusi in linie (fig. 5.2.a), in V (fig.
5.2.e), in W (fig. 5.2.d), in L, pot fi opusi (fig. 5.2.f) etc.

In functie de presiunea maxima de refulare avem compresoare de
joasd presiune (<10daN/cm?), de presiune medie (10-100 daN/cm?) si de
inalta presiune (>100 daN/cm?).

De asemenea, avem compresoare cu debite micli (<05 m*N/min),
mijlocii (0,5—10 m*N/min ) si mari (>10 m*N/min).

Compresoarele cu piston au o constructie asemanatoare cu cea a
motoarelor cu ardere interna: parte fixa (carter, chiulasa, cilindrii), parte mobila
(arbore cotit, biele, pistoane), supape de aspiratie si de refulare, sistem de
ungere, sistem de racire, filtre.

in fig. 5.3. sunt reprezentate parti componente ale unui compresor: 1 —
filtru de aer cu amortizor de zgomot; 2 — coloane de aspiratie; 3 — supapa de
aspiratie cu dispozitiv de blocare; 4 — cilindru; 5 — piston; 6 — biela; 7 —
suruburi de biela; 8 — carter; 9 — joja; 10 — dispozitiv de umplere si aerisire a
carterului; 11 — chiulasa; 12 — supapa de refulare; 13 — coloane de refulare; 14
— supapa de siguranta.

La compresoarele cu pistoane reale procesele de lucru nu mai respecta
ipotezele de la compresoarele ideale. Deci si diagramele sunt diferite.
Diferentele se datoreaza mai multor cauze printre care si existenta spatiului
mort sau vatamator intre piston si chiulasa. Totusi, presupunand o functionare
perfecta a compresorului real putem considera ca nu avem schimb de caldura
intre piesele compresorului si exterior (transformare adiabata), ca nu avem
pierderi prin neetanseitati si ca aerul este un gaz perfect.
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In acest caz putem trasa diagrama teoreticd a compresorului cu piston
real (cu linie punctata in fig. 6.4). Diagrama reala (suprapusa peste cea
teoretica in fig. 6.4) ne arata ca presiunea de aspiratie nu mai este constanta
si este mai mica decat presiunea atmosferica, iar presiunea de refulare
variaza si ea, depasind presiunea de refulare teoretica. Aceste fenomene se
datoreaza strangularii fluxului de aer la supapa de aspiratie ca si rezistentelor
pe conducta de refulare.
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Compresoarele cu mai multe trepte si cele diferentiale realizeaza o
crestere a presiunii de refulare evitdnd o incalzire puternica a aerului. Pe
langa raportul mai mic de compresie a fiecarei trepte, intre aceste trepte se
realizeaza o racire a fluidului.

In fig. 5.5 a) este prezentatd diagrama compresorului ideal cu doua
trepte de compresie. Pentru o comprimare politropica, lucrul mecanic specific
al unui compresor ideal va fi dat de relatia:

I_n
n-1

n-1 n

-1

P (P )"
PVl — | +—=| -2]|*
11(QJ [QJ

P

(5.18)

p2 pV=const P2 S
pV' '=const Etaj I
pi pi 4 3
pi p \ Et”T\
‘ 1 2

a)

b)

Fig. 5.5

In aceeasi fig. 5.5 la pozitiile b si ¢ sunt prezentate diagramele teoretice
si reale ale unui compresor real cu doua trepte de compresie si racire

intermediara.

Fazele ciclului compresorului in doua trepte cu racire intermediara
(dupa diagrama teoretica), sunt : aspiratia izobara etaj I, 1-2; compresie
adiabata, etaj |, 2-4; racire izobara, 3-4; compresie adiabata etaj Il, 4-5,

refularea 5-6;

destinderea 6-1.
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Ca la orice masina hidropneumatica, principalele caracteristici ale
compresorului cu piston sunt debitul si presiunea de refulare.

Raportul dintre volumul de aer refulat la un ciclu si cilindreea etajului |
sau dintre debitul real refulat si debitul teoretic posibil se numeste coeficient
de debit:

Vr

A=—r * 5.19
y (519)

Coeficientul de debit, de fapt randament volumic, se poate scrie sub
forma:

A=A A, (5.20)
in care A, este coeficientul de pierderi prin neetanseitati, iar 4

coeficientul de umplere.
Pentru un compresor cu i cilindrii de diametru d si cursa s, debitul
teoretic va fi dat de relatia:
ﬂdz
Q =s 2
in care n este turatia arborelui cotit in rot/min.
Debitul real, mai mic decat cel teoretic, va fi:

Q, =1Q, (5.22)

in afard de presiunea de aspiratie p,sau p, si presiunea de refulare
p, sau p, se utilizeaza si notiunea de presiune medie indicata care reprezinta
inalfimea unui dreptunghi avand baza egala cu cilindreea V, si aria egala cu

lucrul mecanic al diagramei indicate (reale).

Piesele mobile ale compresorului au o miscare liniara (pistonul, boltul
pistonului), o miscare de rotatie (arbore cotit) sau o migscare combinata (biela).
O parte a bielei poate fi considerata in migcare liniara, iar alta in miscare de
rotatie.

Asupra pieselor aflate in miscare rectilinie alternativa actioneaza
urmatoarele forte:

a) Forta de presiune. Este o forta variabila in functie de pozitia pistonului.
Ea depinde de presiune care are diferite valori in cursul unui ciclu:

7Zd2
P =, p. (5.23)

b) Forta de inertie. Studiind cinematica mecanismului biela-manivela
putem determina valoarea acestei forte. in capitolul 2.1 am determinat pentru
pompele volumice cu piston valoarea vitezei pieselor aflate in miscare
alternativa:

V= ra)(sin y—%sin 27/) (5.24)
In relatia (5.24) am notat (fig. 5.6):

este

n

i%[msN/s]. (5.21)

F

* In calculul compresoarelor se exprima in m®N, adica volumul de fluid la presiune atmosferica si temperatura t = 20°C
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r —raza manivelei;
| — lungimea bielei;
w — viteza unghiulara a manivelei;
y —unghiul de rotatie.
Acceleratia pistonului se obtine derivand viteza in raport cu timpul:

a=v= reo{cos;x—licos 27) : (5.25)
Forta de inertie va fi data de relatia:
F=m a= mara)z(cos;/—licos&/j (5.26)

in care m, este masa pieselor aflate in migcare rectilinie alternativa.

c) Fortele de frecare. Frecarea in cazul miscarii alternative a pistonului se
manifesta intre acesta si segmenti, ca si intre segmenti si camasa pistonului.
In cazul in care tija pistonului are dispozitiv de etansare, apare si aici o
forta de frecare. Forta de frecare are sens opus deplasarii pistonului.
Fortele care actioneaza asupra pieselor aflate in miscare rectilinie

alternativd se compun; forta rezultantd F ;avand directia axei pistonului (fig.
.7). Aceasta la randul ei se descompune dupa directia bielei Fo si dupa o
directie normala pe axa pistonului N.
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Forta N este echilibratd de reactiunea peretelui cilindrului. Forta de
frecare se datoreaza acestei componente normale

F, =uN, (5.27)
in care u este coeficientul de frecare intre piston si segmenti sau intre
segmenti si cilindru.

Forta N da nastere unui cuplu de basculare M, = Na care se transmite
fundatiei.

Fortele care actioneaza asupra pieselor aflate in miscare de rotatie
sunt:

a) Forta transmisd prin bield F, care se descompune intre o forta
tangentiala aplicatd la manetonul manivelei F: si o fortd radiald F. .
Forta tangentiala creeaza un cuplu rezistent:
M, =Fr (5.28)
Tnvins de cuplul motorului de antrenare al compresorului.
Forta radiala F . solicita lagarele arborelui cotit.

b) Forta centrifuga
F. =mro?’ (5.29)
in care m, reprezinta masa pieselor aflate in migcare de rotatie (manetonul,

bratul maneton, o parte din biela).

c) Fortele de frecare. Aceste forte apar intre fusurile arborelui si lagare si
evident se opun miscarii de rotatie. Cuplul rezistent al fortelor de frecare
impreuna cu cel dat de foriele tangentiale trebuie invins de cuplul motorului de
antrenare.

Fortele si momentele care actioneaza asupra pieselor compresorului au
un caracter variabil. Ele provoaca vibratii care se transmit batiului
compresorului. La solicitari variabile sunt supuse si organele de legatura ale
compresorului cu motorul de antrenare (cuplaje, axe intermediare).

Reducerea vibratiilor si a efectelor acestora reprezinta o preocupare
importanta a proiectantilor de compresoare cu piston.

5.1.2. Compresoare cu lamele

Compresoarele cu lamele sunt masini pneumatice generatoare rotative,
asemanatoare functional cu pompele cu palete. Sunt masini de tip volumic,
comprimarea aerului realizandu-se prin variatia de volum in spatiul delimitat
de lamele, stator, rotor excentric si capacele frontale (fig. 5.7).

Ciclul teoretic al compresorului cu lamele are urmatoarele faze:
aspiratie izobara 1-2, compresie 2-3, refulare izobara 3-4 si destinderea
aerului dintre rotor si stator 4-1.

Aerul intra prin racordul de aspiratie 1 datorita spatiilor variabile
crescatoare,create de paletele 2, ce culiseaza in interiorul unor canale
practicate in rotorul excentric 3. Forta centrifugd la impinge pe statorul 4. in
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partea de jos a figurii, spatiile au o variatie descrescatoare, aerul fiind
comprimat, apoi evacuat prin racordul de refulare 5.

Fig. 5.7

5.1.3. Compresoare cu membrana

Compresoarele cu membrana cu compresoare volumice utilizate in
special pentru vehicularea gazelor pure sau atunci cand fluidul vehiculat nu
trebuie sa intre in contact cu uleiul de ungere.”

Compresoarele cu membrana sunt asemanatoare cu pompele cu
membrana (vezi capitolul 2.6).

Membranele metalice (mai multe suprapuse pentru a se evita pericolul
contaminarii Tn cazul spargerii uneia dintre ele) sunt prinse intre doua discuri
concave. La partea superioara este vehiculat gazul datorita variatilor de
volum create de membrane care se deplaseaza elastic sub actiunea unui
piston si a lichidului de lucru. O pompa realizeaza compensarea din carter a
pierderilor de ulei din neetanseitatile pistonului, iar o supapa (plasata tot pe
circuitul de ulei) limiteaza presiunea de refulare.

in fig. 5.8 este prezentat un astfel de compresor cu membrana: 1 —
limitator de presiune(supapa), 2 — talere membrane, 3 — tubulatura pompei

* Cazul vehicul&rii oxigenului care nu trebuie s intre Tn contact cu grasimi datorit& pericolului foarte mare de explozie.
In cazul compresoarelor cu oxigen si uleiul de lucru este de tip special.



compensatoare, 4 — cilindru piston, 5 — fulie, 6 — carter, 7 — pompa
compensatoare.

Fig. 5.8

Masina pneumatica din figura se utilizeaza pentru comprimarea
oxigenului sau a altor gaze pure de la presiunea minima de aspiratie de 20-25
bar, pana la 200 bar — de aceea o intalnim sub denumirea de surpresor, ea
fiind de fapt un etaj Il de compresie.

Pentru a putea aspira gazul de la presiune atmosferica este nevoie de
etajul |, de acelasi tip, evident de un volum mult mai mare, care sa ridice
presiunea de la 1 bar la 20-25 bar. Cele doua etaje formeaza Tmpreuna un
compresor pentru gaze pure. Surpresorul poate functiona si singur atunci
cand vehiculeaza gaze din butelii aflate la o anumita presiune (nu mai mica de
20-25 bar).

5.1.4. Compresoare cu lobi

Acest tip de compresoare, intalnite si sub denumirea de compresoare
Roots, sunt alcatuite in principal din doua rotoare profilate (unul conducator)
care se rotesc in sens invers. Principial sunt asemanatoare cu pompele cu
angrenaje cicloidale intalnite in capitolul 2.6. Spatiile variabile create intre
rotoarele profilate si carcasa realizeaza impingerea aerului intre racordul de
aspiratie si cel de refulare.

in fig. 5.9 este prezentat schematic un astfel de compresor. Spatiile
punctate de sub lobul orizontal reprezinta aerul acumulat la sfarsitul aspiratiei
( pozitia din figura reprezinta un astfel de moment). in faza imediat urmatoare
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incepe refularea aerului acumulat, refulare care se incheie dupa rotirea cu
180° a lobului inferior. Lobul superior executa aceleasi faze.

5.2. Generatoare pneumodinamice

Masinile pneumatice generatoare dinamice fac parte din categoria
turbomasinilor pneumatice, putand fi clasificate dupa gradul de compresie in :
ventilatoare (g, <11); suflante sau compresoare neracite (ll<eg <4),

compresoare centrifuge (&, >4).

in cazul ventilatoarelor, vitezele si presiunile mici la care lucreaza ne
permit sa consideram fluidul practic incompresibil.

Daca fluxul prin rotor este radial avem ventilatoare centrifuge, daca
este axial, ventilatoare axiale.

La suflante unde gradul de compresie este mai ridicat fluidul nu mai
poate fi considerat incompresibil, totusi influenta temperaturii nu este asa
importanta.

La compresoare procesele termice joaca un rol important; apare
necesitatea racirii fluidului. Lucrul mecanic consumat este cu atat mai mic cu
cat temperatura medie a fluidului in procesul de compresie este mai mica.
Este evident ca racirea provoaca si o crestere a pierderilor, deci 0 micsorare a
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randamentului. De aceea, modul Tn care se realizeaza racirea trebuie atent
studiat astfel incat sa se gaseasca o solutie optima.

5.2.1. Ventilatoare centrifuge

Exista o mare asemanare functionala si constructiva intre ventilatoarele
si pompele centrifuge. Destinate transportului gazelor la joasa presiune,
ventilatoarele pot fi considerate ca vehiculeaza fluide practic incompresibile. in
acest caz teoria turbo-masinilor poate fi aplicata in mare masura
ventilatoarelor.

in fig. 5.10 este prezentat schematic un ventilator centrifug. Se
observa racordul de aspiratie 1, rotorul 2, camera spirala 3. Ceea ce difera
fata de pompele centrifuge este raportul intre dimensiunile diferitelor
componente, acestea datorandu-se diferentelor apreciabile intre valorile
densitatilor fluidelor vehiculate.

Dupa presiunea relativa de refulare, ventilatoarele pot fi de joasa
presiune (<100 mm col H20), de medie presiune (100 — 300 mm col H20) si
de inalta presiune (300 — 1000 mm col H20). Se poate trece, schimband
turatia, de la un ventilator de joasa presiune la unul de medie sau inalta
presiune si invers.

Fig. 5.10

Ecuatia fundamentala a turbo-masinilor, valabila indiferent de natura
fluidului, se poate scrie sub forma sarcinii, a presiunii sau a energie specifice:

1
Htoo = a(uzvuz - ulvul); (5-30)
Ap,, = p(uzvuz - ulvul); (5.31)
Yo = UV, —U V. (5.32)

in fig. 5.11 este prezentatd schematic cinematica ventilatorului centrifug
cu palete curbate inapoi, cinematica asemanatoare celei de la pompele

centrifuge.
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Daca inlocuim v, =u-v,ctgf si vmzﬁ(pentru intrare si iegire),

obtinem relatia sarcinii teoretice pentru un ventilator cu numar infinit de pale:

1 Q Q
H,==|u5|1- ctgp, |—ul| 1- ct
too g |:u2 ( 7Z'D2b2u2 gﬂZJ ul ( 7Z'lelul gﬂl ]i|

(5.33)

Cu bz si b2 am notat latimile palei la intrare si la iegire.

Dependenta sarcina-debit este liniara, dar, ca si la pompele centrifuge
(vezi capitolul 3), cand se trece la sarcina teoretica H: si apoi la sarcina reala
H, dependenta devine parabolica.

Exista si ventilatoare centrifuge cu palete curbate inainte sau drepte
(fig. 5.12 a si b).

Fig. 5.11
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Fig. 5.12

Desi pot crea debite si presiuni mai mari, ventilatoarele centrifuge cu
palete curbate inainte au randamente mai mici. Ventilatoarele cu palete
radiale se utilizeaza atunci cand exista necesitatea schimbarii sensului de
rotatie (ex. racirea motoarelor electrice).

Exista 4 modalitati principale de functionare a unui ventilator in retea:

1. Cu conducta de aspiratie, in care ventilatorul aspira prin intermediul
unei conducte din spatiul de aspiratie, care de cele mai multe ori este mediul
atmosferic ambiant (ventilator aspirant).

2. Cu conducta de refulare, in care ventilatorul aspira direct din spatiile de
aspiratie sau din atmosfera si refuleaza prin intermediul unei conducte
(ventilator refulant).

3. Cu conducta de aspiratie si de refulare. Presiunea la intrare in
ventilator este mai mica decat cea din spatiul de aspiratie, iar presiunea la
iesire mai mare decat presiunea din spatiul de refulare.

4. Fara conducte — ventilatoare de fereastra, de acoperis, de birou etc.

in fig. 5.13 este prezentat un ventilator cu conducte de aspiratie si
refulare care aspira si refuleaza la presiunea atmosferica.

Cresterea presiunii in ventilator va fi data de relatia:

Ap_p_p_p"'ﬁ_p"' Vaz_
I tr te st '02 sap2

=P, — psa+§(vr2 —vaz). * (5.34)
Din relatia (5.34) se poate observa ca daca v, =v,intreaga energie
care se transmite fluidului se transforma in energie potentiala . Daca v, >v,, 0

* pt— presiunea totald; ps — presiunea statica. Indicii r si a se referé la refulare si aspiratie.
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parte din energie devine energie cinetica, iar daca v, <v, nu numai energia

transmisa curentului in ventilator se transforma in energie potentiala, ci si o
parte din energia cinetica de intrare a fluidului.
In cazul ventilatorului fara retea putem considera presiunea dinamica la

intrare neglijabila. Atunci:
2

\"
Apt = pdr = p? (535)
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Caracteristicile ventilatoarelor sunt asemanatoare ce cele de

pompele centrifuge (fig. 5.14)

Apth
n

Fig. 5.14
in tabelul 5.1 sunt prezentati parametrii functionali ai ventilatoarelor.
Tabelul 5.1
Parametru Simbol Formula
1 2 3
Debit volumic Q,
Presiunea totala
A u,v, —u\V
teoretica Pes P ( 270 L “1)
Presiunea totala Pof 2 2
A - = _
realé pt psr psa + 2 (Vr Va )
Puterea utila P, Q-Ap,
Puterea P
. . poy h
aerodinamica
Puterea consumata P
pentru frecari "
Puterea absorbita P P +P,
Randamentul n R
general P
. Ap,
Coeficient de W U2
presiune p?
. . 4Q
Coeficient de debit ®Q 2
7ZD2 l"|2

la



P _ov
Coeficient de putere | 1 P 3T 2 1
2" 4"

- 3/4
Coeficient de N Lo AP )
.y o _Q —_Tt

rapiditate 28,5 P
20m—2
Turatia specifica ng [Apt )
o

Caracteristicile ventilatoarelor Ap,(Q), P(Q) si #(Q) pot fi transformate

cu ajutorul coeficientilor adimensionali in w(p), A(p), n(p) (fig. 5.15).
v
)

X "
M

]

Fig. 5.15
Reglarea ventilatorului centrifug se poate face prin modificarea turatie
sale la turatia constanta a motorului de antrenare (reductor cu mai multe
trepte, cuplaj hidraulic) sau la turatie variabila a motorului de antrenare.
La turatia constanta a ventilatorului putem interveni prin obturare
(robinet, vana, clapeta) pe refulare ori aspiratie (fig. 5.16) sau prin dispozitiv
de conducere cu palete mobile, montat pe aspiratie (fig. 5.17).

* QIm¥s]; Ap,[daN/m?; n[rotmin]; p [daNs¥m?]
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Fig. 5.17
Se pot folosi metode combinate de reglare a ventilatoarelor centrifuge.

5.2.2. Ventilatoare axiale

Situandu-se in domeniul coeficientilor de compresie mici, putem
considera fluidul vehiculat de ventilatoarele axiale ca incompresibil.
Functionarea lor este asemanatoare cu functionarea pompelor axiale.
Diferentele constructive se datoreaza in principal densitati mult diferite a
fluidelor vehiculate.

Ventilatoarele axiale au debite mari. Pentru a mari presiunea de
refulare se folosesc ventilatoare axiale multietajate (fig. 5.18).

[/

| | 2

Fig. 5.18
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Partile principale ale unui ventilator axial sunt: rotorul 1 cuplat de obicei
direct cu motorul electric de antrenare 2, aparatul director 3, aparatul redresor
4 care indeplineste si rol de sustinere a motorului de antrenare, carcasa 5.

Fluxul prin ventilatorul axial este asemanator cu cel la pompele axiale
(vezi capitolul 3.6). In fig. 5.19 este prezentatd o sectiune cilindricd
desfasurata efectuata la distanta r de axa unui ventilator axial.

. Aparat
4"t | redresor
v/
u=u:=u: |
- u=ra - T@ Rotor
ﬁl//TH /
2t
2 Aparat
\ director
—
\'VBT
Fig. 5.19

5.2.3. Compresoare centrifuge axiale

in cazul suflantelor si compresoarelor vitezele fluidului sunt mult mai
mari.

Energia datorata frecarilor este absorbita de fluidul compresibil care,
spre deosebire de lichide, isi modifica in mod substantial parametrii de stare.
Aceasta datorita proceselor termice care apar cu efect direct asupra variatiilor
de volum, deci si a densitati. De asemenea, la gaze caldura specifica este
mult mai mica.

La compresoare o parte din energia preluata de la motorul de antrenare
se transforma in caldura. O parte din aceasta caldura ramane in lichid, iar alta
este cedata exteriorului prin racire naturala sau fortata.

Sarcina teoretica a compresorului este egala cu sarcina efectiva plus
suma pierderilor prin frecare:

H,=H+=h (5.36)

Notand cu g, caldura echivalenta frecarilor, vom avea integrand intre
intrare si iegirea din compresor:

=h, == [ da, - (5.37)
g5
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Daca notam cu dqcaldura specifica cedata exteriorului si cu

dimodificarea de entalpie a gazului, vom obtine pentru o diferenta de sarcina
de pozitie neglijabila (dz=0):

dg, :dq—di—d—p. (5.38)

Yo
Sarcina efectiva intre intrarea si iesirea din compresor va fi:
e 2 2
yoLfde Ve v
gs p 29

Conform relatiilor (5.36), (5.37), (5.38), (5.39), sarcina teoretica a

compresorului va putea fi scrisa sub forma:

(5.39)

2 2 e
H, :i(ie—ii)+—ve —Yi +£qu. (5.40)
g 29 97

Racirea poate fi exterioara atunci cand gazul se comprima in etajul
neracit, iese din acesta si intra intr-un schimbator de caldura, ca apoi sa intre
in etajul urmator. Putem avea asa zisa racire interioara in care etajele de
compresie au circuite de racire.

Exista deosebiri constructive intre compresoarele neracite (suflante) si
compresoarele racite. Aceasta se datoreaza nu numai existentei sistemului de
racire ci si constructiei fiecarei trepte rezultate din calculul de proiectare diferit.

Pentru a realiza presiuni ridicate, compresoarele se construiesc in mai
multe trepte (etaje) de compresie, grupate pe secfii.

Prin legarea in serie se realizeaza o crestere a presiunii. Caracteristica
compresorului cu mai multe etaje se obtine din caracteristica fiecarui etaj prin
adunarea ordonatelor. Lucrand in coordonate adimensionale obtinem in acest

pi optim optim

mod curbe &[ Q J sau «9{ Q }(fig. 5.20 - caracteristica unui
compresor centrifug cu sapte trepte de compresie)[8].

La compresoarele axiale cresterea de presiune intre trepte este foarte
mica 0,2 — 0,3 bar. De aceea este nevoie de multe trepte de compresie pentru

a realiza o presiune de refulare importanta.
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5.3. Pompe de vid

Pentru crearea unei presiuni relative negative (sub presiunea
atmosferica) se folosesc masini pneumatice depresoare, asa numitele pompe
de vid. Ele au o larga raspandire in diferite sisteme tehnologice. in instalatjile
hidraulice, pompele de vid se utilizeaza pentru amorsarea pompelor.

Un exemplu de pompa de vid il reprezinta pompa cu inel lichid (Fig.
5.21). In principal, acest tip de pompé contine urmatoarele elemente: rotorul
excentric cu palete 1; carcasa 2; orificile de aspiratie si de refulare 3 si 4
practicate in capacul posterior si aflate in legatura cu conducta de aspiratie si
de refulare 5 si 6; inelul lichid 7.

Datorita fortei centrifuge, lichidul este impins pe periferia carcasei.
Spatiile create intre rotor, palete, inelul lichid si capace sunt variabile. Tn
partea stanga (Fig. 5.21) are loc aspiratia (spatii crescatoare), iar la dreapta,
refularea (spatii descrescatoare). Principiul de functionare este cel al unei
pompe volumice.
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Fig. 5.21

Pompele de vid cu un singur etaj sunt capabile sa obtina vid 95%.
Pentru a obtine vid mai inaintat se folosesc pompe cu mai multe etaje.

Pompele cu inel lichid pot fi utilizate si drept compresoare. Pe mai
multe etaje de compresie se pot obtine in final o presiune de refulare de pana
la 7 bar.

5.4. Motoare pneumatice

Motoarele pneumatice transforma energia fluidului in energie mecanica
pe care o transmit organelor de lucru. Felul in care se face aceasta
transformare determina, ca si la motoarele hidraulice, principalul mod de
clasificare:

- motoare volumice sau pneumostatice in care energia mecanica se
obtine datorita variatjilor de volum;

- turbine sau motoare pneumodinamice in care energia mecanica se
obtine din energia cinetica a fluidului.

Trebuie sa subliniem ca majoritatea motoarelor pneumatice sunt de tip
volumic. Turbinele pneumatice au un randament foarte scazut. Ele se folosesc
atunci cand avem nevoie de turatii foarte mari, la actionarea unor dispozitive
Cu momente rezistente mici.

Motoarele pneumatice volumice pot fi liniare sau rotative. Motoarele
liniare cu piston (cilindrii pneumatici) sau cu elemente elastice metalice sau
nemetalice (camere nemetalice). Dintre diferitele tipuri de motoare pneumatice
rotative amintim: motoare cu palete, motoare cu pistoane axiale, motoare cu
roti dintate, motoare cu rotoare profilate etc.
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Miscarea pe care o imprima motoarele pneumatice organelor de lucru
poate fi de translatie alternativa, de rotatie continua, de rotatie alternativa.

Motoarele pneumatice pot functiona cu presiune integrala, cu
expansiune sau cu ciclu mixt de lucru. in primul caz legatura cu sursa de
presiune este mentinuta pe intreaga cursa a elementului de lucru.

In cazul motoarelor cu expansiune, dupd introducerea aerului
comprimat, camera de lucru se inchide, urmand destinderea gazului cu
reducerea temperaturii. Motoarele cu ciclu mixt lucreaza mai intai cu presiune
integrala, apoi cu expansiune.

Vom prezenta in continuare cateva tipuri de motoare pneumatice.

5.4.1. Cilindrii pneumatici

Datorita compresibilitatii aerului, parametrii migcarii (viteza, acceleratie)
sunt mult mai greu de controlat la cilindrii pneumatici. De asemenea, oprirea
in pozitii intermediare nu poate fi realizata cu precizie, existand o anumita
elasticitate a fluidului de lucru. Simplitatea lor constructiva ca si fiabilitatea lor
ridicata face ca acesti cilindrii pneumatici sa fie utilizati in multe instalatii
complexe.

Dupa felul in care actioneaza fluidul de lucru asupra pistonului, cilindrii
pot fi cu simpla actiune sau cu dubla actiune. Cilindrii pot fi prevazuti cu arc de
revenire sau pot avea cursa reglabila. Dupa pozitia pe care o au fata de
elementul actionat, cilindrii pot fi ficsi sau oscilanti.

in fig. 5.22 a) este prezentat un cilindru cu simpla actiune si arc de
revenire, iar in fig. 5.22 b) un cilindru cu dubla actiune si franare la capetele
curselor (1 — cilindru; 2 — piston; 3,4 — granituri; 5 — arc de revenire).

Pentru a efectua un calcul de predimensionare a cilindrilor pneumatici,
trebuie sa cunoastem sarcina de actionat, viteza de actionare a acestei
sarcini, cursa, pozitia de actionare.

/\/\/\/:::I — —

3 v3 ) 4
1 5‘ \ 2 4>:|\1 I 2
____ T
: Ilg{fL!_QJ_’ﬁTIFI

Fig. 5.22

Diametrul cilindrului se determina din relatia:

113



2

Ps ﬂ[:f (1—V/2)=kF F (5.41)

Tn care am notat:
p, - presiunea relativa;

D, - diametrul interior al cilindrului;
d,
=t 5.42
v D, (5.42)
raportul dintre diametrul tijei pistonului (d, ) si diametrul cilindrului;
k. - factorul de amplificare a fortei utile datorat pierderilor de frecare si a altor

cauze;
F, - forta utila care atunci cand trebuie sa invinga numai fortele de inertie si
de greutate se calculeaza cu relatia:

F,=m(a+g) (5.43) Pentru  calculul
de rezistenta a peretelui cilindrului se considera relatia de la vase cu perefi
subfiri.

Astfel notdnd cu h grosimea peretelui si considerand o presiune de

calcul
P.=C-P,, (5.44)
in care p, este presiunea maxima de alimentare nominala, iar ¢ un coeficient

de siguranta, putem determina eforturile:
- efort unitar axial

- (5.45)
4h
- efort unitar circular
pC DC
=tc7c 5.46
T (5.46)
- efort unitar tangential maxim
o,— O
Ty =T 5 Y (5.47)
Daca notam cu D — diametrul exterior al cilindrului:
D=D, +2h (5.48)
vom verifica grosimea peretelui* cu formula [4]:
0,4D_% +1,3D?
Oy = N P, Lo, (5.49)

c

De obicei, elementele unei instalatii de actionare pneumatica se aleg
din cataloage, astfel incat sa corespunda necesitatilor.

Am discutat despre faptul ca datorita elasticitatii sistemului este dificil
de realizat un control al parametrilor de lucru. Ecuatia urmatoare descrie,

* Grosimea peretelui rezultd de obicei mica din calcul si se adopt& constructive.
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evident cu unele simplificari, comportarea dinamica a unui cilindru pneumatic
cu dubla actiune:

d?x dx
M- = S, - p,S, - p,S, — (Fa, + kx)—C, e F. -3F,
(5.50)

In ecuatia (5.50) am notat:
m - masa pieselor aflate in migcare;
p,, P, - presiunile de pe fetele pistonului de suprafata S; si S, ;
P, - presiunea atmosferica;
S, - sectiunea tijei;
Fa, - forta initiala din arc;
k - constanta arcului;
C, - constanta de amortizare vascoasa,

2F,, - suma fortelor de frecare.

5.4.2. Camere pneumatice

Principiul de functionare a camerelor pneumatice este acelasi cu cel al
cilindrilor, numai ca au o cursa mult mai scurta, determinata de deplasarea
elementului elastic: membrana, tub ondulat. in schimb sunt perfect etanse, au
0 mai mare siguranta in functionare si sunt mai fiabile.

in fig. 5.23 este prezentatd schematic o camerd pneumaticd cu

membrana.

1
e
P I e —

(XYY Eq

il

Fig. 5.23
5.4.3. Motoare pneumatice cu palete
Motoarele pneumatice cu palete sunt motoare de tip volumic.

Principalele parti componente ale acestui tip de motor sunt (fig.5 .24):
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Fig. 5.24

- statorul 1 cu orificile de admisie si de refulare;

- rotorul cu palete radiale sau inclinate 2 a carui axa este excentrica fata
de axa statorului;

- palete culisante 3 ale rotorului;

- capacele care nu se vad in figura si care delimiteaza impreuna cu
paletele, rotorul si statorul volumele variabile de lucru.

Pentru calculul puterii si al momentului motor ne folosim de fig. 5.25 in

care apare si diagrama teoretica de functionare - p(V)[4].

La-L:
Ls
¥
P \ 2
D 3
po 4 L/4
Vo
Vi
V>
Fig. 5.25

Pe portiunea AB paleta invinge presiunea aerului comprimat, deci se
efectueaza un lucru mecanic negativ L,. Pe portiunea BB’, corespunzatoare
admisiei, nu se efectueaza lucru mecanic, deoarece presiunea pe cele doua
fete ale paletei este aceeasi. Un lucru mecanic activ se efectueaza incepand
din B’ pana cand urmatoarea paleta a ajuns in acelasi punct B’ — deci pe
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portiunea dintre ¢, si ¢, + 4. Sa notam acest lucru mecanic cu L,. Urmeaza
faza de expansiune, pana cand prima paleta a ajuns in punctul C. Notam
lucrul mecanic pe aceasta portiune cu L,. Pentru evacuarea aerului paleta
consuma lucrul mecanic L,. Pe portiunea CA se consuma, pentru
recomprimare lucrul mecanic L;. Notand cu L, lucrul mecanic consumat prin
frecare, putem scrie expresia lucrului mecanic total:

L=L,+L,-L —-L,-L—L;. (5.51)

Notam cu b latimea paletei.

Expresiile lucrului mecanic pe diferite portiuni se determina astfel:

P P
L, = [Mdp=| psbh(ro +gjd¢, (5.52)
0 0
Po+A Po+A h
L, = j Mdgp = j psbh(roJrEjd(p, (5.53)
0 0
V.
L, =pV,In—="7, (5.54)
Vl
(4] % h
L= [Mdp= | psbh(r0+—jdgo, (5.55)
[ oA 2
2z 2z h
L= [Mdp= | psbh(r0+—jdgo, (5.56)
27—y 27—y 2
2z
L= [Mdgp™ (5.57)
0

Pentru z spatii interpaletare (z palete, puterea motorului care se roteste
cu n rot/min, este data de expresia):
p— LZHKb ’ (5.58)
60

in care K, reprezintda un coeficient adimensional ce {ine cont de grosimea
palelor, s:

sz
K,=1- , 5.59
) (5.59)
iar L se exprima in J.
Momentul motor se obtine din expresia:
M=9P 955 nm, (5.60)
27m n

in care puterea se exprima in W, iar turatia in rot/min.

* Am considerat destinderea izotermica.

=« M ¢ este momentul datorat frecarii dintre paleta, stator si capace.
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Lucrare de verificare — unitatea de invatare nr. 5

1. in ecuatia care descrie comportarea dinamicd a unui cilindru

pneumatic
d?x dx
m dt2 = plsl - pZSZ - pOSt - (FaO + kX) _Co a_ Fr _Z Ffi termenU| Fao
reprezinta:

a. suma fortelor de frecare; b. forta initiala din arc; c. forta de

presiune; d. forta de rezistenta.
2. La masinile pneumatice P_ constant caracterizeaza un proces:
Yo

a. izoterm; b. adiabat; c. politrop; d. izobar.

3. Lucrul mecanic specific total este egal cu lucrul mecanic al
comprimarii la compresorul cu piston ideal a carui comprimare
este:

a. izoterma; b. adiabata; c. politropa; d. izobara.

4. Cilindrul final al unui compresor volumic cu mai multe trepte de
compresie are, fata de primul cilindru (in care se face admisia), un
volum:

a. mai mare; b. mai mic; c. egal; d. mai mare sau mai mic.

5. In diagrama teoreticd a compresorului cu piston real, cu doua
trepte de compresie 3-4 reprezinta:
a. aspiratia izobara; b. racirea izobara; c. destinderea; d.
compresia adiabata.

6. La venilatoarele centrifuge unghiul g, reprezinta:

a. unghiul dintre v2 si uz2 ; b. unghiul dintre w2 si uz;
c.suplementul unghiului dintre v2 si uz; d. suplementul unghiului
dintre wa si u.

7. Deosebirea fundamentala intre ventilatoarele centrifuge si cele axiale
consta in faptul ca:
a.la cele centrifuge B, >90°, iar la cele axiale 3,<90°

b.la cele centrifuge u, >u,, iar la cele axiale u, =u,;
c.la cele centrifuge v, =u, +w,, iar la cele axiale v, #u, +w, ;
d.la cele centrifuge o, =90°, iar la cele axiale «, #90°.
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6. Aparatura de comanda, control si auxiliara

Principalele functii ale unui sistem de actionare hidropneumatica sunt
cele de producere a anergiei hidraulice sau pneumatice si de reconversie a
acestora in energie mecanica. Elementele care produc sau reconvertesc
energia hidraulica sau pneumatica , pompele (compresoarele) si motoarele,
sunt considerate principalele componente ale sistemului de actionare.

Trebuie subliniat insa ca o importanta deosebita in buna functionare a
sistemului o reprezinta si celelalte elemente hidropneumatice pe care le vom
studia in capitolul de fata.

Aceste elemente pot fi clasificate in aparatura de comanda si
auxiliara.

Aparatura de comanda are rolul de a dirija si de a regla debitul sau
presiunea fluidului, rol jucat in principal de distribuitoare, drosele si , respectiv,
supape.

Aparatura auxiliara serveste la conducerea mediului fluid (conductele),
la filtrarea lui (filtrele), la Tnmagazinarea si racirea acestuia (rezervoarele si
schimbatoarele de caldura), la acumularea de energie hidropneumatica
(acumulatoare), la etansare (sisteme de etansare).

6.1. Aparatura de comanda si control

Mediul fluid trebuie dirijat de la elementul generator catre diferite parti
ale sistemului de actionare in vederea parcurgerii unui traseu, uneori foarte
complicat, inainte de a ajunge la elementul motor si de aici, eventual, inapoi in
elementul generator.

Schimbarea sensului motorului ca si parcurgerea selectiva a diferitelor
trasee ale instalatiei este realizata de aparatura de distributie.

Modificarea vitezei liniare sau unghiulare la motoarele liniare sau
rotative hidraulice si pneumatice este realizata prin variatia debitului.

Aceasta variatie a debitului se face fie de la elementul generator, in
cazul cand acesta este cu debit reglabil, fie cu ajutorul droselelor, in mod
rezistiv, cu pierdere de energie.
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Forta sau cuplul la motoarele liniare sau rotative sunt modificate prin
variatia presiunii. Comanda si reglarea presiunii in instalatie, dar si alte
functiuni, sunt indeplinite de elementele hidropneumatice cu denumirea
generica de supape.

6.1.1. Aparatura de distributie

Rolul aparaturii de distributie este de a dirija fluidul de la elementul
generator catre diferite parti ale instalatiei. Aceasta dirijare se poate face si cu
reglare rezistiva.

Clasificare distribuitoarelor poate fi facuta tinand cont de mai multe
criterii:

a) Dupa numarul finit sau infinit de poziti de lucru avem: distribuitoare
discrete (fig.6.1 a, b, ¢) sau continue (fig.6.1 d).

b) Dupa forma organului de distributie:
- cilindric cu migcarea de translatie — sertar (fig.6.1 a) sau de rotatie

(fig.6.2 b);

- plan cu migcare de translatie (fig.6.1 c) sau de rotatie.

c) Dupa modul de actionare avem: distribuitoare manuale, electrice ,
hidraulice, pneumatice, electrohidraulice, pneumohidraulice, mecanice;

d) Dupa felul comenzii: directa sau pilotata (un distribuitor mai mic comanda
unul de dimensiuni mai mari — fig. 6.1 e);

e) Dupa gradul de acoperire (diferenta dintre dimensiunea pistonului L si

cea a canalului L, (fig.3.1 a)), avem: acoperire critica, L, =L_; acoperire
pozitiva, L, >L.; acoperire negativa, L, <L..

Functionarea unui distribuitor este in general foarte simpla. La o
comanda tip manual, electric, hidraulic etc. organul de distributie se
deplaseaza discret sau continuu deschizand sau obturand trecerea catre
diferite trasee.

Distribuitoarele pilotate din fig. 3.1 e) functioneaza in felul urmator:
electromagnetii 1 comanda plunjerul pilotat 2 care se deplaseaza spre stanga
sau spre dreapta deschizand calea uleiului care actioneaza sertarul principal 3
deplasandu-l spre dreapta, respectiv spre stanga. in acest fel se realizeaza
circuitul principal de ulei PA si BR, respectiv PB si AR.

Debitul care trece prin distribuitor este direct proportional cu sectiunea
de trecere A:ﬂd(x—t), unde d reprezinta diametrul pistonului, x -

deschiderea variabila, iar t=L  —L_ - gradul de acoperire.
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Fig. 6.1

Debitul Q depinde de asemenea de caderea de presiune Ap:

(6.1)

24

urd(x—t)

Q=

Yo,

0,6-0,65, coeficientul de debit.

‘[J:
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Putem observa dependenta liniara a debitul faté de deplasare. In fig.6.2
sunt reprezentate diagramele Q(x) pentru rutele AP, AR, BP and BR la
distribuitoarele cu acoperire critica, positiva sau negativa.

= ' =T ' L_‘_%_,%
| g | A |8 | A |8 A
QApp Qgp @ BP ~ Qep
AN _Z_\I A
WN S ZOARN

Fig.6.2 a Fmﬁzb' Fig.6.2 c

Pentru anumite deschideri, caderea de presiune depinde de patratul
debitului.

6.1.2. Aparatura pentru controlul debitului

Ne vom referi in acest capitol la reglarea rezistiva a debitului. Aceasta
reglare se face cu ajutorul unor rezistente hidraulice , fixe sau variabile, care
formeaza, impreuna cu alte elemente un dispozitiv numit drosel.

Droselele pot fi discrete sau continue dupa cum numarul pozitiilor de
lucru este finit sau infinit. Mai existd asa numitele drosele digitale care
reprezinta o contructie complexa de 3-5 drosele identice care asigura, in
raport cu un debit de baza, mai multe variante de debite aflate in serie
geometrica. Reglarea continua poate fi realizata simultan cu distributia in
distribuitoare. (fig.6.1 d).
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a) b) c) d) e)
Fig.6.3

Elementul de baza al droselului, rezistenta hidraulica, poate fi de mai
multe feluri: muchie de control (fig.6.3 a, b, c), capilar (fig.6.3 d) sau fanta
(fig.6.3 e).

Drosele se monteaza in circuite hidraulice de puteri mici a caror
element generator este o pompa cu debit constant. Montarea se face pe
circuitul de alimentare a motorului hidraulic, pe circuitul de retur sau in paralel

cu motorul hidraulic (fig. 6.4).

C J

Fig.6.4

in fig. 6.5 este prezentat un drosel de cale care realizeaza o reglare a
debitului numai daca circuitul se face de la stanga la dreapta [5].

Piulita reglabila 1 se deplaseaza in corpul 2 modificand spatiul de
droselizare 3. Fluidul circuld pe traseul AB 3 CD. in sens invers, circuitul se
face nestrangulat pe traseul DEA, supapa de sens 4 fiind deschisa.
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Fig.6.5

Relatia (1) este valabila si la drosele. Se observa ca debitul Q depinde
de cdderea de presiune, nu numai de deschiderea x. In scopul evitarii
dependentei inevitabile a debitului de caderea de presiune, droselul se
monteaza Tmpreuna cu un regulator. Ansamblul drosel-regulator poate fi de tip
restrictor (fig.6.6 a), in care avem regulatorul si apoi droselul, si de tip by-pass
(fig.6.6 b) in care debitul principal trece prin drosel (pentru a mentine Ap
constant, o cantitate mai mare sau mai mica de fluid trece prin regulator in
rezervor).

Regulatorul se poate monta si in paralel cu droselul (fig.6.7).

Notdnd cu A sectiunea piesei mobile a regulatorului si cu F, forta

arcului, putem scrie echilibrul fortelor:
p,A+F, =p,A. (6.2)

= —
(=1
= T@

| LJ
b)

Fig.6.6

De aici rezulta

F
Ap=p,—p, = Ta = const. (6.3)
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Inainte de a se stabiliza, debitul reglat trece printr-un regim tranzitoriu.
Ecuatia care descrie acest regim tranzitoriu este in general cunoscuta:

d2x

n care M — masa piesei in miscare, ¢ — coeficientul de frecare vascoasa, K —
rigiditatea resortului, t — gradul de acoperire si Z Fo

exterioare.

Functionarea droselului in regim stationar este definita de mai multe

caracteristici:

- caracteristicile de reglare in care debitul Q este exprimat in functie de cursa
linilara h, cursa unghiulara ¢ sau numarul de diviziuni ale rotorului de

comanda (fig.6.8 a);

- caracteristica fortei de comanda in care forta necesara comenzii droselului

PA

Po

Fig. 6.7

)=>F..

se exprima in functie de cursa si de presiune (fig.6.8 b);
- caracteristica hidraulica - Ap(Q) (fig.6.8 c).

N

div

S

ap

S

po7 ¥
—
b)

Fig.6.8
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6.1.3. Aparatura pentru controlul presiunii

Lucrul mecanic efectuat in sistemele de actionare hidropneumatica
este determinat, pe langa debit, de catre presiune. Presiunea, ca variabila de
efort, trebuie controlata in sistem. Prin controlul presiunii se inielege o
multitudine de funciiuni: protectia instalatiei prin limitarea valorii maxime
admisibile, reducerea presiunii pentru a putea fi adaptata particularitatilor
diferitilor consumatori, reglarea presiunii, mentinerea ei constanta indiferent de
cerintele consumatorilor, asigurarea unei intrari succesive in functiune a
motoarelor hidraulice, crearea unei sarcini suplimentare in instalatie,
interzicerea circulatiei fluidului.

Elementele sistemelor de actionare hidropneumatica care realizeaza
controlul presiunii sunt supapele. Ele se monteaza in serie sau in paralel cu
generatorul sau motorul hidropneumatic, in aval sau in amonte de acesta.

Dupa functia pe care o indeplinesc, supapele se pot clasifica astfel:

- supape de siguranta;

- supape de reducere

- supape de reglare;

- servoregulatoare de presiune;
- supape de succesiune;

- supape de contrapresiune;

- supape de sens etc.

Reglarea presiunii poate fi facuta prin deversarea surplusului de debit
la rezervor, prin strangulare sau prin modificarea debitului pompei.

Supapele pot fi comandate direct sau pilotat (prin modificarea
elementului de referinta).

In esentd, supapele cu comanda directd sunt constituite din
urmatoarele componente (fig. 6.9): sesizor de presiune 1; element de referinta
2 (resort de obicei) si element de reglare 3 (deschidere variabila).

"

Fig. 6.9

Modul de actionare a supapei cu comanda directa este urmatorul:
presiunea actioneaza asupra sesizorului de presiune; la o anumita valoare
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forta resortului va fi invinsa iar o parte a debitului se va scurge prin orificiul
supapei, ceea ce duce la reducerea presiunii in sistem.
In regim stationar, caderea de presiune din sistem, Ap, depinde de

sectiunea variabila a orificiului de scurgere S, :
2
Ap=C, g 2—2 (6.5)
Sectiunea poate fi considerata dependenta liniar de deschiderea x:
S, =k.x. (6.6)
Scriind echilibrul fortelor pe directia supapei, obtinem:
SoAp+F, =F, +kgX, (6.7)
in care S,- suprafata activa; F, - forta de prereglare a resortului, F, - forta

hidrodinamica datorata curgerii fluidului prin sectiunea de reglare, forta direct
proportionala cu caderea de presiune.

F, =k, XAp. (6.8)

Din (5), (6), (7) si (8) obtinem:

2A k.S F
Q= 2P 520 [Ap——oj. (6.9)
Cyp Kp—kyAp S
Dupa cum se observa caracteristica supapei depinde de o serie de

parametrii: constanta resortului k., constanta kg, constanta k, care este

influentata de forma elementului de sesizoare s.a. Relatia (6) este valabila
pentru deschideri x relativ mici. Atunci cand supapa are deschidere nominala,
variatia lui Ap cu debitul devine parabolica conform relatiei (5), in care S,

este constanta. In fig. 6.10 este prezentata caracteristica supapei.

1/

Qrom Q

Fig. 6.10
Se observa cresterea lenta a lui Ap, Tn zona deschiderilor mici, urmata

de variatia parabolica.
Vom prezenta, in continuare, cateva din multitudinea tipurilor de
supape cu comanda directa.
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Supapa de siguranta (fig. 6.11).

Rolul supapei de siguranta este de a proteja instalatia in cazul
cresterilor de presiune.

Supapa de siguranta este formata din ventilul 1, arcul 2, surubul de
reglare a fortei din arc 3 si corpul supapei 4.

Functionare ei este foarte simpla. La presiune normala, forta arcului
tine apasat ventilul pe scaun. Odata depasita o valoare admisibila a presiunii,
forta arcului este invinsa si o parte a debitului de fluid este disipata spre
rezervor sau in alta directie, provocand scaderea presiunii in instalatie.

77 [EZ0)
2 “

Fig. 6.11

Supapa de sens (fig. 6.12).

Supapa de sens permite trecerea fluidului intr-un singur sens, celalalt
fiind blocat. Ele se mai numesc si supape de retinere. Exista si supape de
sens deblocabile care permit la o anumita comanda, trecerea fluidului si n
sens opus.

7

f

Fig. 3.12

Supapa de reductie (fig. 6.13).
Acest tip de supapa permite obtinerea unei presiuni constante la iesire
p,, chiar daca presiunea la intrare p, este variabila. Conditia este ca p, sa

fie mai mare ca p,.
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In fig. 6.13 este prezentat un regulator de presiune tip “Progresul”.

Arcul 1 este tarat astfel incat forta sa sa invinga forta creata de
presiunea p,. Presiunea p, fiind mai mare deplaseaza pistonul 2, obturand
partial sau total orificiul 3, pana la echilibrarea fortelor.

La debite si presiuni mai mari comanda supapei nu mai poate fi facuta
direct din considerente de gabarit si greutate. Sesizarea presiunii este
efectuata de catre supapa mai mica cu comanda directa care controleaza
functionarea elementului de reglare propriu-zis. Acest ansamblu formeaza
supapa cu comanda indirectd sau pilotatd. in fig. 6.14 este prezentatd
schematic o astfel de supapa.

In momentul in care presiunea in sistem depaseste valoarea p, pentru

care resortul supapei cu comanda directa S, se deschide, presiunea in
partea superioara a elementului S, scade, creandu-se posibilitatea ca o parte
importanta a debitului sa se scurga prin sectiunea A,. Putem regla presiunea
n intreg sistemul prin reglarea resortului supapei S, .

! > | 1
d)|( é Koz
1
S, Y
| -
)
Fig. 6.14
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6.2. Aparatura auxiliara

In cadrul unui sistem de actionare hidropnenumaticd existd o serie
intreaga de elemente, cu rol precis determinat, care concura la realizarea
transformarii energetice in conditii cat mai bune. Aparatura auxiliara nu
genereaza energia hidraulica sau pneumatica, nu o transforma in energie
mecanica si nici nu comanda sau regleaza functionarea sistemului. in schimb
permite legatura intre diferite elemente, inmagazineaza fluidul, il filtreaza si il
raceste, acumuleaza energie, asigura etansarea sistemului s.a.

Exista o larga categorie de elemente hidropneumatice auxiliare. In cele
ce urmeaza vom vorbi despre conducte, filtre, rezervoare si acumulatoare.

6.2.1. Conducte

Conducerea mediului hidraulic se efectueaza printr-o mare varietate de
conducte.

Conductele pot fi rigide sau flexibile (furtune). Conductele rigide de
diametre mai mici pot fi rasucite sub forma de spirala, permitdnd o anumita
flexibilitate. Traseele pe care circula fluidul pot fi practicate in corpurile
elementelor sistemului sau pot fi exterioare. Dupa presiunea la care lucreaza
avem conducte de joasa, medie, Tnalta si ultrainalta presiune. Exista si furtune
de Tnalta presiune prevazute cu insertie metalica.

Conducta este caracterizata prin diametrul nominal DN, care reprezinta
diametrul sectiunii interioare. Existd o relatie intre diametrul nominal,
presiunea nominala p, $i grosimea conductei. Aceasta relatie este

reglementata in standarde si este data tabelar.
Exista de asemenea relatii intre presiunea nominala si viteza de
curgere, relatii determinate in special de limitarea pierderilor de presiune.
Conductele se leaga la elementele sistemelor hidropneumatice si intre
ele prin intermediul unor racorduri, T-uri, coturi, reductii. Acestea sunt
standardizate si corespund diametrului nominal al conductelor respective.
Marea varietate de legaturi existente nu ne permite, in economia lucrarii de
fata, decat sa prezentam cateva legaturi.
- racord cu teava rebordurata (fig. 6.15 a);
- racord cu teava rebordurata si bucsa (fig. 6.15 b);
- racord cu bucsa sferica pe con (fig. 6.15 c);
- racord cu manson elastic tip ERMETO (fig. 6.15 d).
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Fig. 6.15

La curgerea fluidului prin conducte si prin racorduri, robinetfi etc.,
datorita frecarii dintre particulele fluide si dintre acestea si pereti se produc
pierderi de presiune care pot fi liniare si locale:

1 pv?
= , 6.10
plln D 2 ( )
pV’
ploc =§ 2 ’ (611)
unde A este coeficientul pierderilor de sarcina liniare, { - este coeficientul
pierderilor de sarcina locale, | — lungimea conductei, D — diametrul conductei,

p - densitatea fluidului, v — viteza fluidului.

6.2.2. Filtre

Filtrarea mediului hidraulic sau pneumatic are o deosebita importanta in
buna functionare a elementelor sistemului. Filtrele reduce gradul de
contaminare a fluidului cu impuritati sub o anumita limita astfel incat, pe langa
functionarea sistemului in bune conditii, sa se evite uzura prematura a
elementelor sale.

Impuritatile provenite din mediul exterior sau din cel interior (din fluidul
insusi sau de la elementele componente ale sistemului hidropneumatic) pot fi
de natura mecanica sau chimica.

Gradul de contaminare este dat de marimea, forma si numarul
particulelor impurificatoare. El este influentat de viteza si presiunea lichidului.
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Fig.6.16

In fig. 6.16 este prezentat un filtru compus din: 1 — orificiu de intrare, 2 —
capac, 3 — element filtrant, 4 — arc, 5 — inel O, 6 — orificiu de iegire, 7 — supapa
de ocolire (by-pass).[5]

in cazul in care filtrul este infundat, presiunea creaté in sistem deschide
supapa by—pass, realizandu-se astfel circuitul direct, cu ocolirea elementului
filtrant. Exista filtre care permit semnalizarea acestei situatii, putandu-se lua
masuri de schimbare sau curatare a elementului filtrant.

Unele filtre sunt prevazute cu priza pentru manometru, a carui indicatii
permit stabilirea gradului de colmatare a elementului filtrant. De multe ori se
utilizeaza filtre duble, in paralel, putandu-se schimba astfel elementul filtrant,
fara oprirea instalatjei.

Elementele filtrante pot fi de suprafata, atunci cand retin particulele pe
suprafata lor, sau de adancime, cand particulele sunt refinute in intreaga
masa a elementului. Filtrele de suprafata pot fi de hartie, carton, tesatura
metalica, putandu-si recapata de multe ori prin suflare sau prin inversarea
sensului de circulatie al fluidului, capacitatea de filtrare. Filtrele de adancime
sunt constituite din straturi succesive, fiecare strat putand fi alcatuit din hartie
impregnata cu rasini, din bile sau alte elemente metalice sinterizate, material
textil pliat etc.

Finetea filtrarii poate fi apreciata in unitati absolute sau relative. Ca
unitate absolutda avem diametrul celei mai mari particule aferice care poate
trece prin elementul filtrant. Privita astfel, filtrarea poate fi:

- grosiera 200 um;

- medie 50-60 um;

- fina 10-15 um;

- micronica 2-5um;

- sub-micronica 1 um.
Finetea relativa raporteaza numarul de particule de un anumit diametru
care trec prin filtru la numarul total de particule. Filtrele se pot monta pe
aspiratie, pe refulare, sau pe retur.
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Montarea filtrelor pe aspiratie, prezinta avantajul protejarii pompei, ca si
al faptului cd nu lucreazd la presiune. In schimb, introduc rezistente
suplimentare pe circuitul de aspiratie, cu efect asupra reducerii sarcinii de
aspiratie a pompei si asupra conditiilor de producerea a cavitatiei.

Montarea filtrelor pe refulare, asa numitele filire de presiune, permite
protejarea elementelor instalatiei care comporta o mecanica mai fina
(distribuitoare, supape etc.). prezintda dezavantajul ca trebuie realizate astfel
incat sa reziste la presiune, iar pompa nu este protejata direct.

Filtrele de retur, montate de obicei pe rezervor, reprezinta o solutie
foarte raspandita. Presiunea la care lucreaza, este relativ scazuta.

Bineinteles, in cadrul unei instalatii se pot monta mai multe elemente
filtrante, in diferite zone.

Pe langa protectia instalatiei prin curatirea mediului fluid, filtrele pot
contribui la imbunatatirea regimului de pulsatii intr-un sistem de actionare
hidrostatic.

6.2.3. Rezervoare

Inmagazinarea mediului hidraulic poate fi facutd la presiune
atmosferica, in rezervoare, la joasa presiune, in rezervoare de umplere sau la
presiune ridicata, in acumulatoare.

Intr-un sistem de actionare hidrostatica rolul rezervorului este multiplu:
Tnmagazineaza mediul fluid, permite decantarea impuritatilor, creeaza conditji
in vederea racirii fluidului, constituie un suport pentru diferite elemente ale
instalatiei (de multe ori pompele sunt montate direct pe rezervor).

G +

\ (‘g

AN

Fig.6.17
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in fig. 6.17 este prezentat schematic un rezervor hidraulic. Se observa
conducta de aspiratie 1 si conducta de refulare 2. La capatul conductei de
aspiratie avem filtrul 3. Cele doua camere sunt separate de un perete
deversor 4. Umplerea se face prin elementul 5 prevazut cu filtru . Robinetii 6 si
7 servesc la eliminarea depunerilor.

Dupa, cum am mai spus, rezervoarele permit racirea atat prin
amestecarea lichidului din instalatie cu lichidul din rezervor mai rece, cat si
radierea caldurii.

Tindnd cont de bilantul termic, se poate stabili volumul necesar al
rezervorului cu relatia [8]:

QY g
V= (T_TO] 10 [m?], (6.12)

In care: T — temperatura de functionare stabilizat; T, — temperatura mediului
exterior;

Q=860(1-7)P, (6.13)
cantitatea de caldura degajata in sistem; P — puterea pompei exprimata in kW;
n — randamentul total.

Volumul rezervorului mai poate fi stabilit cu formula:

V=(3..5)Q, [, (6.14)

incare Q, reprezintd debitul maxim al pompei in |/ min.

6.2.4. Acumulatoare

Rolul acumulatorului intr-o instalatie hidraulica este multiplu:

- rezervor de lichid sub presiune;

- furnizor de debite mari in anumite momente;

- compensator al pierderilor de lichid si al pierderilor volumice datorate
dilatarilor.

- generator hidraulic pentru perioade scurte;

- amortizor de pulsatii;

- absorbitor de socuri hidraulice;

- recuperator al energiei de franare.

Inmagazinarea energiei se poate realiza hidromecanic (acumulatoare
cu greutati — fig. 6.18 a, cu arc — fig. 6.18 b) sau hidropneumatic. La
acumulatoarele hidropneumatice gazul comprimat inmagazineaza energie. in
faza de descarcare, gazul se destinde evacuand lichidul. Acumulatoarele
hidropneumatice pot fi cu gaz fara separatie (fig. 6.18 c) sau cu separatie de
tip piston  (fig. 6.18 d), burduf (fig. 6.18 c) sau membrana (fig. 6.18 f).
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Fig. 6.18

Pentru calculul acumulatoarelor se considera comportarea gazului
politropica (pV" =const). Datorita faptului ca incarcarea acumulatorului se

face in timp scurt, exponentul politropic nu depaseste valoarea 1,1, asa incat
ipoteza transformarii izoterme ( pV =const ) nu este prea departe de adevar.

in fig. 6.19 sunt prezentate 3 faze ale functionarii acumulatorului [8].

Fig. 6.19

a) Inainte de intrarea lichidului gazul ocupd intreg volumul V (considerdm
volumul pistonului neglijabil) la presiunea p.

b) Lichidul refulat de pompa a ocupat volumul maxim V,, la presiunea p,,.
Gazul se va afla tot la presiunea p,, ocupand volumul V -V, .
c) In faza de descarcare trebuie sa ramana un volum minim de lichid V, la
presiunea p,,.
Cunoscénd V, p si p,, determinam V,, din legea transformarii
izoterme:
Vv, =v - (6.15)
Pwm
Deci:
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v, :V[ —ij. (6.16)
Pwm
Scriind legea transformarii izoterme pentru faza de descarcare vom

avea:

vov =v_>, (6.17)

Pm
sau:

V. :V[l—i}. (6.18)
P

Volumul util al acumulatorilor va fi dat de relatia:

V, =V, -V, =v(£—l) (6.19)

pm pM

Lucrare de verificare — unitatea de invatare nr. 6

1. Sertarul este un distribuitor
a. cilindric cu miscare de translatie ;
b. cilindric cu miscare de rotatie ;
c. plan cu miscare de translatie ;
d. plan cu miscare de rotatie.

2.Droserul se utilizeaza la
a.reglarea presiunii ; b. reglarea debitului; c reglarea densitatii; d.
reglarea
viscozitatii.

3.Acumulatoarele nu indeplinesc functia de

a. generator hidraulic ; b, rezervor de lichid ; c. absorbitor de socuri
hidraulice; d. regulator de debit.

Raspunsuri la testele de autoevaluare

=

N

a
b
d

136



7. Aparatura de masura

Din punct de vedere cantitativ, aprecierea unei marimi fizice poate fi
facuta fie prin calcul, fie prin masurare.

Masurarea unei marimi fizice consta in compararea si cu o marime de
aceeasi natura care, in mod conventional, constituie unitatea de masura. Ca
rezultat al masurarii se obtine un numar abstract numit valoarea numerica
care ne arata de cate ori este cuprinsa unitatea de masura in marimea fizica
respectiva. Ca urmare, o marime fizica B se poate exprima intotdeauna printr-
un produs simbolic dintre valoarea numerica b si unitatea de masura, 4:

B=bj. (7.1)

In general, rezultatele masuratorilor sunt afectate de erori. Astfel, daca
notam cu b;valoarea numerica a unei marimi fizice, obtinutd printr-o
masuratoare, i (i= 1, 2, . . .. n) si cu b, valoarea numerica adevarata a
aceleasi marimi fizice, definim:

- eroarea absoluta:

AB, =(b, —b,) =B, —B,; (7.2)
- eroarea relativa:
£ = B —B, =bi_b°; (7.3)
B0 bO
care poate fi exprimata si procentual, sub forma:
B.-B
g = 'B 100 [%]. (7.4)

0
Eroarea absoluta luata cu semn contrar, reprezinta corectia masuratorii
K,, adica:

K,=-AB, =B, -B,, (7.5)
de unde rezulta valoarea adevarata a marimii fizice respective sub forma:
B, =B, +K,. (7.6)

Daca procedeul de masurare s-a repetat de n ori, se poate calcula o
valoare medie:

E:%isi, (7.7)

Si o medie patratica a erorilor:

o= /%i(si ). (7.8)

Eroarea de masurare poate fi consideratda ca o suma de erori
intdmplatoare, erori sistematice si, uneori, chiar a unor greseli (erori
grosolane).

Identificarea rezultatelor afectate de erori grosolane se face prin
stabilirea unui domeniu de toleranta:

D=[B.. B 1=|B-2 o), (B+Z o), (7.1-9)
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unde Z este un coeficient care depinde de numarul de masuratori, n (astfel,
pentrun=6,Z=1.73; pentrun =10, Z=1.96 ; pentru n = 15, Z = 2.13).

Rezultatele masuratorilor B, care nu apartin domeniului D, definit prin
relatia (7.1-9), sunt considerate erori grosolane si ele sunt eliminate.

7.1. Aparate pentru determinarea proprietatilor fizice ale fluidelor

Proprietatile fizice ale fluidelor sunt caracterizate printr-o serie de
marimi fizice ca: densitatea, vascozitatea, temperatura, coeficientul de
compresibilitate izoterma, coeficientul de dilatatie izobara, caldura specifica,
tensiunea superficiala etc. Dintre acestea, in cele ce urmeaza, se vor analiza
procedeele de masurare ale densitatii si ale vascozitatji fluidelor.

7.1.1. Masurarea densitatii

Pentru corpuri omogene, densitatea reprezintda masa raportata la
unitatea de volum (o =m/V).

Dintre aparatele pentru masurarea densitatii enumeram: aerometrul,
balanta hidrostatica, tubul in forma de U.

a) Aerometrul este un plutitor avand greutatea G precizata, care, intr-un lichid
cu densitatea cunoscuta p,, se cufunda pana la nivelul A (fig.7.1), iar in

lichidul de densitate cautata, p, se cufunda pana la nivelul B. Utilizand
ecuatia de flotabilitate, obtinem:

G=pgV=p,09V,, (7.10)
de unde:
V, 4V,
=p,—=p, —————— 7.11
PP \Y Po 4V, +7d*?h ( )

in care h reprezinta denivelarea AB, d este diametrul portiunii cilindrice a
aerometrului, iar V, se determina din relatia:

Vy=—o. (7.12)
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Fig.7.1

b) Balanta hidrostatica permite determinarea densitatii unui lichid prin
masurarea fortei Arhimedice F care apare prin imersarea unui corp solid,
avand volumul V cunoscut. In aceste conditii, densitatea lichidului va fi data de
relatia:
- (7.13)
gVv
c) Tubul in forma de U (fig.7.2) permite determinarea densitati p a unui
lichid prin masurarea inaltimilor h, si h corespunzator celor doua coloane de
lichide, dintre care unul are densitatea p,, cunoscuta. Utilizdnd ecuatia
fundamentala a hidrostaticii, obtinem:
pPIh=p,ghy,
de unde, gasim:
h
p=pot- (7.14)
Daca lichidele sunt nemiscibile pot fi utilizate doua vase comunicante,
h,si h fiind in acest caz Tnaltimile celor doua coloane de lichid deasupra

suprafetei de separatie.
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7.1.2. Masurarea viscozitatii

Aparatele destinate masurarii viscozitatii, numite si viscozimetre, pot fi
clasificate dupa urmatoarele criterii:

a) dupa principiul constructive, distingem:

- viscozimetre cu banda, care au la baza miscarea laminara intre doua
suprafete plane;

- viscozimetre cu tub capilar care se bazeaza pe miscarea laminara a
fluidului intr-un tub capilar;

- viscozimetre cu corp cazator sau in migcare fortata, care au la baza
curgerea laminara in jurul unui corp rigid aflat in migcare de translatje;

- viscozimetre cu corp rotitor care au la baza miscarea laminara din jurul
unor corpuri rotitoare;

- viscozimetre cu corp oscilant care se bazeaza pe miscarea
nepermanenta din jurul unui corp oscilant;

- viscozimetre cu orificii de curgere, destinate de obicei, masurarii unor
viscozitati conventionale, proportionala cu timpul de curgere a lichidului prin
orificiile viscozimetrului Tn anumite conditii tipizate;

b) dupa felul viscozitatii determinate deosebim:
- viscozimetre pentru determinarea viscozitatii dinamice;
- viscozimetre destinate determinarii viscozitatii cinematice;
- viscozimetre pentru determinarea viscozitatii conventionale.

c) dupa clasa lor de precizie, viscozimetrele pot fi: de laborator (cu o clasa
inalta de precizie) si tehnice.

in sfarsit, mai trebuie subliniat ca in instalatiile industriale sunt folosite
dispozitive care au ca scop atat masurarea si indicarea viscozitatii cat si
reglarea acesteia intre anumite limite. Astfel de aparate se numesc
regulatoare de viscozitate sau viscostate.

in cele ce urmeaza, se vor analiza principalele tipuri de viscozimetre,
utilizate in practica.

a) Viscozimetre cu tub capilar

Aceste aparate sunt destinate masurarii viscozitatii dinamice 7.

Principiul de functionare al acestor viscozimetre consta in determinarea
caderii de presiune Ap ce apare la curgerea fluidului, Tn regim laminar si

permanent, prin tubul calibrat 1 (fig. 7.3 a).

Notand cu d si | diametrul interior al tubului si, respective, lungimea sa,
conform legii lui Hagen-Poisseuille, viscozitatea dinamica a lichidului se poate
determina cu relatia:

4
74" o, (7.15)

7= 12801
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in care debitul de lichid Q este mentinut constant, iar caderea de presiune Ap
poate fi determinata prin masurarea denivelarii h dintre suprafetele libere ale
lichidului din tuburile piezometrice 2:

Ap=yh.

Fig. 7.3
Ca urmare, relatia (15) devine:
_rzd’h (7.16)
128 Ql

Subliniem ca mentinerea constanta a debitului este esentiala si ea se
realizeaza fie prin folosirea unor regulatoare de debit, fie prin utilizarea unor
pompe volumice cu debit constant.

O varianta a acestui tip de viscozimetru il reprezinta viscozimetrul
Osrwald (fig. 7.3 b) la care curgerea laminara a lichidului are loc gravitational
printr-un tub capilar vertical 1, avand dimensiunile d = 0,4 — 0,5 mm, si | = 10
cm.

Se umple rezervorul 7 cu lichidul de viscozitate necunoscuta utilizadnd in
acest scop o pipeta calibrata.

Se aspira apoi lichidul in rezervorul 2, situat in tubul 3, pana deasupra
reperului 4 dupa care se cronometreaza timpul t in care lichidul curge
gravitational prin tubul capilar, intre reperele 4 si 5.
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Se repeta experienta utilizdndu-se de data aceasta un alt lichid de
viscozitate dinamica 7, cunoscuta si care are timpul de curgere t,.

Viscozitatea dinamica necunoscuta se determina cu relatia:
t
n=ny—2-, (7.17)
ty Po
unde psi p, sunt densitatile celor doua lichide.

b) Viscozimetre cu corp rotitor

Viscozimetrele de acest tip masoara viscozitatea fluidului pe vaza
momentelor fortelor de frecare care actioneaza asupra unui corp solid care se
roteste in masa fluidului.

In fig. 7.4 este prezentat schematic un traductor de viscozitate de acest
tip; schema cuprinde: 1 — arbore conducator, 2 — disc conducator, 3 —
carcasa, 4 — disc antrenat, 5 — element de etansare, 6 — arbore antrenat. intre
discul conducator 2 si discul condus 4, apare, datorita fortelor de frecare, un
moment ce se transmite prin arborele antrenat 6.

Acest moment este proportional cu viscozitatea dinamica a fluidului,
daca turatia arborelui conducator 1 este mentinuta constanta.

1*r /3

5

M, M,
BN ~6

4// ;7#j“f_i It

Fig.4.4
c) Viscozimetre cu corp cazator

Principiul de functionare al acestui tip de viscozimetre se bazeaza prin
masurarea rezistentei opusa de fluid deplasarii unui corp in miscarea de
translatie.

In cazul unei bile sferice de raza r, care se deplaseaza uniform cu
viteza v,, rezistenta la inaintare este data de formula lui Stokes:

F=6z7rV,. (7.18)

Cel mai cunoscut viscozimetru cu corp cazator este viscozimetru
Hoppler, prezentat schematic in fig. 7.5; schema cuprinde: 1 — tub de sticla
speciala care se umple cu lichidul de cercetat, 2 — suport prevazut cu suruburi
de calare, 3 — tub exterior prin care circula lichid pentru reglarea temperaturii
lichidului Tncercat, 4 — surub de fixare, 5 — stuturi, 6 — termometru, 7 — bila

cazatoare (plunger).
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Tubul 1 se afla inclinat fatd de verticald cu un unghi de 10°30 si se
poate roti in jurul axei O.

Determinare viscozitatii se face prin cronometrarea timpului t, de
cadere a bilei 7 intre cele doua repere, trasate pe tubul de sticla 1; se
utilizeaza apoi relatia:

n=k(p, —p)t, (7.19)
unde k este constanta aparatului, iar p, si p sunt, respectiv, densitatea bilei si
a lichidului de incercat.

Fig. 7.5 Fig. 7.6

d) Viscozimetre conventionale

Adeseori, In practica, se foloseste viscozitatea conventionala a fluidului
care este marimea determinata prin masurarea timpului de curgere a unui
anumit volum de lichid printr-un aparat special, in conditii conventional alese.
Exista mai multe viscozitati conventionale (Engler, Saybolt, Redwood, etc.)
care se deosebesc atat prin conditiile de masurare, cat si unitatile de masura.

Unul din cele mai utlizate viscozimetre conventionale este
viscozimetrul Engler, prezentat schematic in fig. 7.6: 1 — vas de alama in care
se introduce lichidul a carui viscozitate se masoara, 2 — capac, 3 — orificiu
obturat cu tija 8, 4 — baie metalica de incalzire cu rezistenta electrica, 5 —
suport prevazut cu suruburi de calare, 6 — agitator, 7 — balon etalonat la

200cm®, 9 — termometre.

Viscozitatea conventionala Engler — exprimata in grade Engler(oE) - se
determina ca fiind raportul dintre timpul de curgere a 200cm® din lichidul
analizat si timpul de curgere a 200 cm® de apa distilata la 20°C prin orificiul 3.

e) Regulatoare de viscozitate
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Fig. 7.7

Acestea sunt aparate mai complexe, care pe langa masurarea
vascozitatii au rolul de a regla, intre anumite limite impuse, viscozitatea
fluidului de lucru.

De exemplu, astfel de regulatoare sunt utilizate la bordul navelor pe
circuitul de alimentare cu combustibil greu al motorului principal al navei.

Instalatiile de reglare a viscozitatii lichidelor au structura clasica a
sistemelor automate. Elementul lor de baza il constituie traductorul de
viscozitate TV, care realizeaza conversia viscozitatii intr-o marime mecanica

(deplasare, moment, forta, diferenta de presiune) care, la randul ei, este
folosita ca semnal de reactie, x,, in elementul de comparatie E.C. (fig. 7.7).

Marimea de intrare v, este data de valoarea prescrisa a viscozitatii care,
inainte de a intra E.C. este convertitd de catre traductorul TV, intr-o marime
X;, de aceeasi naturd cu x,. Semnalul de eroare x, este amplificat de catre

elementul de amplificare EA, obtindndu-se semnalul de comanda ce
actioneaza elementul de executie EE. Modificarea viscozitatii fluidului se
realizeaza prin ncalzirea sa la o temperatura corespunzatoare viscozitatii
prescrise, utilizandu-se in acest scop incalzitoare (cu abur sau electrice)
notate pe schema cu IT (instalatie tehnologica).

Marimea de comanda actioneaza prin intermediul elementului de
executie, EE, asupra instalatiei tehnologice, care regleaza viscozitatea, prin
modificarea debitului de abur, modificarea numarului de rezistente electrice
etc.

7.2. Aparate de masura a nivelului lichidelor

Masurarea nivelului lichidelor aflate in rezervoare, bazine etc., se face
cu aparate speciale numit nivelmetre si ele pot fi simple indicatoare sau pot
avea si functii de inregistrare si de reglare.

In cele ce urmeaza se vor descrie cele mai simple indicatoare de nivel.

a) Sticla de nivel, constituie un tub de sticla 1 sau din alt material
transparent, montat prin doua racorduri 2, cu sau fara robinet, in care se
observa nivelul lichidului vaselor comunicante (fig. 7.8 a). In cazul in care
presiunea din vas este intre 1 — 12 bar, tubul, confectionat din sticla
rezistenta, este prevazut cu montura metalica. Pentru presiuni mai mari se
utilizeaza:

placi de sticla speciala, montate direct pe peretele recipientului la diferite
naltimi ale acestuia;

~
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- tub metalic netrasparent 1, (fig. 7.8 b), in care se afla un corp plutitor 2,
care, la randul sau, deplaseaza magnetic corpul plutitor 3 in tubul transparent,

exterior 4.

l
|
|
|

Fig. 7.8

1

LI1l]

)

b) Indicatorul de nivel cu plutitor, are ca parte principala un plutitor 1
(fig. 7.9 a), situat in interiorul recipientului aflat in legatura cu elementul
indicator 2, situat in tubul exterior 3. pentru presiuni si temperaturi mari

(p < 25barsi t <400°), tija plutitorului antreneaza magnetic un al doilea plutitor

aflat intr-un tub transparent exterior.

.
§

T 1T T

————
I‘ 1 T T
N
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Fig. 7.9

de nivel
constructiva de baza un tub prin care trece cu viteza mica si constanta un gaz

c) Indicatorul

1#]e]e[o]e[elele]alo] oo alo

(de obicei aer sau azot) a carui presiune relativa,
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manometru sensibil (fig. 7.9 b). Ca urmare, in baza ecuatiei fundamentale a
hidrostaticii, vom obtine nivelul h al lichidului din rezervor:

h=" (7.20)
y

unde y = p g este greutatea specifica a lichidului din rezervor.

d) Indicatorul de nivel cu traductor capacitiv, are ca element
sensibil un conductor circular din cupru care este introdus in masa lichidului.
In functie de adancimea lichidului din vas, capacitatea traductorului variaza,
ea fiind masurata cu ajutorul unei punti de masura.

7.3. Aparate de masura a presiunilor

Aparatele destinate masurarii presiunilor se pot clasifica dupa doua
criterii de baza si anume: a) dupa felul presiunii masurate si b) dupa principiul
de functionare.

a) Dupa modul de alegere a punctului zero, presiunile pot fi: absolute,
cand sunt raportate la vidul total (zero absolut) si relative cand sunt raportate
la presiunea atmosferica normala (zero relativ). intre cele doua presiuni exista
intotdeauna relatia de legatura:

pabs = pO + prel ’ (721)
unde p, este presiunea atmosferici normala (p, =101325 Pa).

Spre deosebire de presiunile absolute care sunt intotdeauna pozitive,
presiunile relative pot fi pozitive sau negative, dupa cum presiunea absoluta
corespunzatoare este mai mare sau mai mica decat presiunea atmosferica.

Ca urmare, dupa felul presiunii masurate distingem:

- barometre care masoara presiuni absolute;

- manometre care masoara presiuni relative pozitive, motiv pentru care
aceste presiuni se mai numesc $i presiuni manometrice;

- vacuummetre care masoara presiuni relative negative, care, in valoare
absolutd se numesc presiuni vacuummetrice (p, =—p,, CU P,y <0);

- Manovacuummetre care pot masura atat presiuni manometrice cat si
presiuni vacuummetrice.

b) Dupa principiul de functionare distingem:
- aparate de lichid la care presiunea masurata este compensata de
presiunea exercitata de o coloana de lichid;
- aparate cu element elastic la care presiunea masurata produce
deformarea in limite elastice a unui element (tub curbat, membrana, burduf);
- aparate cu traductori care, la randul lor, pot fi: termici, pneumatici sau
electrici.
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7.3.1. Aparate cu lichid

Aparatele cu lichid sunt aparate simple a caror functionare se bazeaza
pe echilibrarea presiunii masurate cu presiunea statica a unei coloane de
lichid; sunt utilizate pentru masurarea presiunilor, sau a diferentelor de
presiune de cel mult 1 bar.

Ca lichide sunt utilizate: mercurul, alcoolul etilic, apa si tetraclorura de
carbon. In alegerea lichidului trebuie s& se tind seama de urmatoarele conditii
de baza: densitatea sa trebuie sa fie mai mare decéat cea a fluidului a carui
presiune se masoara; cele doua fluide trebuie sa fie nemiscibile si sa nu
interactioneze chimic.

In cele ce urmeazd, vom analiza cateva variante constructive ale
acestui tip de aparate destinate masurarii presiunilor.

a) Aparatul cu tub deschis (piezometrul) care este format dintr-un
tub transparent racordat cu un capat la recipientul a carei presiune se
masoara, celalalt capat fiind deschis, in contact cu atmosfera (fig. 7.10).

Aparatul poate functiona atat ca manometru cat si ca vacuummetru.

Tn cazul manometrului, presiunea manometrica a lichidului din rezervor,
in punctul A (p,), se obtine scriind ecuatia fundamentala a hidrostaticii in

planul orizontal N-N (fig. 7.10 a):
patrh=y,H, (7.22)
sau
Pa=7oH-7h, (7.23)
unde y este greutatea specifica a lichidului din rezervor, iar y, este greutatea

specifica a lichidului din tub.
Cand functioneaza ca vacuummetru (fig. 7.10 b) presiunea relativa din
punctul A se determina cu relatia:

Pa=-7h-rH, (7.24)
si presiunea vacuummetrica din A va fi:
pVA:|pA|:7’h+7oH- (7.25)

Daca in rezervor se gaseste un gaz a carui greutate specifica este
neglijabild in raport cu greutatea specifica a lichidului din tub (y <y, ), relatiile

(7.23) si (7.24) devin:

Pa=7oH, (7.26)
si, respectiv
Pa=—Pva=-7,H. (7.27)
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HYMING

b) Manometru diferential este utilizat la masurarea diferentei de
presiune dintre doua vase ce contin lichide, care pot fi diferite. El reprezinta de
fapt un tub de sticla de forma U, rasturnat, care se racordeaza la cele doua
rezervoare (fig. 7.11) prin intermediul robinetilor R, si R, .

ha
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Fig. 7.11

Cu ajutorul robinetului R se regleaza presiunea p, a aerului situat

deasupra coloanelor de lichid, de Tnaltime h, si h,, din cele doua ramuri ale
tubului. in baza ecuatiei fundamentale a hidrostaticii, vom putea scrie relatia

Py = Py =71y =P, =750y, (7.28)
De unde, obtinem:
P=p,— P, =71 —7,hy, (7.29)

in care y, i y, sunt greutatile specifice ale celor doua lichide.

c) Micromanometrul cu tub nclinat (fig. 7.12) se utilizeaza pentru
masurarea presiunilor mici (pana la 0.1Pa) sau a diferentelor mici de

presiune. Este format din rezervorul 1 si dintr-un tub transparent inclinat fata
de orizontala cu unghiul «, modificabil cu ajutorul dispozitivului 3. Initial,

nivelul liber al lichidului din rezervor ocupa pozitia N,. Dupa cuplare, datorita

presiunii p, nivelul liber va cobori in rezervor cu Ah si, concomitent, va urca in
tubul transparent cu distanta | , masurata pe directia tubului.

148



Fig. 7.12

Presiunea p se va determina cu relatia:

p=(Ah+Isina)y (7.30)

sau, tindnd seama de egalitatea volumelor:
2 2
7D Aho zd |
4 4
obtinem:
d 2
p=I ;/(F+Sin aj (7.31)

unde y este greutatea specifica a lichidului din aparat.

De obicei, diametrul tubului este mult mai mic decéat diametrul
rezervorului (d <D) si, in consecinta, raportul d/D este neglijabil, relatia

(11) luand forma:
p=ylsinea. (7.32)

d) Micromanometrele cu lichid de constructie speciala se utilizeaza
la gaze, pentru masurarea diferentelor mici de presiune. Variatia presiunii sau

a diferentei de
presiune
produce
modificarea
pozitiei bulei de
lichid nemiscibil
3 aflata in tubul
transparent 2
(fig. 7.13).
Numarul
diviziunilor  cu
care trebuie rotit
surubul

micrometric 4 pentru a reduce bula in pozitia initiala, indica, pe baza unei

etalonari, variatia de presiune.

Fig. 7.13
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In fig. 7.13 sunt prezentate doua variante constructive ale acestui tip de
aparat: 1 — rezervor cu lichid; 2 — tub de sticla, 3 — bula cu lichid nemiscibil, 4
— surub micrometric, 5 — reper.

7.3.2. Aparate cu elemente elastice

Manometrele cu elemente elastice, numite si manometre mecanice,
sunt aparate cu o mare fiabilitate , utilizate pentru masurarea presiunilor in
domenii foarte largi. Principiul lor de functionare consta in deformarea unor
elemente elastice 1 (burduf, membrana sau tub Bourdon). Aceasta deformare
proportionala cu presiunea masurata, p, (fig. 7.14) este amplificata si
transmisa printr-un sistem de parghii 2 la acul indicator 3 care va indica
presiunea pe scala gradata 4. Revenirea la pozitia zero se face sub actiunea
resortului 5.

Domeniile de presiuni recomandate sunt:

- pentru manometre cu burduf (fig. 7.14 a) intre 0.5 Pa si 0.5 MPa;
- pentru manometre cu membrana (fig. 7.14 b): pana la 3MPa;
- pentru manometre cu tub Bourbon (fig. 7.14 c) pana la 300 MPa.

Fig. 7.14

7.3.3. Aparate cu traductori

Aceste aparate se compun dintr-un element sensibil, asupra caruia
actioneaza presiunea, si un traductor care converteste semnalul furnizat de
elementul sensibil intr-o altd marime fizica. Aceasta este transmisa unui
aparat de masura care, in prealabil, a fost etalonat. in general, traductorii pot
fi: termici, pneumatici sau electrici.

Aparatele cu traductori electrici pot fi utilizate la masurarea presiunilor
mari sau care variaza rapid in conditiile de temperatura ridicata.

Aparatele cu traductori pneumatici sunt utilizate in general pentru
masurarea presiunilor in medii explozive, ele permitand si transmiterea
informatiei la distanta.
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7.4. Aparate de masura a vitezelor

Viteza de deplasare a unui fluid poate fi determinata fie ca valoare
locala, fie ca valoare medie pe sectiunea de curgere.

Pentru determinarea vitezelor locale, se folosesc aparate numite
anemometre, avand diferite principii de functionare. Cele mai utilizate sunt:
tubul Pitot-Prandl, anemometre mecanice, anemometre termice, anemometre
cu laser.

Pentru determinarea vitezei medii pe sectiunea de curgere se utilizeaza
relatia:

vmzljvdtzg, (7.33)
Al A

care presupune fie cunoasgterea distributiei de viteze in punctele sectiunii de
curgere A — care poate fi determinata prin masurarea vitezei locale intr-o retea
de puncte ale secftiunii de curgere — fie cunoasterea debitului — care poate fi
masurat prin metode specifice ce vor fi prezentate ulterior.

in cele ce urmeaza sunt prezentate principalele tipuri de anemometre.

7.4.1. Tubul Pitot-Prandtl

Tubul Pitot-Prandtl se bazeaza pe transformarea energiei cinetice a
particulei de fluid in energie potentiala de presiune, in puncte in care viteza
acestuia se anuleaza (puncte de stagnare).

1

Tubul Pitot-Prandtl este format din doua tuburi in forma de L (fig. 7.15).
Tubul interior 1 comunica cu fluidul prin orificiul 0 a carui suprafata este
dispusa normal pe directia de curgere, iar spatiul dintre cele doua tuburi 2
comunica cu fluidul prin fantele laterale F. La capatul celalalt, tubul Pitot-
Prandtl este racordat la un manometru diferential 3, in forma de U, in care se
gaseste un lichid cu greutatea specifica y, .
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Conform ecuatiei Iui Bernoulli, in punctele orificiului frontal 0, viteza
fluidului devenind nula, se va manifesta presiunea totald (p,) care se va

transmite prin tubul interior 2 la bratul din dreapta al manometrului diferential.
In dreptul fantelor laterale F, viteza fluidului fiind v se va manifesta presiunea
statica (p,) care se transmite la bratul din stanga al manometrului. Diferenta

dintre cele doua presiuni reprezinta presiunea dinamica (p, ):

V2
pd=’02 =P, — P (7.34)

de unde obtinem viteza fluidului v:

V=,/3(pt— p,), (7.35)
o,

unde p este densitatea fluidului a carui viteza se masoara.

Pe de alta parte, aplicand ecuatia fundamentala a hidrostaticii in planul
N-N (fig. 7.15), vom scrie:

p+H, =ps +yh+H;, (7.36)
de unde, {indnd seama ca:

H,=h+AH +H,, (7.37)
obtinem:

p.— P, =7h—y(h+AH)=h(y, —7)—AH, (4.4-6)
cu care viteza fluidului devine:

v= \/E [h(r, —7)-rH]= \/Z—g [h(p, — o) pAH]. (7.38)
p p

Pentru AH suficient de mici (AH =0), putem scrie:

v=_|2gh2r" P (7.39)
Yo,

care in cazul gazelor p << p,, devine:

v=_[2gh 2 —kh . (7.40)
o)

Subliniem ca pentru a se reduce erorile de masurare este necesar ca
prezenta tubului Pitot-Prandtl sa perturbe cat mai putin curgerea. Ca urmare,
este necesar sa se respecte urmatoarele reguli de baza:

- tubul se orienteaza cu axa sa paralel cu directia de curgere, astfel incat
suprafata orificiului O sa fie perpendiculara pe viteza fluidului;

- intre diametrul conductei D si diametrul d al tubului Pitot-Prandtl trebuie sa
existe raportul D/d >50;

- montarea tubului trebuie sa se faca la o distanta de cel putin 50 D de orice
pierdere locala de sarcina (capatul conductei, coturi, robineti etc.).
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7.4.2. Anemometre mecanice

Principiul de functionare al acestor aparate se bazeaza pe dependenta
dintre viteza fluidului si viteza de rotatie a unui rotor plasat in fluid.
Anemometrele de acest tip sunt calibrate si ele necesita verificari periodice,
deoarece frecarile care apar in lagarul rotorului pot sa varieze in timp
producand erori de masurare. Aparatul poate fi cuplat cu un contor-numarator
permitdnd astfel determinarea debitului mediu intr-un interval de timp
oarecare.

7.4.3. Anemometre termice

Functionarea acestor aparate se bazeaza pe dependenta existenta
intre viteza curentului de fluid si intensitatea schimbului de caldura dintre un
conductor de dimensiuni foarte mici si fluidul in migcare. Distingem: a)
anemometre cu curent electric constant, in care temperatura conductorului
variaza in functie de viteza, modificAndu-se astfel rezistenta care este apoi
masurata intr-un montaj punte; b) anemometre cu temperatura constanta, la
care temperatura conductorului se mentine constanta (deci si rezistenta sa
electrica) prin varierea intensitatii in functie de viteza curentului de fluid.

Anemometrul cu fir cald permite masurarea vitezelor sau a fluctuatiilor
de viteza. Sonda aparatului (fig. 7.16 a) cuprinde elementul sensibil care este
un fir cilindric 1 de tungsten, platina sau aliaj de platina cu 10 — 20% iridiu.
Pentru viteze mari se prefera firul de tungsten cu diametru 2—4xm care are

avantajul rezistentei mecanice mai mari dar si dezavantajul sudarii dificile pe
suportii 2.

Firul de platina poate avea dimensiuni mai mici (1,u m) si este invelit
intr-o camasa de argint 10—-20 zm. Cu 3 am notat corpul sondei. Exista
diferite tipuri de sonde care se diferentiaza prin modul de montare a firului
sensibil pe suporti. Distingem: sonde cu fir normal: (dispus perpendicular pe
directia de curgere medie), sonde cu fir inclinat (unghiul de inclinare fata de

directia curgerii medii fiind de obicei «=45°), sonda in forma de x (formata
din doua fire dispuse in plane perpendiculare).
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Fig. 7.16

Prin intermediul legaturilor electrice 4 sonda se intercaleaza intr-o
punte Wheatstone 5, in care se constituie ce de-a patra rezistenta (fig. 7.16-
b). Celelalte trei rezistente sunt constante si sunt realizate din materiale avand
un coeficient mic de temperatura. Firul sensibil, introdus in curentul de fluid
este incalzit electric, mentinand la o valoare constanta fie intensitatea
curentului, fie temperatura firului.

in aceastd ultimd variantd puntea este permanent echilibratd prin
reglarea automata a rezistentei variabile 7 montata in serie cu puntea.

Intensitatea curentului este variata astfel incat temperatura firului sa se
mentina constanta, ea devenind astfel o masura a vitezei fluidului care poate fi
determinata cu ajutorul galvanometrului 6, etalonat in unitati de viteza.

Firul cald prezinta o serie de neajunsuri dintre care cele mai
neimportante sunt: poate fi rupt cu usurinta prin lovituri mecanice; colecteaza
depuneri de praf si particule de ulei care pot modifica curba de etalonare; nu
este potrivit pentru lichide in special cele cu conductivitate electrica ridicata.

Aceste dezavantaje sunt partial eliminate de sonda cu film cald care
reprezinta o mica suprafatd de nichel (de aprox. 0.3/1 mm) cu o grosime
extrem de mica. De fapt acest film reprezinta un strat de depunere pe un
substrat de sticla sau cuart izolator.

7.4.4. Aparate optice

Instrumentele de masura optice de determinare a vitezei au marele
avantaj de a nu perturba curgerea prin prezenta in masa fluidului aflat in
miscare a unui corp solid reprezentand elementul sensibil. insd problema
esentiala a sistemelor optice de masura este aceea de a se obfine un spatiu
de rezolutie acceptabil si, in acelasi timp, de a furniza un semnal electric de
iesire care sa poata fie usor amplificat.

Dintre procedeele optice cel mai utilizat este anemometrul cu laser,
bazat pe efectul Doppler. In esentd, principiul sdu de functionare este
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urmatorul: raza laser strabatand fluidul in miscare este Tmprastiata de
particulele solide, aflate in suspensie in fluid (praf, fum). Frecventa luminii
imprastiate depinde de viteza particulelor transportate de fluid, modificarea
frecventei fiind corelata cu viteza acestora, ceea ce constituie de fapt, efectul
Doppler.

7.5. Masurarea debitelor

Debitul constituie un parametru deosebit de important in functionarea
instalatiilor ce folosesc ca agenti de lucru fluidele.

Principalele metode de determinare a debitelor pot i grupate astfel:
metode volumetrice; metode bazate pe strangularea sectiunii curentului
(diafragme, duze, ajustaje Venturi etc.); metode bazate pe explorarea
campului de viteze in sectiunea de curgere prin utilizarea unor aparate de
masura a vitezei locale (tub Pitot-Prandt, anemometru cu fir sau
film cald etc.); metode electromagnetice; metode de dilutie; metode cu
ultrasunete etc.

In tabelul 7.1 sunt prezentate domeniile de utilizare a diferitelor tipuri de
debitmetre dupa STAS 9280-75.

Table 7.1
Tipul Domeniul de utilizare Observatii
debitmetrulu Dorggnlul Precizia
[ . informativa
masurare
Re - vD
Diafragma | 510%...10’ Re,| +05.....1 €o=" "
unde:
Ajustaj 210%...10" Re, +1 D — diametrul
B interior
al conductei;
Vv — viteza medie
n
Tub Venturi | 210%...10"Re,| *£05.....1 sectiunea de
curgere;
v - Viscozitatea
cinematica.
Tgtr)azl(;ﬁt- v, <180m/s +1...25 | v, - viteza locala.
Anemometr | v;=03....50m/s +01 05
u cu fir cald oo ' “
Rotametru 3...30m%/h +25




Debltmet_ru ] +05...2
ultrasonic 0,002.....0,3m* /s
Contorcu | o5 600me/h +3
membrana
Contoare | o, y0me /h +1
rotative
Debitmetru | o oimiss|  +£2...5
Cu ionizare

7.5.1. Metode volumice

Metoda rezervorului etalonat consta in masurarea volumului de lichid V
care curge intr-un interval de timp masurat, t, intr-un recipient etalonat.
Debitul este dat de relatja:

Vv

Q:T' (7.41)

in cadrul acestei metode, mai sunt utilizate si contoarele volumice
care, in principiu, sunt formate din doua sau mai multe camera cu volum
cunoscut, umplute succesiv cu lichid. Volumul total este determinat de
numarul de umpleri al acestor camere.

7.5.2. Metode bazate pe strangularea sectiunii curentului de

In principiu, aceste metode se bazeaza pe faptul c&, prin strangularea
sectiunii de curgere, apare o diferenta intre presiunea din amonte si cea din
aval de strangulare care depinde de viteza curentului si, implicit de debit. De
fapt, pe baza acestui principiu orice rezistenta locala poate fi utilizata in
masurarea debitului.

In mod frecvent, pentru determinarea debitului in conducte, se
utilizeaza diafragme, duze si tubul Venturi, iar in canale se folosesc
deversoare si canalul Venturi.

a) Tubul Venturi (venturimetrul) este alcatuit dintr-un tub conic
convergent 1 continuat cu un tub conic divergent 2 si este prevazut cu prize
de presiune la care sunt racordate tuburile piezometrice 3 sau un alt
manometru diferential (fig. 7.17 a). Tubul se intercaleaza pe conducta 4 a
carei debit se determina.

Scriind ecuatia lui Bernoulli pentru un fluid ideal intre punctele 1 si 2
situate in sectiunea de intrare de arie A, gi, respective, in sectiunea minima

de arie A, , obtinem:
VPV P, (7.42)

29 vy 29 vy
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caci cotele celor doua puncte sunt egale, iar v,si v, sunt viteze fluidului Tn

punctele considerate.
Tinand cont de ecuatia de continuitate:

Q=Av,=AVv,, (7.43)
obtinem:
2 2
V_Z[l_i] :M, (7.44)
290 A Y
sau:
V=t [pg PP (7.45)
A12
De unde obtinem debitul teoretic sub forma:
A — A
Q=Av,=—2_ [pgPi=Pa__ o poy (7.46)
1-m? /4 1-m?
unde:
m=e (7.47)
A
se numeste coeficient de strangulare, iar h reprezinta diferenta dintre cotele
nivelelor libere ale lichidului din tuburile piezometrice 3. In  cazul unui

fluid real debitul se determina cu relatia:

Q=uA, |2g pl;pz —uA,2gh, (7.48)

unde coeficientul de debit x ia in considerare atat constructia debitului m, cat
si pierderile de sarcina care apar.

Pentru venturimetrele standardizate, in literatura de specialitate sunt
date diagrame din care se pot obtine valorile coeficientului de debit x# in

, y D e ,
functie de numarul Reynolds (ReD = V—j , pentru diferite valori ale
1%

coeficientului de contractie m[1, 10 ].




Fig. 7.17
b) Diafragma (fig. 7.17 b) reprezinta un disc cu un orificiu central, cu
diametrul mai mic decat cel al conductei (d < D), care se monteaza coaxial

pe traseul conductei, intre doua flanse. Caderea de presiune este:
Ap=p,—p, =h, (7.49)

Se masoara cu doua tuburi piezometrice sau cu un manometru diferential.

Debitul se calculeaza tot cu relatia (8), coeficientii de debit x determinandu-

se pentru diafragmele standardizate cu autorul unor diagrame in functie de
coeficientul de strangulare m si de numéarul Re,[1,10].

c) Ajustajul (fig. 7.17 c) inlocuieste diafragma. Avand intrarea
profilata se reduc pierderile de sarcina si, in consecinta, coeficientul de debit
4 al ajustajului va fi mai mare decéat cel al diafragmei.

Debitul se calculeaza cu aceeasi relatie (8), iar coeficientul de debit u
se determina din diagrama in functie de m si de Re,.

Trebuie subliniat faptul ca, indiferent de tipul aparatului (tubul Venturi,
ajustaj sau diafragma), conditiile de montare influenteaza foarte mult precizia
masurarii, conducand pana la erori de 50% in cazul unei centrari defectuare a
aparatului.

De asemenea, dispozitivele de strangulare trebuie sa se monteze pe o
portiune dreapta de conducta, avandu-se in vedere ca atat in amonte cat si in
aval de aparat, sa nu existe pierderi locale de sarcina pe o distan{a de cel
putin (1+25D).

d) Deversorul permite determinarea debitului curentilor cu fata libera.
Deversorul, fig. 7.18 este un perete vertical cu muchie ascutita care bareaza
curentul de lichid si peste care apa deverseaza.

El se poate intinde pe toata Iatimea canalului (in care caz este numit
fara contractie laterald) sau se poate monta un deversor numai pe o parte din
latimea canalului (vana de fluid prezentand in acest caz o contractie laterald).

i
; —
1 1
1
Fig. 7.18

Pentru un deversor dreptunghiular debitul se exprima in functie de
inaltimea h a lichidului deasupra crestei deversorului. Aceasta inaltime se
masoara la o distanta L >3h_,, Tn amonte de creasta deversorului, cu ajutorul

unui limnimetru cu ac, cu un plutitor sau prin alte metode. Pentru un deversor
dreptunghiular, debitul se va calcula cu relatia:

Q=§ubh\/29h, (7.50)
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unde b este latimea deversorului iar x este coeficientul de debit pentru

calculul caruia exista o serie de relatii stabilite de diversi autori [6], dintre care
cea mai cunoscuta este cea a lui Bazin:

2
e (0,6075 +Mj 1+0,55 h : (7.51)
h h+p

Pentru deversoare de alte forme(triunghiular, trapezoidal), debitul se
obtine utilizdnd reprezentarea grafica a dependentei Q= f(h) numita

caracteristica de debit a deversorului [6].
e)Canalul Venturi este un canal cu fundul plat, ai carui pereti laterali
formeaza un ajustaj convergent-divergent. El permite determinarea debitelor
utilizand relatja:

Q= ﬂg) bhy2gh, (7.52)

unde u este coeficientul de debit ce depinde de gradul de strangulare si de
viteza. Pentru evaluari aproximative se poate adopta x=1.

7.5.3. Metode bazate pe explorarea campului de viteze din
sectiunea de curgere

Aceste metode se bazeaza pe masurarea vitezelor locale in sectiunea
de curgere, utilizandu-se in acest scop tuburi Pitot-Prandtl, moristi hidraulice,
sonde cu fir sau film cald.

in conductele circulare este suficient sd se determine distributia
vitezelor dupa doua diametre perpendicular intr-o sectiune de curgere aleasa
pe o portiune dreapta de conduct si cat mai indepartata de pierderi locale de
sarcina. Efectuarea acestor masuratori permite reprezentarea grafica a
dependentei v(r), unde r este raza punctului in care s-a facut masuratoarea

vitezei locale. Debitul se determina calculand integrala:
D/2

Q= jv(r)27zrdr. (7.53)

in rauri si canale, unde constructia unui deversor nu este posibild, se
utilizeaza metoda integrarii grafice. Pentru alegerea punctelor de masura se
reprezinta la scara sectiunea albiei, punctele de masura situandu-se pe
vertical, a caror numar depinde de marimea si forma sectiunii. Se recomanda
ca numarul punctelor de masura, n, sa satisfaca relatia:

14JS<n<25.s, (7.54)

unde S reprezinta aria sectiunii albiei, exprimata in m?.
Dupa efectuarea masuratorilor de viteze locale, debitul se obtine prin
calculul grafic al integralei:
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Q=[[vds. (7.55)

7.5.4. Debitmetre cu variatia sectiunii de trecere

Dintre aceste aparate cel mai reprezentativ este rotametrul care este
alcatuit dintr-un tub tronconic, vertical, transparent 1,  (fig. 7.19), in care se
gaseste un corp liber 2. Curentul ascendent sustine corpul 2 in echilibru,
greutatea acestuia , G, fiind echilibrata de forta exercitata de fluid asupra sa:

2
G=C p;’ s, (7.56)

unde: S — este suprafata corpului, p - densitatea fluidului, iar C este
coeficientul de rezistenta.

|
b
E
L BN
Fig. 7.19

In baza acestei relatji, rezultd viteza de curgere prin spatiul S,-S
dintre tubul 1 si corpul “plutitor ” 2:

V= /—ng , (7.57)
Yol

iar debitul se obtine cu relatia:

2G 2G
Q=(5,-5) 22~ (s, -5 22 (758

Deoarece sectiunea de curgere S,—-S variaza aproape linear cu

pozitia plutitorului, scala aparatului va fi de asemenea liniara. Forma corpului
2 este aleasa in asa fel incat coeficientul de debit ¢ sa nu fie influentat de
vascozitatea fluidului.

Avantajele acestui instrument costa 1in: simplitatea functionala,
posibilitatea citirii directe a debitului, pierderi hidraulice mici.

Dintre dezavantaje evidentiem ca sunt relative fragile si instalarea lor
necesita un tronson vertical de conduct dreapta.
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In tehnica, pe baza aceluiasi principiu, se utilizeaza ca indicatori de
debit supape cu resort, intercalate in conducte. Supapa este in corelatie cu
debitul si actioneaza un ac indicator ce se deplaseaza pe un cadran etalonat
in unitati de debit.

7.5.5. Debitmetru cu ultrasunete

Poate fi folosit in masurarea debitului oricarui fluid. Principiul sau de
functionare se bazeaza pe faptul ca unda sonica, emisa de cristalul emitator
1, in diagonal fata de axa conductei, va fi receptata cu intarziere de cristalul
receptor 2, aceasta intarziere fiind in functie de debitul de fluid (fig. 7.20).

Intr-o alta variant, se utilizeazd doua fluxuri sonice, dintre care unul
se propaga in sensul curgerii, iar celalalt in sens invers. Diferenta dintre timpii
de propagare este corelata cu debitul. Aceste aparate nu au inertie, putand fi
folosite Tn cazul curgerii nepermanente, cu variatii rapide ale debitului.

Fig. 7.20

7.5.6. Debitmetru electromagnetic

Principiul sau de functionare se bazeaza pe legea inductiei
electromagnetice. El este format dintr-un magnet dispus n jurul unei
conducte care produce un cdmp magnetic uniform. Tn interiorul conductei se
introduce doi electrozi intre care va apare o0 tensiune electromotoare,
proportional cu debitul de fluid. Metoda prezinta avantajul ca se poate aplica
oricarui tip de curgere fiind independentd de numarul Re, de presiune si
temperatura fluidului.
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7.5.7. Metode de dilutie

Aceste metode constau in injectarea in curentul de fluid a unei cantitati
cunoscute dintr-o substanta care poate actiona asupra densitatii,
conductibilitatii, radiactivitatii sau temperaturii fluidului.

Dupa omogenizarea amestecului se masoara variatia proprietatii
asupra careia s-a actionat.

La inceput, pentru masurarea debitului in conducte, s-au injectat prin
intermediul unei pompe dozatoare, solutii concentrate de sare.

In ultimul timp, se recurge la ionizarea fluidului cu o sursa de ionizare
(de obicei se foloseste Plutoniu 235) continua sau periodica. Debitul de fluid
se determina in functie de frecventa de aparitiei a semnalelor care variaza cu
cantitatea de ioni antrenati in curentul de fluid.

Lucrare de verificare — unitatea de invatare nr. 7

1. Areometrul masoara:
a. presiunea; b. debitul; c. viteza; d. densitatea.

2. Tubul Venturi este utilizat pentru masurarea:
a. densitatii; b. debitului; c. nivelului; d. presiunii.

Raspunsuri |la testele de autoevaluare

1 d
b
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